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Nitriding of car engine parts using ZeroFlow method

This article presents new method of controlled gas nitriding called ZeroFlow, which is used for nitriding of selected
car engine parts. Parts such as crankshafts, camshafts, piston rings, poppet valve springs and discs, piston pins or noz-
zles for unit injectors was nitrided with ZeroFlow method so far. Through the use of simulation models it was possible
to develop the specially dedicated process with specific parameters for each of this parts, it allows forming of nitrided
layer with strictly expected properties: required phase structure with thicknesses of each zone occurs in it and required
hardness distribution. Moreover, through the use of simulation models this layers were obtained in in the shortest pos-
sible time, which is connected with the lowest energy consumption, therefore, nitriding process using ZeroFlow method
is both economical and environmentally friendly. This article will discuss the essence of controlled gas nitriding process,
with an emphasis on the influence of process parameters on results of nitriding process. This information are the basis to
understand the issue of the kinetics of nitrided layer growth, and as it follows — for its practical application in designing,
regulation and control of nitriding processes using simulation models (simulator of the kinetics of nitrided layer growth,).
Designing of ZeroFlow nitriding processes on the basis of the kinetics of nitrided layer will be shown on the example of

nitriding of crankshafts for sports car engines.

Key words: heat treatment, controlled gas nitriding, ZeroFlow method, nitrided layer, kinetics

1. Introduction

ZeroFlow is a new method of controlled gas nitriding,
developed at the Poznan University of Technology, which
enables precise forming of nitrided layers using nitriding
kinetics. It is characterized by much lower consumption of
gases, as well as simplification of the nitriding furnace and
of the process itself, while full control over the kinetics of
the growth of nitrided layer is still maintained. The same as
in the traditional process, ZeroFlow method assumes the use
of atmosphere consisting only raw ammonia. However, un-
like to the traditional method, kinetics can be controlled by
adjusting the chemical composition of the atmosphere in the
furnace retort (by adjusting the nitriding potential) through
the regulation of ammonia flow rate, or more precisely —
through the regulation of ammonia inflow rate by stopping
and reactivating ammonia feeding into the furnace retort. It
is significant that in ZeroFlow method ammonia inflow rate
is temporarily reduced to zero, which makes much easier to
control the chemical composition of the atmosphere. To sum
up, using a unary atmosphere makes the ZeroFlow method
simpler than currently popular methods based on binary
atmospheres, but simultaneously it allows to control the
kinetics of nitrided layer growth by regulating of ammonia
inflow rate [4]. Until now, ZeroFlow nitriding method has
been introduced in 26 industrial plants in Poland and many
other countries worldwide, such as: Italy, Great Britain,
Canada, Sweden, Singapore, South Korea, Germany, Czech
Republic, Belarus, Russia, India, Pakistan, Switzerland. 36
industrial installations have been constructed and imple-
mented so far, another 4 are launched. Several thousands of
nitriding processes for various parts of machines and vehicles
have been conducted with positive results, which is the best
verification of this method rightness.

Gathered experience shows that ZeroFlow method ena-
bles forming of nitrided layers with respect to the required
phase structure, zone thicknesses, and hardness distribution.

Through the use of phenomenological models layers are
produced in the shortest possible time, which is connected
with the lowest energy consumption. Mathematical models
of the kinetics of nitrided layer growth additionally allow
determining nitrided layer phase structure and thickness
of each zone that occurs in it as a function of process pa-
rameters: time, temperature and nitriding potential of the
atmosphere. Layer obtained this way doesn’t need costly
and time-consuming grinding of iron nitrides, which leads
to lower consumption of energy and materials. Several
times lower consumption of gases in comparison with its
consumption in another currently used nitriding processes,
and as a result — much lower emission of post-process gases,
also indicates on economical and environmentally friendly
character of ZeroFlow method.

Thus, ZeroFlow is a new, rapidly evolving method of
controlled gas nitriding, which fits into currently prevalent
trends in the world: minimization of raw materials and en-
ergy consumption, as well as minimization of the negative
impact on the environment [4]. However, it should be noted
that ZeroFlow method is only general technological and
structural solution, which enables carrying out processes in
different, strictly selected parameters, such as temperature,
nitriding potential of the atmosphere, time, speed of heating,
reduction of potential etc. Therefore, each element requires
the development of specially dedicated process with specific
parameters; this task is supported by simulation models,
which considerably speed up the development of new proc-
esses [2, 6]. It is also worth mentioned that simulations of
heat treatment processes are a really important issue and
they allow observing various phenomena, which usually
are not perceived in industrial practice (sometimes even in
experimental research). They can also be a part of regulation
and control of the processes [3].

Forming of nitrided layers occurs on steels that are most
commonly used in transport machines engineering, like
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vehicles and aircrafts, or in technological machines and
tools (used for example for the wood industry) engineering;
therefore, ZeroFlow nitriding is used for parts of machines
and vehicles such as: toothed wheels for wind power plants,
plates for casting glass bulbs for lamps, inlet sleeves with
the pushing piston, used in molds for aluminum pressure
die casting, etc. Also many processes were conducted for
parts of car engines: crankshafts, camshafts, piston rings,
poppet valve springs and discs, piston pins or nozzles for
unit injectors. Aim of nitriding of this elements is to obtain
layer with higher surface hardness, improved fatigue life and
corrosion resistance, increased wear resistant and antigallic
properties. According to that, this layer increase durability
of nitrided parts, and as a result — durability of machines
and vehicles.

2. The essence of nitriding process

Controlled gas nitriding ZeroFlow is carried out at a high-
er temperature (usually from range between 490 °C — 590
°C), using an atmosphere consisting of ammonia. Because
of the low durability of the molecules (at average nitriding
temperatures ammonia is in unstable thermodynamic state)
ammonia disintegrates after contact with a metal surface, ac-
cording to the following catalytic reaction of dissociation:

Fe
NH; & N+ 3, H, (1)

As a result of diffusion of atomic nitrogen into the steel
surface, layer with different properties than original material
(the material of the core) is formed. Its phase structure, zone
thicknesses, and as a consequence — its properties — depend
both on the type of the steel and the parameters of the nitrid-
ing process: temperature, nitriding potential of the atmos-
phere and time. As a nitriding potential of the atmosphere
we can describe a ratio of partial pressure of the atmosphere
active ingredients. Atomic nitrogen and hydrogen, obtained
by dissociation of ammonia, tends to recombine into diatomic
molecules as soon as possible, whereas nitrogen diffusion
occurs only when it is in atomic state — this means that is
necessary to feed fresh amount of ammonia continuously into
the furnace retort in order to carry out the process. Therefore,
atmosphere in furnace retort during the process consist of
nitriding gas NH, and denitriding gas H,, which are the ac-
tive ingredients of the atmosphere, and inert gas N, [1, 4,
7]. According to this, we can describe nitriding potential of
the atmosphere as a following formula:

Pm,

P 2

" on)

Depending on the activity of nitrogen in the atmosphere
(which is connected with nitriding potential), nitriding of
steel may be accompanied by growth of the single-, double-
or triple-phase layer (a, v’ + a, € + v’ + ). The connection
between phase structure and parameters such as nitriding
potential and temperature is shown on T-N, phase equi-

librium diagram, also known as a Lehrer’s diagram (Fig.
1). The boundaries of particular phases occurrence (o/y,
a/y’, y/e, v’/e) are presented at this diagram as a function of
temperature and nitriding potential. It is worth noting that
the chemical potentials of nitrogen in particular phases at
boundaries between them are equal, and at equilibrium condi-
tions with atmosphere NH, + H, they are equal to chemical
potential of nitrogen in this atmosphere.

Fig. 1. T-N, phase equilibrium diagram

We can conclude from Lehrer’s diagram that depending
on the nitriding potential of the atmosphere (if process tem-
perature remains the same), nitrided layer obtained on iron
and carbon steels can have one of these forms:

— single-phase structure o — at the nitriding potential N,
located in the graph on the range of a phase occurrence;

— double-phase structure Y’ + o — at the nitriding potential
NPV’, located in the graph on the range of y’ phase occur-
rence;

— triple-phase structure € + vy’ + o, — at the nitriding potential
N, located in the graph on the range of € phase occur-
rence.

As far as Lehrer’s diagram predicts in some measure
phase structure of the nitrided layer, it doesn’t deliver any
information about the concentration of nitrogen in a, y’
and ¢ phases as a function of temperature and nitriding po-
tential, however, these data are the basis for description of
the kinetics of nitrided layer growth. L. Maldzinski, on the
basis on his own analysis and research, had determined lines
and curves of isoconcentration (constant values of nitrogen
concentration) in T-N  phase equilibrium diagram, which
allowed for the development of a modified T-N-N phase
equilibrium diagram (Fig. 2). This diagram delivers essential
information required to develop models of the kinetics of
the nitrided layer growth, which lack was for a long time a
major obstacle to the development of research and kinetic
description of the growth of layer [3, 4].

On the basis of phase equilibrium diagram T-N-Nwe
cannot draw conclusions about kinetics (speed) of nitrided
layer growth and each phase that occurs in it. Phase structure
and particular zone thicknesses also depends on time of the
process. The influence of time was taken into account in
phenomenological models of the kinetics of nitrided layer
growth on iron and alloy steels, developed by L. Matdzinski
and co-workers [4]. This models also take into account a total

COMBUSTION ENGINES, No. 4/2016 (167)



Nitriding of car engine parts using ZeroFlow method

influence of carbon and alloy elements on diffusion flows of
nitrogen atoms into €, y’ and o phases, and as a result — on the
speed of growth of these phases. It cannot be forgotten that
T-N -N phase equilibrium diagram concerns only raw iron,
when in fact especially his alloys with carbon (carbon steels)
and alloy elements (alloy steels) are nitrided. L. Maldzinski
proved that T-N-N phase equilibrium diagram can be used
only for steels containing Cr, Mn, Mo, V, because content of
this elements doesn’t change its shape [3, 4].

Fig. 2. T-N-N phase equilibrium diagram

A large number of factors, which are relevant to nitriding
process course, makes use of mathematical models neces-
sary for precise forming of nitrided layers with respect to
the required phase structure, zone thicknesses, and hardness
distribution. Developed phenomenological models of the
kinetics of nitrided layer thus can be applied in simulations
of nitriding processes, where by adjusting the process param-
eters they enable forming phase structure of layer, i.e. types
of particular phases and its thicknesses or surface concen-
trations and nitrogen concentration profiles in each phase.
Furthermore, they allows to control growth of the € and y’
phases as a function of nitriding potential and temperature
not only in simple single-stage processes, but also in more

Fig. 3 Simulator of the kinetics of nitrided layer growth

complicated multi-stage processes. To sum up, these models
enables determining kinetics of the nitrided layer growth
as a function of process parameters: time, temperature and

nitriding potential of the atmosphere. What is more, through
the use of phenomenological models layers are produced
in the shortest possible time, which is connected with the
lowest energy consumption [4]. On the basis of mathematical
models the simulator of the kinetics of nitrided layer has been
developed by L. Maldzinski. Simulator is an application
that supports designing new processes of nitriding using
ZeroFlow method; it allows to predict graphical and compu-
tational the growth of the nitrided layer thickness and each
phase that occurs in it as a function of process parameters:
time, temperature and nitriding potential of the atmosphere
[5]. The further part of this article shows the example of
designing nitriding process using models (simulator) of the
kinetics of nitrided layer growth.

3. Designing of the nitriding process on the basis of
nitriding of crankshafts for sports car engines

Technology of nitriding using ZeroFlow method has been
developed, among others, for crankshafts assembled in sports
car engines. The main purpose of nitriding of crankshafts is
to obtain high surface hardness of journals and it concerns
to carbon steels of higher quality or alloy steels. Discussed
crankshafts were made of nickel-chromium-molybdenum
steel 4340 (40HNMA according to PN), intended for harden-
ing and tempering, consisting 0.37-0.44% C, 0.5-0.8% Mn,
0.17-0.37% Si, 0.6-0.9% Cr, 1.25-1.65% Ni, 0.15-0.25%
Mo, max 0.03% P, max 0.025% S and max 0.3% Cu. Due
to its application and working conditions, requirements for
treated parts were set high, regarding nitrided layer phase
structure, thickness of layer zones, thickness of effective
precipitate zone, hardness, as well as dimensional and
geometrical changes. Major requirements connected with
nitriding process and nitrided layer included:

— a 5—6 pm thick compound zone € + y’ (white layer);

— layer effective thickness with core hardness of +50 HV
(HVC + 50) at gr,, = 0.4 mm (it should be noted that core
hardness was 350 HV);

— precipitation zone effective thickness with hardness 600
HVatg,, =0.15 mm;

— surface hardness of approximately 63 HRC.

With the aim of determining the process parameters,
which ensure obtaining values written above, the number
of simulations using models of the kinetics of nitrided layer
growth had been carried out. On the basis of gathered ex-
perience, the double-stage process due to temperature was
taken into consideration: 490 °C at I stage and 530 °C at II
stage. As the simulation of the growth of effective depth case
shows (Fig. 4), required effective case depth with hardness
HV 400 (HV 400 is equal to core hardness of +50 HV) is
obtained in layer after approximately 29 hours of nitriding
(I stage/490°C/2 h, II stage/530 °C/27 h).

In next step the nitriding potential of the atmosphere
Np was selected to obtain the required compound zone (g
+ v’) thickness — 5 to 6 um — in 29 hours (Fig. 5). First, at
I stage of process the potential had been set on Npl = 25,
which resulted in rapid growth of € + y” phase. Then in II
stage potential was lowered to Npll = 0.6 to stop further
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unwanted growth of the iron nitrides; simultaneously the ¢
phase was significantly reduced. In the beginning y’ phase
was also slightly reduced, but after a few hours it started to
increase again (this phenomenon is related to the gradient of
the surface concentration of nitrogen cN on the boundaries
of particular phases and — connected with this — flow of
nitrogen atoms JN [2]). To avoid this, the nitrogen potential
was lowered once more to NplIl = 0.4, which resulted in
another reduction of y’ phase and finally — in inhibition of
its further growth.

Fig. 4. Growth of effective depth case on 4340 steel

Fig. 5. Growth of compound zone (white layer) on 4340 steel

Table .1. Parameters of nitriding process for crankshafts for sport car
engines using ZeroFlow method

Stage Temperature Time Potential
T [°C] t [h] N, [atm?]
1 490 2 25
2 530 15 0.6
3 530 12 0.4

Thus on the basis of simulation was developed the nitrid-
ing process with the parameters shown in the Tab. 1; this
process was applied to crankshafts and specimens for metal-
lographic examination. Metallographic examination carried
out after the process shows that compound zone thickness is
5.7-6.2 um (Fig. 6), and the effective case depth HV 400 is
about 0.4 mm (Fig. 6), which is also shown at the graph of
hardness distribution (Fig. 7). Moreover, the graph of hard-
ness distribution shows that the effective case depth HV 600
is about 0.16 mm, which means that actual results of nitriding

process are consistent with expectations and all requirements
have been fulfilled. To prevent deformation of crankshaft,
it was treated in a special fixture in a vertical position. Also
furnace heating and cooling time were extended, resulting in
only a small amount of deformation, which did not exceed
the allowed deviations.

Fig. 6. Photomicrographs of the nitrided layer (left side) and iron nitrides
(right side) obtained on 4340 steel during ZeroFlow nitriding

Fig. 7. Hardness distribution of nitrided layer obtained on 4340 steel
during ZeroFlow nitriding

It is worth mentioning that during nitriding of crank-
shafts for sports car engines using ZeroFlow method total
consumption of ammonia and emission of post-process gases
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was several times lower than during nitriding of the same
crankshafts using traditional method (Fig. 8).

4. Summary

The example of nitriding of crankshafts for sports
car engines shows that using simulation models, based
on the kinetics of nitrided layer growth, it is possible to
form nitrided layers precisely with respect to the required
phase structure, zone thicknesses, and hardness distribu-
tion. Moreover, practical application of model enables the
optimization of the process parameters, so the expected
layers are obtained in the shortest possible time and with the
lowest gases and energy consumption. Therefore, models
(simulator) of the kinetics of nitrided layer growth support
designing the nitriding processes and developing technol-
ogy for new parts, and additionally they perform control
and regulation functions.

The experimental and industrial experience gained so
far not only confirmed the effectiveness and precision of
ZeroFlow method, but they also confirmed the effective-
ness of simulator as a supporting application. It means that
ZeroFlow method can be successfully applied in nitriding
of selected car engine parts, since it allows forming nitrided
layers which fulfil the requirements imposed on them, and —
according to that — it allows to achieve appropriate durability
of each part.

Fig. 8. Comparison of total amonnia consumption and post-process gases
emission during nitriding of crankshafts in ZeroFlow and traditional
process
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Mathematical models formulation for the delay of SIDI injectors opening
based on optical tests

An appropriate time when the futel injection starts is one of the parameters determining the characteristics of fuel flow from
the injector and preparation of fuel-air mixture for combustion. However, knowledge of the characteristics of electrical signals
controlling the beginning of injector opening does not provide enough information about the real time of the actual fuel injec-
tion. Interpretation of injector opening based on these electrical signals usually lead to incorrect conclusions and decisions in
relation to the required changes in engine fuelling and in the map of injection control.

The main objective of this research was an attempt to evaluate the delay times of the real needle opening of the
injectors in relation to the time of triggering the current control signals opening the solenoid and piezoelectric high-
pressure injectors of gasoline engines. The conducted tests take into account the variability of fuel injection pressure
and backpressure prevailing in the operational chamber of the engine. To determine accurately the time of actual start
of injection, the optical tests analysing the optical image of the tip of the dispenser were used. Such high resolution
images were obtained thanks to high-speed recording with a frequency of 250 kHz (At = 0.004 ms). Correlation of the
results of these analyses with the records of parameters of the fast-varying processes (voltage and current history in the
injector) allowed determining the times of the electric and hydraulic delay of the injection both for piezoelectric and
solenoid fuel injectors. Based on a comparison of the results obtained, it was found that the delay time of fuel injection
for a piezoelectric injector of gasoline is about 3.5 times shorter than for a solenoid injector. It was also found that for
the injection pressure above 10 MPa the delay is approximately constant and does not depend on the pressure of fuel
and the backpressure of the cylinder charge.

Experimentally obtained results of the injection time delay were used as a basis to formu-late mathematical models describ-
ing the delay of the real fuel injection in relation to the sig-nal controlling the opening of the injectors. These models take into
account the dependence of the injector reaction on the injection pressure and the backpressure in the operational chamber of the
engine. The correctness of the obtained models is confirmed by high values of the coefficient of determination (above 0.84).

Key words: direct fitel injection, injection delay, piezoelectric injectors, solenoid injectors, optical tests

Modele matematyczne op6znienia otwarcia wtryskiwaczy SIDI sformulowane
na podstawie badan optycznych

Odpowiednia chwila poczqtku wirysku paliwa jest jednym z parametrow decydujgcych o przebiegu wyphwu paliwa z wiryski-
wacza oraz o przegotowaniu mieszanki paliwowo-powietrznej do spalania. Jednak znajomosc przebiegu sygnatow sterujgcych
poczgtkiem otwarcia wiryskiwacza nie dostarcza wystarczajgcych informacji o chwili rzeczywistego wirysku paliwa, co czesto
staje sie przyczyng blednych wnioskow i decyzji w odniesieniu do wymaganych zmian w mapie sterowania wtryskiem.

W tej pracy podjeto probe oceny czasow opoznienia rzeczywistego otwierania wtryskiwaczy wysokocisnieniowych benzyny
w stosunku do czasow wyzwolenia pragdowych sygnatow sterujqcych otwarciem wtryskiwaczy elektromagnetycznych i pie-
zoelektrycznych. W przeprowadzonych badaniach uwzgledniono zmiennos¢ cisnienia wtrysku paliwa oraz przeciwcisnienia
panujgcego w komorze roboczej silnika. Do doktadnego okreslenia chwili rzeczywistego poczqtku wtrysku wykorzystano
badania optyczne polegajqce na analizie obrazu koncowki rozpylacza. Obrazy takie o duzej rozdzielczosci uzyskano dzieki
szybkiemu filmowaniu z czestotliwoscig 250 kHz (At = 0,004 ms). Skorelowanie wynikow tych analiz z wynikami rejestracji
parametrow procesow szybkozmiennych (napiecia i natezenia prgdu we wtryskiwaczu) pozwolito na wyznaczenie czasow
opoznienia elektrycznego i hydraulicznego wirysku paliwa dla wiryskiwaczy piezo- i elektromagnetycznych. Na podstawie
porownania uzyskanych wynikow stwierdzono, zZe czas opoznienia wtrysku paliwa dla wtryskiwaczy piezoelektrycznych
benzyny jest okoto 3,5-krotnie krotszy niz dla wiryskiwaczy elektromagnetycznych. Stwierdzono takze, ze powyzej cisnienia
wtrysku 10 MPa opoznienie to jest stale i nie zalezy od wartosci cisnienia paliwa i osrodka. Eksperymentalnie uzyskane
wyniki opoznienia czasu wirysku stanowily podstawe do sformutowania modeli matematycznych opisujgcych opoznienie
rzeczywistego witrysku paliwa w stosunku do sygnatu sterujgcego otwarciem wtryskiwaczy. Modele te uwzgledniajq zaleznos¢
reakcji wtryskiwacza od cisnienia wirysku oraz przeciwcisnienia w przestrzeni roboczej silnika. O poprawnosci otrzymanych
modeli swiadczq duze wartoSci wspotczynnika determinacji (powyzej 0,84).
Stowa kluczowe: bezposredni wtrysk paliwa, opdznienie wtrysku, wtryskiwacze piezoelektryczne, wtryskiwacze elektro-

magnetyczne, badania optyczne

1. Introduction 1. Introduction

To ensure proper combustion process in engines with Do zapewnienie wlasciwego przebiegu procesu spalania
direct gasoline injection, a vitally important parameter is ~ w silnikach z bezposrednim wtryskiem benzyny niezmiernie
the moment of supplying a relevant portion of fuel into the  istotna jest chwila dostarczenia odpowiednich porcji paliwa
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combustion space. It should be remembered that the moment
of sending an electrical signal to the actuator of the injector
is not the same as the moment of its actual opening.

Injection systems in gasoline engines are quite diverse.
The engines with multipoint indirect injection of gasoline
into the inlet valve (MPI — Multi Point Injection) use
alow-pressure solenoid injectors supplied with the on-board
network voltage of the vehicle. Due to an external fuel mix-
ing, the speed of operation of such injectors is not a critical
parameter.

More and more common nowadays, direct gasoline injec-
tion requires the use of the high-pressure solenoid or piezo-
electric injectors, where the speed and precision of operation
is much higher. The speed of their operation influences the
time of the start of fuel injection into the combustion chamber,
and from the delay in the reaction to the signal controlling the
injector opening depends, to a large extent, the precision of fuel
dosing and maintaining appropriate dosing strategy. The delay
in the actual opening of the injector in relation to the electri-
cal signal controlling injector opening is an important issue
in terms of the course of combustion process (in particular its
dynamics) occurring very close to the TDC of the piston. This
issue gained particular importance due to dynamic develop-
ment of the engines with direct gasoline injection, as well as
due to the recomendations to create stratified mixtures using
multiple injection during a single operating cycle.

The issue of the delays of the actual start of fuel injec-
tion in modern injectors controlled electromagnetically or
piezoelectrically, depending on the injection pressure and the
backpressure in the operating space of the engine, as well as
the issue of modelling the delays are subjects of this study.

2. Earlier studies and investigations

In the so-called conventional fuel injectors, opening of
the needle of the atomiser is caused by acting of the hydraulic
pressure, generated by the fuel supplied to the atomiser and
produced by the fuel pump, on the bottom surface of the
needle cone. Lifting of the needle over the socket takes place
when the so-called injection opening pressure is exceeded,
producing a force that overcomes the preload of the spring
pressing the needle against the socket. In such injection
systems the start of the injection is usually identified on the
basis of the course of pressure changes before the injec-
tor (taking into account the delay in recording of pressure
changes arising from the distance of the pressure sensor
from the sac of the injector) or on the basis of the direct
measurement of the needle movement, which, however,
requires extension of the needle and the use of additional,
high-precision measuring system.

In contemporary fuel injectors these methods, however,
are not useful because of the pressure-accumulator (common-
rail) type of power supply, very slight needle lift and the fact
that it's impossible to extend the needle, and also because
of the very high frequency and speed of the needle motion.
For these reasons, only a few research teams have tried to
assess the actual movement of the needle in the injector,
and the tests undertaken led to rather indirect conclusions.
In addition, needle motion is no longer forced only by the

do przestrzeni spalania. Trzeba przy tym pamigtaé, ze chwila
wystania elektrycznego sygnalu sterujacego do elementu
wykonawczego wtryskiwacza nie jest tozsama z chwilg jego
rzeczywistego otwarcia.

Uktady wtryskowe silnikow benzynowych sa dosy¢
zrdznicowane. W silnikach wyposazonych w wielopunktowy
wtrysk posredni benzyny na zawor dolotowy (MPI — Multi
Point Injection) wykorzystuje si¢ niskocisnieniowe wtryski-
wacze elektromagnetyczne zasilane napigciem sieci pokta-
dowej pojazdu. Ze wzgledu na zewnetrzny sposdb tworzenia
mieszanki palnej szybko$§¢ dziatania takich wtryskiwaczy
nie jest wielkoscig krytyczna.

Coraz powszechniej stosowany wspolczes$nie bezposred-
ni wtrysk benzyny wymaga uzycia wysokocisnieniowych
wtryskiwaczy elektromagnetycznych lub piezoelektrycz-
nych, ktérych szybko$¢ i precyzja dzialania jest duzo lepsza
niz wtryskiwaczy niskoci$nieniowych. Od szybkosci ich
dzialania zalezy czas rozpoczecia wtrysku paliwa do ko-
mory spalania, a od op6znienia reakcji na sygnat sterujacy
otwarciem wtryskiwacza zalezy w duzym stopniu precyzja
dawkowania paliwa oraz zachowania odpowiedniej stra-
tegii jego podawania. Opoznienie rzeczywistego otwarcia
wtryskiwacza w stosunku do sygnatu sterujgcego otwarciem
jest zagadnieniem istotnym w aspekcie przebiegu procesu
spalania (szczegolnie jego dynamiki) w okolicy GMP ttoka.
Zagadnienie to zyskato duze znaczenie w zwiazku z dyna-
micznym rozwojem silnikow z bezposrednim wtryskiem
benzyny, a takze ze wzgledu na zalecenia tworzenia mieszan-
ki uwarstwionej przez stosowanie wtrysku wielokrotnego w
czasie jednego cyklu roboczego.

Zagadnienia rzeczywistego opdznienia procesu poczatku
wtrysku benzyny we wspolczesnych wtryskiwaczach stero-
wanych elektromagnetycznie i piezoelektrycznie, w zalezno-
$ci od ci$nienia wtrysku oraz przeciwcisnienia w przestrzeni
roboczej silnika, jak rowniez zagadnienia modelowania tego
opoznienia stanowig przedmiot tego opracowania.

2. Wcezesniejsze prace i badania

W tak zwanych klasycznych wtryskiwaczach paliwa
otwarcie iglicy rozpylacza nastgpuje w wyniku dziatania
na powierzchnig¢ stozka iglicy sity naporu hydraulicznego,
wywolanego ci$nieniem paliwa dostarczanego do rozpyla-
cza, a wytwarzanym przez ci$nieniowg pompeg paliwowa.
Uniesienie si¢ iglicy ponad gniazdo nastgpuje z chwila
przekroczenia tzw. ci$nienia otwarcia wtryskiwacza, wytwa-
rzajacego site powodujaca pokonanie napigcia wstgpnego
sprezyny dociskajacej iglice do gniazda. W takich uktadach
wtryskowych poczatek wtrysku identyfikuje si¢ zwykle na
podstawie przebiegu zmian cisnienia przed wtryskiwaczem
(z uwzglednieniem opdznienia rejestracji zmian ci$nienia
wynikajacego z oddalenia czujnika ci$nienia od studzienki
wtryskiwacza) lub przez bezposredni pomiar ruchu iglicy,
co jednak wymaga przedtuzenia samej iglicy i zastosowania
dodatkowego, precyzyjnego uktadu pomiarowego.

We wspotczesnych silnikowych wtryskiwaczach paliwa
metody te sa jednak mato przydatne ze wzglgdu na zasilanie
typu akumulatorowego (zasobnikowego), bardzo nieznaczny
skok iglicy oraz brak mozliwosci jej przedhuzenia, a takze
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hydraulic pressure of the fuel, but also by the opening of the
solenoid or piezoelectric injector controlled by the electric
signal sent from the system controlling fuel injection. The
system is so complex and difficult to test, that measurements
of the delay of fuel injection have been undertaken so far
by relatively few research teams. Below are discussed only
selected, most important publications.

Zhang et al. [10] analysing various sequences of opening
direct solenoid injectors determined the delay of their open-
ing (in relation to the occurrence of an opening signal) at
about 0.4 ms, regardless of the value of fuel pressure, which
ranged from 2 to 20 MPa.

Similar studies using solenoid injectors supplied with the
voltage of 40-70 V DC were conducted by Tsai and Yu [9]
in relation to the motorcycle engine with a cylinder capac-
ity of 500 cm?. In these studies, an analysis of the course
of electrical signals of the inward-opening type of injector
was conducted, and the value of the injector delay was
determined. It was found that the delay of opening of high-
pressure solenoid gasoline injectors achieved approximately
0.33 ms (for P].nj =10 MPa, t = 1.5 ms).

In experimental and simulation tests of the solenoid injec-
tors carried out by Cheng et al. [2] an injector of SIDI engine
was used controlled by the voltage of 70 V. For the analysis of
injector operation different strategies of controlling the voltage
supply were used. It was concluded that, despite the fact that
the time of the initial voltage impulse was as high as 0.39 ms,
the amperage obtained the value of about 1.5 A, insufficient to
start the lift of the injector needle. Increasing the time of the
triggering the needle by the value of 0.3 ms (up to 0.69 ms)
at high current (max. value of 19 A) allowed to cause the
movement of the needle. The delay of the start of the needle
movement amounted then to 0.1 ms. It also proved that the lift
of the needle starts at the current value of about 4 A.

In these studies, the measurements for the needle lift were
conducted with the use of laser methods. Unfortunately, this
technique did not allow filling the injector with fuel. This
means that time obtained is the time of only electrical delay,
without taking into account the hydraulic delay. In fact, dur-
ing the flow of fuel to the nozzle sac, this time may be differ-
ent due to acting of forces generated by fuel pressure.

Currently known are the publications concerning the
analysis of the delay of solenoid gasoline [9] and diesel
injectors [eg. 3, 5]. There is, however, no detailed analysis
for piezoelectric injectors of gasoline — although these injec-
tors have been more and more often used for several years in
combustion engines with direct injection of gasoline. Only
few publications undertake this issue. Sim et al. [6] present-
ing numeric analysis of fuel atomisation for piezoelectric
injector adopted the injection time delay of 0.1 ms, taking
into account the additional opening (0.05 ms) and closing
(0.07 ms) time of the injector. In the cited publication there
is, however, no discussion concerning the tests, on the basis
of which these values were determined.

3. The research problem

Earlier publications of the authors of this paper [7, §]
focused on quantitative analysis of gasoline injection delay,

ze wzgledu na bardzo duze czgstotliwosci 1 szybkosci jej
ruchu. Z tych wzgledow tylko nieliczne zespoty badawcze
moga oceni¢ rzeczywisty ruch iglicy we wtryskiwaczu,
a podejmowane badania maja raczej charakter wnioskowania
posredniego. Ponadto wymuszenie ruchu iglicy nie wynika
juz wylacznie z naporu hydraulicznego paliwa, lecz z otwar-
cia sitownika elektromagnetycznego lub piezoelektrycznego
sterowanego sygnalem pragdowym, pochodzacym z uktadu
sterujacego wtryskiem paliwa. Uktad taki jest wiec ztozony
i trudny badawczo, co powoduje, ze pomiarami op6znienia
wtrysku paliwa zajmowaty si¢ dotychczas nieliczne zespotly
badawcze. Ponizej omoéwiono jedynie ich wybrane najwaz-
niejsze prace.

Zhang i in. [10], analizujac r6ézne sekwencje otwarcia
wtryskiwaczy elektromagnetycznych bezposredniego
dziatania, okreslili opdznienie ich otwarcia (w odniesieniu
do pojawienia si¢ sygnalu otwierajacego) na okoto 0,4 ms,
niezaleznie od warto$ci ci$nienia paliwa, ktdre zawierato si¢
w przedziale 2-20 MPa.

Podobne badania z wykorzystaniem wtryskiwaczy
elektromagnetycznych zasilanych napigciem 40-70 V DC
prowadzili Tsai i Yu [9] w odniesieniu do silnika motocy-
klowego o pojemnosci skokowej 500 cm?®. W badaniach tych
przeprowadzono analize przebiegu sygnatoéw elektrycznych
wtryskiwacza typu inward-opening i okreslono wartos¢
opoznienia jego dzialania. Stwierdzono, ze opdznienie
otwarcia wysokoci$nieniowych elektromagnetycznych wtry-
skiwaczy benzyny wynosi okoto 0,33 ms (przy nastawach
P].nj =10 MPa, tmj =1,5 ms).

W symulacyjnych i eksperymentalnych badaniach wtry-
skiwaczy elektromagnetycznych prowadzonych przez Cheng
i1in. [2] wykorzystano wtryskiwacz silnika SIDI sterowany
napigciem 70 V. Do analizy dziatania wtryskiwacza wyko-
rzystano rézne strategie zasilania napigcia sterujacego. Jak
stwierdzono, mimo ze czas wstepnego impulsu napigciowego
wynosit az 0,39 ms, to natezenie pradu osiggato warto$¢ okoto
1,5 A, niewystarczajaca do rozpoczecia wzniosu iglicy wtry-
skiwacza. Zwigkszenie czasu wyzwolenia o wartos¢ 0,3 ms
(do 0,69 ms) przy duzej warto$ci pradu (o maks. wartosci
19 A) pozwolito na wywotanie ruchu iglicy. Opdznienie
chwili rozpoczecia ruchu iglicy wynosito wowczas 0,1 ms.
Wykazano takze, ze wznios iglicy rozpoczyna si¢ przy war-
tosci natezenia pradu okoto 4 A.

W badaniach tych pomiar wzniosu iglicy dokonano meto-
dami laserowymi. Niestety, zastosowanie takiej techniki nie
pozwolito na wypehienie wtryskiwacza paliwem. Oznacza
to, ze uzyskany czas jest czasem opoznienia elektrycznego,
bez uwzglednienia opdznienia hydraulicznego. W rzeczywi-
stosci, przy naptywie paliwa do studzienki rozpylacza, czas
ten moze by¢ inny ze wzgledu na dziatanie sit wywotanych
ci$nieniem paliwa.

Obecnie znane sg prace dotyczace analiz opdznienia
wtrysku dla wtryskiwaczy elektromagnetycznych benzyny
[9] i oleju napgdowego [np. 3, 5]. Brak jest jednak szcze-
gbétowych analiz dotyczacych wtryskiwaczy piezoelektrycz-
nych benzyny, mimo ze wtryskiwacze takie stosowane sa
coraz powszechniej od kilku lat w silnikach spalinowych
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Mathematical models formulation for the delay of SIDI injectors opening based on optical tests

without taking into account the mathematical methods allow-
ing the description of functional dependencies. In the tests it
was proved that the hydraulic delay (t,) of the piezoelectric
gasoline injectors amounts to about 90 us, which is 95%
of the total delay (t,) of fuel injection (for fuel pressure of
5 MPa). The remaining time (5%) applies to the so-called
electrical delay (t,), that is, the time between occurrence of
the electrical signal controlling injection and the start of the
increase of voltage in the injector actuator. With increasing
pressure of fuel the hydraulic delay decreases. For fuel in-
jection pressure of 20 MPa it is only about 85% of the delay
occurring at low fuel pressure.

The publications discussed in this paper aimed at the el-
emental analysis of the impact of characteristic parameters on
the process of fuel injection delay (fuel pressure and backpres-
sure) against control signal course. On the basis of the results
of experimental studies was developed the mathematical
description of the fuel injection delay relating to high-pressure
solenoid and piezoelectric gasoline injectors.

4. Research methodology

The tests of fuel injection delay were conducted for
piezoelectric (Tab. 1) and solenoid injectors (Tab. 2). Test
injectors were placed in a constant volume chamber (Fig.
1), and the fuel injection delay was filmed using high-
speed cameras (Tab. 3), with the recording frequency of
250 kHz. For this frequency the subsequent images are
recorded every 4 us.

Fig. 1. The test bench for optical tests of the delay of fuel injection

Rys. 1. Schemat stanowiska badawczego do badan optycznych opoznie-
nia wtrysku paliwa

z bezposrednim wtryskiem benzyny. Pojawiaja si¢ jedynie
pojedyncze prace dotyczace tego zagadnienia. Sim 1 in.
[6], prezentujac numeryczng analiz¢ rozpylenia paliwa
z wtryskiwacza piezoelektrycznego, przyje¢li czas opoznie-
nia wtrysku na 0,1 ms, w ktorym uwzgledniono dodatkowy
czas otwarcia wtryskiwacza (0,05 ms) oraz jego zamknigcia
(0,07 ms). W przytoczonej pracy brak jest jednak omdwienia
badan, na podstawie ktérych te wartosci okreslono.

3. Problem badawczy

Wecezesniejsze prace autoréw tego opracowania [7, 8]
dotyczyty analiz ilosciowych opoznienia wtrysku benzyny,
bez uwzglednienie aparatu matematycznego, pozwalaja-
cego na opis zaleznosci funkcyjnych. W badaniach tych
wykazano, ze opdznienie hydrauliczne (t,) wtryskiwaczy
piezoelektrycznych benzyny wynosi okoto 90 ps, co stano-
wi 95% catkowitego op6znienia (t,) wtrysku paliwa (przy
ci$nieniu paliwa o wartosci 5 MPa). Pozostaty czas (5%)
dotyczy opo6znienia tzw. elektrycznego (t,), czyli czasu
pomigdzy pojawieniem si¢ sygnatu sterujacego wtryskiem
a poczatkiem narastania napigcia w sitowniku wtryskiwacza.
Wraz ze zwigkszaniem ci$nienia paliwa opdznienie to ulega
zmniejszeniu. Przy ci$nieniu wtrysku paliwa 20 MPa wynosi
juz tylko okoto 85% opdznienia wystepujacego przy matlej
wartosci cisnienia paliwa.

Celem omawianych tutaj prac jest analiza pierwiastkowa
wplywu charakterystycznych wielkosci na proces opéznienia
wtrysku paliwa (ci$nienia paliwa oraz przeciwcisnienia po-
wietrza). Na podstawie wynikow badan eksperymentalnych
opracowano matematyczny opis opoznienia wtrysku paliwa
odnoszacy si¢ do wysokocisnieniowych elektromagnetycz-
nych i piezoelektrycznych wtryskiwaczy benzyny.

4. Metodyka badawcza

Badania opdznienia wtrysku paliwa przeprowadzono
dla wtryskiwaczy piezoelektrycznych (tab. 1) i elektroma-
gnetycznych (tab. 2). Badane wtryskiwacze umieszczano
w komorze stalej objetosci (rys. 1), a opdznienie wtrysku
paliwa filmowano z uzyciem kamery do szybkiego filmowa-
nia (tab. 3), z czestotliwoscig rejestracji 250 kHz. Przy takie;j
czestotliwosci kolejne obrazy rejestrowane sg co 4 us.

Dla obu typow wtryskiwaczy badania prowadzono przy od-
miennych warto$ciach czasow wtrysku: krotsze czasy wirysku
stosowano przy badaniach wtryskiwaczy piezoelektrycznych,
adhuzsze —przy elektromagnetycznych. Przyjete czasy otwarcia

Table 1. Piezoelectric fuel injector specification [4]

Tabela 1. Charakterystyka wtryskiwacza piezoelektrycznego [4]

Injector Outward-opening piezo-injector
Dynamic flow 14.5 mg/inj +£10% at 0.4 ms
Minimum dynamic flow <2 mg/str

Spray angle 90° + 3°

SMD size ~15 pm
Opening/closing time > 150 ps

Maximum voltage 190V

System pressure 5-20 MPa
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Table 2. Technical specification of solenoid injector [1]

Tabela 2. Charakterystyka wtryskiwacza elektromagnetycznego [1]

Parameter Value

Flow rate <22.5 cm’/s at 10 MPa
Leakage <2.5 mm’/min at 10 MPa
SMD size 15 um

System pressure <20 MPa

For both types of injectors the test were conducted for
different values of the injection times: shorter injection times
were used for the piezoelectric injectors, and longer times
— for the solenoid injectors. The adopted injector opening
times were derived from typical values used in combustion
engines, when fuel dose division is applied. In the tests were
applied four values of the fuel pressure and four values of
backpressure of air, into which the fuel was injected. Every
test was repeated three times. The conditions of tests of
fuel injection delay are presented in Table 4. The adopted,
diversified minimum opening times for piezo- and solenoid
injectors (0.2 and 0.3 ms) ensue from technical capabilities
of their operation.

Table 4. Conditions of tests of fuel injection

Tabela 4. Warunki prowadzenia badan wtrysku paliwa

Energizing time [ms] piezoinjector: 0.2; 0.4; 0.6

solenoid: 0.3; 0.5; 0.7

inj

Fuel injection pressure [MPa] i 5; 10; 15; 20
Air back-pressure [MPa] , | 1.5:2.0,2.5;3.0
Temperature [deg C] 293 K

In the test were used IndiModule system by AVL com-
pany for acquisition of fast-varying signals (recording fre-
quency of 500 kHz; At =2 ps), which enabled recording of
electric characteristics in the injector (intensity and voltage)
and the electrical signal of a LED diode. The flash of the
light of the diodes was also recorded in the video, serving as
the element synchronizing optical studies with the registered
characteristics of the current (Fig. 2).

Characteristics of the current-voltage signals from injec-
tors allowed to obtain information about the delay in the

wtryskiwaczy wynikaja z typowych warto$ci wykorzystywa-
nych w silnikach spalinowych, gdy stosowany jest podziat
dawki paliwa. W badaniach zastosowano cztery wartosci ci-
$nienia paliwa oraz cztery wartosci przeciwcisnienia powietrza,
do ktdérego nastepowat wtrysk paliwa. Badania powtarzano
trzykrotnie. Warunki badan op6znienia wtrysku paliwa przed-
stawiono w tabeli 4. Przyjete, zr6znicowane minimalne czasy
otwarcia wtryskiwaczy piezo- i elektromagnetycznych (0,2 oraz
0,3 ms) wynikaja z technicznych mozliwosci ich dziatania.

Table 3. Details of the optical setup and devices employed to evaluate the
fuel injection delay

Tabela 3. Charakterystyka elementow optycznych wykorzystanych
w badaniach opoznienia wtrysku paliwa

Camera LaVision HighSpeedStar 5
Light source Halogen lamp — 2 x 500 W
Camera lens Nikon Nikkor

Lens features 50 mm - f/1. 4
Image size [pix] 71x 16

Image size [mm] 84.2 mm x 86.9 mm
Frame rate [fps] 250 000
Pixel/mm [-] 4.4875

Test repetitions [-] 3

Do badan wykorzystano uktad akwizycji procesow
szybkozmiennych IndiModule firmy AVL (z cz¢stotliwos$cia
rejestracji 500 kHz; At =2 ps), ktory umozliwit rejestracje
przebiegdow elektrycznych we wtryskiwaczu (natezenia
i napiecia pradu) oraz sygnatu elektrycznego diody $wie-
cacej. Blysk $wiatla diody zarejestrowany takze na filmie
petnit funkcje elementu synchronizujacego badania optyczne
z zarejestrowanymi przebiegami pradowymi (rys. 2).

a) b)
Fig. 2. The analysis of the electrical signals of the injectors: a) piezoelectric, b) solenoid
Rys. 2. Analiza sygnatow elektrycznych wiryskiwaczy: a) piezoelektrycznych, b) elektromagnetycznych
12
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Mathematical models formulation for the delay of SIDI injectors opening based on optical tests

electric opening of injectors (t,) defined as the time from
triggering the TTL signal until the start of the increase of
amperage. In a similar way also the time elapsing between
the increase in the amperage and activation of the LED diode
signal was determined (t,). The time from the input signal
activating LED diode until the flow of fuel from the injector
is designated as t,, and was determined on the basis of the
optical tests. The sum of these times is the total hydraulic
delay of an injector:

th:tbl +tb2 (1)

Synchronization of the electrical and optical tests allowed
to determine the total time of the delay in operation of injec-
tors (t,), as is schematically shown in Figure 2:

=ttt )

In order to capture the start of fuel flow, the optical tests
involved high-speed filming with high time and surface
resolution of the area of one selected orifice of the atom-
izer. The first drops of fuel reflect the illuminating light and
are identified as areas with increased intensity of radiation.
However, in order to precisely determine the moment of ap-
pearance of the first drop, the recorded images (Fig. 3a) had
to be digitally processed, which involved the following:

1) subtracting the measuring background — noise — Fig. 3b,

2) determining the time of diode flashing — Fig. 3c,

3) evaluation of the time of capturing the photo, in which
drops of fuel flowing from injector appear — Fig. 3d.

Such processing was applied to the images of the recorded
LED diode flash and injection of fuel from both types of injec-
tors. The results of these analyses are shown in Figure 4, in
which the sequence of subsequent images is presented, and the
time of recording an image of fuel drops determines the time
of opening solenoid and piezoelectric injector. A comparison
with the time of initiation of the signal controlling the injector
allows the specifying the delay of its activation, which is the
start of the fuel outflow from injector.

This procedure has been applied to all adopted condi-
tions of the study, and the results obtained in this way are
described in section 5.

Fig. 3. Optical research algorithm of fuel injection based on data from
piezoinjector: ET = 0.4 ms, Pinj =20 MPa, P, = 1.5 MPa

Rys. 3. Algorytm wyznaczania poczqtku wtrysku na podstawie badan
optycznych z wtryskiwacza piezoelektrycznego: ET = 0,4 ms,
P, =20 MPa, P, = 1,5 MPa

Przebiegi sygnatow pradowo-napigeciowych wtryski-
waczy umozliwity uzyskanie informacji o opdznieniu elek-
trycznym otwarcia wtryskiwaczy (t ), okreslonym jako czas
od wyzwolenia sygnatu TTL do pojawienia si¢ przyrostu
nat¢zenia pradu. W podobny sposob okreslono rowniez czas
uplywajacy od zwigkszania natgzenia pradu do wymuszenia
dziafania diody (t,,). Czas od wymuszenia $wiecenia diody
do wyptywu paliwa okreslono jako t , i wyznaczono na
podstawie badan optycznych. Suma tych czaséw stanowi
catkowite opoznienie hydrauliczne wtryskiwacza (1).

Synchronizacja badan elektrycznych i optycznych po-
zwolila na okreslenie catkowitego czasu opdznienia dzia-
tania wtryskiwaczy (t,) — wzor (2), jak to schematycznie
pokazano na rys. 2.

Badania optyczne polegaly na filmowaniu z duzg roz-
dzielczos$cig czasowa i powierzchniowg obszaru jednego
wybranego otworka rozpylacza w celu uchwycenia chwili
poczatku wyplywu paliwa. Pojawiajace si¢ pierwsze krople
paliwa odbijaja Swiatlo oswietlajace i sg identyfikowane jako
obszary o zwigkszonej intensywnosci promieniowania. Aby
jednak w sposob precyzyjny okresli¢ chwile pojawienia si¢
pierwszych kropli, zarejestrowane kolejne obrazy (rys. 3a)
nalezato poddac¢ obrébce cyfrowej polegajacej na:

1) odjeciu tta pomiarowego — szumu — rys. 3b,

2) okresleniu czasu btysku diody — rys. 3c,

3) ocenie czasu wykonania zdjecia, na ktorym pojawiajg si¢
krople paliwa z wtryskiwacza — rys. 3d.

Taki sposdb obrobki zastosowano do obrazéw zareje-
strowanego btysku diody i wtrysku paliwa z obu typow
wtryskiwaczy. Efekty tych analiz przedstawiono na rys. 4,
na ktorym zawarto sekwencje kolejnych obrazow, a czas
zarejestrowania obrazu z pojawiajacymi si¢ kroplami paliwa
okresla czasy otwarcia wtryskiwacza piezoelektrycznego
i elektromagnetycznego. Poréwnanie z czasem powstania
sygnalu sterujacego wtryskiwaczem pozwala na okreslenie
opoznienia jego dziatania, czyli poczatku wtrysku paliwa.

Takie postepowanie zastosowano dla wszystkich przy-
jetych warunkoéw badan, a uzyskane w ten sposob wyniki
przedstawiono w rozdz. 5.

5. Investigation of injection delay for piezo-
and solenoid injectors

Analiza opdznienia otwarcia wtryskiwaczy elektromagne-
tycznych wskazuje na istnienie zaleznosci tego opoznienia od
wartosci przeciwcisnienia panujacego w komorze pomiarowe;.
Na podstawie danych z rys. 5 mozna stwierdzic, ze zalezno$¢
ta jest istotna przy ci$nieniu 5 MPa: wraz ze zwigkszaniem
przeciwcisnienia zwigksza si¢ opoznienie otwarcia wtryski-
wacza. Zaleznos¢ ta wystepuje niezaleznie od warto$ci czasu
wtrysku paliwa (tmj). Przy innych, wigkszych wartosciach
przeciwcisnienia zaleznos¢ taka nie jest obserwowana. Ana-
liza op6znienia dziatania wtryskiwacza piezoelektrycznego
wskazuje na istnienie podobnych zalezno$ci przy cisnieniu
wtrysku 5 MPa. Jednak analiza op6znienia dziatania przy
wigkszych warto$ciach ci$nienia paliwa i przeciwci$nienia
osrodka wskazuje na wystgpowanie (w niektorych przypad-
kach) rowniez podobnej zaleznosci (rys. 6).
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5. Investigation of injection
delay for piezo- and solenoid
injectors

Analysis of the delay of opening the
solenoid injectors points to the existence
of a dependency of this delay from the
value of the backpressure in the meas-
uring chamber. Based on the data from
Figure 5, it can be concluded that this
relationship is important at a pressure
of 5 MPa: with increasing backpressure
the delay of injector opening increases.
This dependency occurs regardless of
the value of the fuel injection time (t].nj).
For other, higher values of backpressure
this dependence is not observed. The
analysis of the delay in activation of
the piezoelectric injector indicates the
existence of similar dependencies at the
injection pressure of 5 MPa. However,
the analysis of the delay in activation
of the injector for higher values of fuel
pressure and medium backpressure
points to the existence (in some cases)
of similar dependency (Fig. 6).

From the analysis of the data
concerning delays in operation of the
piezo- and solenoid injectors it might
be concluded that the time of the delay in opening both types
of injectors:

— does not depend on the time of injection duration — no
unequivocal trend of changes was obtained;

— does not depend on the backpressure of the medium at
apressure above 5 MPa; there is no constant, unequivocal
trend observed in the changes; an outline of a trend for
increasing delay appears during operation of the injector
at a pressure above 15 MPa; it is not, however, a domi-
nating trend,;

— it depends proportionally on the value of the backpressure
of the medium at fuel injection pressure of P, =5MPa,
but at higher pressures this trend is not unequivocal.

So presented conclusions indicated the necessity of ad-
ditional comparison of the injection delay for each value
of fuel pressure, taking into consideration the time of the
injection and the backpressure of the air. The results of the
analysis were complemented with characteristic parameters
of the delay time of fuel flow from an injector:

a) an average value:

b) medium: the value of the parameter in ordered series,
below and above which identical number of observations
exists (for even number of elements — arithmetic mean of
the two middle values),

¢) dominant: a value with the highest probability of occur-
rence.

Fig. 4. Optical analysis of the delay of fuel injection for solenoid and piezoelectric injectors
(PmJ =5MPa, P =15MPa, t =03 ms (solenoid), t,; = 0.4 ms (piezo))

Rys. 4. Analiza optyczna opoznienia wirysku paliwa z wtryskiwaczy elektromagnetycznych i piezoelek-
trycznych (ij =5MPa, P, = 1,5 MPa, Ly = 0,3 ms (solenoid), by = 0,4 ms (piezo))

Z analizy og6lnych danych dotyczacych opdznienia dzia-
fania wtryskiwaczy piezo- i elektromagnetycznych mozna
wnioskowac, ze opdznienie czasu otwarcia wtryskiwaczy
obu typow:

— nie zalezy od czasu trwania wtrysku — nie uzyskano jed-
noznacznej tendencji zmian,

— nie zalezy od przeciwcisnienia osrodka przy cisnieniu
powyzej 5 MPa; brak jest stalej, jednoznacznej tendencji
zmian; zarys tendencji zwigkszajgcego si¢ opdznienia
pojawia si¢ podczas pracy wtryskiwaczy przy ciSnieniu
wtrysku powyzej 15 MPa, jednak nie jest to trend domi-
nujacy,

— zalezy proporcjonalnie od wartoSci przeciwcisnienia
osrodka przy ci$nieniu wtrysku paliwa o wartosci P =
=5 MPa, jednak przy cis$nieniach wickszych tendencja ta
nie jest jednoznaczna.

Tak sformutowane wnioski wskazaty na konieczno$¢
dodatkowego zestawienia opdznienia wtrysku przy kazdej
wartos$ci ci$nienia paliwa z uwzglednieniem czasu wtrysku i
przeciwcisnienia powietrza. Wyniki tych dziatan uzupetnio-
no o wyznaczenie charakterystycznych wielkosci opdznienia
czasu wyptywu paliwa z wtryskiwacza:

a) wartosci $redniej

b) mediany: warto$¢ cechy w szeregu uporzadkowanym,
powyzej i ponizej ktorej znajduje si¢ jednakowa liczba
obserwacji (przy parzystej liczbie elementéw — $rednia
arytmetyczna dwoch srodkowych liczb),

14
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Fig. 5. Analysis of the times of injection delay at variable pressure of fuel injection and backpressure of air during operation of a solenoid injector

Rys. 5. Analiza czasow opoznienia wirysku przy zmiennym cisnieniu wtrysku paliwa oraz przeciwcisnieniu powietrza podczas pracy wtryskiwacza
elektromagnetycznego

Fig. 6. Analysis of the times of injection delay at variable pressure of fuel injection and backpressure of air during operation of a piezoelectric injector

Rys. 6. Analiza czasow opoznienia wtrysku przy zmiennym cisnieniu wtrysku paliwa oraz przeciwcisnieniu powietrza podczas pracy wtryskiwacza
piezoelektrycznego

So determined parameters of the delay of fuel flow from
an injector are presented in Fig. 7 (for solenoid injectors)
and in Fig. 8 (for piezoelectric injector). The analysis of the
trends of these parameters of delay while increasing the fuel
pressure is clear: with increasing fuel pressure, the delay
decreases. However, the backpressure of the medium affects
these changes in a variety of ways.

The dependency of fuel flow delay from fuel pressure is
stronger for solenoid injector than for piezoelectric injector.
In tests of the delay of fuel flow from a piezoelectric injector
no trends of changes of this delay for increasing fuel pres-
sure were observed (Fig. 8b—d). At a pressure of 15 MPa, the
values of the fuel flow delay were the lowest and amounted
to approximately 75 us.

The presented research results show that there are the
conditions to determine mathematical dependencies concern-
ing the time of the delay of fuel flow from the injector from
the fuel injection pressure and the backpressure prevailing in
the workspace. An attempt of formulating such a description
is provided in section 6.

6. An attempt to describe in mathematical terms
the delays in the start of fuel injection

6.1. The impact of the fuel pressure on the delay
of injection
Using the above average values, median, and a domi-
nant of the injection delay time for individual values of
injected fuel pressure (regardless of the injection time and
backpressure) an attempt to formulate mathematical models
was made. These models are presented in the form of a lin-

¢) dominanty: warto$¢ o najwickszym prawdopodobienstwie
wystgpienia.

Tak wyznaczone cechy opdznienia wyptywu paliwa
z wtryskiwacza przedstawiono na rys. 7 (dla wtryskiwacza
elektromagnetycznego) oraz na rys. 8 (dla wtryskiwacza
piezoelektrycznego). Analiza tendencji tych cech opdznienia
podczas zwigkszania ci$nienia paliwa jest jednoznaczna:
nastgpuje zmniejszenie opoznienia wraz ze zwigkszaniem
cisnienia paliwa. Jednakze przeciwci$nienie osrodka w rézny
sposob wplywa na te zmiany.

Zalezno$¢ opoznienia wyplywu paliwa z wtryskiwacza
od cisnienia paliwa jest wigksza dla wtryskiwacza elektro-
magnetycznego niz dla wtryskiwacza piezoelektrycznego.
W badaniach opdznienia wyptywu z wtryskiwacza piezo-
elektrycznego nie zaobserwowano tendencji zmian tego
opdznienia przy zwigkszaniu cisnienia paliwa (rys. 8b—d).
Przy cisnieniu 15 MPa wartosci opdéznienia wyptywu byly
najmniejsze 1 wynosity okoto 75 ps.

Przedstawione wyniki badan wykazaty, ze istnieja
przestanki do wyznaczenia matematycznych zaleznos$ci
dotyczacych czasu opdznienia wyplywu paliwa z wtryski-
waczy od ci$nienia wtrysku paliwa oraz od przeciwci$nienia
W przestrzeni roboczej. Probe takiego opisu przedstawiono
w rozdz. 6.

6. Proba matematycznego opisu opéZnienia
poczatku wtrysku paliwa

6.1. Wplyw ci$nienia paliwa na opéznienie wtrysku
Wykorzystujac przedstawione powyzej wartosci $rednie,

mediang oraz dominant¢ czasu op6znienia wtrysku dla po-
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Fig. 7. Comparison of the times of fuel injection delays for solenoid injectors for four different values of fuel injection pressure (5, 10, 15, 20 MPa)
at variable backpressure of air and different times of injection

Rys. 7. Porownanie czasow opoznienia wtrysku paliwa z witryskiwacza elektromagnetycznego dla czterech roznych wartosci cisnienia wtrysku paliwa
(5, 10, 15, 20 MPa) przy zroznicowanym przeciwcisnieniu i roznych czasach wtrysku

ear, polynomial and exponential dependencies (Fig. 9 and
10). The analysis of the obtained equations for appropriate
functional dependencies indicates that they are much better
correlated to the experimental results when using polynomial
and exponential equations. The obtained maximum value of
the coefficient of determination for models formulated for the
solenoid injectors amount to 0.999 (based on the median).
The degree of correlation of the exponential model is higher
for each characteristic parameter (due to the higher value of
the coefficient of determination). A mathematical model of
the analysed dependencies, presented in linear form, seems
to be useless because of the low value of the R2.

The analysis of the models of fuel injection delay formu-
lated for piezoelectric injectors (Fig. 10) points to some slight
dependency of the delay time on the value of fuel pressure.
This dependency occurs only at low values of fuel injection
pressure (in the range 5—-10 MPa), while at higher pressure
values this delay is constant. At fuel pressure of 10 MPa and
more, the delay of the fuel injection is 0.078 ms (regardless of
which characteristic parameter it concerns — Fig. 10a—c).

It indicates that, despite application of mathematical
models to describe the injection delay, their use is not reli-
able. The coefficients of determination for these models are
low, which is due to the specificity of the obtained results
concerning delays in opening the injectors. Despite the fact,
that for the mean value of the injection delay and for the
polynomial model the value R* exceeds 0.99 — Fig. 10a, this

szczegodlnych wartosci ci$nienia wtryskiwanego paliwa (nie-
zaleznie od czasu wtrysku i przeciwci$nienia), podjgto probe
sformulowania odpowiednich modeli matematycznych.
Modele te przedstawiono w postaci zalezno$ci liniowe;j,
wielomianowej oraz wyktadniczej (rys. 91 10). Analiza uzy-
skanych réwnan dla odpowiednich zaleznosci funkcyjnych
wskazuje na znacznie lepsze ich dopasowanie do wynikow
eksperymentalnych przy wykorzystaniu rownan wielomia-
nowych i wykladniczych. Uzyskana maksymalna wartos¢
wspotczynnika determinacji modeli sformulowanych dla
wtryskiwaczy elektromagnetycznych wynosi 0,999 (bazujac
na medianie). Stopien dopasowania modelu wyktadniczego
jest wickszy dla kazdej z wielko$ci charakterystycznych (ze
wzgledu na wigksza warto$¢ wspotczynnika determinacji).
Model matematyczny analizowanych zalezno$ci przed-
stawiony w postaci liniowej wydaje si¢ nieprzydatny ze
wzgledu na mata warto$¢ R%

Analiza modeli opoznienia wtrysku paliwa sformuto-
wanych dla wtryskiwaczy piezoelektrycznych (rys. 10)
wskazuje na niewielka zalezno$¢ czasu opdznienia od war-
tosci ci$nienia paliwa. Zalezno$¢ ta wystepuje jedynie przy
matych warto$ciach ci$nienia wtrysku paliwa (w zakresie
5-10 MPa), natomiast przy wickszych wartosciach cisnie-
nia opdznienie to jest state. Przy ci$nieniu paliwa 10 MPa
1 wigcej opoznienie wirysku wynosi 0,078 ms (niezaleznie
od tego, jakiej wielkosci charakterystycznej dotyczy — rys.
10a—c).
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Fig. 8. Comparison of the times of fuel injection delays for piezoelectric injectors for four different values of fuel injection pressure (5, 10, 15,
20 MPa) at variable backpressure

Rys. 8. Porownanie czasow opoznienia wirysku paliwa z wiryskiwacza piezoelektrycznego dla czterech roznych wartosci cisnienia wirysku paliwa
(5, 10, 15, 20 MPa) przy zroznicowanym przeciwcisnieniu

equation cannot be applied to the assessment of delay due
to lack of clear trends of the changes.

From the above mathematical considerations it ensues
that for fuel injection pressure of 10 MPa and more, the delay
of fuel flow from the injector is constants and amounts to
0.078 ms and that it is independent of any other parameter.

6.2. The impact of the backpressure of the medium
on the injection delay

Due to the observed greater sensitivity of the fuel injec-
tion delay to the value of the backpressure at low fuel pres-
sure P, =5 MPa, the dependencies within this range were
further analysed. For the injection pressure and for both types
of injectors were defined mean changes in the fuel flow de-
lay time during changing the backpressure in increments of
0.5 MPa (Fig. 11). It was found that the value determined for
calculations shall be the arithmetic mean of the three points
(three times of injector opening) at a given fuel pressure and
backpressure of the medium.

In the conducted analysis it was found, that the delay
in opening the solenoid injectors increased by 5.3 us at
increasing the backpressure in increments of 0.5 MPa. For
piezo-injectors this time amounted to 3.5 ps, which means
the piezoelectric injectors have the delay lower by 33%
for every 0.5 MPa of the backpressure value. Due to high
values of the coefficient of determination obtained, these
values were adopted as representative for the whole tested
population.

Wynika z tego, ze pomimo zastosowania modeli mate-
matycznych do opisu opdznienia wtrysku, ich wykorzystanie
nie jest miarodajne. Wspotczynniki determinacji tych mo-
deli sg mate, co wynika ze specyfiki uzyskanych wynikow
dotyczacych opo6znienia otwarcia wtryskiwaczy. Mimo ze
dla warto$ci $redniej czasu opoznienia wtrysku i modelu
wielomianowego warto$¢ R? wynosi powyzej 0,99 —rys. 10a,
to rownanie nie moze by¢ zastosowane do oceny opdznienia
ze wzgledu na brak jednoznacznej tendencji zmian.

Z przedstawionych wyzej rozwazan matematycznych
wynika, ze przy ci$nieniu wtrysku paliwa o wartosci 10 MPa
1 wigcej opo6znienie wypltywu paliwa z wtryskiwacza jest
state i wynosi 0,078 ms oraz ze nie zalezy ono od zadnych
innych wielkosci.

6.2. Wplyw przeciwci$nienia oSrodka na opdznienie
wtrysku

Ze wzgledu na zaobserwowana wigksza wrazliwos¢ opoz-
nienia wtrysku paliwa na warto$ci przeciwci$nienia przy malej
warto$ci cisnienia paliwa P ;=5MPa, dalszej analizie podda-
no zaleznosci w tym zakresie. Dla tego ci$nienia wtrysku oraz
dla obu typoéw wtryskiwaczy okre§lono §rednie zmiany czasu
opdznienia wyplywu paliwa przy zmianie przeciwci$nienia
osrodka co 0,5 MPa (rys. 11). Ustalono przy tym, ze warto$¢
wyznaczona do obliczen jest $rednig arytmetyczng z trzech
punktow (trzech czasow otwarcia wtryskiwacza) przy danym
ci$nieniu paliwa i przeciwcisnieniu osrodka.

W przeprowadzonej analizie stwierdzono, ze opdznienie
otwarcia wtryskiwaczy elektromagnetycznych zwigksza si¢
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Fig. 9. Determination of mathematical models for the flow delay of
solenoid injectors based on: a) mean values, b) values of the median,
¢) values of dominant, assuming independence of delay time from the
time of the injection and backpressure; I exponential model, l power

model, I linear model

Rys. 9. Okreslenie matematycznych postaci modeli opoznienia wypltywu

paliwa dla wtryskiwaczy elektromagnetycznych bazujgce na: a) warto-

Sciach srednich, b) wartosciach median, c) wartosciach dominant, przy
zatozeniu niezaleznosci czasu opéznienia od czasu wtrysku i przeciw-
cisnienia; I model wyktadniczy, l model potggowy, l model liniowy

6.3. A mathematical formula of the dependency of fuel
injection delay

Based on the dependencies referred to in section 6.2,
an attempted was made to identify the character of the
functional dependency of the fuel flow injection delay on
the value of medium backpressure at low values of fuel
injection pressure.

For both types of injectors one type of equation was
adopted, taking into account the value of backpressure of
the medium (at a constant fuel pressure P, =5 MPa) sup-
plemented with the following coefficients: slope of line "a"
and exponent "b". The general equation is proposed in the
form of:

& @inj-5MPa) & Pbb ©)

Determination of ‘a’ and ‘b’ coefficients requires the
use of optimization methods. The optimisation criteria are
presented in the form of a decision to be minimized f(U),
expressed as the sum of squares of differences of the indi-
vidual values of delays of fuel flow dependent only on the
backpressure of air, designated experimentally and based
on equation (3).

A mathematical model contains the decision variables,
constraints, and decision-making function:

Fig. 10. Determination of mathematical models for the flow delay of
piezoelectric injectors based on: a) mean values, b) values of the me-
dian, c) values of dominant, assuming independence of delay time from
the time of the injection and backpressure; . exponential model,

l power model I linear model

Rys. 10. Okreslenie matematycznych postaci opoznienia wyptywu paliwa
dla wtryskiwaczy piezoelektrycznych bazujgce na: a) wartosciach sred-
nich, b) wartosciach median, c¢) wartosciach dominant, przy zatozeniu
niezaleznosci czasu opoznienia od czasu wtrysku i przeciwcisnienia;
I model wyktadniczy, . model potggowy, I model liniowy

0 5,3 us przy zwiekszaniu przeciwcisnienia o 0,5 MPa. Dla
wtryskiwaczy piezoelektrycznych czas ten wyniost 3,5 ps,
co oznacza, ze wtryskiwacze piezoelektryczne maja mniejsze
opodznienie o 33% na kazde 0,5 MPa wartosci przeciwci-
$nienia osrodka. Ze wzgledu na uzyskanie duzej wartosci
wspolczynnika determinacji, przyjgto te wartosci za repre-
zentatywne dla catej badanej populacji.

6.3. Matematyczna posta¢ zaleznos$ci op6znienia
wtrysku paliwa

Na podstawie zalezno$ci okreslonych w podrozdz. 6.2
podjeto probe okreslenia postaci zaleznosci funkcyjnej opoz-
nienia wtrysku paliwa od wartos$ci przeciwci$nienia osrodka,
przy matych warto$ciach cisnienia wtrysku paliwa.

Dla obu typow wtryskiwaczy przyjeto jeden typ rowna-
nia, uwzgledniajacy warto$¢ przeciwcisnienia osrodka (przy
statej wartosci ci$nienia paliwa P.=5 MPa), uzupetiony
o wspoétczynniki: kierunkowy ,,a” oraz wyktadnik potggowy
,»b”. Ogoblne rownanie zaproponowano w postaci (3).

Wyznaczenie wspotczynnikéw a oraz b wymaga zasto-
sowania metod optymalizacyjnych. Kryterium optymalnosci
przedstawiono w postaci podlegajacej minimalizacji funkcji
decyzyjnej f(U), wyrazonej jako suma kwadratow réznic
poszczegdlnych warto$ci opdznienia wyptywu zaleznych
jedynie od przeciwcisnienia powietrza, wyznaczonych do-
$wiadczalnie i na podstawie rownania (3).
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Fig. 11. Analysis of the fuel injection delay during changing the backpressure (Pinj =5 MPa) on the basis of the
average values of fuel injection using injectors: a) solenoid, b) piezoelectric
Rys. 11. Analiza opdznienia wtrysku paliwa przy zmianie przeciwcisnienia osrodka (Pm/_ = 5 MPa) na podstawie
Srednich wartosci opéznienia wirysku paliwa przy zastosowaniu wiryskiwaczy: a) elektromagnetycznych, b) piezo-

elektrycznych

— decision variables: a, b — coefficients of the equation (3),

— constraint (designating the range of acceptable solutions)
t,:a, b#0, values can be negative and positive, excluding
zero (such value eliminates the equation),

— decision-making function: U(a, b) fulfils the constraint,
for which the decision-making function f(U) reaches
a minimum:

(4)

where (t,), — is the calculated delay value for given data of
the parameters P,, (t,), — means a test value of the delay for
the same values of P ; i —is a subsequent value.

The task was solved using all the fuel flow delay values
(data) obtained from measurements at the pressure of Pinj =
=5 MPa. To solve the optimisation task was used the gener-
alized reduced gradient method, implemented in MS Excel
package in Solver module. It is a method of solving the task
of non-linear programming with non-linear constraints. The
solution to the optimization task is obtaining such coefficients
of the equation (4), for which the sum of squared deviations
(t,), — (t,), is minimal.

For so formulated a task, in the adopted ranges of vari-
ability of the data measured at a fuel pressure of 15 MPa,
were obtained results with the coefficient of determination
R?=10.8405 — for solenoid injectors and R* = 0.9207 for pie-
zoelectric injectors (Fig. 12). These relatively large values of
the coefficient of determination make it possible to assume
that the model is correct.

The presented data do not lie in a single line because of
diversified, experimental time of the delay of fuel flow from
injectors at variable times of injector opening (at constant,
defined conditions of injection —P, , P,). Entirely repeatable
delay times, independent of the injection time (ET) cause that
points at constant t, are in the same place. This is shown in
Figure 3. 12b. Because of the operation of the piezoelectric
injectors, the delay times with constant P and constant P,
do not depend on the injection times (ET).

Model matematyczny
zawiera zmienne decyzyj-
ne, ograniczenia i funkcje
decyzyjna:

— zmienne decyzyjne: a,
b — wspodtczynniki réwna-
nia (3),
— warunek ograniczajacy
(wyznaczajacy zakres roz-
wigzan dopuszczalnych)
t:a, b # 0, mogg to by¢
warto$ci ujemne i dodat-
nie, z wylaczeniem zera
(warto$¢ taka eliminuje
wynik rownania),
— funkcja decyzyjna:
U(a, b) spetnia warunek
ograniczajacy, dla ktorego
funkcja decyzyjna f(U)
osigga minimum (4), gdzie (t,)_ 0znacza obliczong wartos¢
opdznienia dla danych wielkosci P, (t,), — badawczg war-
tos¢ opoznienia dla tych samych wartosci P ; i — kolejna
wartos¢.

Zadanie rozwigzano, wykorzystujac wszystkie warto$ci
opo6znienia wypltywu paliwa (danych) uzyskane z pomiarow
przy cisnieniu Pinj =5 MPa. Do rozwigzania zadania opty-
malizacyjnego wykorzystano uogdlniong metode gradientu
zredukowanego, zaimplementowang w pakiecie MS Excel
w module Solver. Jest to metoda rozwigzywania zadania pro-
gramowania nieliniowego z ograniczeniami nieliniowymi.
Rozwigzaniem zadania optymalizacji jest uzyskanie takich
wspoteczynnikow réwnania (4), dla ktérych suma kwadratow
odchylef ((t,), — (t,),) jest minimalna.

Dla tak sformutowanego zadania w zakresie przyjetej
zmiennosci danych pomiarowych przy ci$nieniu paliwa 15
MPa uzyskano rozwigzania o wspotczynniku determinacji
R?=0,8405 — dla wtryskiwaczy elektromagnetycznych oraz
R?=0,9207 dla wtryskiwaczy piezoelektrycznych (rys. 12).
Te relatywnie duze warto$ci wspolczynnika determinacji
pozwalajg uzna¢ posta¢ modelu za prawidlowa.

Przedstawione dane nie lezg na jednej linii, czego powo-
dem jest zréznicowany, eksperymentalny czas opo6znienia
wyplywu paliw z wtryskiwacza przy zmiennym czasie jego
otwarcia (przy statych, ustalonych warunkach wtrysku — P
P,). Catkowicie powtarzalne czasy opoznienia, niezalezne od
czasu wirysku (ET) powodowalyby, ze punkty o statych ¢,
znajduja si¢ w tym samym miejscu. Sytuacje taka przedsta-
wiono narys. 12b. Dziatanie wtryskiwaczy piezoelektrycz-
nych powoduje, ze ich czasy opdznienia przy stalym P, joraz
statym P, nie zalezg od czasow wtrysku (ET).

Efektem analiz przedstawionych na rys. 12 jest wnio-
sek, ze wigkszg niezalezno$¢ od czasu wtrysku wykazuja
wtryskiwacze piezoelektryczne (znacznie wigksza liczba
jednakowych punktéw opdznienia na rys. 12b).

Z analiz przedstawionych na rys. 12 wynika, ze mo-
del opisujacy opo6znienie wtrysku paliwa z wtryskiwaczy
elektromagnetycznych przy ci$nieniu paliwa 5 MPa jest
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Table 5. The parameters characterizing fuel injection delay for gasoline injectors: piezo- and

solenoid injectors

Tabela 5. Wielkosci charakteryzujqce opoznienia witrysku wtryskiwaczy benzynowych:

piezo- i elektromagnetycznych

obarczony wickszym btgdem niz model dla
wtryskiwaczy piezoelektrycznych. Wskazuja
na to wspoétczynniki determinacji R? wyno-
szace odpowiednio 0,84 oraz 0,92.

Electromagnetic injector Piezoinjector Pelnq analizQ wielkos$ci op(')inienia
Maximum injection delay 0.318 ms 0.09 ms wtrysku paliwa oraz procesu optymali-
Delay ratio EM/P (P/EM) 1(3.53) 0.28 (1) zacji przedstawiono w tab. 5. Wynikajg
Increase At, if AP, increase by 0.5 MPa 53 us 35us z niej znacznie krétsze czasy opéznienia

Equation of injection delay

wyplywu paliwa z wtryskiwaczy piezo-

(only for Pﬂi =5 MPa) t, = 0.29-P 0073

t,= 0.073-P "%

elektrycznych niz elektromagnetycznych.
Opoznienie to jest okoto 3,5-krotnie wigksze

Coefficient of determination, R? 0.8405

0.9207

dla wtryskiwaczy elektromagnetycznych niz

piezoelektrycznych.

Fig. 12. The dependency of the fuel injection delay determined experimentally and analytically (conditions of the analysis are given in the figure)

Rys. 12. Zaleznos¢ okreslonego doswiadczalnie i analitycznie opoznienia wirysku (warunki analizy podano na rysunku)

The result of the analysis presented in Figure 12 is
a conclusion that the highest independence from the injection
times exhibit piezoelectric injectors (a much greater number
of identical points of delay in Figure 12b).

From the analysis shown in the Figure 12 it ensues that
the model describing fuel injection delay for solenoid injec-
tors at a pressure of 5 MPa is encumbered with higher errors
that the model for the piezoelectric injectors. It is indicated by
the coefficient of determination R* amounting, respectively,
to 0.84 and 0.92.

The full analysis of the parameters of fuel injection delay
and the process of optimisation are presented in Table 5. From
the analysis it is noticeable that the fuel flow delays are much
shorter for piezoelectric injectors than for solenoid ones. The
delay time of fuel injection for a solenoid injector is about 3.5
times longer than for the piezoelectric injector.

7. Summary

Based on the experimental results and its interpretations
some observations and conclusions were formulated:

1. An electric and optical analysis of the gasoline injection
delay makes it possible to determine the parameters char-
acterising the process. From the results of experimental
studies were obtained different times of fuel injection
delay relating to solenoid and piezoelectric injectors.

7. Whnioski

Na podstawie wynikow badan eksperymentalnych sfor-
mutowano nastgpujace wnioski:

1. Analiza elektryczna i optyczna opdznienia wtrysku benzy-
ny umozliwia wyznaczenie wielkosci charakteryzujacych
ten proces. W wyniku badan eksperymentalnych uzyskano
odmienne czasy opdznienia wtrysku paliwa dla wtryski-
waczy elektromagnetycznych i piezoelektrycznych.

2. Opdznienie otwarcia wtryskiwaczy mozna opisa¢ modela-
mi matematycznymi, w ktorych uwzglednia si¢ cisnienie
paliwa. Analiza dziatania wtryskiwaczy elektromagne-
tycznych wskazuje na zmniejszenie czasu opdznienia
wyptywu paliwa z wtryskiwacza wraz ze zwigkszaniem
ci$nienia paliwa (w zakresie 5-20 MPa). Opdznienie
wyplywu paliwa z wtryskiwaczy piezoelektrycznych
odnotowano jedynie w zakresie 5—10 MPa. Przy dalszym
zwigkszaniu cisnienia paliwa opo6znienie jest state (nie-
zalezne od jego wartosci).

3. Przy cis$nieniu 5 MPa opo6znienie czasu dziatania wtry-
skiwaczy elektromagnetycznych jest proporcjonalne do
przeciwcisnienia powietrza. Kazde zwigkszenie przeciw-
cisnienia powietrza AP, 0 0,5 MPa wywoluje zwigkszenie
czasu opoznienia wyptywu paliwa o 5,3 ps.

4. Przy matych wartosciach ci$nienia paliwa (5 MPa) op6z-
nienie czasu dziatania wtryskiwaczy piezoelektrycznych
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2.

A delay in opening injectors can be described with the
use of mathematical models in which the fuel pressure is
taken into account. The analysis of the operation of the
solenoid injector indicates reduction of the fuel flow delay
time from the injector with the increasing fuel pressure
(within the range from 5 to 20 MPa). Fuel injection delay
for piezoelectric injectors was reported only in the range
of 5-10 MPa. For further increase of the fuel pressure,
the delay was constant (independent of its value).

. At a pressure of 5 MPa the delay time for solenoid injec-

tors is proportional to the backpressure of air. Any increase
in the backpressure the air AP, by 0.5 MPa increases the
time of fuel flow delay by 5.3 ps.

. At low values of pressure (5 MPa) the delay time for

piezoelectric injectors is also proportional to the backpres-
sure of air. Any increase in the backpressure the air P, by
0,5 MPa increases the time of fuel flow delay by 3.5 ps.

. The delay time of fuel injection for a solenoid injector for

the same conditions of supply (Pinj, P,) is about 3 times
longer than for a piezoelectric injector. Both types of
injectors tend to reduce delays when increasing the fuel
flow pressure and to increase this delay with increasing
medium backpressure (only at low differential pressure

in the injector and — P =55 MPa).
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wietrza. Kazde zwigkszenie przeciwci$nienia powietrza
AP, 0 0,5 MPa wywotuje zwigkszenie czasu opdznienia
wyplywu paliwa o 3,5 ps.

. Opdznienie wyplywu paliwa z wtryskiwaczy elektro-

magnetycznych przy tych samych warunkach zasilania
(P> P,) jest okoto 3-krotnie wigksze niz wtryskiwaczy
piezoelektrycznych. Oba typy wtryskiwaczy wykazuja
tendencj¢ do zmniejszenia op6znienia wyptywu paliwa
podczas zwigkszania ci$nienia zasilania oraz zwigkszenia
tego opoOznienia przy zwigkszaniu przeciwcisnienia osrod-
ka (jedynie przy malej r6znicy ci$nienia we wtryskiwaczu
i o$rodku—P._. =55 MPa).

inj

Nomenclature/Oznaczenia

ET Energizing Time/wymuszony czas trwania wtrysku paliwa

P, air backpressure/przeciwcisnienie osrodka

P fuel injection pressure/cisnienie wirysku paliwa

SIDI  Spark Ignition Direct Injection/silniki o zaplonie iskrowym
z bezposrednim wtryskiem paliwa

MPI  Multi Point Injection/wielopunktowy wtrysk paliwa

inj

in
at

total delay time of fuel injection/czas catkowitego opoz-
nienia wyptywu paliwa z wtryskiwacza
electric delay time/czas elektrycznego opoznienia wyplywu

paliwa

hydraulic delay time/czas hydraulicznego opoznienia
wyphwu paliwa

injection time, ty = ET/czas wtrysku, przyjeto, ze . Jjest
rowny ET
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A new generation of F1 race engines — hybrid power units

The paper aims at reviewing the evolution of the F1 engine technology and the associated regulatory framework
governing the sport over the last 10 years. Technical regulations, in force since 2014, replaced the 2.4-liter V8 naturally
aspirated engines with sophisticated hybrid units such as the 1.6-liter V6 turbocharged engines supported with energy-
management and recovery systems. Since 2014 the fundamental trend in the development of powertrains has been the
advancement of their efficiency. Due to the fact that the fuel flow rate has been restricted, the maximum performance is
now entirely dependent on the engine efficiency.

Key words: FI race engines, hybrid powertrains, turbocharging, energy recovery systems, engine efficiency

Nowa generacja silnikow samochodow wys$cigowych F1 — hybrydowe zespoly napedowe

W artykule zaprezentowano przeglgd rozwoju technologii silnikow samochodow wyscigowych F1 i zwiqgzane z nimi
przepisy oraz regulacje w okresie ostatnich dziesieciu lat. Obowiqzujqce od 2014 r. przepisy techniczne wprowadzity
w miejsce uzywanych do konica 2013 r. wolnossgcych silnikow V8 o objetosci skokowej 2,4 dm?, ztozone hybrydowe
zespoly napedowe, obejmujgce turbodotadowane silniki V6 o objetosci skokowej 1,6 dm* wspomagane przez systemy
zarzgdzania i odzyskiwania energii. Od roku 2014 podstawowym kierunkiem rozwoju zespotow napedowych jest ich
sprawnos¢; poniewaz wielkos¢ zuzycia paliwa zostata zmniejszona, wiec poprawa osiggow zespotow napedowych jest
catkowicie uzalezniona od ich sprawnosci.

Stowa kluczowe: silniki F1, hybrydowe zespoly napedowe, turbodotadowanie, systemy odzyskiwania energii, sprawnos¢

silnikow

1. Introduction

The fundamental trend in the development of F1 engines
of all generations has been their performance including, in
particular, the maximum power and the maximum effective
power in the engine speed range of £3000 rpm against the
engine speed of the maximum power. The attempts to obtain
the highest maximum torque or a high torque at low engine
speeds are of secondary significance [1].

The effective power Ne may be expressed as a func-
tion of the airflow rate, the corresponding energy from the
combusted fuel and the thermal efficiency through the fol-
lowing relation:

pZSV, Q
N. = P |, F .
e [nvol 4 J [kAFRst Ntn

air flow rate energy flow rate/
air mass unit

where: n, —engine thermal efficiency, n , — engine volume-
tric efficiency, p — air density, Z — number of cylinders, S —
cross-section area of the piston (tD?/4), where D — cylinder
diameter, V, — average piston velocity, Q, — fuel calorific
value, AFR_ — stoichiometric excess air coefficient of the
air/fuel mixture, A — relative excess air coefficient of the
air/fuel mixture.

The above relation indicates that, for the engine charac-
terized with the fuel calorific value and its thermal efficiency,
increasing the maximum power may be obtained through
increasing the flow rate of the air supplied to the engine,
hence increasing the average piston velocity, piston diameter

1. Wstep

Podstawowym kierunkiem rozwoju wszystkich gene-
racji silnikow F1 byly i sg maksymalne osiagi, w ktorych
szczegdlne znaczenie odgrywa moc maksymalna i jak
najwyzsza moc uzyteczna w zakresie predkosci obrotowe;j
+3000 obr/min wzgledem predkosci obrotowej mocy mak-
symalnej. Dazenie do osiggania jak najwyzszego momentu
obrotowego silnika lub wysokiego momentu obrotowego
w zakresie niskich predkosci obrotowych ma drugorzedne
znaczenie [1].

Moc uzyteczna N, moze by¢ wyrazona jako funkcja
wielkosci natezenia przeptywu powietrza, odpowiadajacej
mu energii pochodzacej ze spalanego paliwa i sprawnosci
cieplnej, za pomocg zaleznosci:

PZSVp ) [ Qe )
4 A-AFR, ) "

natgzenie przeplywu natezenie przeplywu
powietrza energii/jednostke
masy powietrza

Ne = {nvol

gdzie: , —sprawnos¢ cieplna silnika, n ,—sprawnos¢ obje-
tosciowa silnika, p — ggsto$¢ powietrza, Z — liczba cylindrow,
S — powierzchnia przekroju tloka (tD?/4), gdzie D to $rednica
cylindra, Vp —$rednia predkos¢ thoka, Q, — wartos¢ opatowa
paliwa, AFR  — stechiometryczny wspotczynnik nadmiaru
powietrza mieszanki powietrzno-paliwowej, A — wzgledny
wspotczynnik nadmiaru powietrza mieszanki powietrzno-
paliwowe;j.

Powyzsza zaleznos¢ wskazuje, ze dla scharakteryzowa-
nego wartoscig opatowa paliwa i sprawnosci cieplnej silnika,
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and engine volumetric efficiency. These were typical trends
in the development of naturally aspirated F1 engines aim-
ing at boosting the engine performance [1, 2]. In the case of
such high-speed naturally aspirated engines, their thermal
efficiency was a compromise resulting from the efficiency
reducing factors, including:

— low combustion efficiency caused by the combustion of
rich mixtures

— thermal loss resulting from the application of multipoint,
indirect fuel injection (PFI)

— high thermal loss resulting from the large area of the com-
bustion chamber against its volume (the ratio of the piston
displacement to the cylinder diameter of 0.4 to 0.5)

— low mechanical efficiency of high cylinder number en-
gines.

The factors contributing to the increase in the thermal
efficiency were:

— intense charge swirls in the engine combustion chambers
caused by very high engine speeds, which allowed obtain-
ing sufficient charge combustion rate in a very limited and
short time

— high engine speeds, good for high compression ratios
and, at the same time, preventing premature ignition and
knocking combustion

— high flame propagation rate in the charge, whose relative
excess air coefficient fell in the range from 0.75 to 0.9.

In 2006, FIA introduced new F1 engine technical regu-
lations. It assumed a use of four stroke naturally aspirated
engines of the displacement limited to 2400 cm? and the
number of cylinders not greater than 8 in a V 90° configura-
tion. Two intake valves and two exhaust valves per cylinder
were required; the maximum cylinder diameter was reduced
to 98 mm, hence the resultant piston stroke of 39.8 mm. The
distance between the cylinders was set at 106.5 mm. The
minimum engine weight was reduced to 95 kg and variable
geometry intake and exhaust systems were not permitted.

Engines with indirect injection could only have a single

injector and a single spark plug per cylinder [3, 4]. FIA also

introduced restrictions regarding the applicable materials in
the construction of the engine components and subassem-
blies. These materials were confined to iron, aluminum and
titanium alloys with the previously applied magnesium alloys
and ceramic materials excluded. As a result, the maximum
engine power reached above 555 kW at the engine speed
exceeding 19 000 rpm. Aiming at a reduction of costs, in

2007 the development of the engine design was frozen and

the maximum engine speed was limited to 19 000 rpm. In

2009, it was further limited to 18 000 rpm [5—8]. As a result,

the engine power output was approx. 535 kW to 545 kW (in

2013). In 2009 KERS (Kinetic Energy Recovery System),

applied during vehicle braking, was admitted for use. In

2009 however, the use of this system was not obligatory and

in 2010 this idea was abandoned. In 2011, the idea returned

and the equipment was obligatory again. Such a system
was applicable until 2013. It admitted the use of 400 kJ of
recovered kinetic energy per each lap, which gave additional

power of 60 kW in the time of 6.7 s on the lap [2, 3, 5-10].

podwyzszanie mocy maksymalnej moze by¢ osiaggane przez

zwigkszanie natezenia przeptywu powietrza dostarczanego

do silnika, a zatem przez zwickszanie $redniej predkosci
tloka, $rednicy cylindra i sprawnosci objetosciowej silnika.

Byly to dotychczas typowe kierunki rozwoju wolnossgcych

silnikéw F1 w celu zwigkszania ich osiggow [ 1, 2]. W odnie-

sieniu do takich, wysokoobrotowych silnikéw wolnossacych
ich sprawnos$¢ cieplna stanowila kompromis wynikajacy

z czynnikow, ktdre nie sprzyjaty jej podnoszeniu, w tym:

— mata sprawnos$¢ spalania spowodowana spalaniem ,,bo-
gatych” mieszanek

— straty cieplne wynikajace ze stosowania wielopunktowego,
posredniego wtrysku paliwa (PFI)

— duze straty cieplne wynikajace z duzych powierzchni
komr spalania, wzgledem ich objgtosci (stosunek skoku
tloka do $rednicy cylindra rzedu 0,4 do 0,5)

— mata sprawno$¢ mechaniczna silnikéw o duzej liczbie
cylindrow.

Czynnikami sprzyjajacymi zwigkszaniu sprawnosci
cieplnej byly:

— intensywne zawirowanie fadunku mieszanki w komorach
spalania silnika, spowodowane bardzo duzymi predko-
$ciami obrotowymi silnikow, co pozwalato na osiaganie
wystarczajacej predkosci spalania tadunku mieszanki
w ograniczonym, bardzo krétkim czasie

— duze predkosci obrotowe silnikow sprzyjajace stosowa-
niu wysokich stopni spre¢zania, a zarazem utrudniajace
powstawanie zjawisk przedwczesnego zaptonu i spalania
stukowego

— duza predkos¢ rozprzestrzeniania si¢ frontu ptomienia w
tadunku mieszanki palnej, ktorej wzgledny wspotczynnik
nadmiaru powietrza zawierat si¢ w granicach 0,75 do
0.9.

W roku 2006 FIA wprowadzita nowy regulamin technicz-
ny dotyczacy silnikow F1. Zaktadat on stosowanie silnikow
wolnossacych, czterosuwowych o objetosci skokowej ogra-
niczonej do 2400 cm? i liczbie cylindréw nie wickszej niz 8,
w uktadzie V 90°. Kazdy cylinder musial by¢ wyposazony
w 2 zawory dolotowe i 2 wylotowe; maksymalna $rednica
cylindra zostala zmniejszona do 98 mm, a zatem wynikowy
skok ttoka wynosit 39,8 mm. Rozstaw osi cylindréw ustalono
na 106,5 mm. Minimalng mas¢ silnika zmniejszono do 95
kg i zakazano stosowania uktadéw dolotowych i wyloto-
wych o zmiennej geometrii. Silniki z posrednim wtryskiem
paliwa mogly by¢ wyposazone tylko w jeden wtryskiwacz
paliwa i jedng $wiec¢ zaplonowa na kazdy cylinder [3,
4]. FIA wprowadzita tez ograniczenia dotyczace materia-
tow, ktére mogly by¢ stosowane do budowy elementow
1 podzespotow silnika. Mogty to by¢ jedynie stopy zelaza,
aluminium i tytanu, z wylgczeniem wczeéniej stosowanych
stopow magnezu, materiatéw ceramicznych itp. W efekcie
tego maksymalna moc silnikdw wynosita powyzej 555 kW
przy predkosci obrotowej przekraczajacej 19 000 obr/min.
Dazac do obnizenia kosztoéw w 2007 r. rozwdj konstrukeji
silnikow zostat ,,zamrozony”, przy czym maksymalng pred-
ko$¢ obrotowa silnikéw ograniczono do 19 000 obr/min,
anastepnie w 2009 r. do 18 000 obr/min [5—8]. W rezultacie
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At the same time, aiming at further cost reduction, increas-
ingly stringent requirements regarding engine durability were
introduced, gradually reducing the number of engines that
could be used by each driver in a season. In the years 2009-
2013, this was 8 engines per season, which corresponded to
the engine mileage of approx. 2500 km.

In 2010, FIA decided to introduce new regulations and
significant changes in the F1 engine design that were to
become applicable from 2013. Taking the environmental as-
pects into account, whose increasing impact on the advance-
ment of automotive industry is growing, attempts were made
to introduce new F1 engines of design closer to those used
in general automotive sector (including their downsizing).
The new regulations also aimed at motivating carmakers
to invest in the design of F1 engines, keeping in mind that
these works could constitute an experimental fundament for
the development of a variety of solutions and technologies,
part of which would most likely find commercial application.
Initially, FIA assumed a replacement of naturally aspirated
V8 engines with four cylinder ones of the displacement of
1.6 dm® and the maximum engine speed restricted to 12 000
rpm. The changes were to be applied from 2013. Following
numerous protests of the engine manufacturers, it was finally
agreed that from 2014, V6 engines would be applied of the
displacement of 1.6 dm? and the maximum engine speed of
15 000 rpm.

Attempting to maintain the performance of the V8 natu-
rally aspirated engines (at the end of season 2013 reaching
545 kW), the V6 engines of the displacement of 1.6 dm?
were turbocharged and direct injected to produce approx.
425 kW of maximum power. This meant an increase in
the maximum power output from 1 dm3 from approx. 227
kW (naturally aspirated engines) to 266 kW (turbocharged
engines) [1, 2]. The missing 120 kW of maximum power
output of the turbocharged engines was to be compensated
by the application of advanced energy recuperation system
(ERS). A power unit was built of the initially assumed power
output of 545 kW. At that time, the assumptions were made
that these turbocharged engines might potentially reach as
much as 475 kW to 525 kW, taking into account the reduc-
tion of the fuel rate to 100 kg/h above the engine speed of
10 500 rpm.

Figure 1 presents a comparison of the course of the mean
effective pressure (BMEP) obtained by turbocharged F1
engines in 1987, when the maximum charging pressure was
limited to 4 bar and in 1988, when the maximum charging
pressure was limited to 2 bar, with two versions of target
characteristics of the course of mean effective pressure of
the newly introduced 1.6 dm* V6 turbocharged engines [2,
13]. Additionally, the figure also presents an approximate
boundary curve of the mean effective pressure obtained by
naturally aspirated V8 F1 engines of the displacement of 2.4
dm® used in 2013 [2, 13].

From the analysis of the figure, it results that the previ-
ous generation of 1.5 dm? turbocharged F1 engines used in
the second half of the 1980s of the last century, obtained the
mean effective pressure exceeding 55 bar (with the charging

moc maksymalna silnikdw wynosita okoto 535 kW do 545
kW (2013 r.). W roku 2009 dopuszczono mozliwos¢ sto-
sowania systemu odzyskiwania energii kinetycznej KERS
(Kinetic Energy Recovery System), wytracanej podczas
hamowania samochodu. Jednak w 2009 r. stosowanie tego
systemu nie bylo obowigzkowe, w 2010 r. odstgpiono od
jego stosowania. W roku 2011 powrdcono do niego jako
wyposazenia obowigzkowego. System taki obowigzywat
do 2013 r. Dopuszczat on mozliwo$¢ wykorzystywania 400
kJ odzyskanej energii kinetycznej na jednym okrazeniu, co
dawato dodatkowa moc 60 kW w czasie 6,7 s na okrazeniu
[2, 3, 5-10]. Rownoczesnie w dazeniu do dalszego zmniej-
szania kosztow wprowadzano coraz ostrzejsze wymagania w
zakresie trwato$ci silnikow, stopniowo zmniejszajac liczbe
silnikow, jaka mogla by¢ wykorzystywana przez kazdego
kierowce w czasie jednego sezonu wyscigowego. W latach
2009-2013 bylo to 8 silnikéw na sezon, co odpowiadato
przebiegowi silnika okoto 2500 km.

W roku 2010 FIA zdecydowata o koniecznosci wpro-
wadzenia nowych przepiséw i duzych zmian w zakresie
konstrukeji silnikéw F1, ktore miaty obowigzywac od 2013 1.
Biorac pod uwage wzgledy ekologiczne, majace coraz
wigkszy wpltyw na rozwoj powszechnej motoryzacji, dazo-
no do wprowadzenia w F1 nowych jednostek napedowych
o konstrukecji zblizonej do silnikéw ogdlnie stosowanych w
motoryzacji, z uwzglednieniem ich downsizingu. Miato to
tez zacheci¢ duzych producentdw samochodéw do inwe-
stowania w budowe jednostek napedowych F1, majac na
uwadze, ze ich rozwdj moze stanowi¢ baz¢ doswiadczal-
ng dla opracowywania réznych rozwigzan i technologii,
z ktorych czgs$¢ zapewne znajdzie zastosowanie w silni-
kach uzytkowych. Poczatkowo FIA zaktadata zastgpienie
wolnossacych silnikow V8 jednostkami 4-cylindrowymi
o objetosci skokowej 1,6 dm3 i maksymalnej predkosci
obrotowej ograniczonej do 12 000 obr/min. Zmiany mialy
obowigzywac¢ od 2013 r. Jednak na skutek licznych prote-
stow dotychczasowych producentow silnikoéw, ostatecznie
ustalono, ze od 2014 r. stosowane beda silniki V6 o objeto-
$ci skokowej 1,6 dm® i maksymalnej predkosci obrotowej
ograniczonej do 15 000 obr/min.

Dazac do zachowania osiggdw zblizonych do osiggow
dotychczas stosowanych silnikoéw wolnossacych V8, rozwi-
jajacych pod koniec sezonu 2013 okoto 545 kW, silniki V6,
o0 objetosci 1,6 dm® mialy by¢ wyposazone w turbodotado-
wanie oraz bezposredni wtrysk paliwa i, jak prognozowano,
rozwija¢ okoto 425 kW mocy maksymalnej. To oznaczato
wzrost mocy maksymalnej z 1 dm? objetosci skokowe;j sil-
nika z okoto 227 kW (dla silnikow wolnossacych) do 266
kW (dla silnikéw turbodotadowanych) [1, 2]. Brakujace
120 kW mocy maksymalnej silnikéw turbodotadowanych
miato by¢ dostarczane dzigki zastosowaniu potagczonego z
nimi zaawansowanego systemu odzyskiwania energii (ERS).
Powstawal w ten sposob zespot napedowy o, jak poczatkowo
zaktadano, mocy maksymalnej 545 kW. Wowczas zaktadano
tez, ze potencjalne mozliwos$ci rozwojowe nowych turbo-
dotadowanych silnikéw moga doprowadzi¢ do uzyskania
mocy maksymalnej od 475 kW do 525 kW, biorac pod
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pressure limited to 4 bar) compared to 15—16 bar of the mean
effective pressure obtained by 2.4 dm? naturally aspirated V8
engines used until 2013. The courses of changes of the mean
effective pressure, presented in Fig. 1, for two versions of
modern 1.6 dm? turbocharged V6 engines, were determined
assuming the maximum engine power output of 475 kW
and 525 kW alternatively and the maximum engine speed
limited to 15 000 rpm.

In Figure 2 the characteristics of the maximum torque
of the above-described F1 engines have been presented. For
the 1.5 dm® turbocharged F1 engines of 1987 (maximum
charging pressure limited to 4 bar), the maximum torque
reached approx. 680 N-m, while for the naturally aspirated
V8 engines of 2013 it was slightly above 300 N-m [2, 13].
The forecasted maximum torques for the 1.6 dm? turbo-
charged V6 engines introduced in 2014 are approx. 380 N-m
(engine of the maximum power output 0 525 kW, Fig. 2) and
approx. 365 N-m (engine of the maximum power output of
475 kW, Fig. 2).

The forecasted maximum power output characteristics
for two performance versions of the newly introduced (from
2014) V6 turbocharged engines have been compared in
Fig. 3. This figure also presents the characteristics of the
maximum power output of the 1.5 dm?® F1 engine that, for
the charging pressure limited to 4 bar, reached approx. 750

Fig. 1. Comparison of the BMEP of the turbocharged F1 engines of the
mid — eighties with that of the modern F1 turbocharged engines [2, 13]

Rys. 1. Poréownanie Sredniego cisnienia uzytecznego silnikow F1:
, turbo” z poltowy lat 80. XX w. z obecnymi silnikami ,, turbo”

uwage wprowadzenie zmniejszenia maksymalnej wielko$ci
natezenia paliwa zasilajacego silnik do 100 kg/h powyzej
predkosci obrotowej silnika 10 500 obr/min.

Na rysunku 1 przedstawiono poréwnanie przebiegu
$redniego ci$nienia uzytecznego (BMEP) osigganego
w turbodotadowanych silnikach F1 z 1987 r., gdy maksy-
malne ci$nienie dotadowania byto ograniczone do 4 bar,
iz 1988 r., kiedy ci$nienie dotadowania ograniczono do 2
bar, z dwoma wersjami docelowych, zaktadanych charak-
terystyk przebiegu $redniego ci$nienia uzytecznego nowo
wprowadzanych silnikow turbodotadowanych V6 o objetosci
skokowej 1,6 dm3 [2, 13]. Dodatkowo na rysunku przedsta-
wiono tez przyblizong krzywa graniczng Sredniego cisnienia
uzytecznego osigganego przez wolnossace silniki F1, V8
o objetosci skokowej 2,4 dm3 stosowane w 2013 1. [2, 13].

Z analizy rysunku wynika, ze poprzednia generacja
turbodotadowanych silnikéw F1, o objetosci skokowej 1,5
dm3, uzywanych w drugiej potowie lat osiemdziesiatych
ubieglego wieku, osiaggata srednie ci$nienia uzyteczne nawet
powyzej 55 bar (przy ci$nieniu dotadowania ograniczonym
do 4 bar), w poréwnaniu do 15-16 bar $redniego ci$nienia
uzytecznego osigganego przez wolnossace silniki V8, o obje-
to$ci skokowej 2,4 dm? stosowane do 2013 r. Przedstawione
narys. 1 przebiegi zmian $redniego ci$nienia uzytecznego dla
dwadch wersji wspotczesnych turbodotadowanych silnikow

Fig. 2. Comparison of the torque of the turbocharged F1 engines of the
mid — eighties and that of the modern F1 turbocharged engines [2, 13]

Rys. 2. Porownanie wielkosci momentu obrotowego silnikow F1: turbo
z poltowy lat 80. XX w. z obecnymi silnikami ,, turbo”
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Fig. 3. Comparison of the power outputs of the turbocharged F1 engines
of the mid — eighties and those of the modern F1 turbocharged engines
[2, 13]

Rys. 3. Porownanie wielkosci mocy silnikow F1: “turbo” z potowy lat
80. XX w. z obecnymi silnikami ,, turbo”

kW and the boundary curve of the power output of the 2.4
dm3 naturally aspirated V8 engines, that amounted to 545
kW [2, 12, 13].

2. F1 powertrains — 2014

Technical regulations applicable since 2014 put a lot
of pressure on the fuel efficiency. As a consequence, the
amount of fuel used during the race was reduced to 100 kg
per vehicle, while the maximum mass fuel flow rate at the
engine speed equal or greater than 10 500 rpm could exceed
100 kg/h and, for the engine speeds below 10 500 rpm, the
amount calculated from the formula Q_ [kg/h] < 0.009 - n
[rpm ]+ 5.5 [15].

In previously applied (until 2013) 2.4 dm?® naturally
aspirated v8 engines there were no restrictions in the fuel
consumption and its mass flow rate reached 170 kg/h. The
introduction of such stringent limits in the fuel consumption
has led to a fundamental change in the trend of develop-
ment of engines, in which the improvement in performance
could be done by improving its efficiency. The application
of turbocharging and the restriction of the maximum engine
speed to 15 000 rpm resulted in an obstacle in increasing the
engine performance, which was the necessity to boost the
knocking resistance compared to the previously applied high-
speed (limited to 18 000 rpm) naturally aspirated engines.

V6, 0 objetosci skokowej 1,6 dm3, okreslono przy zatozeniu
maksymalnej mocy silnika, wynoszacej alternatywnie 475
kW 1525 kW oraz maksymalnej pr¢dkosci obrotowej silnika
ograniczonej do 15 000 obr/min.

Na rysunku 2 poréwnano charakterystyki maksymal-
nego momentu obrotowego opisanych wyzej silnikow F1.
Dla turbodotadowanych silnikéw F1 z 1987 r. o obj¢tosci
skokowej 1,5 dm? (maksymalne ci$nienie dotadowania ogra-
niczone do 4 bar) maksymalny moment obrotowy osiggat
okoto 680 N-m, podczas gdy w wolnossacych silnikach V8
stosowanych w 2013 r. tylko niewiele powyzej 300 N-m [2,
13]. Prognozowane, maksymalne momenty obrotowe dla
wprowadzanych w 2014 r. turbodotadowanych silnikéw V6
o objetosci skokowej 1,6 dm3 to okoto 380 N-m dla wersji
silnika 0 mocy maksymalnej 525 kW i okoto 365 N-m dla
silnika 0 mocy maksymalnej 475 kW (rys. 2).

Prognozowane charakterystyki mocy maksymalnych
dla dwoch wersji osiggoéw nowo wprowadzanych, od roku
2014, silnikow turbodotadowanych V6 poréwnano na rys.
3. Na rysunku tym przedstawiono tez charakterystyki mocy
maksymalnej 1,5 dm? silnikéw F1, ktéra dla ci$nienia do-
fadowania ograniczonego do 4 bar osiagata okoto 750 kW,
oraz graniczng krzywa mocy maksymalnej wolnossacych
silnikow V8, o objetosci skokowej 2,4 dm?, ktora wynosita
okoto 545 kW [2, 12, 13].

2. Zespoly napedowe F1 — 2014

Obowiazujace od 2014 r. przepisy techniczne ktada duzy
nacisk na oszczgdno$¢ paliwa. W konsekwencji ilos¢ zuzy-
wanego podczas wyscigu paliwa zmniejszono do 100 kg na
samochod, podczas gdy maksymalne, masowe natgzenie prze-
ptywu paliwa zasilajacego silnik przy predkosci obrotowej
réwnej lub wyzszej od 10 500 obr/min nie moze przekraczaé
100 kg/h, a dla predkosci obrotowych silnika ponizej 10 500
obr/min nie moze by¢ wigksze niz ilo$¢ obliczona wedtug
wzoru Qm [kg/h] < 0,009 - n [obr/min] + 5,5 [15].

We wezesniej stosowanych, do 2013 r., wolnossacych
silnikach V8 o obje¢tosci skokowej 2,4 dm® nie byto zadnych
ograniczen w zakresie wielko$ci zuzycia paliwa, a jego
maksymalne, masowe natg¢zenie, z jakim byt zasilany silnik
osiagato do 170 kg/h. Wprowadzenie tak drastycznych ogra-
niczen w zakresie wielko$ci zuzycia paliwa doprowadzito do
zasadniczej zmiany kierunku rozwoju silnikow, w ktorych
wzrost 0siagow moze odbywac si¢ przede wszystkim przez
poprawe ich sprawnosci. Zastosowanie turbodotadowania
1 ograniczenie maksymalnej predkosci obrotowe;j silnikow
do 15 000 obr/min oznaczato, ze gldwnym ograniczeniem
w zwigkszaniu osiggdw takich silnikow bedzie koniecznos¢
podwyzszenia odpornosci na spalanie stukowe, wzglgdem
weczesniej stosowanych wysokoobrotowych (ograniczenie
do 18 000 obr/min) silnikow wolnossacych. Rozwigzania
tego problemu nalezato poszukiwaé w zwigkszeniu predko-
$ci spalania tadunku, zmniejszaniu temperatury mieszanki
paliwowo-powietrznej, czemu sprzyjat bezposredni wtrysk
paliwa — pozwalal on rownoczesnie na wzrost stopnia
sprezania — oraz w zwigkszaniu wartosci opatowej paliwa
przez zmiany jego skladu w zakresie dopuszczalnym przez
obowigzujace przepisy.
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The solutions to the problem had to be sought in increasing
the charge combustion rate and reducing the temperature of
the air/fuel mixture, which was facilitated by the applica-
tion of direct injection. Direct injection allowed increasing
the compression ratio and the fuel calorific value (through
changes in its composition within the limit admissible by
the applicable regulations).

Maximum reduction of the time of mixture combustion
caused a modification in the design of the combustion cham-
bers compared to those of the naturally aspirated V8 2.4 dm?
engines. The fundamental modifications that were introduced
in this respect were the increase in the stroke to bore ratio
from approx. 0.4 for old naturally aspirated engines to approx.
0.66-0.7 for 1.6 dm?® turbocharged V6 engines [1].

The diameters of the valve caps were also reduced and the
exhaust valve/intake valve diameter ratio increased from 0.8
to 1.0. This allowed increasing the flame front propagation
velocity in the combustion chamber and reduced the thermal
loss following the reduction of the chamber area against its
volume. This also allowed an intensification of the charge
swirl process inside the combustion chamber and a reduc-
tion of the time of combustion. The intake ducts inside the
cylinder head were additionally modified to generate a swirl
motion of the intake air and boost the charge swirl at the
end of the compression stroke with a view to accelerating
the combustion.

The approach to the excess air coefficient was funda-
mentally changed, minding the need to reduce the fuel
consumption and to provide maximum improvement of the
engine thermal efficiency. For new 1.6 dm® turbocharged
V6 engines, the excess air coefficient exceeds 1.1 under the
conditions of maximum power compared to 0.75-0.8 for
the previously used naturally aspirated V8 and older V10
engines. It allows a more complete combustion of the fuel
supplied to the chambers and reduces knocking.

2.1. Design of the powertrain
According to the FIA technical regulations applicable
since 2014, F1 vehicles are not only powered by an internal

Fig. 4. F1 Power Unit components — 2014 [Renault]
Rys. 4. Elementy zespolu napedowego F1 — 2014 [Renault]

Dazenie do maksymalnego skrdcenia czasu spalania
fadunku w komorach spalania silnika powodowato, ze ich
konstrukcja ulegta zmianie w poréwnaniu do tej, jaka byta
stosowana w szybkoobrotowych silnikach wolnossacych V8,
2,4 dm’. Podstawowymi zmianami, jakie wprowadzono w
tym zakresie sa przede wszystkim: wzrost stosunku skoku
tloka do $rednicy cylindra z okoto 0,4 dla dawnych silnikéw
wolnossacych do okoto 0,66-0,7 dla silnikow turbodotado-
wanych V6, o objetosci skokowej 1,6 dm? [1].

Zmniejszono tez srednice grzybkow zaworow, a stosu-
nek wielkosci $rednicy zaworu wylotowego do dolotowego
zwigkszyl si¢ z 0,8 do 1,0. Pozwolito to zwigkszy¢ predkosée
propagacji frontu ptomienia w komorze spalania i ograni-
czylo straty cieplne na skutek zmniejszenia powierzchni
komory wzgledem jej objetosci. Ponadto pozwolito to
zintensyfikowaé proces zawirowania tadunku w komorze
spalania i zmniejszy¢ czas procesu spalania. Dodatkowo
zmodyfikowano tez kanaty dolotowe w gltowicach silnika,
tak aby wytworzy¢ ruch wirowy doptywajacego do komor
strumienia powietrza i wzmocni¢ zawirowanie tadunku
pod koniec suwu sprezania, w celu zwigkszenia szybkos$ci
procesu spalania.

Zasadniczo zmienito si¢ tez podejscie do wspdtczyn-
nika nadmiaru powietrza, biorgc pod uwage koniecznosé
oszczgdzania paliwa i maksymalng poprawe sprawnosci
cieplnej silnikow. Dla nowych, turbodotadowanych silnikéw
V6 o objetosci skokowej 1,6 dm®, wspdtczynnik nadmiaru
powietrza przekracza 1,1 w warunkach mocy maksymalnej,
w poréwnaniu do 0,75-0,8 dla dawnych silnikow wolnossa-
cych V81jeszcze wezesniej stosowanych V10. Umozliwia to
pehniejsze spalenie dostarczonego do komor spalania paliwa
i zmniejszenie tendencji do spalania stukowego.

2.1. Budowa zespolu napedowego
Zgodnie z obowigzujacym od 2014 r. regulaminem
technicznym FIA, obecne samochody F1 napedzane sa nie
tylko samym silnikiem spalinowym (ICE — Internal Com-
bustion Engine), ale zespotem nap¢dowym (PU — Power
Unit), ktory zostat podzielony na sze$¢ elementéw sktado-
wych [15] (rys. 4).
Silnik spalinowy wewnetrznego spalania

Zgodnie z obowiazujacym od 2014 r. For-
mula One Technical Regulations (FIA) [15],
jest to silnik ttokowy, 6-cylindrowy w uktadzie
90° V6, o objetosci skokowej 1600 cm® i mak-
symalnej predkosci obrotowej ograniczonej do
15 000 obr/min. Do zasilania silnika stosowany jest
bezposredni wtrysk paliwa, przy czym maksymal-
ne cisnienie wtrysku jest ograniczone do 50 MPa.
Wtrysk paliwa realizowany jest przez jeden wtry-
skiwacz umieszczony w kazdej komorze spalania
silnika. Maksymalna $rednica cylindra moze mie¢
do 80 mm, a wynikowy skok ttoka to 53 mm (nie
jest ograniczony). Wielko$¢ wykorbienia watu kor-
bowego wynosi 90 mm. Silnik jest dotadowany jedna
turbosprezarka. Wymagane sg 4 zawory na cylinder,

w tym dwa dolotowe i dwa wylotowe.
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combustion engine (ICE) but a Power Unit (PU) divided into
6 components [15] (Fig. 4).

Internal Combustion Engine (ICE)

According to the Formula One Technical Regulations
(FIA) [15] applicable since 2014, ICE is a 1.6 dm® 6 cylinder
piston engine in a 90° V6 configuration and a maximum
engine speed restricted to 15 000 rpm. The engine is direct
injected with a maximum pressure restricted to 50 MPa. The
fuel injection is made via a single injector placed in each
combustion chamber. The maximum cylinder diameter can
reach 80 mm and the resultant piston stroke — 53 mm (not
restricted). The crank height is 90 mm. The engine is fitted
with a single turbocharger. Four valves per cylinder are
required (two intake and two exhaust valves).

In 2014, variable geometry of the turbocharged engines
was prohibited but in 2015 this ban was done away with.
The maximum amount of fuel used by each vehicle in a
single race is 100 kg (this is approx. 35% less compared to
the amount of fuel typically consumed by naturally aspirated
V8 2.4 engines used until 2013). The maximum mass fuel
rate at the engine speed equal or greater than 10 500 rpm
cannot exceed 100 kg/h (it is approx. 40% less compared to
the amount of fuel typically consumed by naturally aspirated
V8 2.4 engines used until 2013).

Turbocharger (TC)

For engine turbocharging, one single stage turbocharger
of unrestricted charging pressure must be applied. The charg-
ing pressure rarely exceeds 3.5 bar (absolute pressure) due to
fuel consumption limits. VGT turbochargers are not permit-
ted, which includes any other technical solutions aiming at
the control of the exhaust gas flow from the engine to the
turbine. The speed of the turbocharger shaft may reach 125
000 rpm. For the control and adjustment of the turbocharger
speed, a wastegate is applied (as in conventional turbocharg-
ers) as well as a thermal energy generator (MGU-H) con-
nected to the turbocharger shaft.

Motor Generator Unit-Kinetic (MGU-K)

MGU-K is mechanically connected with the engine
crankshaft through a toothed gear set of a constant ratio.
According to the FIA Technical Regulations for 2014 [15],
MGU-K operating as an electric motor cooperating with the
combustion engine constitutes a second admissible source
of the F1 vehicle propulsion. During acceleration, MGU-K
operating as an electric motor, supports the engine taking its
electrical energy from the battery set or from the thermal en-
ergy generator (MGU-H). When the vehicle brakes, MGU-K
operates as a generator of electrical energy recovering the
kinetic energy during braking. At this time, MGU-K supports
the brakes in decelerating the vehicle and reducing the dis-
sipation of thermal energy of braking. The maximum power
of MGU-K is restricted to 120 kW, the maximum torque to
200 N-m and its speed to 50 000 rpm. During a single lap,
amaximum of 4 MJ of electrical energy can be used supplied
from the battery set to MGU-K, which corresponds to 120
kW of additional power for 33.3 s. The maximum amount

W roku 2014 zabronione byto stosowanie zmiennej
geometrii uktadu dolotowego, ale w 2015 r. ograniczenie
to zniesiono. Maksymalna ilo§¢ paliwa zuzywanego przez
kazdy samochod w pojedynczym wys$cigu to 100 kg (jest
to okoto 35% mniej w stosunku do ilo$ci paliwa przecigtnie
zuzywanej przez wolnossace silniki V8, 2.4 litra stosowane
do 2013 r.). Maksymalne masowe nate¢zenie przepltywu
paliwa zasilajacego silnik przy predko$ci obrotowej rowne;j
lub wyzszej od 10 500 obr/min nie moze przekracza¢ 100
kg/h (jest to okoto 40% mniej w stosunku do ilosci paliwa
przecigtnie zuzywanej przez wolnossace silniki V8, 2.4 litra
stosowane do 2013 1.).

Turbosprezarka

Do dotadowania silnika musi by¢ stosowana wylacznie
pojedyncza, jednostopniowa turbospre¢zarka o nieograniczo-
nym ci$nieniu dotadowania, ale ze wzgledu na ograniczona
wielko$¢ zuzycia paliwa, zwykle nie przekracza ono 3,5 bar
(ci$nienie absolutne). Zabronione jest stosowanie zmiennej
geometrii kierownic turbiny (VGT) i jakichkolwiek roz-
wigzan technicznych majacych na celu regulacje przeptywu
gazow spalinowych kierowanych z silnika do turbiny tur-
bosprezarki. Predkos$¢ obrotowa watu turbosprezarki moze
osiagac¢ 125 000 obr/min. Do regulacji i kontroli predkosci
obrotowej turbosprezarki stosowany jest, potaczony z jej wa-
fem, generator do odzyskiwania energii cieplnej (MGU-H)
oraz, tak jak w konwencjonalnych turbosprezarkach, zawor
upustowy spalin.

Zespot silnika elektrycznego i generatora (pradnicy)
odzyskujacego energie kinetyczng z hamowania
— motogenerator energii kinetycznej

Zespot MGU-K jest mechanicznie potaczony z watem
korbowym silnika przez przektadni¢ zgbatg o statym prze-
tozeniu. Zgodnie z Regulaminem Technicznym FIA na
rok 2014 [15], MGU-K pracujacy jako silnik elektryczny,
wspoltdziatajacy z silnikiem spalinowym, stanowi drugie,
dozwolone zrodto napedu bolidu F1. Podczas przyspie-
szania bolidu MGU-K jako silnik elektryczny wspomaga
silnik spalinowy, czerpigc energi¢ elektryczng z zespotu
akumulatoréw gromadzacych energi¢ elektryczng i/lub
z generatora (pradnicy) energii cieplnej (MGU-H).
W czasie hamowania bolidu, MGU-K funkcjonuje jako
generator (pradnica) energii elektrycznej wytwarzanej
przez odzysk traconej energii kinetycznej podczas ha-
mowania. W tym czasie MGU-K wspomaga tez hamulce
w spowalnianiu bolidu, redukujgc tym samym ilos¢ roz-
praszanej energii cieplnej podczas hamowania. Maksy-
malna moc zespotu MGU-K jest ograniczona do 120 kW,
maksymalny moment obrotowy do 200 Nm, a jego do-
puszczalna predkos$¢ obrotowa to 50 000 obr/min. Na
dystansie jednego okrazenia toru mozna wykorzystaé
maksymalnie do 4 MJ energii elektrycznej dostarczone;j
z zespotu akumulatoréw do MGU-K, co odpowiada 120 kW
dodatkowej mocy napedowej przez 33,3 s. Maksymalna
ilos¢ energii dostarczonej przez MGU-K podczas jednego
okrazenia toru do zespotu akumulatoréw zostata ograni-
czona do 2 MJ.
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of energy supplied by MGU-K in a single lap to the battery
set is limited to 2 M1J.

Motor Generator Unit-Heat (MGU-H)

MGU-H is mechanically connected with the turbocharger
shaft. MGU-H operating as an electrical motor, through the
turbocharger shaft, recovers part (excess) of the exhaust gas
energy supplied to the turbine from the engine, when its
amount exceeds current demand of the turbocharger. The
amount of energy recovered from MGU-H is not limited.
The electrical energy generated by MGU-H may be sent to
MGU-K and used immediately or stored in the batteries for
further use. MGU-H is also used to control the turbocharger
speed so that its rate is adjusted to the compressed air re-
quired by the engine. As a result, operating as an electrical
energy generator, it reduces the turbocharger speed and its
excess rate and when operating as an electric motor, acceler-
ates the turbocharger through its shaft during abrupt engine
acceleration from low speeds, thus reducing the ‘turbo
lag’ effect. The maximum speed of MGU-H is limited to
125 000 rpm.

Energy Store (ES)

Electrical energy is stored in a set of batteries of the
weight between 20 kg and 25 kg. The charging of the bat-
tery set is done through MGU-K and MGU-H. The battery
capacity is limited to 4 MJ. The battery set must constitute
a single component i.e. it cannot be divided into several parts
located in different sections of the vehicles.

Electronic Control Unit (ECU)

The electronic control unit, together with its software,
is designed to control the operation and cooperation of the
components of the power unit.

The weight of the entire power unit may not be lower
than 145 kg. Today, four manufacturers provide complete
power units: Mercedes-AMG, Ferrari, Renault and Honda
—Fig. 5.

2.2. Operation of the power unit

The F1 vehicle can be powered by either a combustion
engine or MGU-K operating in the ‘electric motor’ mode
or both simultaneously. During the track race, the use of
MGU-K is allowed only upon exceeding the speed of 100
km/h [14]. The speeding vehicle is propelled with a combus-
tion engine and the excess exhaust gas from the turbocharger
is used to propel MGU-H that recovers part of the thermal
energy and converts it to electrical energy supplied to the
battery— Fig. 6.

When the vehicle approaches the curve, part of the
kinetic energy generated during braking is converted into
electrical energy by MGU-K and is then used to charge the
batteries. Past the curve, the vehicle starts accelerating and
then MGU-H again operates in the ‘electrical motor’ mode,
consuming the energy from the battery and supporting the
turbocharger drive when the exhaust gas rate is low (reduc-
ing the ‘turbo lag’ effect).

At the same time, the combustion engine is additionally
supported by MGU-K connected to the crankshaft operating

Zespot silnika elektrycznego i generatora (pradnicy)
odzyskujacego energie cieplng z gazéw spalinowych —
motogenerator energii cieplnej

Zespot MGU-H jest mechanicznie potaczony z watem
turbosprezarki. MGU-H pracujacy jako silnik elektryczny
odzyskuje, przez wat napedowy turbosprezarki, czes¢ (nad-
miar) energii gazéw spalinowych dostarczanych do turbiny
z silnika spalinowego, gdy jej ilo$¢ przewyzsza biezace
zapotrzebowanie turbosprezarki. [1o$¢ energii odzyskiwanej
przez MGU-H nie jest ograniczona. Energia elektryczna
wytwarzana przez MGU-H moze by¢ przesytana do MGU-K,
i na biezaco wykorzystywana, lub do zespotu akumulato-
réw do pozniejszego wykorzystania. MGU-H uzywany jest
tez do kontroli predkosci obrotowej turbosprezarki w ten
sposob, aby dostosowaé jej wydatek do biezacego zapo-
trzebowania spr¢zanego powietrza przez silnik spalinowy.
W rezultacie, dzialajac jako generator energii elektrycznej,
zmniejsza predkos¢é obrotowa turbosprezarki i ogranicza
jej nadmierny wydatek, a dziatajac jako silnik elektryczny
rozpedza turbosprezarke przez wat napgdowy podczas
gwaltownego przyspieszania silnika spalinowego z niskich
predkosci obrotowych, ograniczajac zjawisko tzw. ,turbo
dziury”. Maksymalna predkos¢ obrotowa MGU-H zostata
ograniczona do 125 000 obr/min.
Zespol magazynowania energii

Energia elektryczna magazynowana jest w zespole
akumulatorow o masie mieszczacej si¢ pomigdzy 20 kg
a 25 kg. Ladowanie akumulatorow odbywa si¢ za pomo-
cag MGU-K i MGU-H. Pojemnos¢ akumulatorow zostata
ograniczona do 4 MJ. Zespot akumulatoréw musi stanowié
jedna cze$é, tzn., ze nie wolno dzieli¢ go na kilka czesci
umieszczonych w roznych miejscach bolidu.

Elektroniczny zespél sterujacy

Elektroniczny zespdt sterujacy wraz z oprogramowaniem
stuzy do kontroli i sterowania wspotdziataniem elementow
zespotu napgdowego.

Masa catego zespolu napgdowego nie moze by¢ mniejsza
niz 145 kg. Obecnie kompletne zespoty napedowe dostarcza-
ja czterej producenci, tj.: Mercedes-AMG, Ferrari, Renault
i Honda —rys. 5.

2.2. Dzialanie zespolu napedowego

Bolid F1 moze by¢ napedzany przez silnik spalinowy lub
przez MGU-K w trybie dziatania jako silnik elektryczny, albo
przez oba silniki réwnocze$nie. Podczas jazdy na torze uzycie
do napedu MGU-K jest dopuszczalne dopiero po przekro-
czeniu przez bolid predkosci 100 km/h [14]. Poruszajacy si¢
z duzag predkosceig bolid jest napgdzany silnikiem spalinowym,
anadmiar wytworzonych gazoéw spalinowych, w odniesieniu
do zapotrzebowania turbosprezarki, jest wykorzystywany do
napedu przez turbosprezarke MGU-H, ktory odzyskuje czes¢
energii cieplnej gazow spalinowych i przetwarza ja na energie
elektryczng przesytang do akumulatoréw — rys. 6.

Podczas zblizania si¢ bolidu do zakretu cze$¢ energii ki-
netycznej wytwarzanej w czasie hamowania jest przetwarza-
na w energie elektryczng przez MGU-K i wykorzystywana
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a) b)

c) d)

Fig. 5. F1 Power Units of the 2015 season: a) Mercedes AMG PU106B [16], b) Ferrari 059/4 [17], ¢) Renault RS35 Energy F1-2015 [18], d) Honda

RAG615H [19]

Rys. 5. Zespoly napedowe F1 z sezonu 2015: a) Mercedes AMG PU106B [16], b) Ferrari 059/4 [17], ¢) Renault RS35 Energy F1-2015 [18],

d) Honda RA615H [19]

Fig. 6. Power Unit configuration and operation [20]

Rys. 6. Konfiguracja i wzajemna wspoipraca elementow zespolu napedowego [20]

do fadowania akumulatoréw. Po
pokonaniu zakretu bolid za-
czyna przyspieszac¢, a wowczas
MGU-H pracuje w trybie silnika
elektrycznego, pobierajac prad
z akumulatoréw i wspomaga
naped watu turbosprezarki, przy
matym wydatku spalin z silnika,
aby zniwelowac zjawisko ,,turbo
dziury”.

Rownoczesnie silnik spalino-
wy jest dodatkowo wspomagany
przez potaczony mechanicznie
z watem korbowym MGU-K
dziatajacy w trybie silnika elek-
trycznego, zasilanego pradem
wczesniej naladowanych aku-
mulatorow — rys. 6. Podczas
zwickszania predkosci przy-
spieszajacego bolidu, zwicksza
si¢ ilo$¢ spalin wytwarzanych
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in the ‘electric motor’ mode, powered by the batteries — Fig.
6. The amount of exhaust gas generated by the engine and
directed to the turbocharger grows with the speed of the
vehicle. Upon exceeding the amount of exhaust gas needed
to ensure a proper turbocharger rate, the excess of thermal
energy is used by MGU-H (operating in the ‘generator’
mode) to generate current that can power MGU-K (supports
the engine in the vehicle propulsion) or charge the battery
[14, 20].

3. Selected design solutions of the power units

The advancement of the powertrains is possible in com-
pliance with the complex table of modifications introduced
in 2014 that assumed increasingly stringent limitations
each year. The power units of F1 vehicles are divided into
66 tokens, and three categories (weights) i.e. 1,2 and 3.
An appropriate number of tokens attributed to individual
components of the power unit and the determination of their
admissible number to be used for individual years allows
determining which components can be modified in the
subsequent seasons and which will be frozen permanently.
The design solutions of F1 race engines are usually kept
secret, particularly those that can be decisive of the advan-
tage over other competitors. Some of the data, however,
leaks to the public or is made generally available by the
power unit manufacturers. Below, some of these solutions
have been presented.

3.1. Power unit component layout

Figure 7 presents different component layouts of the
power units applied in 2015 by four manufactures: Honda,
Mercedes, Renault and Ferrari. Char-
acteristic for Mercedes and Honda is
the location of MGU-H on the tur-
bocharger shaft between the turbine
(in the back of the engine) and the
compressor (in the front of the engine
— Mercedes AMG and between the
engine cylinder heads— Honda). Such
a configuration allows using a smaller
intercooler due to greater distances
between the turbine (heating up to
over 900 °C) and the compressor. An-
other advantage is the shortening of
the air ducts between the compressor
and the intercooler, which reduces the
time and energy necessary to supply
the air to the engine, thus reducing
the ‘turbo lag’.

Besides, the engine has a very
compact design, which is significant
in terms of aerodynamics of the rear
part of the vehicle body. Ferrari
placed an intercooler between the
cylinder heads. This solution pre-
vented the distortion and blockage
of the flow of air in the side channels
of the vehicle body. The turbocharger

przez silnik i kierowanych do turbosprezarki. Po prze-
kroczeniu ilosci spalin niezbednej do zapewnienia od-
powiedniego wydatku sprezarki dotadowujacej silnik,
nadmiar energii cieplnej spalin jest wykorzystywany
przez MGU-H, dzialajacy w trybie generatora, do wytwo-
rzenia pradu mogacego zasila¢ bezposrednio MGU-K,
napedzajacy w tym czasie wraz z silnikiem spalinowym
bolid, lub tadowac¢ akumulator [14, 20].

3. Wybrane rozwiazania konstrukcyjne zespolow
napedowych

Rozwdj uktadow napgdowych jest mozliwy zgodnie
z obowiagzujaca, wprowadzong w 2014 r., skomplikowana
tablica modyfikacji, ktora zaktada z roku na rok coraz wigksze
ograniczenia. Zespot napedowy w F1 jest podzielony na 66
tokendw (talonow), przy czym dziela si¢ ona na trzy kategorie
(wagi), tj.: 1,2, 3. Przypisanie poszczego6lnym elementom ukta-
du napedowego odpowiedniej liczby talonow oraz okreslenie
dopuszczalnej ich liczby do wykorzystania na poszczeg6lne lata
pozwala okresli¢, ktore elementy bedzie mozna w kolejnych
sezonach modyfikowaé, a ktdre zostang ,,zamrozone™ na state.
Rozwigzania konstrukcyjne silnikow wyscigowych F1 s za-
zwyczaj pilnie strzezong tajemnica, zwlaszcza te, ktore moga
decydowac o przewadze jednego zespotu napedowego nad
innymi. Jednak czg$¢ z nich przedostaje si¢ do mediow lub w
sposob ogolny zostaje ujawniona przez producentéw zespotéw
napgdowych. Ponizej oméwiono kilka z nich.
3.1. Rozmieszczenie podzespolow ukladu napedowego

Na rysunku 7 przedstawiono rézne rozmieszczenie pod-
zespotow uktadéw napedowych stosowane w 2015 r. przez

Fig. 7. Component layout of the Power Units [21]

Rys. 7. Rozmieszczenie podzespolow uktadow napedowych [21]
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set (with the turbine and the compressor separated with
MGU-H between them) was fitted in the rear of the
engine. As it turned out, this significantly extended the
entire power unit, and the length of the exhaust gas ducts
from the engine to the turbine, which slowed down the
turbocharger reaction. As a result, in 2016, Ferrari applied
a solution similar to that of Renault, with the exception
that there were two intercoolers. An additional reason
for the change of the intercooler location was the space
between the cylinder heads used for the variable geometry
intake manifolds, permitted since 2015. In Renault, in
the back of the engine a classic turbocharger was fitted,
and MGU-H (located between the cylinder heads) was
connected to the turbocharger shaft. In this case, a very
efficient intercooling system was required.

3.2. Turbocharger design

In 2015 Honda used an axial turbocharger of non-typical
design, compared to the centrifugal turbochargers provided
by the rest of the power unit manufacturers (Mercedes AMG,
Ferrari and Renault) — Fig. 8 [21].

The underlying reason for the application of such a solu-
tion was the need to downsize the compressor to fit it between
the cylinder heads, hence the downsizing of the entire power
unit. Despite the fact the axial compressor produced greater
speeds and was characterized by a lower moment of inertia

czterech producentow: Honda, Mercedes, Renault, Ferrari.
Dla Mercedesa i Hondy charakterystyczne bylo umieszcze-
nie na wale turbosprezarki, pomiedzy turbing (umieszczong
z tylu silnika) i1 sprezarka (umieszczong z przodu silnika
— Mercedes AMG i pomi¢dzy glowicami silnika — Honda)
uktadu MGU-H. Taki uktad pozwalal stosowa¢ mniejsza
chlodnice sprezanego powietrza dolotowego ze wzgledu
na znaczne oddalenie, nagrzewajacej si¢ do ponad 900 °C,
turbiny od sprezarki. Inng zaletg byto skrdcenie przewodow
powietrza pomig¢dzy spr¢zarka a chlodnicg powietrza, co
zmniejszato czas i energi¢ niezbedng do doptywu powietrza
do silnika i skutkowato zmniejszeniem ,,turbo dziury”.
Ponadto silnik mial bardzo kompaktowa budowe, co byto
istotne w aspekcie poprawy aerodynamiki tylnej czg$ci nad-
wozia bolidu. Ferrari natomiast pomig¢dzy gtowicami cylin-
dréw silnika umieszczato chtodnice powietrza dotadowywa-
nego, co nie zaburzalo i nie ograniczato przeptywu powietrza
bocznymi tunelami nadwozia bolidu. Zesp6t turbosprezarki
z turbing i sprezarka rozdzielong umieszczonym pomiedzy
nimi MGU-H zabudowany byt z tytu silnika. Jednak, jak
si¢ okazatlo, znacznie wydtuzato to caly zespot napedowy,
aprzy tym dtugo$¢ przewoddw gazdw spalinowych ptynacych
z silnika do turbiny, co niekorzystnie op6znialo jej reakcje.
W rezultacie w 2016 1. Ferrari stosowato juz podobne rozwia-
zanie jak Renault, z tym Ze chlodnic¢ powietrza podzielono

Fig. 8. Comparison of the centrifugal compressor (turbocompressor of Mercedes AMG PU) and the axial compressor (turbocompressor of Honda
PU) [21]

Rys. 8. Porownanie odsrodkowej sprezarki (turbosprezarka zespotu napedowego Mercedes AMG) i osiowej sprezarki (turbosprezarka zespolu nape-
dowego Honda) [21]
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to the benefit of the operation of the engine and MGU-H,
it produced lower charge air pressure compared to the cen-
trifugal compressor. For this reason, in 2016 this type of
compressor was discontinued.

3.3. Fuel and combustion systems

Since the beginning of 2014, the main target of the devel-
opment works on the F1 combustion engines has been their
thermal efficiency, which is why most attention is paid to fuel
and combustion systems. One of the most interesting solu-
tions in this area is Turbulent Jet Ignition (TJI). The concept
of the system was developed by Cosworth engineers, who
were later employed by Mercedes and MAHLE Powertrain.
Based on a contract, MAHLE Powertrain improved the
systems in order to implement it in the F1 Ferrari engines,
currently in use since Grand Prix Canada 2015.

TJI allows improving the efficiency through a precise
control of the fuel supplied to the cylinders and through
burning of leaner mixtures thanks to a phenomenon of sur-
face ignition [22, 23]. The system has a small pre-chamber
containing a fuel injector and a spark plug— Fig. 9 [23].

The end of the pre-chamber has a multi-hole atom-
izer with six holes supplying the prepared mixture to the
combustion chamber under high pressure. The injection
to the main chamber is made 60° before TDC in the com-
pression stroke. 97% of the fuel gets to the main chamber
through high-pressure injections and the outstanding 3%
remains in the pre-chamber. The spark in the pre-chamber
is generated when the piston is 22° before TDC and the
ignited rich mixture passes to the main chamber when
the piston is in the range of 5-12° before TDC resulting
in the ignition of the lean mixture. The precisely crafted
nozzles, of small diameter between the pre-chamber and
the main chamber allow a more accurate control of the
rich mixture injected into the main chamber, where it

na dwie. Dodatkowym powodem zmiany lokalizacji chtod-
nicy powietrza bylo pozyskanie miejsca migdzy glowicami
silnika do zastosowania kolektoréw dolotowych o zmienne;j
geometrii, dozwolonych od 2015 r. W Renault z tytu silnika
umieszczono klasycznie zbudowana turbosprezarke, a na
wychodzacym ze sprezarki wale zamontowano MGU-H
umieszczony mig¢dzy glowicami silnika. W tym przypadku
konieczne bylo stosowanie bardzo wydajnego uktadu chto-
dzenia powietrza dotadowywanego.

3.2. Budowa turbosprezarki

W roku 2015 Honda stosowata sprezarke osiowsg o niety-
powej konstrukeji, w przeciwienstwie do sprezarek odsrod-
kowych pozostatych producentéw zespotéw napgdowych
(Mercedes AMG, Ferrari i Renault) —rys. 8 [21].

Podstawowym powodem zastosowania takiego rozwig-
zania byta konieczno$¢ zmniejszenia wymiaréw sprezarki,
aby mozliwe bylo umieszczenie jej pomigdzy glowicami
silnika, a tym samym maksymalne zmniejszenie wymiarow
catego zespolu napgdowego. Jednak, chociaz spr¢zarka osio-
wa rozwijata wigksza predko$¢ obrotowa i charakteryzowata
si¢ mniejszym momentem bezwladnosci, z korzyscig dla
dziatania silnika i MGU-H, to zarazem osiggata mniejsze
ci$nienie spr¢zania powietrza dotadowujacego w porow-
naniu ze spre¢zarkg odsrodkows. Z tego wzgledu w 2016
r. Honda zrezygnowala z dalszego stosowania i rozwoju
turbosprezarki ze sprezarkg osiowa.
3.3. Systemy zasilania i spalania

Od poczatku 2014 r. nadrzednym celem rozwoju ttoko-
wych silnikow spalinowych F1 jest dazenie do poprawy ich
sprawnosci cieplnej, dlatego najwigcej uwagi poswigca si¢
rozwojowi systemow zasilania i spalania. Jedno z najcie-
kawszych rozwigzan w tym zakresie to system Turbulent Jet
Ignition (TJI). Koncepcja systemu zostata opracowana przez
inzynieréw firmy Cosworth, po czym czg$¢ z nich zostata

Fig. 9. MAHLE System Turbulent Jet Ignition [23]
Rys. 9. System Turbulent Jet Ignition — MAHLE [23]
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controls the swirl of the lean mixture to make sure the
combustion is kept away from the chamber walls, which
reduces the heat loss, thus improving the engine thermal
efficiency. As MAHLE claims, the rich mixture ignited in
the pre-chamber around the spark plug is injected into the
main chamber and generates a flow of plasma. It reaches
the piston mainly at the outer edge, which results in ig-
niting of the rest of the mixture. Usually, the ignition of
the mixture takes place in the center of the cylinder but
in the case of MAHLE TIJI this is realized from the outer
cylinder boundary towards the center of the cylinder. This
eliminates the knocking combustion in an approx. 20%
leaner mixture compared to a conventional combustion
system. Similar fuel supply and combustion systems are
used in the F1 Mercedes AMG (since 2014 r.) and Renault
(since Grand Prix Spain 2016) engines.

3.4. Exhaust systems

Ever since the introduction of power units with turbo-
charged engines in 2014, the F1 fans would complain that
these engines are too quiet, which thwarts the thrill while
watching the race. In the years 2014-2015 regulations ap-
plied that forced the application of a single centrally mounted
tailpipe that was a combination of an exhaust system with
the system extracting the gas released by the wastegate (one

Rys. 10. Uktady wydechowe silnikow F1 zgodne z przepisami na rok
201512016 [25]

Fig. 10. F1 exhaust tailpipe systems in conformity with the 2015 and
2016 regulations [25]

zatrudniona przez Mercedesa, a czg$¢ przez firm¢ MAHLE
Powertrain. W wyniku podpisanej umowy, MAHLE Power-
train rozwingt powyzszy system w zastosowaniu do silnika
wyscigowego F1 Ferrari, ktore stosuje go poczawszy od
G.P. Kanady 2015.

System TJI umozliwia poprawe¢ sprawnosci cieplnej
silnika przez precyzyjne kontrolowanie ilo$ci dostarczanego
do komor spalania paliwa i1 przez spalanie ubozszej mie-
szanki mozliwe dzigki zastosowaniu specjalnego zaptonu
powierzchniowego [22, 23]. System zawiera mata komore
wstepna, w ktdrej umieszczony jest zarowno wtryskiwacz
paliwa, jak 1 §wieca zaptonowa — rys. 9 [23].

Zakonczenie komory wstepnej ma ksztatt wielootwo-
rowego rozpylacza z szescioma otworami, przez ktére do
gtownej komory spalania dostarczana jest wytworzona
w komorze wstepnej mieszanka wtryskiwana pod wysokim
cisnieniem. Wtrysk do komory gtéwnej nastgpuje 60° przed
gérnym martwym potozeniem tloka w suwie spre¢zania.
Wowczas 97% paliwa przedostaje si¢ do gtownej komory
spalania w postaci wysokoci$nieniowych wtryskow, a pozo-
state 3% pozostaje w komorze wstepnej. Iskra pojawia si¢
w komorze wstepnej, gdy tlok znajduje si¢ w potozeniu okre-
$lonym katem 22° przed gornym martwym polozeniem ttoka,
a zapalona bogata mieszanka dostaje si¢ do komory gtowne;j
w granicach potozenia tloka 5-12° przed gérnym martwym
potozeniem, powodujac zapalenie ubogiej mieszanki.

Precyzyjnie wykonane, o malej $rednicy dysze pomiedzy
komorg wstepna i gtéwng umozliwiaja doktadniejsze kiero-
wanie bogatg mieszankg paliwowo-powietrzng wtryskiwang
do komory gltéwnej, gdzie steruje ona procesem zawirowania
mieszanki ubogiej w ten sposob, aby utrzymywac proces
spalania z dala od §cianek komory, co zmniejsza straty ciepla,
a zatem poprawia sprawnos¢ cieplng silnika. Jak twierdzi
firma MAHLE, zapalona w komorze wstepnej, wokol §wiecy
zaplonowej, bogata mieszanka paliwowo-powietrzna jest
wtryskiwana do komory gtownej, powodujac powstanie
strumieni plazmy. Dosiggaja one tloka przede wszystkim
przy zewnetrznej krawedzi, co powoduje zapalenie si¢ reszty
mieszanki. Zazwyczaj zaplon mieszanki powstaje w §rodku
cylindra, jednak w systemie MAHLE TIJI odbywa si¢ to
zasadniczo od zewnetrz do wewnatrz. Pozwala to unikna¢
spalania stukowego w mieszance o okoto 20% ubozszej niz
dla konwencjonalnego systemu spalania. Podobne systemy
zasilania i spalania stosowane sg w silnikach F1 Mercedes
AMG (o0d 2014 r.) i Renault (od G.P. Hiszpanii 2016).

3.4. Uklady wylotowe

Od poczatku wprowadzenia w 2014 r. zespolow napedo-
wych z turbodotadowanymi silnikami spalinowymi, fani F1
narzekali, ze silniki te sg zbyt ciche, co zmniejsza emocje
towarzyszace ogladaniu wyscigéw. W latach 2014-2015 obo-
wigzywaly przepisy, ktore nakazywaty stosowanie pojedyn-
czej, centralnie umieszczonej rury wylotowej, stanowigcej
potaczenie odprowadzenia spalin z turbiny turbosprezarki
i zamontowanego na turbinie jednego lub dwodch zawordow
upustowych spalin, kontrolujagcych cisnienie dotadowania
(zapobiegajac nadmiernemu ci$nieniu dotadowania) [15]
—rys. 10 [25].
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Table 1. Comparison of selected technical parameters and design requirements of the F1 engines between 2013 and 2015

Tabela 1. Por6wnanie wybranych parametrow technicznych i wymagan konstrukcyjnych silnikow F1 2201312015 r.

momentu obrotowego [N-m/dm’]

Engine identification/oznaczenie silnika / RS27-2013 Renault RS35 Energy F1-2015 Turbo Power Unit

Displacement/objetos¢ skokowa [em?] 2400 1600

Maximum crankshaft speed/maksymalna predkosé 18000 15000

obrotowa watu korbowego [rpm]

Maximum power/moc maksymalna [KW/KM] 559 /760 522-641/700-860 @ 10 500-13 000 rpm
(699 /950 — Mercedes AMG PU106B)

Volumetric power index/objetosciowy wskaznik mocy 233 401 (437 — Mercedes AMG PU106B)

[kW/dm?]

Maximum torque/maks. moment obrotowy [N-m] 305 425 @ 10500 rpm

Volumetric torque index/objetosciowy wskaznik 127 266

Engine air supply/dostarczanie powietrza do silnika

naturally aspirated, pressure charging is not
permitted/wolnossqcy, dotadowanie jest
zabronione

turbocharged, unlimited turbo boost pressure (usually 3.5
bar)/turbodoladowany, cisnienie doladowania nieograni-
czone (stosowane 3,5 bar)

Turbocharger speed/predkosé obrotowa turbosprezarki
[rpm]

100 000 (max. 125 000)

Maximum fuel flow rate/maksymalne natgzenie doply- unlimited, but typically 170/ 100
wu paliwa do silnika [kg/h] nieograniczone, ale zazwyczaj 170

Permitted fuel quantity per race/dozwolona ilos¢ unlimited, but typically 160/ 100
paliwa zuzywanego w wyscigu [kg] nieograniczona, ale zazwyczaj 160

Configuration and number of cylinders/konfiguracja 90° V8 90° V6
i liczba cylindrow

Cylinder bore/srednica cylindra [mm] max. 98 max. 80

Piston stroke/skok tloka [mm]

non-variable/nieregulowany

53 (non-variable/nieregulowany)

Crank height/wielkos¢ wykorbienia watu korbowego
[mm]

min. 58

90

Number of valves/liczba zaworéw

4 per cylinder, 32, 2 intake and 2 exhaust/ 4 na
cylinder, 32, 2 dolotowe i 2 wylotowe

4 per cylinder, 24, 2 intake and 2 exhaust/4 na cylinder,
24, 2 dolotowe i 2 wylotowe

Intake system/ukiad dolotowy

variable geometry intake systems are not
permitted/ukiad dolotowy o zmiennej geometrii
Jjest niedozwolony

variable geometry intake systems are permitted/ukfad
dolotowy o zmiennej geometrii jest dozwolony

Timing gear/uktad rozrzqdu

variable valve timing and variable valve lift

systems are not permitted/uktady zmiennych

faz rozrzqdu i regulacji wzniosu zaworow sq
niedozwolone

variable valve timing and variable valve lift systems are
not permitted/uktady zmiennych faz rozrzqdu
i regulacji wzniosu zaworoéw sq niedozwolone

Exhaust/uktad wydechowy

twin exhaust outlets, one per cylinder bank/
dwie rury wydechowe, po jednej dla kazdego
rzedu cylindrow

single, centrally mounted exhaust tailpipe outlet/
pojedyncza, centralnie umieszczona rura wyde-chowa

Fuel injection system/uktad wtrysku paliwa

indirect fuel injection/posredni wtrysk paliwa

direct fuel injection/bezposredni wtrysk paliwa

Fuel injection pressure/cisnienie witrysku paliwa [bar] max. 100 max. 500

Engine weight/waga silnika [kg] 95 (min. 95) 155 (min. 145)

Energy Recovery Systems/uklady odzyskiwania energii

MGU-K speed/predkosé obrotowa MGU-K [rpm] unrestricted (38 000)/ max. 50 000
nieograniczona (38 000)

MGU-K power/moc MGU-K [kW] max. 60 max. 120

Energy recovered by MGU-K/energia odzyskiwana max. 0.4 max. 2

przez MGU-K [MJ/lap]

Energy released by MGU-K/energia wyzwalana przez max. 0.4 max. 4

MGU-K [MJ/lap]

Max. energy release time by MGU-K/czas wyzwalania 6.7 33

max. energii MGU-K [s/lap]

Maximum torque MGU-K/maks. moment obrotowy unrestricted/nieograniczony/ 200

MGU-K [N'm]

MGU-H speed/predkosé¢ obrotowa MGU-H [rpm] - max. 125 000

Energy recovered by MGU-H/energia odzyskiwana
przez MGU-H [MJ/lap]

unrestricted/nieograniczona

Fuel/paliwo

102 RON unleaded gasoline + 5.75% biofuel/benzyna bez-
otowiowa o LOB 102, zawierajqce 5,75% biokomponentow

Lubricating oil/olej smarowy

Total Quartz 9000 SW40
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or two wastegates) that controls the charging pressure and
prevents overcharging [15] — Fig. 10 [25].

Since 2016 regulations have been in force that impose
the application of twin pipes for the exhaust gas from the
turbocharger and one or two pipes extracting the gas from the
wastegate [24] — Fig. 10 [25]. It is forecasted that following
these changes in the exhaust system, the engines are to be
approx. 20-25% louder.

Table 1 presents a comparison of selected technical pa-
rameters and design requirements of two F1 Renault engines:
high-speed, naturally aspirated V8 engine used in the 2013
season and a hybrid power unit with a turbocharged V6
engine used in the 2015 season.

4. Conclusions

In 2014, FIA introduced technical regulations, the
result of which were the most revolutionary changes in
the history of F1 engines. Highly efficient and technically
advanced hybrid power units replaced the high-speed
naturally aspirated engines. As a result, a conventional
piston turbocharged combustion engine together with an
electric motor is now applied for the propulsion of the F1
vehicles. At the same time, aiming at achieving maximum
similarity of the F1 engines to the ones used in general
automotive sector, restrictions in the fuel consumption
were introduced, the consequence of which was the re-
quirement of using energy recovery systems to recuperate
part of the kinetic energy during braking (MGU-K) and
to recuperate part of the exhaust gas energy from the
turbochargers (MGU-H). It is noteworthy that, due to its
operating parameters, KERS recovery system, used since
2013 along with the high-speed naturally aspirated V8
engines, was much more about propaganda than actual
real life application.

The advancement of new F1 engines (last two years)
included significant improvements in the area of fueling
systems and combustion in turbocharged combustion engines
as the main power unit component. For example, the peak
combustion pressure was gradually increased from approx.
200 bar in 2014 to 220-240 bar in 2015, while currently
it can reach 300 bar (based on information obtained from
Ferrari). The thermal efficiency of combustion engines
grew from approx. 35-37% in 2014 to approx. 45-47%
in 2015 and 51% in 2016 (based on information obtained
from Mercedes AMG). The maximum power output of the
power units grew from approx. 750 KM (552 kW) in 2014
to approx. 950 KM (699 kW) in 2015 and, in 2016, it will
most likely exceed 1000 KM (735 kW). The durability of
the power units is also continuously growing. This results
from the technical regulations, according to which, in 2014,
each driver could utilize 5 power units per season (4000 km
mileage for each power unit) while in the years 2015 and
2016 only 4 could be used per season (5000 km mileage for
each power unit).

Further advancement of the powertrains will inevitably
be facilitated by the changing technical regulations in 2017
that are to eliminate the system of tokens for modifications,
which will allow unlimited modifications to the engines.

Od poczatku 2016 r. obowiazujg przepisy, ktére naka-
Zuja stosowanie osobnej rury wylotowej odprowadzajacej
spaliny z turbosprezarki i jednej lub dwoch osobnych rur
odprowadzajacych spaliny z zaworu/0w upustowego spalin
turbosprezarki [24] — rys. 10 [25]. Ocenia sig, ze na skutek
tych zmian w ukladzie wylotowym silniki beda o okoto
20-25% glosniejsze.

W tabeli 1 zestawiono poréwnanie wybranych para-
metréow technicznych i wymagan konstrukcyjnych wy-
sokoobrotowego, wolnossacego silnika V8 stosowanego
w sezonie 2013 — F1 i hybrydowego zespotu napedowego,
z turbodotadowanym silnikiem V6, stosowanego w sezonie
2015 — F1 na przyktadzie silnikéw Renault.

4. Podsumowanie

W roku 2014 FIA wprowadzita przepisy techniczne,
w wyniku ktorych nastapity najbardziej rewolucyjne zmiany
w historii rozwoju silnikéw F1. Miejsce dotychczas stoso-
wanych, wysokoobrotowych silnikow wolnossacych zajely
technicznie bardzo zaawansowane, wysokosprawne, hybry-
dowe zespoly napgdowe. W rezultacie do napedu bolidow F1
stosowany jest tradycyjny, ttokowy, turbodotadowany silnik
spalinowy oraz wspoéltdziatajacy z nim silnik elektryczny.
Rownoczesnie, dazac do maksymalnego zblizenia jednostek
napgdowych F1 do tych, jakie stosowane s3 w powszechne;j
motoryzacji, wprowadzono ograniczenia w zakresie wielko-
$ci zuzycia paliwa, czego konsekwencja bylo narzucenie sto-
sowania zespolow (generatorow) do odzysku czgsci energii
kinetycznej traconej podczas hamowania bolidu (MGU-K)
oraz do odzysku czg$ci niewykorzystanej w turbospre¢zar-
kach energii gazow spalinowych (MGU-H). Warto wyjasnic,
ze stosowany w 2013 r., wraz z wysokoobrotowymi silnikami
wolnossacymi V8, system odzyskiwania energii KERS, ze
wzgledu na niskie parametry miat znaczenie bardziej pro-
pagandowo-reklamowe niz uzytkowe.

Dotychczasowy, ponaddwuletni rozwoj nowych zespotow
napgdowych F1 doprowadzil migdzy innymi do znacznych
postepéw w zakresie rozwoju systemow zasilania i spala-
nia ttokowych, turbodotadowanych silnikéw spalinowych,
pozostajacych gtownym elementem zespotu napgdowego.
Przyktadowo, szczytowe cisnienie spalania zwigkszato si¢
sukcesywnie od okoto 200 bar w 2014 r. do 220-240 bar
w 2015 r., a obecnie sigga 300 bar (na podstawie danych Fer-
rari). Sprawnos$¢ cieplna omawianych silnikow spalinowych
zwigkszyta si¢ z okoto 35-37% w 2014 r. do okoto 45-47%
w 2015 1. 1 51% w 2016 r. (na podstawie danych Mercedes
AMG). Maksymalna moc zespotow napedowych zwigkszyta
si¢ z okoto 750 KM (552 kW) w 2014 r. do okoto 950 KM (699
kW) w 2015 r., a w roku 2016 prawdopodobnie przekroczy
1000 KM (735 kW). Rownoczesnie stale zwigksza si¢ trwato$¢
zespolow napedowych. Wynika to z przepisow technicznych,
wedhug ktorych w 2014 r. kazdy kierowca mial do dyspozycji
5 zespotow napedowych na sezon wyscigowy (4000 km prze-
biegu na kazdy zespot napgdowy), a w latach 2015 1 2016 juz
tylko po 4 (5000 km przebiegu na kazdy zespot napgedowy).

Dalszemu rozwojowi zespotdow napedowych zapewne
sprzyja¢ bedzie zmiana przepisow technicznych w 2017 r.,
zgodnie z ktora nastapi likwidacja systemu talonéw na mo-
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From 2018 onwards, further limitations in the number of
used power units will be applied and, as a consequence,
each driver will use 3 engines, turbochargers and MGU-
Hs per season as well as two MGU-Ks, batteries and
electronics.

dyfikacje i zmiany konstrukcyjne zespotéw napgdowych,
a zatem bedzie je mozna modyfikowa¢ niemal bez ograni-
czen. Od roku 2018 beda wprowadzone dalsze ogranicze-
nia w zakresie ilo$ci stosowanych zespotéw napgdowych
i w konsekwencji kazdy kierowca bedzie mial do dyspozycji
w sezonie trzy silniki spalinowe, turbosprezarki i motogenera-
tory energii cieplnej — MGU-H, oraz po dwa motogeneratory
energii kinetycznej — MGU-K, akumulatory i elektronike.

Abbreviations

BMEP  Break Mean Effective Pressure/srednie cisnienie uzy-  MGU-H Motor Generator Unit-Heat/motogenerator energii
teczne cieplnej

ECU Electronic Control Unit/jednostka sterowania elektro- ~ MGU-K Motor Generator Unit-Kinetic/motogenerator energii
nicznego kinetycznej

ERS Energy Recovery System/system odzyskiwania energii PFI Port Fuel Injection/wtrysk paliwa do przewodu doloto-

ES Energy Store/energia zakumulowana (zmagazynowana) wego

Fl1 Formula 1/Formuta 1 PU Power Unit/zespot napedowy

FIA Fédération Internationale de I'Automobile/Migdzynaro-  TC Turbocharger/turbosprezarka
dowa Federacja Samochodowa TJI Turbulent Jet Ignition/zapton strugi turbulentnej

ICE Internal Combustion Engine/silnik wewnetrznego spa-  VGA Variable Geometry Turbocharger/turbosprezarka
lania o zmiennej geometrii kierownicy

KERS  Kinetic Energy Recovery System/system odzyskiwania
energii kinetycznej
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Geometry of shape of profiles of the sliding surface of ring seals in the aspect

of friction losses and oil film parameters

The article describes the results of simulations of the approved variations of sliding surfaces of ring seals in relation
to a reference symmetrical barrel profile which is most often used in piston internal combustion engines. In particular
the paper discusses the impact of the five assumed variants of sliding profiles of ring seals onto the thickness of oil film
left on the cylinder face by a bottom and upper ring seal, the distribution of internal friction force in oil film between the
ring seal set and the cylinder face, finally the oil film cover on a sliding surface of the upper ring seal.

The results presented in the article show a close relationship between the sliding surface profile of ring seals and
a unit oil consumption. A relationship between these parameters for the elements lying in the movement plane of a wrist
pin axis was proven, as well as for the one lying in the plane perpendicular to it. Exemplary parameters of oil film and
friction losses were presented while assuming a constant total axial values of the height and depth of circumferential
grooves. The shapes of these grooves on the sliding surface of the ring seals in free state can be made with electroerosion
microprocessing or ablative laser microprocessing.

Key words: friction losses, profile of ring sliding surface, oil film, internal combustion engine

Geometria profilu powierzchni §lizgowej pierscieni uszczelniajacych w aspekcie strat tarcia
i parametrow filmu olejowego

W artykule oméwiono wyniki badan symulacyjnych réznych wariantow profili powierzchni slizgowej pierscieni uszczel-
niajgcych w porownaniu do referencyjnego profilu barytkowego symetrycznego. W szczegolnosci przyblizono wplyw pieciu
przyvktadowych wariantow profili powierzchni pierscieni uszczelniajqcych na grubosc¢ warstwy oleju pozostawionej na
gladzi cylindra przez dolny i gorny pierscien uszczelniajgcy, rozktad sity tarcia wewnetrznego w filmie olejowym miedzy
pakietem pierscieni uszczelniajgcych a gladzig cylindra oraz przebieg pokrycia filmem olejowym profilu powierzchni
gornego pierscienia uszczelniajgcego.

Zaprezentowane w artykule wyniki badan wskazujq na zaleznosci jednostkowego zuzycia oleju od profilu powierzchni
slizgowej pierscieni uszczelniajgcych. Wykazano roznice tych zaleznosci dla tworzqgcych lezqcych w ptaszczyznie ruchu
osi sworznia tlokowego oraz w plaszczyznie prostopadtej do tej ptaszczyzny. Przedstawiono przyktadowe parametry filmu
olejowego i strat tarcia przy zatozeniu statej sumarycznej wartosci szerokosci i glebokosci rowkow obwodowych. Rowki
te systematyzowano w wybranych kombinacjach na powierzchni slizgowej pierscieni uszczelniajgcych. Ksztatty tych
rowkow na powierzani slizgowej pierscienia w stanie swobodnym otrzymuje sie za pomocg mikroobrobki elektroerozyjnej

i technologii ablacyjnej mikroobrobki laserowej.

Stowa kluczowe: straty tarcia, profil powierzchni slizgowej pierscieni, film olejowy, silnik spalinowy

1. Introduction

Determining the share of friction losses in overall
mechanical losses has been the subject of many theo-
retical and experimental papers [1, 2, 7, 8, 9, 11-15].
The piston and ring seals and the scraper ring which are
mounted there make up a mobile labyrinth seal with the
cylinder liner. The basic function of the seal is to ensure
the tightness of the combustion chamber. Nowadays
most piston combustion engines contain two ring seals
with cylinder barrel sliding surfaces, symmetrical and
non-symmetrical.

The appropriateness of cooperation between a ring set
and the cylinder piston and face are influenced by many
factors, e.g.:

— friction heat flux absorbed by the piston-cylinder set,
— the flux of gases flowing through the combustion chambers
of the cylinder to the crankcase,

1. Wprowadzenie

Okreslenie udziatu strat tarcia tlokowych pierscieni
uszczelniajacych w ogdlnych stratach mechanicznych
byto przedmiotem wielu prac teoretycznych i doswiad-
czalnych [1, 2, 7, 8, 9]. Ttok oraz osadzone na nim
pierscienie uszczelniajace i pierscien zgarniajacy tworza
z tuleja cylindrowa ruchome uszczelnienie labiryntowe.
Zasadniczym zadaniem tych pierscieni jest zapewnienie
szczelno$ci komory spalania. Obecnie w wigkszosci
tlokowych silnikow spalinowych stosuje si¢ dwa pier-
Scienie uszczelniajace o powierzchniach §lizgowych
barytkowych. Powierzchnie te moga by¢ symetryczne
i niesymetryczne.

Na poprawno$¢ wspolpracy pierscieni uszczelniajacych
1 zgarniajacego oraz gtadzi cylindra wptywa wiele czynnikow:
— strumien ciepta tarcia absorbowany przez grupg ttokowo-

-cylindrowa,
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— the lubricating oil flux infiltrated to the combustion cham-
ber and irrevocably lost due to evaporation with exhaust
gases,

— the intensity of wear of sliding surface of piston rings,
piston ring grooves and cylinder face.

Each of the factors listed depends on geometrical pro-
portions, i.e. piston lateral area, the scraper ring shelves, the
lower and upper ring seal and the distribution of piston rings
on the piston [7, 10, 14]. The friction resistance of ring seals
depend among others on:

— the height and shape of the profile of ring sliding sur-
face,

— the characteristics of materials applied,

— the distribution of piston compression ring pressure against
the cylinder face, which are determined by ring elasticity
and the operation of external forces,

— limiting errors of macroshapes of cylinder aperture (its
roundness, straightness or concentricity),

— profiles of piston grooves,

— thermal strain of the piston and cylinder,

— oil dynamic viscosity

— the temperature of the components of the piston-cylinder
set.

Based on the classic Newton model of fluid it can be
assumed that friction losses e.g. in oil film between sliding
surfaces of ring seal set and the cylinder face can be between
several [W] and over 100 [W].

The most significant reduction of friction losses in the
piston-cylinder assembly can be obtained by:

— limiting the number of ring seals,

— reducing the dynamic viscosity of oil,

— optimising the backlash between the piston rings and cyl-
inder face, i.e. changing the distribution of unit pressure
of sliding surface of piston rings against cylinder face,

— optimising the axial height of piston rings, in particular
ring seals,

— changing the shape of sliding surface profile of piston
rings,

— using the manipulation of the value of isochoric factor of
pressure increase and engine rotational speed with con-
sideration of piston-rings-cylinder assembly duration,

— using the coats characterised by low roughness and high
resistance to wear during mixed friction.

Currently many methods of reducing friction losses are
known in the cooperation between sliding surfaces of ring
seals and the cylinder face. However, the technologies of pre-
cise processing of various materials used to produce piston
rings and the opportunities to shape the profiles of sliding
surfaces very accurately require more detailed simulation
studies, as well as experimental studies of possibilities to
reduce friction losses of ring seals.

2. The boundary conditions assumed
for simulation research
Thanks to simulation models [6, 7] based on the hydro-

dynamic lubrication theory we can observe: the influence
of sliding surface profile of seal rings onto friction losses,

— strumien gazoéw przeplywajacych z komory spalania cy-
lindra do skrzyni korbowej,

— strumien oleju smarujacego infiltrowany do komory spala-
nia i bezpowrotnie tracony wskutek odparowywania wraz
z gazami spalinowymi,

— intensywno$¢ zuzycia powierzchni §lizgowej pierscieni tto-
kowych, rowkow pier§cieniowych ttoka i gltadzi cylindra.

Kazdy z wymienionych czynnikéw wynika z proporcji
geometrycznych m.in. powierzchni bocznej tloka, potek
pier§cienia zgarniajacego, dolnego i gornego pierscienia
uszczelniajgcego oraz rozmieszczenia pierscieni tltokowych
na ttoku [7, 10, 14]. Z kolei opory tarcia pierscieni uszczel-
niajacych zaleza od:

— wysokosci i ksztaltu profilu powierzchni $lizgowej pier-
Scienti,

— wlasciwosci zastosowanych materiatow,

— rozktadu jednostkowych naciskéw pierscieni na gladzi
cylindra determinowanych sprezysto$cia wlasng pierscieni
i dziataniem sit zewnetrznych,

— granicznych btedow makroksztattow otworu cylindrowego
(jego okragto$ci, prostoliniowos$ci lub wspotosiowosci),

— profili rowkow tlokowych,

— odksztalcen termicznych tloka i cylindra,

— lepkosci dynamicznej oleju,

— temperatury elementow grupy ttokowo-cylindrowe;.

Opierajac si¢ na klasycznym modelu newtonowskim
cieczy, mozna przyjac, ze straty tarcia, np. w filmie olejowym
migdzy powierzchniami §lizgowymi pierscieni uszczelniajg-
cych a gladzig cylindra, moga zawiera¢ si¢ w granicach od
kilkunastu W do wartos$ci przekraczajacej 100 W.

Najbardziej znaczaca redukcje strat tarcia w grupie tto-
kowo-cylindrowej mozna osiagna¢ przez:

— zmniejszenie liczby pier§cieni uszczelniajacych,

— redukcje lepkos$ci dynamicznej oleju,

— optymalizacj¢ luzu migdzy pier§cieniami ttoka a gladzia
cylindra, tj. zmian¢ rozkladu jednostkowych naciskow
powierzchni §lizgowych pierscieni ttokowych na gladz
cylindra,

— optymalizacj¢ osiowej wysokosci pierscieni ttokowych,
w szczegolnos$ci pierscieni uszezelniajacych,

— zmiang profilu powierzchni §lizgowej pierscieni ttoko-
wych,

— wykorzystanie wariantowania warto$ci izochorycznego
wspolczynnika przyrostu ci$nienia i predko$ci obrotowej
silnika z uwzglednieniem trwatosci ztozenia T-P-C,

— wykorzystanie powtok charakteryzujacych si¢ mata chro-
powatos$cig i duzg odpornoscig na §cieranie w warunkach
tarcia mieszanego.

Obecnie znanych jest wiele metod zmniejszania strat
tarcia w zakresie wspotpracy powierzchni $lizgowych pier-
$cieni uszczelniajacych z gladzia cylindra. Jednakze rozwi-
jajace si¢ technologie precyzyjnej obrobki réznego rodzaju
materiatdéw stosowanych do produkc;ji pierscieni ttokowych
oraz mozliwo$ci doktadnego ksztattowania ich profilu po-
wierzchni $lizgowych wymagaja doktadniejszych badan
symulacyjnych i doswiadczalnych w zakresie mozliwosci
zmniejszenia strat tarcia pierscieni uszczelniajacych.
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a minimum thickness of oil film throughout the crankshaft
rotation angle, the volume of oil squirted towards the com-
bustion chamber of top dead centre in compression stroke
and exhaust outlet, the covering of ring sliding surface with
oil film and the pressure values in oil film.

A proper correlation of these parameters constitutes the
basis for reducing friction losses. The author’s concept of
limiting friction losses in the piston-cylinder set by using the
five selected shapes of ring seal profiles is justified, because
if there is a gap between the sliding surface of ring seals and
cylinder face, the gap does not have to be completely filled
in with oil film. The concept assumes shaping the sliding
surface of the ring covered with oil film in various values
of the crankshaft rotation angle with various combinations
of circumferential grooves.

Introducing the grooves on the sliding surface mostly
leads to a slight increase in unit oil consumption. This can
be prevented by shortening the distance between the lower
and upper seal ring. The impact of shortening the distance of
the lower seal ring and the scraping ring for the five selected
profile variants on oil consumption is slight. Another limita-
tion resulting from introducing the five selected variants of
seal rings is decreasing the minimal oil film thickness in key
piston positions, from 10° to 20° after top dead centre at the
backing stroke, particularly for the work of the upper seal
ring. This can be prevented by using in ring production the
surfaces of low roughness, both on the cylinder surface and
on the sliding surface of the piston rings up to Rz = 0.150
pum. Then special coats of titanium aluminum nitrite TIAICN,
aluminum, titanium and chromium nitrites AICrTiN, alumi-
num and titanium nitrites ALTIN, and aluminium, titanium
and silicon nitrites AITiSiN must be used.

The simulation used the basic geometrical parameters
of 170A.046 Fiat Cinquecento 700. The engine shall be
used in experiments while implementing the concept of
modification of sliding surfaces of seal rings, which will
help to compare simulation and experiment results. The
major parameters of the engine assumed in simulation are
presented in Table 1. The operational data, especially the
engine rotational speed, oil dynamic viscosity and work-
ing temperature are necessary to choose the most suitable
variants of seal ring profiles. If the minimal thickness of
oil film 100 after top dead centre at the backing stroke and
the requirements of covering the seal ring profiles with oil
film are met, than their change, i.e. increasing the dynamic
viscosity of oil or increasing the engine rotational speed
will improve the conditions of cooperation between the
surfaces of selected kinematic pairs.

In order to define the shape of a sliding profile of ring seals
amodified model of a simulation program was used [1]. It de-
fines a selected variant of a profile on the basis of 51 reference
points on the axial height of a piston ring (Fig. 1). According
to preliminary findings favourable parameters of the oil film
can be used with very low values of circumferential groove
depths —to 10 um — and the total width of the grooves of 300
pm for the lower ring seal and 400 pwm for the upper ring seal.
These values constitute a 20% share in the axial height of

2. Przyjete warunki brzegowe do badan
symulacyjnych

Dzigki opracowanym modelom symulacyjnym [6, 7]
opartym na hydrodynamicznej teorii smarowania obserwuje
si¢: wplyw ksztattu profilu powierzchni §lizgowych pierscie-
ni uszczelniajgcych na straty tarcia, minimalng grubo$¢ filmu
olejowego w catym zakresie kata obrotu watu korbowego,
objetos$¢ oleju wyciskanego w kierunku komory spalania
w GMP w suwie spr¢zania i wylotu spalin, pokrycie po-
wierzchni §lizgowej pier$cienia filmem olejowym i przebieg
wartos$ci cisnien w filmie olejowym.

Okreslenie poprawnej korelacji pomiedzy tymi para-
metrami jest podstawa zmniejszenia strat tarcia. Autorska
koncepcja zmniejszania strat tarcia w grupie ttokowo-cy-
lindrowej przez zastosowanie wybranych pigciu wariantow
ksztaltu profili pierscieni uszczelniajacych jest uzasadniona,
poniewaz dla szczeliny migdzy powierzchnig §lizgowa
pier§cieni uszczelniajacych a gtadzia cylindra nie ma po-
trzeby catkowitego wypetnienia tej szczeliny olejem, aby
zapewni¢ cigglos$¢ filmu olejowego. Koncepcja ta zaktada
ksztaltowanie powierzchni §lizgowej pierscienia uszczelnia-
jacego, objetej filmem olejowym w roéznych przedziatach
kata OWK, za pomocg utworzonych réznych kombinacji
rowkoéw obwodowych.

Podczas wprowadzania rowkow na powierzchni $lizgo-
wej obserwuje si¢ w wickszosci nieznaczne zwigkszanie
jednostkowego zuzycia oleju. Mozna temu zapobiec, zmniej-
szajac wzajemng odleglos¢ dolnego i gdrnego pierscienia
uszczelniajgcego. Wpltyw zmniejszenia odleglosci dolnego
pier§cienia uszczelniajacego i pierscienia zgarniajacego dla
pieciu wybranych wariantow profili na zuzycie oleju jest
nieznaczny. Innym ograniczeniem wynikajacym z wprowa-
dzenia pigciu wybranych wariantéw pierscieni uszczelniaja-
cych jest zmniejszenie minimalnej grubosci filmu olejowego,
w newralgicznych polozeniach ttoka, od 10° do 20° po GMP
W suwie rozpre¢zania, szczegdlnie w zakresie pracy gornego
pier§cienia uszczelniajacego. Mozna temu przeciwdziataé
przez zastosowanie, na etapie produkcji pierscieni, powlok
o matej chropowatos$ci zarowno na powierzchni gtadzi cy-
lindra, jak i na powierzchni $lizgowej pierscieni ttokowych
do warto$ci maksymalnej Rz = 0,150 um. Trzeba wtedy
zastosowac specjalne powloki z weglikoazotku tytanu i glinu
TiAICN, powloki z azotku glinu, chromu i tytanu AICrTiN,
powloki z azotku glinu i tytanu AITiN, powtloki z azotku
glinu, tytanu i krzemu AITiSiN.

Do badan symulacyjnych wykorzystano podstawowe
parametry geometryczne silnika 170A.046 Fiata Cinquecen-
to 700. Silnik ten przy wdrazaniu koncepcji modyfikacji
ksztattu powierzchni $lizgowych pierscieni uszczelniajacych
bedzie wykorzystywany podczas badan do§wiadczalnych,
co pozwoli poréwna¢ wyniki symulacji z wynikami do-
$wiadczalnymi. Wazniejsze parametry tego silnika przyjete
do badan symulacyjnych podano w tabeli 1. Przyjete dane
eksploatacyjne, zwtaszcza predkos¢ obrotowa silnika, lep-
ko$¢ dynamiczna oleju oraz temperatura pracy silnika, sa
potrzebne do doboru najbardziej odpowiednich wariantow
profili pier$cieni uszczelniajgcych. Jezeli minimalna grubo-
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Table 1. Selected engine parameters (170A.046) used in simulations of friction losses and oil film
parameters

$ci filmu olejowego 10° po GMP w suwie
rozprezania oraz wymogi dotyczace po-
krycia profilu pierscieni uszczelniajacych
filmem olejowym beda spetnione dla

Tabela 1. Wybrane parametry silnika 170A4.046 wykorzystane podczas badan symulacyjnych strat
tarcia i parametrow filmu olejowego

Parameter/parametr Value/wartosé¢ Parameter/parametr Value/wartosé¢ Wybranych wartosci p arametrow, to ich
The angle of ring inclinere- o=0.0017 rad Mean pressure of the upper ring seal/ | p, , = 0.2 MPa Zmiana, Czyh zwiqkszenie lepkOéCi dyna—
sulting from an incline of Sredni nacisk gérnego pierscienia : : : : . .
piston axis towards piston uszczelniajgcego miczne) Ol_e‘]u.alb_o ZWleSZQH%G pre;dkosq
axis /kqt pochylenia pierscie- obrotowej silnika poprawia warunki
nia ;;y:’k“/‘?;y; pochylenia wspolpracy powierzchni wybranych par
osi tloka wzgledem osi . .
evlindra kinematycznych silnika.
Oil dynamic viscosity/lepkos¢ | n=0.00152 Pas | Mean pressure of the lower ring seal/ | p, ,=0.2 MPa Do okreslenia proﬁlu pow1erzchn1
dynamiczna oleju Sredni nacisk dolnegompierscienia élizgowej pierScieni uszczelniaja,cych wy-
uszezelniajqcego korzystano zmodyfikowany model pro-
Temperature T=95°C Mean pressure of the scraper ring/ | p,,=0.1 MPa gramu symulacyjnego [1] kt(')ry okresla
Sredni nacisk pierscienia zgarnia- b K i1 > d R 1
Jjagcego wybrany warlant proiilu na po stawie 5
Piston diameter/srednica d =80 mm Distance between the upper and lo- a, =4.7 mm punktow odniesienia na 0S10W€] WySOkO—
toka wer ring seals/odleglosé pierscienia $ci pierscienia tlokowego (rys. 1). Zgodnie
gornego i dolnego uszczelniajqcego zdo tyChCZElSOWQ symulach korzys tne pa-
¢l
Piston height/wysokos¢ tloka h =40 mm Distance between thfs lower rmg ) a,=7.5 mm rametry filmu olejowego mozna osiqgnqé
seal and the scraper ring/odleglosé¢ D .
pierscienia dolnego uszczelniajgce- lele zastosowaniu bardzo maiych war-
80 1 Zgarniajqeego tosci glebokosci rowkéw obwodowych
Axial height‘ of the upper h, = 1.50 mm Isochoric index of pressure increase/ o= 1.101 —do 10 pm oraz sumarycznej szerokos$ci
ring of the ring seal/osiowa izochoryczny wspolczynnik przyrostu Kow 300 dla dol N
wysokos¢ gornego pierscienia cisnienia TOWKOW pm dia dolnego pierscienia
uszczelniajgcego uszczelniajacego i 400 um dla gérnego
Axial height of the lower h,=2.00 mm Compression politrope index/ n =130 pierscienia. Warto$ci te stanowig 20-
E‘;fo‘]’;‘:f dg;i;‘;a:jfe‘i’i‘gm wyktadnik politropy sprezania procentowy udzial w osiowej wysokosci
uszczelnigjgcego powierzchni §lizgowej pierscienia objgtej
Axial height of the scraper h, =4.00 mm (ring | Backing politropeindex/wyktadnik n,=1.35 filmem OleJ owymw stosunku do wartosci
ringlosiowa wysokos¢ shcl}{f height/wys. politropy rozprezania referencyjnej pierscieni tlokowych dane-
pierscienia zgarniajgcego POtKL pierscienia . . . .
b= 0.40 mm) go silnika. W badaniach symulacyjnych

ring seals with oil film in comparison with a reference value
for piston rings in a particular engine. Simulations assumed
a groove depth =5 pm for all the combinations of grooves on
aprofile of a sliding surface of ring seals. Adopting a constant
value of circumferential groove depth and an additive width
will enable to compare precisely the relations of change in
friction resistance and their impact on oil film parameters.
Despite low values of circumferential groove depth and
the required tolerance they can be executed with electric
erosion mikroprocessing or ablative laser microprocessing.
Assuming the grooves will be produced before the ring
lock, they can be made with precise grinding with toler-
ance about 20 pm. However, such tolerance necessitates
the application of deeper circumferential grooves, with
other geometrical measurement of main mechanisms of
the engine precisely defined. This is an additional reason
to check in simulations the selected variants of circumfer-
ential grooves on the sliding surface of ring seals which
could help limit friction losses of ring seals while main-
taining good lubricating conditions. So far the execution
of circumferential grooves about 5 um deep has not been
technically possible due to the accuracy of the methods of
processing, which is a gap not only in simulation, but also
in experiments concerning the influence of profile shapes
of sliding surface of ring seals on the reduction of friction

przyjeto glebokos¢ rowka rowng 5 pm dla
wszystkich kombinacji rowkow na profilu
powierzchni §lizgowej pierscieni uszczel-
niajacych. Przyjecie statej wartosci gtgbokosci rowkow obwo-
dowych oraz jednakowej sumarycznej ich szeroko$ci umoz-
liwi doktadne poréwnanie zalezno$ci zmiany oporéw tarcia
i ich wptywu na parametry filmu olejowego od profilu po-
wierzchni $lizgowe;.

Pomimo nieznacznych wartos$ci gitebokosci rowkow
obwodowych i wymaganej tolerancji wyrobu pierScieni
2 um, ich wykonanie jest mozliwe za pomoca mikroobréobki
elektroerozyjnej lub technologii ablacyjnej mikroobrobki
laserowej. Przy zatozeniu, ze rowki obwodowe beda wytwa-
rzane przed wykonaniem zamka pier§cienia, dopuszcza si¢
ich wykonanie metoda precyzyjnego szlifowania z tolerancja
okoto 20 um. Taka tolerancja wymusza jednak stosowanie
rowkoéw obwodowych o wigkszej glebokosci, przy precy-
zyjnym ustaleniu pozostatych wymiaréw geometrycznych
mechanizmoéw gléwnych silnika. Stanowi to dodatkowa
motywacje do weryfikacji w badaniach symulacyjnych wy-
branych wariantow rowkow obwodowych na powierzchni
slizgowej, sprzyjajacych zmniejszeniu strat tarcia pier§cieni
uszczelniajagcych przy zachowaniu dobrych warunkéw
smarowania. Dotychczas wykonanie rowkéw obwodowych
o glebokosci 5 um nie bylo mozliwe ze wzgledu na mata
doktadnos¢ obrobki, co stanowito luke nie tylko w badaniach
symulacyjnych, ale rtowniez w eksperymentalnych. Glowne
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Fig.1. The profiles of sliding surface of ring seals: a) a reference profile b—f) variants 1-5 of the ring seal
sliding surface profile with circumferential grooves of 20 % share in the axial width of reference ring and

groove depth of 5 pm

Rys. 1. Profile powierzchni slizgowej pierscieni uszczelniajqcych: a) pierscien referencyjny, b—f) warianty
1-5 profili powierzchni Slizgowej z natozonymi rowkami obwodowymi o 20-procentowym udziale w szeroko-
Sci osiowej wysokosci pierscienia referencyjnego i glebokosci rownej 5 um

losses in the piston-cylinder set. The repetitiveness of
production of circumferential grooves on these surfaces
with assumed tolerance of processing technology plays
a key role in experiments. The characteristics of the
processing and assuming optimal parameters with the
durability requirements assumed is a major hindrance in
analysing the phenomena between these surfaces.

For most ring seals oil film starts in convergence gap and
finishes in the divergence gap. Undoubtedly the surface of
separation of oil film is influenced by the oil surface tight-
ness and the angle of oil drop adhesion to the surface it is
on. It is difficult to identify the area precisely in simulation.
The shaping of oil film is greatly influenced by the position
of the profile of the ring sliding profile in relation to cylinder
face defined by the value of the incline angle of piston rings
resulting from the incline of piston axis to cylinder axis. The
influence of the value of ring position angle on the values of oil
film parameters for the five selected variants of sliding surface
of profiles of ring seals must be taken into consideration while
deciding on using the chosen variant of profile shape. To il-
lustrate these relationships the angle value in simulations was
assumed to be 0. =0.0017 [rad] = 0.097 °. A disadvantageous
choice of profile and its position in relation to cylinder face
can lead to discontinuation of oil film, and thus will result in
a dramatic increase of friction resistance in various segments
of the crank rotation angle (depending on the profile vari-
ant). The assumed final variant of a sliding surface profile,
particularly for the upper ring seal, allows to lower the oil film

zadanie podczas badan doswiad-
czalnych ma powtarzalno$¢
wyrobu rowkéw obwodowych
na tych powierzchniach, przy
zatozonej tolerancji technologii
obrobki. Specyfika obrébki
i przyjecie optymalnych jej
parametrow przy wymaganiach
trwatosci sa duzym utrudnie-
niem w analizie zachodzacych
zjawisk pomiedzy powierzch-
niami $lizgowymi.

Dla wickszosci pierscieni
uszczelniajacych film olejowy
zaczyna si¢ w szczelinie kon-
wergentnej i konczy w szczeli-
nie dywergentnej. Niewatpliwie
na obszar oddzielenia filmu
olejowego wpltywa napigcie
powierzchniowe oleju oraz
kat przylegania kropli oleju
do powierzchni, na ktérej ona
spoczywa. W badaniach symu-
lacyjnych obszar ten jest trudny
do jednoznacznej identyfika-
cji. Na ksztaltowanie si¢ filmu
olejowego znacznie wplywa
ustawienie profilu powierzchni
slizgowej pier§cienia wzgledem
gtadzi cylindra, definiowane
warto$cig kata pochylania pier-
$cieni ttokowych, wynikajacego z pochylenia osi tloka
wzgledem osi cylindra. Wptyw warto$ci kata ustawienia
pier§cienia na parametry filmu olejowego dla pigciu wy-
branych wariantow profili powierzchni $lizgowych pier-
$cieni uszczelniajacych musi by¢ uwzgledniony na etapie
przyjmowania wariantu profilu. Dla uwidocznienia tych
zalezno$ci do badan symulacyjnych przyjeto wartos¢ kata o=
= 0,0017 [rad] = 0,097 °. Niekorzystny dobor ksztaltu profilu
1 jego ustawienia wzgledem gladzi cylindra moze dopro-
wadzi¢ do zerwania filmu olejowego, a tym samym moze
spowodowac gwaltowny przyrost oporow tarcia w réznych
przedziatach kata OWK. Przyjecie ostatecznego wariantu
profilu powierzchni §lizgowej gornego pierscienia uszczel-
niajacego dopuszcza zmniejszenie grubosci filmu olejowego
do wartos$ci, w ktorej nie dochodzi do wystapienia sprzyjaja-
cych warunkéw do tarcia mieszanego. Ustalenie minimalne;j
wartosci grubo$ci filmu olejowego wymaga doktadniejszych
badan do§wiadczalnych z zakresu tribologii, niemniej jednak
za warto$¢ dopuszczalng przyjmuje si¢ obnizenie warto$ci
lokalnej grubosci filmu olejowego do 0,300 um. Taka gru-
bos¢ filmu olejowego jest podyktowana przede wszystkim
mozliwymi technologiami uzyskiwania powierzchni $lizgo-
wej pierscieni ttokowych i gladzi cylindra.

W wyniku niesymetrycznego potozenia tloka, sila tarcia
slizgowych powierzchni pier§cieni ttokowych dla przyje-
tych wariantow profili moze przyjmowac roézne wartoSci.
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thickness to the value at which there are not conditions for
mixed friction. Determining a minimum thickness of oil film
for these cases requires more detailed experiments in tribology,
nevertheless, the admissible value is assumed the lowering of
local thickness of oil film to 0.300 um. Such thickness of oil
film is mainly caused by possible technologies of production
of piston ring and cylinder face sliding surfaces.

Due to non-symmetrical position of piston the friction
of sliding surfaces of piston rings for the assumed profile
variants can assume different values. The resulting torque
generates a change in piston axis incline, thus changing
the position of sliding surfaces of piston rings in relation
to cylinder face. An analysis of the position of the five
selected variants of ring seals for the elements located in
the movement plane of the wrist pin and the characteristic
elements of the cylinder to which the piston is pressed dur-
ing the backing and compression strokes is necessary to
define their share and influence onto total friction losses of
the lower and upper ring seal, the local thickness of oil film
between the mating surfaces, the covering of the selected
profile variant of the ring sliding surface with oil film and
the consumption of oil.

Figure 1 presents five conceptual variants of profiles of
the ring seal sliding surface which are necessary to indicate
the research directions to evaluate the possibilities to reduce
friction losses and the values of all the vital oil film param-
eters which are possible technologically as well as a refer-
ence symmetrical barrel profile. The vertical axis in Fig. 1
describes the value of piston ring thickness in micrometers.
The horizontal value shows the distribution points from
1 to 51 defining a shape of a given variant of ring seal slid-
ing surface.

3. Analysis of simulation results for selected
variants of ring seals

After the stroke resulting from the piston movement
aring leaves on the cylinder face a particular oil layer, which
defines oil film parameters characteristic of the next piston
rings. The values of oil layer thickness left on the cylinder
face can be calculated based on a model of mathematical
balance of fluxes [6].

An analysis of the function of lower ring seal depending
on selected profile variants of the sliding surface led to sig-
nificant conclusions. They result from stochastic parameters
of oil film covering of a profile variant of a sliding surface
of the lower piston ring and pressure values in oil film.
Each preliminary considered variant of the profile of sliding
surface of both ring seals should be considered individually
in terms of the function of crankshaft rotation angle for the
whole cycle of work and the changeable engine loads which
occur there. In order to balance oil flows in the area of the
lower ring seal it is necessary to correlate the local thick-
ness of oil layer left on the cylinder face by the scraper ring
with the location of the lower ring seal. A significant issue
is the distance between the lower ring seal and the scraper
ring as well as their total axial height covered with oil film.
It is assumed based on theoretical considerations of the ef-

W efekcie powstaje moment obrotowy powodujacy zmiang kata
nachylenia osi tloka, a wigc potozenia powierzchni $lizgowej
pierscieni tlokowych wzgledem gladzi cylindra. Analiza poto-
zenia pigciu wybranych wariantow pierscieni uszczelniajacych
dla tworzacych lezacych w ptaszczyznie ruchu osi sworznia
ttokowego oraz dla charakterystycznych tworzacych cylindra,
do ktorego tlok jest dociskany w suwie rozpr¢zania i w suwie
sprezania, jest konieczna. Taka analiza umozliwia okreslenie
wplywu polozenia tloka na catkowite straty tarcia dolnego
1 gornego pierscienia uszczelniajacego, lokalng grubos¢ fil-
mu olejowego pomi¢dzy wspdlpracujacymi plaszczyznami,
pokrycie wybranego wariantu profilu powierzchni $lizgowej
pierscienia filmem olejowym oraz zuzycie oleju.

Na rysunku 1 zaprezentowano pig¢ wariantdw profili
powierzchni §lizgowej pierscieni uszczelniajacych, niezbed-
nych do wyznaczenia kierunku badan mozliwosci redukcji
strat tarcia i przebiegu najwazniejszych parametrow filmu
olejowego oraz referencyjny profil baryltkowy symetryczny.
Na osi pionowej rys. 1 opisano warto$¢ grubosci rowkow
obwodowych umieszczonych na powierzchni $lizgowej
pierscieni uszczelniajagcych wyrazona w mikrometrach. O$
pozioma przedstawia rozktad punktow od 1 do 51 definiuja-
cych ksztalt danego wariantu profilu powierzchni §lizgowej
pierscienia uszczelniajacego.

3. Analiza wynikow badan symulacyjnych
wybranych wariantow pierscieni
uszczelniajacych

Pierscien po wykonaniu suwu wynikajacego z ruchu
tloka pozostawia na gtadzi cylindra warstwe oleju, ktora
warunkuje parametry filmu olejowego charakterystyczne
dla nastgpnego z pierscieni ttokowych. Przebieg grubosci
warstwy oleju pozostawionej na gtadzi cylindra mozna
obliczy¢ na podstawie matematycznego modelu bilansu

strumieni przeptywow [6].

Analiza funkcji dolnego pierscienia uszczelniajacego

w aspekcie pigciu przyjetych wariantow profili powierzchni

slizgowej prowadzi do istotnych wnioskow. Wynikaja one

ze stochastycznych parametrow pokrycia danego wariantu
profilu powierzchni §lizgowej dolnego pierscienia ttokowego
filmem olejowym oraz przebiegéow cisnien w filmie olejo-
wym. Kazdy z wstgpnie wytypowanych wariantow profilu
powierzchni $lizgowej obu pierscieni uszczelniajacych na-
lezy rozpatrywa¢ osobno, w ujeciu funkeji kata OWK dla
catego cyklu pracy oraz wystgpujacych w nim zmiennych
obciazen silnika. Dla zbilansowania przeptywow oleju

w obszarze dolnego pierscienia uszczelniajacego niezbgdne

jest skojarzenie lokalnej grubosci warstwy oleju pozo-

stawionej na gtadzi cylindra przez pierscien zgarniajacy

z potozeniem dolnego pierscienia uszczelniajacego. Istotna

w tym aspekcie jest wzajemna odlegtos¢ pierscieni dolne-

go uszczelniajacego 1 zgarniajacego oraz ich czeg$¢ profilu

objeta filmem olejowym. Przyjeta na podstawie rozwazan
teoretycznych skuteczno$¢ referencyjnego pierscienia
zgarniajacego definiuje przedzial kata OWK, dla ktorego
niektore warianty profili powierzchni §lizgowych dolnego
pierscienia uszczelniajacego przejmuja funkcje pierscienia
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ficiency of the reference scraper ring and defines the segment
of crankshaft rotation angle for which the lower ring seal
obtains the field of the scraper ring in terms of particular
variants of sliding surface profiles. The role of the lower
ring seal and a change in its function are closely related to
the local thickness of oil layer left by the scraper ring on the
cylinder face and a total distribution of unit pressures onto
the cylinder face.

The even covering of sliding surface profile of the lower
ring seal and the friction resistance are particularly important
while defining the thickness of the oil film left on the cylinder
face for the upper ring seal. The selection of a favourable
profile of sliding surface of the lower seal ring which influ-
ences oil film parameters is less complicated than for the
upper seal ring. This results from the impact of gas forces
directly onto the surface of the upper seal ring.

Ensuring the conditions to obtain an even oil film between
the selected variant of the sliding surface of the upper ring
seal and the cylinder face is a main indicator of suiting the
profile of both ring seals to the assumed operating conditions
of'the engine. A correlation of parameters, i.e. the covering of
the sliding surface profile of the upper ring seal, a minimum
thickness of oil film for selected ranges of the crankshaft rota-
tion angle is necessary to reduce friction loss effectively for
both rings. It is also necessary to maintain admissible values
of the volume of oil scraped to the combustion chamber
during the compression stroke and exhaust outflow as well
as the durability of kinematic system.

The reduction of power absorbed by the lower ring seal
is the same for the elements lying in the motion plane of the
wrist pin and for all the assumed profiles of sliding surfaces
in relation to the reference piston ring profile and equals
2 W. A profile with central circumferential groove, i.e. variant
2 (Fig. 1c) of the profile of sliding surface of the lower ring
seal is advantageous for the cylinder’s characteristic element,
to which the piston is pressed in compression stroke. Vari-
ant 5 (Fig. 11), i.e. the profile with two internal and parallel
circumferential groves, is disadvantageous, as it results in
friction power increase by 26 W. The other variants, namely
1,3 and 4 of sliding surface profiles of the lower ring seal re-
sult in reducing friction power by only 1W. With the cylinder
element to which the pin is pressed in the compression and
backing stroke variant 5 of the said profile generates fric-
tion power of 3 W. In such case variant 2 of the profile also
proves advantageous, as the friction power it generates for
the element to which the pin is pressed in compression stroke
is lower than a reference profile by 2 W and it is the same
for the element to which the pin is pressed in the backing
stroke. Variants 1 and 4 add 2 W to the increase in friction
power for the element to which the pin is pressed during
backing stroke. When analysing only this criterion, it can be
claimed that variants 2 and 3 of the profile constitute a basis
for optimal reduction of friction losses of the lower ring seal.
Such a selection of profile variants for the sliding surface
of the lower ring seal is incomplete, which is proved after
a detailed analysis of friction loss and the evenness of film
oil cover on the profile of the upper ring seal. After analysing

zgarniajacego. Rola dolnego pierscienia uszczelniajagcego
oraz zmiana jego funkcji wykonawczej sa $cisle zwigzane
z lokalng gruboscia warstwy oleju pozostawionej przez
pierScien zgarniajacy na gladzi cylindra oraz rozktadem
naciskow jednostkowych pier§cienia na gtadz cylindra.

Przebieg pokrycia profilu powierzchni §lizgowej dolnego
pierscienia uszczelniajacego oraz wystgpujace opory tarcia sg
szczegblnie wazne podczas definiowania grubosci filmu olejo-
wego, ktora pozostaje na gladzi cylindra dla gornego pierscie-
nia uszczelniajagcego. Dobor korzystnego profilu powierzchni
slizgowej dolnego pierscienia uszczelniajacego wplywajacego
na parametry filmu olejowego jest mniej skomplikowany
niz dla gérnego pierscienia uszczelniajacego. Wynika to z
oddzialywania sil gazowych bezposrednio na powierzchnig
robocza gérnego pierscienia uszczelniajacego.

Zapewnienie warunkow do powstania ciggtego filmu
olejowego migdzy wybranym wariantem powierzchni
slizgowej goérnego pierscienia uszczelniajagcego a gladzig
cylindra jest podstawowym wyznacznikiem dopasowania
odpowiedniego profilu dla obu pierscieni uszczelniajacych
do kazdych warunkow eksploatacji silnika. Korelacja
parametrow pokrycia profilu powierzchni $lizgowej gor-
nego pier§cienia uszczelniajagcego z minimalng gruboscia
filmu olejowego dla wybranych zakresow kata OWK jest
niezbe¢dna do efektywnego zmniejszenia oporéw tarcia
obu pierscieni uszczelniajacych, przy czym konieczne jest
zachowanie dopuszczalnych wartosci objetosci zgarnianego
oleju do komory spalania w suwie sprezenia i wylotu spalin
oraz trwato$ci ztozenia kinematycznego.

Dla tworzacych lezacych w plaszczyznie ruchu osi
sworznia ttokowego redukcja mocy pochlanianej przez dolny
pierscien uszczelniajacy dla wszystkich przyjetych warian-
tow profili powierzchni §lizgowych w stosunku do referen-
cyjnego profilu pierscienia tlokowego jest taka sama i wynosi
2 W. Dla charakterystycznej tworzacej cylindra, do ktorej
tlok jest dociskany w suwie sprezania korzystnie wypada
wariant 2 (rys.lc), czyli profil z centralnie usytuowanym
rowkiem obwodowym. Niekorzystny jest wariant 5 (rys. 1),
czyli profil z dwoma wewngtrznie réwnolegle potozonymi
rowkami obwodowymi, ktéry prowadzi do przyrostu mocy
tarcia 0 26 W. Pozostate warianty 1, 314 (rys. 1b,d,e) profili
powierzchni §lizgowej dolnego pierscienia uszczelniajacego
daja zmniejszenie mocy tarcia zaledwie o 1 W. Dla tworzacej
cylindra, do ktorej ttok jest dociskany w suwie spr¢zania
1 rozprezania, wariant 5. profilu powierzchni s$lizgowej
dolnego pierscienia uszczelniajacego generuje moc tarcia
réwna 3 W. W tym przypadku wariant 2. profilu powierzchni
slizgowej wypada takze korzystnie: generuje on bowiem moc
tarcia dla tworzacej, do ktorej tlok jest dociskany w suwie
sprezania, mniejszg niz profil referencyjny o 2 W iréowna dla
tworzacej, do ktorej ttok jest dociskany w suwie rozpr¢zania.
Warianty 1 14 powoduja wzrost mocy tarcia dla tworzacej, do
ktérej ttok jest dociskany w suwie rozprezania o 2 W. Anali-
zujac te warianty, mozna stwierdzi¢, ze warianty 2 i 3 profilu
stanowig podstawe optymalnej redukcji strat tarcia dolnego
pierscienia uszczelniajacego. Taki dobor wariantow profili
powierzchni §lizgowej dolnego pierscienia uszczelniajacego
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the situation of circumferential grooves on sliding surfaces
of the lower ring seal it can be concluded that variants 1, 3
and 4 provide the best parameters of oil film coverage.

Figure 2 shows parameters of oil film and friction losses
for a reference profile of the sliding surface of the upper ring
seal in various piston positions.

Regardless of the profile variant the sliding surface of the
upper ring seal in the motion between top dead centre and
bottom dead centre encounters turning points of the lower
rings, e.g the lower ring seal, which results in irregularities in
the oil film thickness, especially in its thinning in the crucial
turning point of the pint near the top dead centre in the back-
ing stroke. Without long-term tribologic studies it is difficult
to define how much the thickness of oil film can be lowered
between the sliding surface of the upper ring seal and the
cylinder face in the range of 5° to 20° crankshaft rotation
angle after top dead centre in the backing stroke. The adopted
area of the crankshaft rotation angle is considered the most
crucial, as the pressure of the sliding surface profile of the
upper ring seal with gas forces is the highest shortly after top
dead centre to the cylinder face. After the ring passes from
top dead centre to bottom dead centre a particular oil layer
is left on the cylinder face. It partly evaporates because of
the flame from the burnt fuel and air mixture. The amount of
irretrievably lost oil film thickness in this case does not have
a great influence on the reduction of oil film thickness in this
range of crankshaft rotation angle for the upper ring seal.

In order to evaluate the effects of implementing selected
variants of sliding surface profile of ring seals on the dura-
bility and reliability of engine the oil film thickness should
be compared at 5° and 10° of crankshaft rotation angle after
top dead centre in the backing stroke. These values for the
cylinder characteristic elements lying in the motion plane
of the piston axis and in extreme positions, in which the
piston is pressed in the backing and compression strokes
are presented in Table 2. It can be assumed that the increase
of the convex of the sliding surface profile of ring seals,
i.e. the lowering of the circumferential groove determines
a reduction of the values of extrusion effect index and the
index considerably determines the oil film thickness. This
is why profiles of variants 1, 3 and 4 are the best in such

jest niekompletny, co stwierdza si¢ po szczegoétowej analizie
mocy tarcia i przebiegu pokrycia filmem olejowym profilu
gbérnego pierscienia uszczelniajacego. Analizujac utozenie
rowkow obwodowych na powierzchniach §lizgowych dolne-
go pierscienia uszczelniajacego, stwierdza si¢, ze najlepsze
parametry pokrycia filmem olejowym tego profilu uzyskuje
si¢ dla wariantow 1, 3, 4.

Na rysunku 2 przedstawiono parametry filmu olejowe-
2o 1 straty tarcia dla referencyjnego profilu powierzchni
slizgowej gornego pierscienia uszczelniajacego w réoznych
potozeniach ttoka.

Niezaleznie od wariantu profilu powierzchni §lizgowej
gbrnego pierscienia uszczelniajacego, podczas ruchu migdzy
GMP i DMP napotyka on na punkty zwrotne nizej lezacych
pierscieni, m.in. dolnego pier§cienia uszczelniajagcego, co
prowadzi do nieregularnos$ci przebiegu grubosci filmu olejo-
wego, a zwlaszcza jego zmniejszenia w krytycznym punkcie
zwrotnym ttoka w poblizu GMP w suwie rozpre¢zania. Bez
dtugotrwalych badan tribologicznych trudno jest okreslic,
do jakiej warto$ci mozna zmniejszy¢ grubo$¢ filmu olejo-
wego miedzy powierzchnig §lizgowa goérnego pierscienia
uszczelniajgcego a gladzig cylindra, w zakresie od 5° do
20° OWK po GMP w suwie rozprezania. Przyjety obszar
kata OWK uwaza si¢ za najbardziej newralgiczny, poniewaz
docisk profilu powierzchni §lizgowej gérnego pierscienia
uszczelniajgcego do gladzi cylindra sitami gazowymi tuz
po GMP jest najwickszy. Po przejsciu pier§cienia z GMP
do DMP na gladzi cylindra pozostaje warstwa oleju, ktora
ulega czgSciowemu odparowaniu w wyniku oddziatywania
ptomienia spalanej mieszanki paliwowo-powietrznej na
gtadz cylindra. [lo$¢ traconej bezpowrotnie grubosci filmu
olejowego dla tego przypadku nie ma duzego wptywu na
zmniejszenie grubo$ci filmu olejowego w tym zakresie kata
OWK dla gornego pierscienia uszczelniajacego.

Chcac oceni¢ wplyw wybranych 5. wariantow profili
powierzchni §lizgowych pier$cieni uszczelniajacych na
trwato$¢ 1 niezawodno$¢ pracy silnika, nalezy poréwnaé
grubos¢ filmu olejowego 5° 1 10° OWK po GMP w suwie
rozpr¢zania. Przebieg tych wartosci dla charakterystycz-
nych tworzacych cylindra, lezacych w ptaszczyznie ruchu
osi sworznia ttokowego oraz w skrajnych potozeniach,

Fig. 2. Change of oil film area of a barrel profile of an upper ring seal (reference) — blue line, the evenness of oil film thickness — red line, friction
forces — green line in the function of crank position angle: a) for the element in the motion plane to which the piston is pressed in backing stroke L
(Table 2), b) for the characteristics elements of M — wrist pin axis, ¢) R — in the compression stroke

Rys. 2. Zmiana obszaru pokrycia barytkowatego profilu gérnego pierscienia uszczelniajgcego (referencyjnego) filmem olejowym — linia niebieska, prze-
bieg grubosci filmu olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji OWK : a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tiok
Jest dociskany w suwie rozprezania L (tab. 2), b) dla tworzgcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia tlokowego M, ¢) w suwie sprezania R
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Table 2. Distribution of oil film thickness 5° and 10° after top dead centre and friction
forces 20° after top dead centre in the backing stroke for selected profile variants of the

sliding surface of the upper ring seal: a) for the elements lying in the motion plane of pis-
ton axis: M, b) for the characteristic element of the cylinder to which the piston is pressed
in the backing stroke: L, ¢) in the compression stroke: R

Tabela 2. Rozktad grubosci filmu olejowego 5° i 10° po GMP oraz sily tarcia 20° po
GMP w suwie pracy dla wybranych wariantéw profili powierzchni slizgowych gérnego
pierscienia uszczelniajgcego

w ktorych tlok jest dociskany w suwie rozpre-
zania i sprezania, przedstawiono w tabeli 2.
Mozna przyjac, ze wzrost wypuktosci profilu
powierzchni §lizgowej pierScieni uszczelnia-
jacych, a wiec zwigkszanie glebokosci rowka
obwodowego wywotuje redukcje wartosci
wskaznika efektu wyciskania, a wskaznik ten

Variant of a Position of the Oil film Oil film thickness | Friction force 20° w dUZej mierze deCyduje 0o grUbOéCi filmu
slid%ng profile of pisFon versus thickness 5? 10° after point after dfead poi'nt olejowego. 7 tego WZngdu W tyCh warunkach
a ring/wariant cylinder face/ after dead point dead centre/ centre in backing , . . s
profilu powi- polozenie tloka centre/grubosé¢ grubosé filmu stroke/sita tarcia WSpOh’raCy pOWICrZChnl par klnematyCZUYCh
erzchni slizgowej | wzgledem gladzi | filmu olejowego |  olejowego 10° po GMP w suwie korzystnie przedstawiajq SIQ proﬁle wariantow
jerscieni lind 5° po GMP GMP ania [N . . L .
prerscremd ofnaa po GMPlum] | po GMPlum] | roprezania [N] 1, 3 i 4. Redukcja grubosci filmu olejowego
1 M 0.230 0.430 3.6 . .
10° po GMP w suwie rozprezania dla two-
L 0.241 0.385 34 A . L .
rzacej cylindra, lezacej w plaszczyznie ruchu
R 0.208 0.344 4.1 . . : .
> — o Ve = osi sworznia ttokowego, wynosi dla profili
- 0‘203 0'256 2'6 wariantéw 1, 3 1 4 odpowiednio: 39,53%,
= 0.513 0'444 4'5 38,26% 134,74 %. Dla pozostatych tworzacych
. v 0'223 0'400 8'6 cylindra, lezacych w skrajnych potozeniach,
3 0‘ o o. - 3' c aw szczegblnosci w suwie rozprezania, lokalna
R 0705 0314 T grubo$¢ filmu olejowego dla wariantow 1, 3
7 o 0o oaca 3 i 4 jest bardziej korzystna niz dla wariantow
L 0253 0400 0 2 i1 5. Powoduje to odrzucenie wczesniejszej
R 0.263 0,356 36 tezy, ze warianty 2 i 5 profili powierzchni §li-
5 M 0202 0.200 173 zgowych pierscieni z rowkami obwodowymi,
L 0.200 0256 122 umieszczonymi po $rodku tej powierzchni, sg
R 0.506 0391 42 bardziej korzystne niz warianty 1, 3 i 4 profili
Reforence/ ™M 0.657 0711 3 z rowkami umieszczonymi na ich zewngtrz-
referencyjny L 0.269 0359 20 nych krawedziach w réznych polozeniach
R 0.836 0852 29 i ré6znych wymiarach geometrycznych.

conditions of kinematic pairs cooperation. Reduction of oil
film thickness of 10° after top dead centre in the backing
stroke for the cylinder element lying in the motion plane
of the piston for profiles 1, 3 and 4 is 39.53%, 38.26% and
34.74 % respectively. For the other cylinder elements lying
in extreme positions, particularly in the backing stroke, the
oil film thickness for variants 1, 3 and 4 is more favourable
than for variants 2 and 5. This refutes an earlier hypothesis
according to which variants 2 and 5 of the profiles of sliding
surfaces of ring seals with circumferential grooves placed in
the middle of the area were more promising than variants 1,

Na rysunkach 2—6 zauwaza si¢ znacz-
ne zmniejszenie sily tarcia 20° OWK po
GMP w suwie rozpre¢zania dla wariantu 1. w stosun-
ku do profilu referencyjnego oraz profilu z warian-
tu 2. Zmniejszenie sity tarcia dla wariantu profili 1
i 4 jest bardzo duze i wynosi dla tworzacej cylindra
1 wzglednego potozenia tloka oznaczonego litera M odpo-
wiednio: 16,28% 1 23,26%. Dla tworzacych oznaczonych
literami L i R obserwuje si¢ rowniez korzystng zmiang war-
tosci sily tarcia 20° OWK po GMP w suwie rozprezania dla
wariantéw 1 14. Dla wigkszych predkosci obrotowych silnika
oraz dla wigkszej wartosci wspotczynnika izochorycznego

Fig. 3. Change in the area of oil film cover of version 1 of the profile of upper ring seal — blue line, the evenness of oil film — red line, friction forces
— green line in the function of crank position angle: a) for the elements lying in the motion plane of the wrist pin M, b) for the characteristic cylinder
element to which the piston is pressed in the backing stroke L, ¢) in the compression stroke R

Rys. 3. Zmiana obszaru pokrycia 1. wersji profilu gérnego pierscienia uszczelniajqcego filmem olejowym — linia niebieska, przebieg grubosci filmu
olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji kqta potozenia korby: a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tok jest
dociskany w suwie rozprezania L, b) dla tworzqcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia tlokowego M, ¢) w suwie sprezania R
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Fig. 4. Change in the evenness of oil film cover of version 2 of the upper ring seal — blue line, the evenness of oil film thickness — red line, friction
force in function of crank position angle — green line: a) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke — L,
b) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke — L, ¢) in the compression stroke — R

Rys. 4. Zmiana obszaru pokrycia 2. wersji profilu gornego pierscienia uszczelniajqcego filmem olejowym — linia niebieska, przebieg grubosci filmu
olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji kgta potozenia korby: a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tlok jest
dociskany w suwie rozprezania L, b) dla tworzqcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia ttokowego M, ¢) w suwie sprezania R

3 and 4 of the profiles with grooves placed on the outer edges
in various positions and geometrical measurements.
Figures 2—6 indicate a significant reduction in the fric-
tion force 20° crankshaft rotation angle after top dead centre
in the backing stroke for variant 1 in comparison with the
reference profile and the profile of variant 2. Reducing the
friction force for variants 1 and 4 is highly significant and

stopnia przyrostu ci$nienia redukcja warto$¢ sit tarcia 20° po
GMP w suwie rozprezania oraz calkowita moc tarcia pochta-
niana przez pierscienie uszczelniajgce ulegaja znacznemu
zmniejszeniu w stosunku do profilu referencyjnego.
Warianty 2 i 5 profili powierzchni §lizgowej pierscie-
ni uszczelniajgcych ocenia si¢ bardzo niekorzystnie pod
wzgledem strat tarcia powodowanych przez gorny pierscien

Fig. 5. Change in the evenness of oil film cover of version 3 of the upper ring seal — blue line, the evenness of oil film thickness — red line, friction
force in function of crank position angle — green line: a) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke L,
b) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke L, ¢) in the compression stroke R

Rys. 5. Zmiana obszaru pokrycia 3. wersji profilu gornego pierscienia uszczelniajgcego filmem olejowym — linia niebieska, przebieg grubosci filmu
olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji kqta polozenia korby: a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tlok jest
dociskany w suwie rozprezania L, b) dla tworzqcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia tlokowego M, ¢) w suwie sprezania R

Fig. 6. Change in the evenness of oil film cover of version 4 of the upper ring seal — blue line, the evenness of oil film thickness — red line, friction
force in function of crank position angle — green line: a) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke L,
b) for the characteristic cylinder element to which the piston is pressed in the backing stroke L, ¢) in the compression stroke R

Rys. 6. Zmiana obszaru pokrycia 4. wersji profilu gérnego pierscienia uszczelniajgcego filmem olejowym — linia niebieska, przebieg grubosci filmu
olejowego — linia czerwona, sily tarcia — linia zielona w funkcji kqta polozenia korby: a) dla charakterystycznej tworzqcej cylindra, do ktorej tlok jest
dociskany w suwie rozprezania L, b) dla tworzqcych lezgcych w plaszczyznie ruchu osi sworznia tlokowego M, ¢) w suwie sprezania R
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for the cylinder element and relative piston position marked
with M is 16.28 % and 23.26 % respectively, for the elements
marked with the letters L and R also an advantageous change
in the friction force value 20° crankshaft rotation angle after
top dead centre is observed in the backing stroke for vari-
ants 1 and 4. For higher rotational speeds of the engine and
a higher value of the isochoric index of pressure increase
rate the reduction in friction 20° after top dead centre during
the backing stroke and the total friction power absorbed by
the ring seals is considerably limited in comparison with the
reference profile variant of the ring seal.

Variants 2 and 5 of the profiles of sliding surface of ring
seals are very disadvantageous in terms of friction losses
generated by the upper ring seal. After an analysis of Fig. 4
and Table 2 a significant increase in friction forces in all the
scope of crankshaft rotation angle is found for the five variants
of profiles of sliding surface of ring seals. Adapting the vari-
ants with two or more circumferential grooves placed in the
middle of axial height of a sliding surface profile of ring seals
helps greatly reduce oil film thickness between the upper ring
seal and cylinder face and leads to increased friction losses by
the upper ring seal. It must be reminded that the profiles are
adopted simultaneously for the lower and upper seal ring.

An increased load influence on the friction force for
the five selected profile variants occurs only in the backing
stroke and for low values of the crankshaft rotation angle
value. Such a characteristics means that an average value of
friction pressure in oil film for a loaded and unloaded engine
will be comparable for selected profile variants of the sliding
surfaces of both ring seals. Even the value of the minimum
oil film thickness at crucial points of piston position between
the sliding surface of the upper ring seal and the cylinder face
in the backing stroke, assuming any variant of the profiles,
does not significantly change in terms of discontinuation of oil
film coverage. This is caused by unloading effect of boundary
pressure in the spot of oil film discontinuation.

An important parameter deciding on the choice of an
optimal variant of a profile of a sliding surface of ring seals
is its influence on the pressure of the upper ring seal to
cylinder face with gas forces and consequently the volume
of oil squirted towards the combustion chamber V, and V.
After converting the volume values a single and hourly oil
consumption can be obtained. The volume of oil scraped
during compression and outflow is mainly influenced by
the oil film layer on the sliding surface. Based on simulation
results it can be assumed that oil consumption significantly
increases after a change of shapes in variants 1-5 of sliding
surface profiles of ring seals in comparison with the refer-
ence profile of the ring seal. This fact greatly complicates
the reason for applying the above variants of sliding surface
profiles of ring seals in order to control friction losses of ring
seals. Despite these limitations it can be seen that variants
1,3 and 4 have the best characteristics in comparison with
the other variants of ring seal profiles. This is due to advan-
tageous covering of the sliding surface profile of ring seals
with oil film. Also in real conditions implementing grooves
from variants 1, 3 and 4 will lead to increased unit pressure

uszczelniajacy oraz pokrycia ich profilu filmem olejowym.
Na podstawie analizy rysunku 4 i tabeli 2 stwierdza si¢
znaczny wzrost sit tarcia w caltym zakresie kata OWK dla
przyjetych pigciu wariantow profili powierzchni $lizgowych
pierscieni uszczelniajacych. Wprowadzenie profili o dwoch
lub wigcej rowkach obwodowych umieszczonych po §rodku
osiowej wysokosci profilu powierzchni §lizgowej, sprzyja
znacznej redukcji grubosci filmu olejowego pomiedzy gor-
nym pierscieniem uszczelniajagcym a gladzig cylindra oraz
prowadzi do zwigkszenia strat tarcia przez gorny pierscien
uszczelniajacy. Nalezy tu przypomnieé, ze dane profile sg
przyjete rownoczesnie dla dolnego i gérnego pierscienia
uszczelniajgcego.

Wplyw wzrostu obcigzenia na warto$¢ sity tarcia dla
pigciu wybranych wariantéw profili wystepuje wylacznie
w suwie rozprezania silnika dla niewielkich warto$ci kata
OWK. Taka wlasciwo$¢ oznacza, ze $srednia wartoS¢ ci-
$nienia tarcia w filmie olejowym dla silnikéw obcigzanego
i nieobcigzonego bedzie poréwnywalna dla wybranych
wariantow profili powierzchni §lizgowych obu pierécieni
uszczelniajacych. Nawet warto§¢ minimalnej grubosci
filmu olejowego w newralgicznych punktach potozenia
tloka, pomiedzy powierzchnig §lizgowa gornego pierscienia
uszczelniajagcego a gladzig cylindra w suwie rozpr¢zania,
biorac pod uwage ktorykolwiek z wariantow profili, nie
zmienia si¢ na tyle, aby zaktoci¢ przebieg ciggtosci filmu
olejowego. Jest to spowodowane odcigzajacym dzialaniem
ci$nien brzegowych w miejscu odwarstwienia i rozpoczecia
filmu olejowego.

Waznym parametrem decydujacym o wyborze opty-
malnego wariantu profilu powierzchni §lizgowej pier$cieni
uszczelniajacych jest jego wptyw na docisk gornego pierscie-
nia uszczelniajacego do gladzi cylindra sitami gazowymi,
co w konsekwencji wptywa na objetos¢ oleju wyciskanego
w kierunku komory spalania V., iV, (tab. 3). Po przeliczeniu
wartosci tych objetosci mozna ustali¢ wartos¢ jednostkowe-
20 1 godzinowego zuzycia oleju. Na objetos¢ zgarnianego
oleju w suwie sprezania i wylotu wptywa gtéwnie pokrycie
powierzchni $lizgowej filmem olejowym. Na podstawie
wynikéw symulacji mozna przyjac, ze pod wplywem zmiany
w wariantach 1-5 profilu powierzchni §lizgowej pierscieni
uszczelniajacych w stosunku do profilu referencyjnego pier-
$cienia uszczelniajgcego, znacznie wzrasta zuzycie oleju. To
bardzo komplikuje zasadno$¢ stosowania powyzszych wa-
riantow profili powierzchni $lizgowej do zmniejszania strat
tarcia pierscieni uszczelniajacych. Pomimo tych ograniczen,
mozna zauwazy¢, ze warianty 1, 3 1 4 maja najlepsze wia-
$ciwosci w stosunku do pozostatych wariantow profili pier-
$cieni uszczelniajgcych. Spowodowane jest to korzystnym
pokryciem profilu powierzchni §lizgowej filmem olejowym.
Nalezy réwniez zauwazy¢, ze w warunkach rzeczywistych
wprowadzenie rowkow z wariantu 1, 3 14 bedzie prowadzic¢
do zwigkszenia naciskow jednostkowych na gtadz cylindra,
a zatem bedzie skutkowac lepszym uszczelnieniem i zmniej-
szeniem zuzycia oleju.

Jednostkowe i godzinowe zuzycie oleju oraz objetosci
oleju wyciskanego w kierunku GMP dla réznych katéw po-
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onto the cylinder face, and consequently a better sealing and
decrease in oil consumption.

The results of single and hourly consumption and the
volume of oil squirted towards top dead centre for various
position angles of the lateral piston area in relation to cylinder
face marked with the letters M, L i R are presented in Table
3. Based on Fig. 1-6 and the data from Table 3 it can be
claimed that the consumption of oil considerably depends on
the pressure from the divergent slot occurring over the ring
depending on the piston motion direction and the external
pressure for the convergent side of lubricating slot between
the ring and the cylinder face. Variants 1,3 and 4 ensure an
acceptable distribution of oil film thickness for all the range
of crankshaft rotation angle in all the engine strokes and guar-
antee partial covering of the profile of the sliding surface of
the upper ring seal. According to preliminary findings even
if the circumferential groove depth and its total axial height
increase, variants 1, 3 and 4 provide acceptable conditions
for creating an even oil film.

The most promising results are obtained for variant 3 of
the profile of the sliding surface of ring seals — Fig. 5. This
is due to placing the circumferential groove on the sliding
surface profile of the ring seal on the side of engine crankcase.
Thanks to this the upper ring sliding surface is covered with
a thinner layer of oil during the compression stroke. During
this time the convergent slot becomes narrower and so the
oil film volume is lower, which helps limit friction losses.
When the piston changes its direction after passing the top
dead centre at the backing stroke, where the pressure in oil
film increases, conditions to create convergent slot are also
favourable. Moreover, creating a buffer space under the upper
seal ring can speed up the utilisation effects, which means
better sealing of the cylinder by increased unit pressure, better
lubrication conditions, lower friction losses and more effective
driving heat energy from that ring. By resigning from the upper
circumferential groove for the upper seal ring, as was the case
in equally favourable variants 1 and 4, the sedimentation of
hydrocarbons produced during combustion is prevented. In
this area of sliding surface introducing grooves with their small
geometrical measurements can lead to their contamination
with hydrocarbon particles and their final disappearance when
the engine has been used for a long time. Such contamination
of grooves with combustion products will certainly decrease
the engine durability. The synthetic oils currently produced
can effectively prevent this.

As the author found, in order to ensure fluid friction at
all the crucial turning points of the piston from 5° to 20°
after top dead centre at the backing stroke the convergent
slot must be created on the axial height of the sliding surface
of the ring on the side of the crankcase. Variant 3, in which
the circumferential groove has been positioned on the side
of the combustion chamber, assumes partial covering of the
profile of the sliding surface of ring seals with oil film on
the side of the crankcase soon after top dead centre at the
backing stroke. Such a distribution of oil film on the sliding
surface of the upper ring seal helps reduces friction losses
and provides conditions to create fluid friction between the

ozenia bocznej powierzchni ttoka wzgledem gladzi cylindra,
oznaczonego literami M, L i R, przedstawiono w tabeli 3.
Na podstawie rysunkéw 1-6 oraz danych zamieszczonych
w tabeli 3 mozna stwierdzi¢, ze zuzycie oleju w duzym
stopniu zalezy od wartosci ci$nienia od strony szczeliny
dywergentnej, wystepujacej nad pier§cieniem, w zaleznoS$ci
od kierunku ruchu tloka, oraz od wartosci ci$nienia zewngtrz-
nego dla strony konwergentnej szczeliny smarnej miedzy
pierScieniem a gladzig. Warianty 1, 3 1 4 zapewniaja akcep-
towalny rozktad grubosci filmu olejowego dla catego zakresu
kata OWK we wszystkich suwach pracy silnika i gwarantuja
czgsciowe pokrycie profilu powierzchni §lizgowej goérnego
pierscienia uszczelniajacego. Wedtug wstepnych wynikow,
nawet przy wzroscie glebokosci i szerokosci rowka obwo-
dowego warianty 1, 3 i1 4 dajg akceptowalne warunki do
powstania ciggltego filmu olejowego.

Najbardziej obiecujace wyniki badan symulacyjnych
uzyskuje si¢ dla wariantu 3. profilu powierzchni slizgowej
pierScieni uszczelniajacych — rysunek 5. Spowodowane
jest to umieszczeniem rowka obwodowego na profilu po-
wierzchni §lizgowej pierscienia uszczelniajacego od strony
skrzyni korbowej silnika. Dzigki temu uzyskuje si¢ pokrycie
mniejszg grubo$cig filmu olejowego profilu powierzchni
slizgowej gornego pierScienia podczas suwu spr¢zania.
W tym czasie szczelina konwergentna charakteryzuje si¢
mniejsza szerokoscia, a zatem wystepuje tam mniejsza
objetos¢ filmu olejowego, co sprzyja zmniejszeniu strat
tarcia. W momencie zmiany kierunku ttoka po przej$ciu
przez punkt GMP w suwie rozpr¢zania, gdzie wystepuje
znaczy przyrost ci$nienia w filmie olejowym, warunki do
tworzenia szczeliny konwergentnej sg réwniez korzystne.
Ponadto stworzenie przestrzeni buforowej pod gérnym
pierScieniem uszczelniajagcym moze przyspieszy¢ efekty
utylitarne, polegajace na polepszeniu uszczelnienia cy-
lindra przez wzrost naciskow jednostkowych, stworzeniu
lepszych warunkéw smarowania, zmniejszeniu strat tarcia
i efektywniejszym odprowadzeniu energii cieplnej z tego
pierScienia. Przez rezygnacj¢ z wprowadzenia gornego row-
ka obwodowego dla gérnego pierscienia uszczelniajacego,
jak to jest w rownie korzystnych wariantach 1 i 4, dodatkowo
przeciwdziala si¢ osadzaniu weglowodoréw w tych rowkach
podczas zachodzacych w silniku proceséw spalania. W tym
obszarze powierzchni $lizgowej pier§cienia wprowadzenia
rowkéw obwodowych przy nieznacznych ich wymiarach
geometrycznych moze spowodowaé ich zanieczyszczenie
osadzajacymi si¢ czastkami weglowodordw, az do catkowi-
tego ich zaniknigcia w dluzszym okresie eksploatacji silnika.
Takie zanieczyszczenie rowkéw obwodowych produktami
spalania z pewno$cig wptynie na zmniejszenie trwato$ci
silnika. Obecnie produkowane oleje syntetyczne moga
skutecznie temu przeciwdziataé.

Na podstawie autorskich ustalen, dla zapewnia tarcia
plynnego w najbardziej newralgicznych zwrotnych punktach
tloka od 5° do 20° po GMP w suwie rozpr¢zania, szczelina
konwergentna musi tworzy¢ si¢ na osiowej wysokosci po-
wierzchni $§lizgowej pierscienia po stronie skrzyni korbowe;j
silnika. Wariant 3, w ktérym wprowadzono rowek obwodo-
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Table 3. Oil consumption for selected variants of profiles of sliding surfaces of ring seals

Tabela 3. Wyniki zuzycia oleju dla wybranych wariantow profili powierzchni Slizgowej pierscieni uszczelniajgcych

Variant of the Piston position Unit oil Hourly oil Volume of oil Volume of oil scraped Volume of oil Volume of oil scraped
profile of ring in relation to consumption/ | consumption/ | scraped to the com- to the combustion scraped to the com- | to combustion cham-
sliding surface/ cylinder face/ Jjednostkowe godzinowe bustion chamber in chamber in backing bustion chamber ber in the outflow
wariant profilu polozenie tloka zuzycie oleju zuzycie oleju | inlet stroke/objetosé stroke/objetos¢ in working stroke/ stroke/objetos¢ oleju
powierzchni wzgledem gladzi g, [g/kWh] G, [g/h] oleju zgarnianego oleju zgarnianego do | objetos¢ oleju zgar- |  zgarnianego do kon-
slizgowej cylindra do komory spalania komory spalania w nianego do komory | mory spalania w suwie
pierscienia w suwie dolotu V| suwie sprezania V., spalania w suwie wylotu V,, [mm?]
[mm?] [mm?] pracy V, [mm’]
1 M 39.97 4.0 0.026 0.105 0.086 0.043
L 8.79 0.9 0.002 0.021 0.026 0.012
R 50.07 5.0 0.061 0.130 0.551 0.055
2 M 17.03 1.7 0.001 0.052 0.116 0.011
L 718.00 71.7 0.001 2.501 0.623 0.155
R 101.00 10.1 0.018 0.308 0.164 0.067
3 M 49.07 49 0.018 0.139 0.075 0.042
L 3.64 2.9 0.035 0.013 0.057 0.000
R 58.53 5.8 0.035 0.158 0.409 0.058
4 M 38.92 3.9 0.026 0.101 0.120 0.043
L 13.58 1.4 0.004 0.025 0.003 0.025
R 42.88 43 0.114 0.104 0.811 0.055
5 M 4.53 0.5 11.267 0.015 11.282 0.001
L 16166.00 1613.0 34.261 21.899 43.236 37.873
R 110.00 11.0 0.014 0.292 0.158 0.117
Reference/refer- M 11.92 1.2 0.008 0.027 0.060 0.017
encumy L 486.00 485 2.088 1.543 2811 0.253
R 26.01 2.6 0.026 0.048 0.079 0.048

mating surfaces. Reducing friction power results mainly from
limiting the volume of oil which occurs in the convergence
slot regardless of piston motion direction, and at a crucial
turning point of the piston an acceptable thickness of oil film
between cylinder face and the sliding surface of the upper
ring seal is ensured.

The oil volume scraped to the combustion chamber by
the sliding surface of the upper ring seal variant 3 is also
lower or comparable with the oil amount for the other profile
variants of the sliding surfaces of ring seals. This is due to
gathering a lower volume of oil in the angle crankshaft rota-
tion angle from 180°to 360°, where pressure values in the oil
film are much lower than after piston turning point top dead
centre at backing stroke. Moreover, theoretical volume of
oil scraped to the combustion chamber during compression
and outflow is lower than in real-life conditions of piston
combustion engine operating.

The initially assumed low depth of circumferential grooves
mean that their influence on the oil flow around the piston
grooves is minimal. The influence can be significant for more
effective cooling of the ring, particularly the seal ring. To
define that variant 3 of the sliding surface must be thoroughly
examined with a larger depth exceeding the threshold of piston
groove. The examination should also include the calculation
of influence of the volume of oil gathered in the buffer area on
the volume of heat taken from the upper seal ring. The friction
loss can be more significantly reduced with a ring seal of lower
axial height than by modifying the shape of the sliding surface
of the rings. However, this will very negatively influence oil

wy od strony skrzyni korbowej zaktada czgsciowe pokrycie
profilu powierzchni $lizgowej pier§cieni uszczelniajacych
filmem olejowym po stronie skrzyni korbowej tuz po GMP
w suwie rozpre¢zania. Takie roztozenie filmu olejowego na
powierzchni §lizgowej gdrnego pierscienia uszczelniajacego
sprzyja redukcji strat tarcia i zapewnia korzystne warunki
do zainicjowania tarcia ptynnego. Zmniejszenie mocy tarcia
wynika przede wszystkim ze zmniejszenia objetosci oleju
wystepujacego w szczelinie konwergentnej, niezaleznie od
kierunku ruchu tloka, a w krytycznym punkcie zwrotnym
tloka zapewnia dopuszczalng grubo$¢ filmu olejowego
miedzy gladzia cylindra a powierzchnia $lizgowa goérnego
pierscienia uszczelniajacego.

Zgarniana ilo$¢ oleju smarujacego do komory spalania
przez powierzchni¢ §lizgowa gdrnego pierscienia uszczel-
niajacego z wariantu 3. jest nieznaczna lub poréwnywalna
z ilo$cig oleju pozostalych wariantéw profili powierzchni §li-
zgowych pierscieni uszczelniajacych. Jest to spowodowane
zabieraniem mniejszej objetosci oleju w zakresie kata OWK
od 180° do 360°, gdzie warto$¢ cisnien w filmie olejowym
jest duzo mniejsza niz po punkcie zwrotnym ttoka tuz po
GMP w suwie rozprezania. Nalezy nadmienié, ze teoretyczna
objetos¢ oleju zgarnianego do komory spalania w suwie spre-
zania i wylotu jest mniejsza niz w rzeczywistych warunkach
eksploatacji ttokowego silnika spalinowego.

Z wstepnie przyjetych nieznacznych warto$ci glebokosci
rowkoéw obwodowych wynika, ze w minimalnym stopniu
wplywaja one na zmiang przeptywu oleju wokdt rowkow
pierscieniowych ttoka. Wptyw ten moze by¢ znaczacy
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film parameters. So it can be claimed that the application of
circumferential grooves is more advantageous in reducing
friction losses. Moreover, the application of a piston ring
of standard axial height, but limiting only the direct mating
surfaces does not significantly influence its durability and the
increased risk of breaking the ring in the piston groove which
works under a large load.

4. Conclusion

Meeting the conditions which favour fluid friction in all
the range of crankshaft rotation angle, regardless of engine
load and its operation conditions is the main condition to
justify the method of shaping the geometry of a profile of
a sliding surface of the lower and upper ring seal while limit-
ing friction losses in the piston-cylinder assembly.

Based on the simulation conducted the following conclu-
sions can be drawn:

— Implementing circumferential grooves on the profile of the
sliding surface of ring seals helps to reduce friction losses
by reducing the areas which directly mate with the piston,
and does not change the axial height of the piston rings.

— Unchanged axial height of the ring helps to maintain its
particular durability and own resilience force after chang-
ing the geometry of the reference ring sliding surface.

— Reducing the area directly mating with the cylinder face
with unchanged axial height of the ring leads to increased
unit pressure of the ring onto the cylinder face and im-
proves the tightness of the kinematic set.

— Application of centrally placed circumferential rings on
the profile of the sliding surface of seal rings is ineffec-
tive, as it reduces friction losses insignificantly and leads
to unfavourable covering of the ring sliding surface with
oil and increased oil consumption.

— Implementing circumferential grooves on the external part
of the sliding surface of the seal ring leads to reduction in
friction losses while maintaining favourable parameters of
oil film, the durability of the kinematic set and increased
oil consumption. The latter can be prevented by changing
the distances between the rings in the set.

— Application of a circumferential groove on the side of the
crankcase on the ring sliding surface, provided the depth
and width are properly selected, can create a buffer space for
oil, which will help to draw the heat from ring surface and
provide better conditions for kinematic set lubrication.

The concept of shaping the convergent slot and its pres-
sures for the most advantageous variant of a profile of the
sliding surface of seal rings with circumferential groove
placed on the side of the crankcase for various ranges of
crankshaft rotation angle in terms of optimising oil film
parameters and possibilities to reduce the power absorbed
by ring seals in order to overcome internal friction in oil
film requires further theoretical research and experiments.
The authors’ further theoretical and experimental studies
will concern the influence of changes of depth and width of
circumferential grooves of a particular profile variant of ring
sliding surfaces on the friction losses, oil film parameters
and oil consumption. Also it will be necessary to study the
influence of a change in oil volume gathered in the buffer

dla efektywniejszego chtodzenia pierScienia, zwlaszcza
uszczelniajgcego. W tym celu nalezy szczegdtowo przebadaé
wariant 3 profilu powierzchni §lizgowej pierscienia uszczel-
niajacego przy zwigkszonej glebokosci przekraczajacej prog
rowka pierscieniowego tloka. Badanie powinno takze obej-
mowac obliczenie wptywu objetosci zgromadzonego oleju
w przestrzeni buforowej na ilo§¢ odprowadzanego ciepta
z gornego pierscienia uszczelniajacego. Wigksza redukcje
strat tarcia mozna uzyskac, stosujac pierscien uszczelniaja-
cy o mniejszej wysokosci osiowej, niz modyfikujac ksztatt
powierzchni §lizgowej pier§cieni uszczelniajgcych. Takie
dzialanie jednak wplywa bardzo niekorzystnie na parametry
filmu olejowego. Zatem mozna stwierdzi¢, ze stosowanie
rowkow obwodowych ksztattujacych geometrig pierscienia
jest bardziej korzystne w zmniejszaniu strat tarcia. Ponadto,
stosujac pierscienien ttokowy o standardowej wysokosci
osiowej, ale ograniczajac wylacznie powierzchnie bezpo-
$redniego kontaktu z gladzig nie wptywa si¢ znacznie na jego
wytrzymato$¢ i zwigkszenie ryzyka peknigcia pierscienia
w rowku tloka pracujacego pod duzym obcigzeniem.

4. Podsumowanie

Spetnienie wymogdéw sprzyjajacych powstaniu tarcia
ptynnego w catym zakresie kata OWK, niezaleznie od
obciazenia silnika i warunkéw jego eksploatacji, stanowi

o zasadnosci stosowania metody ksztaltowania geometrii

profilu powierzchni $lizgowej dolnego i gornego pierscienia

uszczelniajgcego podczas zmniejszania strat tarcia w grupie
ttokowo-cylindrowe;.

Na podstawie danych z przeprowadzanych badan symu-
lacyjnych mozna przedstawi¢ nastgpujace wnioski:

— Wprowadzenie rowkow obwodowych na profilu po-
wierzchni §lizgowej pierscieni uszczelniajacych prowadzi
do zmniejszenia strat tarcia przez redukcj¢ powierzchni
bezposrednio wspotpracujacej z gladzia cylindra, a nie
zmienia osiowej wysokosci pierscieni ttokowych.

— Niezmienna osiowa wysokos$¢ pierscienia uszczelniajacego
przyczynia si¢ do zachowania przez niego okreslonej wy-
trzymatosci i sity sprezystosci wiasnej po zmianie geometrii
powierzchni §lizgowej pierscienia referencyjnego.

— Zmniejszenie powierzchni bezposrednio wspotpracujace;j
z gladzig cylindra przy niezmiennej osiowej wysokosci
pierscienia prowadzi do wzrostu naciskow jednostkowych
pier§cienia na gladz cylindra i poprawy uszczelnienia
ztozenia kinematycznego.

— Zastosowanie centralnie rozmieszczonych rowkow ob-
wodowych na profilu powierzchni $lizgowej pierscieni
uszczelniajacych jest nieefektywne, bowiem daje nie-
znaczng redukcje strat tarcia przy niekorzystnym pokryciu
profilu powierzchni §lizgowej pierscienia olejem oraz
wzro$cie zuzycia oleju.

— Wprowadzenie po zewngtrznej czgsci profilu powierzchni
slizgowej pierscienia uszczelniajacego rowkoéw obwodo-
wych skutkuje zmniejszeniem strat tarcia, przy zachowa-
niu korzystnych parametrow filmu olejowego, zachowaniu
trwato$ci ztozenia kinematycznego oraz wzroscie zuzycia
oleju, ktoremu mozna skutecznie przeciwdziataé przez
zmiang wzajemnej odlegtosci pierScieni w pakiecie.
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space of the circumferential groove on the efficiency of
drawing the heat from the upper seal ring. Simulations will
be conducted concerning the changes in oil flow resulting
from creating the buffer space on the ring sliding surface, on
the area of cylinder face and the piston groove mating with
the working areas of seal rings. Also tribological studies of
sliding surfaces of seal rings after a modification of profile
shape with cylinder face must be conducted. These studies
will help to evaluate the point in introducing the grooves
as creating the buffer space for oil, reducing friction losses,
improving lubrication parameters for the mating pair and
increasing durability of piston rings.

Bibliography

[1] Derndinger, H. Konstruktive Mittel zur Leistungssteigerung
von Fahrzeugmotoren. A7Z, 1967, nr 3.

[2] Groth, K. Neuere Methodezur Untersuchung von Reibverlusten
in Motorentriebwerken. Schiff und Hafen/Kommandobrucke,
1977, nr 10.

[3] Iskra, A., Wisniewski T. Wplyw ksztaltu powierzchni $lizgowej
pierscienia ttokowego na zuzycie zespotu pierscien— tuleja
i oleju smarujacego, Silniki Spalinowe, 1981/1.

[4] Iskra, A., Wisniewski T. Wptyw ruchéw poprzecznych ttoka
na zuzycie rowkow pier§cieniowych i pier§cieni, Kones’87,
Lublin — Kazimierz Dolny 25-27.11.1987.

[5] Iskra, A. Modele matematyczne warunkow tworzenia filmu
olejowego na gladzi cylindrowej. Problemy rozwojowe silni-
kow spalinowych, Szczecin 1984.

[6] Iskra, A. Rozktad filmu olejowego na gtadzi cylindrowej sil-
nika ttokowego. Rozprawy nr 181. Wydawnictwo Politechniki
Poznanskiej, Poznan 1987.

[7] Iskra, A. Studium konstrukcji i funkcjonalnos$ci pierscieni
w grupie ttokowo-cylindrowej. Wydawnictwo PP, Poznan 1996.

[8] Niewczas, A., Koszatka, G., Guzik, M. Modeling of collaboration
between the piston ring and the piston groove shelf'in an internal
combustion engine. Eksploatacja i Niezawodnosc¢ 4, 2006.

[9] Serdecki, W. Analysis of ring pressure distribution on a de-
formed cylinder face. Journal of POLISH CIMAC. Energetic
aspects, Vol. 7, No.1, Gdansk 2012.

[10] Serdecki, W. Znaczenie poprawnosci opisu profilu pier§cienia
tlokowego w procesie modelowania jego wspolpracy z gladzia
cylindra. Journal of Kones — Internal Combustion Engines.
Warsaw 1999.

[11] Tian, T., Noordzij, L.B., Wong, V.W., Heywood, J.B. Modeling
piston-ring dynamics, blowby, and ring-twist effects. Journal
of Engineering for Gas Turbines and Power, 120 (4), 1998.

[12] Tian, T. Dynamic Behaviors of Piston Rings and Their Practical
Impact — Part II: Oil Transport, Friction, and Wear of Ring/
Liner Interface and the Effects of Piston and Ring Dynamics,
Proc. Inst. Mech. Eng., Part J: Journal of Engineering Tribo-
logy, 216, 2002.

Piotr Wroblewski, MEng. — doctoral student in
the Faculty of Machines and Transport at Poznan
University of Technology.

Mgr inz. Piotr Wroblewski — doktorant na Wydzia-
le Maszyn Roboczych i Transportu Politechniki
Poznanskiej.

e-mail: piotrje.wroblewski@doctorate.put. poznan.pl

— Zastosowanie rowka obwodowego po stronie skrzyni
korbowej na powierzchni slizgowej pierscienia uszczel-
niajacego o odpowiednio dobranej glebokosci i szerokosci
moze utworzy¢ przestrzen buforowa dla oleju, co bedzie
sprzyja¢ odprowadzaniu ciepta z powierzchni pierScienia
i zapewni lepsze warunki smarowania ztozenia kinema-
tycznego.

Doktadna weryfikacja koncepcji ksztaltowania szczeliny
konwergentnej i przebiegajacych w niej cisnien dla najbardziej
korzystnego wariantu profilu powierzchni §lizgowej pierscie-
ni uszczelniajacych z rowkiem obwodowym umieszczonym
od strony skrzyni korbowej dla réznych przedziatéw kata
OWK, w aspekcie optymalizacji parametrow filmu olejowego
1 mozliwos$ci ograniczania mocy pochtanianej przez pier-
$cienie uszczelniajace na pokonanie tarcia wewnetrznego
w filmie olejowym, wymaga dalszych badan teoretycz-
nych i do$wiadczalnych. Autorskie badania teoretyczne
i eksperymentalne bedg w nastgpnych etapach obejmowac
analize wplywu zmiany glebokos$ci i szerokosci rowkow
obwodowych zastosowanych w wybranym wariancie profilu
powierzchni $lizgowej pierscieni na straty tarcia, parametry
filmu olejowego oraz zuzycie oleju. Niezbedne sa rowniez
badania wplywu zmiany obje¢tosci oleju zgromadzonego
W utworzonej przestrzeni buforowej rowka obwodowego
na skuteczno$¢ odprowadzania ciepta z gornego pierscienia
uszczelniajacego. Wykonane beda badania symulacyjne
zmian przeptywu oleju wskutek utworzenia przestrzeni
buforowej na powierzchni §lizgowej pierscienia, na obsza-
rze kontaktu gladzi cylindra i rowka ttoka z powierzchnia
roboczg pierscieni uszczelniajacych. Istnieje réwniez ko-
nieczno$¢ przeprowadzenia badan tribologicznych §lizgo-
wych plaszczyzn powierzchni pier§cieni uszczelniajacych
po modyfikacji ksztattu profilu z gladzig cylindra. Badania
takie beda miaty na celu oceng stusznosci wprowadzania
rowkow obwodowych jako tworzacych przestrzen buforowa
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na zuzycie pierscieni ttokowych.

[13] Wolff, A., Piechna, J. Numerical simulation of piston ring pack
operation. The Archive of Mechanical Engineering, Vol. L, 3,
2003.

[14] Wolff, A., Piechna, J. Numerical simulation of piston ring
pack operation in the case of mixed lubrication, The Archive
of Mech. Engineering, Vol. LI1, No. 3, 2005.

[15] Wolff, A. Numerical analysis of piston ring pack operation of
a marine two-stroke engine, Combustion Engines, 3,2011.

Prof. Antoni Iskra, DSc., DEng. — Professor in
the Faculty of Machines and Transport at Poznan
University of Technology.

Prof. dr hab. inz. Antoni Iskra — profesor na
Wydziale Maszyn Roboczych i Transportu Poli-
techniki Poznanskiej.

e-mail: antoni.iskra@put.poznan.pl

52

COMBUSTION ENGINES, No. 4/2016 (167)



Article citation info:

LEWINSKA, J. The influence of fuel injection pump malfunctions of a marine 4-stroke Diesel engine on composition of exhaust gases. Combustion

Engines. 2016, 167(4), 53-57. DO1:10.19206/CE-2016-405

Joanna LEWINSKA

CE-2016-405

The influence of fuel injection pump malfunctions of a marine 4-stroke
Diesel engine on composition of exhaust gases

The article presents results of a laboratory study on exhaust gas emission level from a marine diesel engine. The object
of the laboratory study was a four-stroke marine diesel engine type Al 25/30 Sulzer, operated at a constant speed. The
examination on the engine was carried out according to regulations of the Annex VI to MARPOL 73/78 Convention.
The laboratory study consisted of 3 observations: the engine assumed to be operating without malfunctions, delay of the

fuel injection by 5° of crankshaft angle in the second engine cylinder, and the leakage of the fuel pump on the second
engine cylinder. Additionally, parameters of fuel consumption and thermodynamic parameters of the marine engine
were measured during the research. Simulated malfunctions caused changes in total weighed NO, CO, and CO, emis-
sions for all considered engine loads. All simulated malfunctions caused a small change in measured thermodynamic
parameters of the engine. The engine operation with the delayed fuel injection and the fuel leakage in the fuel pump in
one cylinder caused a decrease of NO_ and CO emission level. Fuel leakage in the fuel pump causes the CO, emission
to decrease only at low engine load. Calculations of the weighed specific fuel consumption present a 1-2% change in

the engine efficiency.

Key words: marine diesel engine, malfunctions, fuel injection pump, exhaust gas

1. Introduction

Diesel engines have found an application in a transport
field as a source of propulsion for vessels. High pressure and
high temperature conditions in a combustion chamber of
these engines causes the emission of considerable amounts
of gaseous compounds such as nitrogen oxides (NO ) and
particulate matter (PM). The standard that regulates per-
missible emission levels of toxic NO_ from marine diesel
engines is the International Convention for the Prevention
of Pollution from Ships — MARPOL 73/78 [1]. In addition
to NO_and PM, marine engines emit compounds such as
hydrocarbons (HC) and carbon monoxides (CO). Due to
the growing problem of greenhouse gas emissions, the
International Maritime Organization (IMO) has adopted
a regulation concerning "Energy efficiency for ships" [2]
on the 1* of January, 2013. Since the beginning of a design
stage of diesel marine engines, the aim is to achieve a high
efficiency and reduced emissions of mentioned chemical
compounds. Modifications in the construction of the engine
and its components, changing the fuel composition and
a aftertreatment of exhaust gases may be a basis for the reduc-
tion of excessive emissions coming from diesel engines [3].
In [3, 4, 5] Sarvi et al. presents work about emissions from
large-scale, medium-speed diesel engines with technical
parameters similar to marine diesel engines. It is well known
that one of the factors responsible for correct combustion is
fuel injection into the combustion chamber. A rate of fuel
injection affects the process of the air-fuel mixture forming.
Accordingly, the structure of the injection system and the
geometry of an injection nozzle affect the fuel injection rate
and sprayed fuel speed. The common rail and direct fuel
injection technology has dominated the diesel engines car
market. The first 4-stroke diesel engine with common-rail
system has been installed on a ship in 2001 [6]. The common
rail technology enables control of the dose and time of the

fuel injection depending on load and engine speed. Sarvi et
al. present [5] a study of an effect of combining common rail
system with direct water injection system on a level of the
marine engine’s emissions. The common rail system reduces
NO,_, CO, HC, and combined with direct water injection
reduces NO_emission by about 50%. In [7] a study of the
impact of changes in rotational speed and injection pressure
on emissions is presented. High pressure of fuel injection
is beneficial for reducing emissions of compounds such as
CO,, CO, while low injection pressure is preferred for NO_
reduction. Disturbances in a normal fuel combustion process
in the combustion chamber of the marine engine may lead
to a noticeable difference in engine parameters and exhaust
emission levels. Raeie et al. [8] present the research results of
the influence of the fuel injection start position and injection
pressure level on the composition of exhaust emissions. It has
been stated that the fuel injection before top dead center re-
sults in the lowering of soot level by about 58%, but increases
the NO_emission level. Malfunctions of the marine engine’s
fuel system are often a result of damage or the consequence
of wear processes of construction elements. Interference in
the cylinder fuel supply process leads to disturbances in the
regular process of fuel combustion and therefore affects the
composition of the exhaust emissions.

The paper presents results of experimental studies on the
effects of simulated malfunctions of the fuel injection system
on the composition of exhaust gas.

2. Experimental procedure

Laboratory studies presented in this article were car-
ried out in the Internal Combustion Engines Laboratory at
the Gdynia Maritime University. The test stand allows for
conducting measurements in accordance with the ISO 8178
standard regulation. Three tests were conducted. The first test
was carried out on the engine assumed to operate without
malfunctions and two more during engine operation with
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simulated malfunctions. Simulated engine malfunctions in
the second engine cylinder are:
— the delay of the fuel injection by 5° of crankshaft angle,
— the leakage of the fuel pump.
2.1. The engine, fuels and test conditions

The subject of the laboratory tests was a marine diesel
engine 3 Al 25/30 presented in [9]. The marine engine’s
laboratory parameters are shown in Tab. 1.

Table 1. Parameters of the test engine [10]

Parameter Value Unit
Max. electric power 240 kW
Rotational speed 750 rpm
Cylinder number 3 -
Cylinder diameter 250 mm
Stroke 300 mm
Compression ratio 12.7 -
Nominal start of injection -18 °

The research object is 4-stroke laboratory diesel
engine with direct fuel injection, supercharged by a
turbocharger VTR 160 Brown-Boveri and charge air
cooling. The engine is loaded by a generator electri-
cally connected to the water resistance. The composition
of exhaust gas was recorded using an electrochemical
exhaust gas analyzer of type MRU 92/3D. Labora-
tory engine was supplied by light fuel oil. Simulated
malfunction of the delaying fuel injection angle by
5°crankshaft angle was achieved by inserting a pad of
a thickness of 1.5 mm under the fuel injection pump’s
housing. A leak in the fuel injection pump was simulated
by partially opening an overflow duct connecting pressure
and suction sides of the fuel injection pump.

2.2. Measurement procedure

Measurements were carried out in accordance with the
requirements of Annex VI of MARPOL 73/78 and the NO_
Technical Code 2008. For analysis and calculation the test
cycle E2 was used. It is designed for marine main propulsion
engines with constant rotational speeds, including diesel
electric propulsion. In order to perform correct measurements
the E2 test cycle was adapted to the specifications of the
laboratory engine. Therefore, the number, and order of the
measurements and a range of loads at individual measure-
ment points were established. Parameters’ recording in each
individual measurement point lasted between 3—5 minutes.
Table 2 shows a cycle of E2 tests in accordance with Annex
VI of MARPOL 73/78 and the NO_ Technical Code 2008

The laboratory engine 3 Al 25/30 is designed to achieve
amaximum power of 396 kW. The load of 240 kW was the highest
achievable value by a laboratory engine working with simulated
engine malfunctions for safety reasons. During the observations,
recordings of parameters were made after the stabilization of ex-
haust gas temperature measured behind the turbine.

3. Results and discussions

In order to determine the effect of simulated malfunc-
tions of the injection pump on the exhaust gas composition,
a series of calculations based on data obtained during meas-
urements were made. The obtained parameters and results of
calculations of emission components from exhaust gas were
collected and presented below. For calculations the method
of carbon and oxygen balance was applied.

3.1. The total weighted values

The final result of the calculation was the total emission
of NO,, CO and CO, shown in Fig. 1. In order to compare
obtained total weighted emissions by the engine assumed
to be operating without malfunctions and with simulated
malfunctions, on Fig. 1 the percentage values of changes
in these emissions are shown. However, it should be noted
that the cycle E2 (Tab. 2) assumes that the engine is operated
with 75% load during 50% of all operation time. Most varied
changes in total weighted emissions during simulation of
chosen malfunctions were observed in the case of NO_[9].
A significant reduction in NO_compared to operation of the
engine without malfunctions was observed during simulation
of the fuel pump’s malfunction in the cylinder No. 2.

Reduction of NO_ in the considered load range and
simulated malfunctions were between 18% and 21% (Fig.
la). Simulated engine malfunctions did not cause significant
changes in total weighted CO, emission compared to the
engine operated without malfunctions. Changes were in the
range of 1% (Fig. 1). On the other hand, for CO a significant
decrease in the total emission by 34% was observed during
the operation of the laboratory engine with a simulated mal-
function of delayed fuel injection angle (Fig. 1).

3.2. The specific fuel consumption in g/lkWh

To determine the specific fuel consumption (SFC)
a method of measurement of combustion time and the spe-
cific volume of fuel was used. The results of calculations of
SFC for the engine assumed as operating without malfunc-
tions and with considered simulated malfunctions are sum-
marized in Tab. 3. In addition, weighted averages of SFC
based on the test cycle E2 were specified (Tab. 2)

Table 3. The specific fuel consumption in g/kWh [9]

adapted to performing tests and exhaust emission calcula- No. | Power | The engine assumed | The delay of the '} The leaka-
. P p g . [kW] | as operated without | fuel injection by 5° | ge of the
tions on the laboratory engine . malfunctions of crankshaft angle | fuel pump
. . . 1. 240 277 277 285
Table 2. E2 cycle engine adapter to the laboratory engine according to [9]
2. 180 286 283 288
E2 Number of measurement 1 2 3 4
cvele - 3. 120 315 315 331
Y Electric power P [kW] 240 180 120 60
- 4. 60 477 475 403
Rotational speed [rpm] 750 750 750 750 -
- weighted SFC 317 316 311
Weight factor 0.2 0.5 0.15 | 0.15 according to E2
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Fig. 1. Values of the total weighted: a) NO_, b) CO, ¢) CO, emissions: B — engine assumed as operated without malfunctions, m— the delay of the fuel
injection, O — the leakage of the fuel pump

Fig. 2. Exhaust gas temperature behind the cylinder: €— engine assumed as operated without malfunctions, B— delayed fuel injection, & — the leakage
of the fuel pump

3.3. The fuel injection delay by 5° of crankshaft angle

In an operation of marine diesel engines a surface wear
and/or a displacement of a fuel cam on a camshaft may lead
to disturbances in normal fuel supply to a cylinder [6]. In
the result of this phenomenon the delay of fuel injection into
the cylinders and displacement of the combustion process to
the expansion stroke may occur. Disturbances in the normal
process of fuel combustion in the marine engine’s combus-
tion chamber may lead to a noticeable difference in the
engine’s parameters and the exhaust emission levels. Figure
2 shows temperatures of exhaust gases behind cylinders.
Simulated delay of the fuel injection causes the increase of
exhaust gas temperature behind cylinders by 4-7% (Fig. 2)
as compared to exhaust gas temperature behind cylinders of
the engine assumed to be operating without malfunctions
at all considered the engine loads. The temperature rise of
the exhaust gas leaving the combustion chamber provides
more energy to the turbocharger, thus increasing the volume
of air supplied to the cylinders. Noticeable differences were
observed in NO_and CO emissions (Fig. 3). The CO emis-
sions decrease by 40% during the engine operation with 60
kW and 120 kW loads and decrease approximately by 34%
during the engine operation with 180 kW and 240 kW loads
respectively in comparison to the engine operation without
malfunctions.

Fig. 3. The results of a) NO_, b) CO emissions: ¢ — engine assumed as
operated without malfunctions, @— the delay of the fuel injection

The simulated malfunction did not cause a significant
change in the CO, emission and SFC (Tab. 3). Mentioned
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Fig. 4. The example diagram of combustion pressure and the injection pressure for P = 180 kW

differences fluctuate in a 1% range. The value of A for the
engine with a simulated malfunction was almost unchanged
compared to the engine assumed as operating without mal-
functions. The increase in the volume of air supplied to the
combustion chamber and the displacement of the combustion
process on the expansion stroke caused a decrease in the
maximum pressures prevailing in the cylinder, and thus have
contributed to the reduction of NO_ (Fig. 3 b). NO, emis-
sions with a simulated malfunction decreased by 13—19% in
comparison to the engine operation without malfunction.

3.4. The leakage of the fuel pump on the second engine
cylinder

Malfunctions of the marine engine’s fuel system are
often a result of damage or consequence of wear processes
of construction elements. For example, the wear of preci-
sion pairs of the fuel pump or the injector leads to reduced
performance of the fuel injection and the combustion process.
Interference in the process of fuel supply to the cylinder leads
to disturbances in the regular process of fuel combustion and
therefore affects the composition of the exhaust gas. During
the study it was not possible to determine the value of the
simulated leakage. Fig. 4 presents diagrams of combustion
and injection pressures, recorded during the test. Diagrams
were created for cylinder No. 2 — with a simulated mal-
function and cylinder No. 1 — assumed as operated without
malfunction.

One of the important parameters of fuel injection into the
combustion chamber are duration and fuel injection pressure.
Achieving an appropriate pressure and fuel injection time
affects the quality of the created fuel-air mixture. Marine
engine injection pump’s leaks were one of the causes of
a deterioration of the fuel combustion process, its pressure
and temperature reduction, and a resulting change in compo-
sition of exhaust gas. On presented graphs (Fig. 4) the pres-
sure reduction in the combustion chamber and the injection
pressure reduction in the cylinder No. 2 in comparison with
the cylinder No. 1 can be observed. The reduction in pressure
caused the deterioration of fuel spraying by increasing the di-
ameter of fuel drops injected into the cylinder. Together with
the increase in the diameter of the drops the fuel evaporation
and combustion is lengthened. Simulated leakage caused the
reduction in exhaust gas temperature behind the cylinder No.
2 (Fig. 2) of around 17-24% and the increase temperature

behind other cylinders in comparison to the engine assumed
as operated without malfunctions. The malfunction in one of
the cylinders, resulting in energy loss must be compensated
by other cylinders. Accordingly, the simulated leakage of
the fuel pump in the cylinder No. 2 increases the SFC and
the temperature of the gas behind cylinders No. 1 and No.
3. Engines with the classic valve timing are regulated in
order to obtain the best efficiency during operation near the
nominal load. Weighted specific fuel consumption according
to cycle E2 decreased by approximately 2% (Tab. 3). In the
load range from 120 kW to 240 kW SFC increases from 1%
to 5%. For the lowest load the SFC was reduced by 16%. The
engine’s efficiency was improved in the lowest load range.
An amount of fuel supplied to the cylinders is associated
with the emission rate of CO, and CO (Fig. 5 b,d). Improving
engine’s efficiency resulted in a reduction of CO, and CO
emissions by 15% in the lowest considered load. For other
considered loads CO, emission increases by 2-6%. In the
load range from 120 kW to 180 kW CO emission increases
by 8%. The increase of exhaust gas temperature behind the
cylinder (Fig. 2), as with previously described studies, causes
increase of the efficiency of the turbocharger, therefore
a larger volume of air is provided into the engine. The size
of'the air fuel excess air ratio, (A) presented in Fig. 5S¢, shows
minimal differences compared to the engine operated without
malfunctions. In this article, A was determined according
to the formula presented in [11]. Uneven amount of fuel
supplied to the cylinder, reducing fuel injection pressure
and extension of the combustion process in time resulted in
lower maximum temperatures and combustion pressures in
the second cylinder and thus to the reduction of NO_emis-
sion for all considered engine loads (Fig. 5 a).

4. Conclusions

The article presents laboratory research results of the
four-stroke marine diesel engine, type 3 Al 25/30 Sulzer.
Emissions of NO_, CO, CO, and SFC were measured ac-
cording to the requirements of Annex VI to the MARPOL
Convention. The E2 measurement cycle has been used.
Measurements for simulated malfunctions delay of the fuel
injection by 5° of crankshaft angle in the second engine
cylinder and the leakage of the fuel pump on the second
engine cylinder were performed. Obtained results allow to
formulate the following conclusions:
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— Simulated fuel pump’s malfunctions
causes changes in the total weighted
emission of examined gas compo-
nents. NO_ emission is noticeably
reduced for both simulated malfunc-
tions and CO as well but only for the
delayed fuel injection angle of 5°
crankshaft angle in the cylinder No.
2. For CO, emission no changes were
observed.

— Simulated malfunctions caused
changes in thermodynamic param-
eters and SFC. The simulated delay
of fuel injection angle increased
the maximum temperatures behind
cylinders. The simulated fuel pump
leakage in the cylinder No. 2 caused
a significant reduction in exhaust gas
temperature behind the cylinder with
the simulated malfunction and the
increase of exhaust gas temperature
for the remaining cylinders. The in-
crease in exhaust temperature for cylinders contributes to
improved efficiency of the turbocharger and the increased
volume of air supplied to the engine.

— Simulated leakage of the fuel injection pump in cylinder
No. 2 caused a reduction of both the maximum pressure
in the combustion chamber and the fuel injection pres-
sure. Therefore, the deterioration of efficiency in highest
engine load range and the increase in CO, emission were
observed. Improved efficiency and reduced emissions of
CO, and CO were observed only in the lowest load range.
It should be noted that engines with classic valve timing
are adjusted in order to achieve the best performance dur-
ing operation with nominal load. Delayed fuel injection
angle did not cause any noticeable changes in the engine
efficiency and CO, emission.

— Displacement of the fuel combustion process to the expan-
sion stroke in the marine engine combustion chamber and
the reduction of the maximum combustion and injection
pressures resulted in the reduction of CO and NO_ emis-
sions for all considered engine loads.

Acknowledgments

The project was supported by the National Science
Centre in Poland, granted on the basis of decision No. DEC
—2011/01/D/ST8/07142

References

[1] ISO 8178 Regulation, International Organization of Standar-
dization.

[2] International: IMO Marine Engine Regulations, Greenhouse
Gas Emissions, Available from [http://dieselnet.com/standards/
inter/imo.php].

[3] Sarvi, A., Fogelholm, C.-J., Zevenhoven, R. Emissions from
large-scale medium speed engines: 1. Influence of engine
operation mode and turbocharger. Fuel Processing Technology
2008, 89, 510-519.

Fig. 5. The results of the a) NO , b) CO, ¢) X, d) CO, emissions: ¢ — engine assumed as operated
without malfunctions, @ the leakage of the fuel pump

[4] Sarvi A., Fogelholm C.-J., Zevenhoven R., Emissions from
large-scale medium speed engines: 2. Influence of fuel type
and operating mode. Fuel Processing Technology. 89 (2008)
520 —527.

[5] Sarvi, A., Fogelholm, C.-J., Zevenhoven, R. Emissions from
large-scale medium speed engines: 3. Influence of direct water
injection and common rail. Fuel Processing Technology.2009,
90, 222-231.

[6] Kowalski, J. An experimental study of emission and combustion
characteristics of marine diesel engine with fuel pump malfunc-
tions. Applied Thermal Engineering. 2014, 65, 469-476.

[7] Celikten, I. An experimental investigation of the effect of
the injection pressure on engine performance and exhaust
emission in indirect injection diesel engines. Applied Thermal
Engineering. 2003, 23, 2051-2060.

[8] Raeie, N., Sajjad, E., Sadaghiyani, O.K. Effects of injection
timing, before and after top dead center on the propulsion and
power in a diesel engine. Propulsion And Power Research.
2014, 3, 59-67.

[9] Lewinska, J., Kowalski, J. Influence of the Marine 4 — stroke
Diesel Engine Malfunctions on the Nitric Oxides Emission.
Journal of Kones Powertrain and Transport, European Society
of Powertrain and Transport Publication, Warsaw 2013.

[10] Charchalis, A. Diagnostic and Measurement System Dedica-
ted for Marine Engines Exploitatory Attributes Evaluation.
Journal of Kones. 2012, 19(1).

[11] Lewinska, J. Influence of the marine 4-stroke diesel engine
malfunctions of the air and exhaust duct on the composition
of exhaust gas. Journal of Kones Powertrain and Transport,
European Society of Powertrain and transport Publication.
2015, 3, 141-148.

Joanna Lewinska, MSc., Eng. — assistant in The
Faculty of Marine Engineering at Gdynia Mari-
time University.

e-mail: j. lewinska@wm.am.gdynia.pl

COMBUSTION ENGINES, No. 4/2016 (167)

57



Article citation info:

GAWRON, B., BIALECKI, T. Measurement of exhaust gas emissions from miniature turbojet engine. Combustion Engines. 2016, 167(4), 58-63.

DOI:10.19206/CE-2016-406

Bartosz GAWRON
Tomasz BIALECKI

CE-2016-406

Measurement of exhaust gas emissions from miniature turbojet engine

This paper presents a methodology developed to measure exhaust gas emissions during operation of a miniature tur-
bojet engine, using a laboratory test rig. The rig has been built for research and development works aimed at modelling
and investigating processes and phenomena occurring in jet engines. The miniature jet engines, similarly to full-scale
ones used commonly in air transport, are characterized by variable exhaust gas emissions, depending on engine operat-
ing parameters. For this reason, an attempt has been made to determine the characteristic features of miniature engine
operation modes and to define the variability of operation parameters and exhaust gas emissions as a function of time.
According to the authors, the preliminary tests allowed for defining specific profile of engine test, which enables proper
measurement regarding exhaust gas emissions using the miniature jet engine. The paper also presents test results for Jet

A-1 fuel, according to the used methodology.

Key words: combustion process, effect on environment, exhaust gas emission, miniature turbojet engine

1. Introduction

Auviation is one of the fastest growing modes of transport.
During recent years, the increasing number of aircrafts has
been associated with higher intensity of carried out aviation
operations. This causes an increasing demand for fuel, which
is the power supply for jet engines that leads to an increase of
harmful exhaust emissions. Aviation is currently the fastest
growing source of CO, emissions [1]. Generated pollutants
negatively affect the quality of the air that surrounds us and
conduce to greenhouse effect intensification.

For this reason, in 2012, the EU emissions trading system
(EU ETS) was introduced into aviation sector. The system
will include the exhaust emissions generated by civil avia-
tion. Airlines carrying out flights all over Europe, and to and
from Europe, are obliged to obtain entitlement to emissions
generated during such flights. Such deliberations justify the
advisability of taking various research and development works
regarding the effect of aviation on environment [2, 3].

Turbine engines as the propulsion of modern aircrafts,
depending on engine operating parameters, are characterized
by variable emissions of harmful exhaust gases. The aviation
engines whose rated thrust is greater than 26.7 kN are sub-
ject to emission certifications. The measurement procedure
and assessment of harmful exhaust emissions are included
in Annex 16 to the Convention on International Civil Avia-
tion — Environmental protection (Volume II — Aircraft En-
gine Emissions). Landing and Take Off cycle consisting of
ground-based tests. The separate test steps correspond to the
following operating modes: take off, climb, approach and
taxi/ground idle (Fig. 1).

The engine is tested at specified thrust settings [5]. The
reference emissions of LTO cycle for the calculation and
reporting of gaseous emissions are represented by the fol-
lowing time in each operating mode (Tab. 1).

Due to high costs of tests using the test rig with full scale
jet engine, more and more tests are conducted using mini-
ature jet engines [6, 7]. Such engines are used not only in
scientific and research work, but are also used as a propulsion
for aerial targets.

Fig. 1. ICAO reference LTO cycle [4]

Table 1. LTO operating mode

Operating mode Thrust setting Time in operating
mode [min]

Take-off 100% rated thrust 0.7

Climb 85% rated thrust 22

Approach 30% rated thrust 4.0

Taxi/ground idle 7% rated thrust 26.0

The main advantage of the miniature turbojet engine ap-
plication is a small amount of fuel necessary for tests. This is
especially important in case of research work regarding alter-
native jet fuels. Nowadays availability of new, experimental
fuels or components is the major restriction for large—scale
tests on real jet engines. The reason for that situation is that
most of innovative technologies for aviation biofuels are
in an experimental stage, and only small volumes of such
products are available.

The use of alternative fuels for aviation is currently very
important regarding ecology. One of the main methods to
restrict the harmful exhaust emission is to introduce various
components into aviation fuel, including biocomponents and
biofuels. The subject literature includes many publications
related to alternative fuel testing using a small scale turbine
engine [8—11].

In case of full-scale turbine engines there is a test proce-
dure regarding harmful exhaust gas emissions (LTO cycle).
There are no standards concerning miniature engines of
considerably lower thrust. It seems that a proper selection of

58

COMBUSTION ENGINES, No. 4/2016 (167)



Measurement of exhaust gas emissions from miniature turbojet engine

test engine profile is very important for correct accomplish-
ment of research goals, especially regarding the exhaust
gas emission. The literature shows that many publications
include test results without defined profile of engine test,
especially without the time of engine operation at given
range [9-11]. The paper [12] shows a profile of an engine
test, where operation time at specific rotational speed was
15 s. Such time is surely enough to obtain the stability of
operation parameters of a miniature engine, but the stability
of exhaust gas emissions and measurement of their actual
values for this time are questionable.

This paper presents the profile of an engine test regard-
ing the measurement of harmful exhaust emission during
operation of a miniature jet engine, using the laboratory test
rig. The paper also presents test results obtained according
to assumptions made.

2. Experimental details and results

2.1. Test rig description

The research work described in this paper was conducted
using laboratory test rig (Miniature Jet Engine Test Rig
—MiniJETRig). Construction of the test rig and research
potential were presented in the paper [13].

The miniature turbojet engine is manufactured by polish
company — JETPOL [14]. It has a single — stage radial
compressor driven by a single — stage axial turbine and an
annular combustion chamber with a set of vaporizer tubes.
A miniature jet engine has been prepared in two versions:
metal and glass housings. Furthermore two exhaust systems:
with straight duct and convergent nozzle are available. The
miniature turbojet engine is protected by an Electronic Con-
trol Unit (ECU). ECU controls: maximum and minimum
value of exhaust gas temperature and revolutions per minute,
pump control voltage as a function of rpm. The basic of mini-
ature turbojet engine specifications are shown in Table 2.

Table 2. Turbine engine specifications

Engine type Turbojet — single spool

GTM 140

Series engine

Compressor Single stage radial compressor

Combustion chamber Annular combustion chamber

Turbine Single stage axial flow turbine
Pressure ratio 2.8:1

Minimum RPM 33 000

Maximum RPM 120 000

Thrust at max. RPM 140 N

Fuel consumption at max. RPM 500 ml/min

Mass flow at max. RPM 0.35 kg/s

Max. exhaust gas temperature 1023 K

The above—mentioned data describe the engine with auto-
matic start using an electrical starter and exhaust system with
a convergent nozzle. For the purpose of this paper, the exhaust
system with straight duct was used and the engine was started
up with compressed air. Such modification allows to measure
the intake air flow rate and obtain maximum thrust of 70 N.

During the tests, the engine operating parameters were
recorded: thrust, rotational speed, exhaust gas temperature
(T) and fuel consumption. The following sensors are installed
on the MiniJETRig:
a)the engine thrust is measured by a load cell series KM302
(Megatron) with an indicator MD150T. Measurement
range is 0-300 Newton. Sensitivity of used sensor is 1.93
mV/V,

b)rotational speed sensor (Photodiode type SFH 203 FA)
with a 0—120 000 rpm range;

c)thermocouples type K (TP-42-WTTKbm-1xK) with
measuring range of 233—-1273 K. Maximum permissible
error is £+ 0.4% measured temperature;

d)turbine flow meter (Digmesa Flowmeter FHKSC) with
measuring range of 0.033-2 1/min and an accuracy
+2%.

The harmful components of exhaust gas were measured
using a portable exhaust analyser. A probe of this analyser
was used to sample the exhaust gas at the end of the exhaust
system, to determine the concentration of CO, CO, and NO_
(Table 3).

Table 3. Details of measurement equipment for gas emissions

Parameter Sensor type Range Unit
CcO electrochemical 0-2000 ppm
CO, infrared 0-25 %

NO electrochemical 0-500 ppm
NO, electrochemical 0-100 ppm

The miniature GTM—140 series jet engine runs on conven-
tional fuel used in the aviation industry, Jet A-1 with 3-5%
AeroShell Turbine Oil 560. This volume of oil is recom-
mended by the engine manufacturer for bearing lubrication.

However, oil added to the fuel adversely effects on as-
sessment of the combustion process through contamination
of the results due to the presence of oil. The test rig was
modified by the separation of the fuel supply system on two
different systems: primary to supply fuel to the combustion
chamber, and secondary to supply fuel pre-mixed with oil
to bearings. This solution allows for supply clean jet fuel to
the combustion chamber.

2.2. Development of methodology and discussion

The preliminary tests took place according to the fol-
lowing engine test procedure. Upon ignition, the engine
was given maximum of 60 seconds to reach a steady
state, whereby the engine speed remained constant at ap-
proximately 33 000 rpm (idle speed). Rotational speed
was raised from 40 000 to 110 000 rpm with the interval at
10 000 rpm. The steady state (in the range £2 000 rpm) at
each interval lasted 30 seconds. At the end of a profile of
the test run, rotational speed was decreased to 70 000 rpm
and the engine was shut down. The sampling rate was five
times per second for all measurement parameters. The results
of engine operation parameters profile and emissions for
individual exhaust gas components at two selected rotational
speeds are illustrated in Fig. 2-8.
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Fig. 2. Rotational speed as a function of time

Fig. 4. Fuel consumption as a function of time

Fig. 6. CO emission as a function of time

Fig. 8. NO_ emission as a function of time

According to the above results, it can be observed that
after reaching given rotational speed, the measured operating
engine parameters quickly achieved stabilization which is

Fig. 3. Thrust as a function of time

Fig. 5. Exhaust gas temperature as a function of time

Fig. 7. CO, emission as a function of time

maintained during all the accepted time of operation at
a given speed. The changes in emissions of CO, and NO_
are small at the assumed time. However, in the case of CO,
it can be seen distinctly that the time of 30 s at two taken
speed ranges was not sufficient to stabilize the emission.
Accordingly, it was necessary to modify the accepted profile
of the engine test regarding the range of harmful exhaust
emissions.

Subsequent engine test procedure was developed based
on LTO cycle that was introduced in order to certify full-
scale turbine engines. The rotational speeds for miniature
engine, corresponding to relative values of the obtained thrust
was determined (Tabl. 4). Since the engine manufacturer
recommends only very short operation times at speed cor-
responding to maximum thrust (the engine is under the high-
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est load then), tests at such rotational speed were excluded.
Additionally, a new speed of 88 000 rpm corresponding to
50% of maximum thrust was added.

Table 4. Comparison LTO cycle with profile of engine test

The calculations regarding a mean value and standard
deviation for CO emission as a function of time are included
in Table 5.

Table 5. CO emission calculations

Further bench tests were carried out at four specific
rotational speeds (based on Table 4) for different times of
operation. The results have been shown in Fig. 9-12. They
show CO emission change course, which was unstable dur-
ing initial phase of tests.

At rotational speed of 112 000 rpm, testing was carried
out only for 60 s. Such a time value was accepted because
according to the engine manufacturer recommendations
the engine should not be operated at a speed higher than
100 000 rpm over the longer periods of time. The CO emis-
sion stability at engine tests was accomplished for a speed of
39 000 rpm and 70 000 rpm in 90 s. In case of rotational speed
of 88 000 rpm, stability was accomplished after 150 s.

Different trends, and thus different values for CO emis-
sion at a given speed are caused by different ambient condi-
tions during testing.

Fig. 9. CO emission as a function of time for 39 000 rpm

Fig. 10. CO emission as a function of time for 70 000 rpm

LTO operational mode MiniJETRig Parameter CO = s [ppm]

Operating phase Thrust setting Thrust | Rotational speed Period Entire test Last 30 s of test
Take-off 100% rated thrust - - (at given speed) (at given speed)
Climb 85% rated thrust | 85% 112 000 39 000 rpm 1402 £37 (90 5) 1425 +4

— B 50% 38 000 70 000 rpm 1600 +27 (90 s) 1583 £5
Approach 30% rated thrust | 30% 70 000 88 000 rpm 1132112 (1505) 104442
Taxi ground idle | 7% rated thrust 7% 39 000 112 000 rpm 632+33 (60s) 608 +5

The obtained results allow to adopt a constant rule for
data analysis regarding components of exhaust gas and
engine operation parameters. The engine test results, at
a given rotational speed, covering only the last 30 s of
engine operation (green frame in Fig. 9—12) are analysed.
According to the authors of the paper, such methodology
allows to obtain reliable value of specific component emis-
sion corresponding to defined conditions of miniature jet
engine operation.

Based on the test results, the final profile of the engine
test was determined (Fig. 13). According to this profile, the
fundamental testing was carried out and the results were
presented in Subsection 2.3 of this paper. Acceptable range
of rotational speed variation at selected operation mode is
+2000 rpm.

Fig. 11. CO emission as a function of time for 88 000 rpm

Fig. 12. CO emission as a function of time for 112 000 rpm
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Fig. 13. Profile of engine test

2.3. Verification of methodology

The research was carried out using the test rig fuelled
with jet fuel Jet A-1 from the same production batch (Merox
process). The tests were repeated four times during one day
with the ambient conditions shown in Table 6. The aver-
age value of the parameters was then calculated for each
rotational speed.

Table 6. Ambient test conditions

Test number P_(bar) T (K)
Test 1 1.010 288.8
Test 2 1.010 288.8
Test 3 1.011 287.9
Test 4 1.012 286.9

Fig. 14-16 present engine parameters at the selected
rotational speeds. The results are similar to the charac-
teristics obtained on a full-scale jet engines [15]. Thrust
produced from the engine is proportional to the amount of
fuel consumed.

Fig. 14. Thrust at the selected rotational speeds

Fig. 15. Fuel consumption at the selected rotational speeds

Fig. 16. T at the selected rotational speeds

A general trend for CO emissions for jet engines is that
they are highest at low power conditions, and decrease with
increasing power output. CO data (Fig. 17) follow this trend
in the range of rotational speed above 70 000 rpm. A general
trend for NO_emissions [16] is that they increased as engine
speed increased.

Fig. 17. CO emission at the selected rotational speeds

Fig. 18. CO, emission at the selected rotational speeds

Fig. 19. NO, emission at the selected rotational speeds
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The test results presented in Fig. 14—19 regarding both
engine operating parameters and exhaust gas emissions,
show that results of four independent engine tests carried out
on the same day and at ambient conditions have the same
trends. For engine operating parameters, the obtained results
have similar values.

The measurement data analysis for selected test regarding
one selected rotational speed are included in Table 7.

Table 7. The analysis of selected measurement data

3. Conclusion

In summary, the performance and emission characteristics
of'a miniature turbojet engine, using Jet A-1 fuel were studied.
The presented results of exhaust gas emissions are not flawed
due to combustion of the mixture of Jet A-1 with oil. This was
achieved by the modification of the fuel supply system.

Tests were carried out according to determined profile
of engine test, which characterises various operating modes
of a miniature jet engine. The stability of engine operating
parameters for a given rotational speed are reached very
quickly. However, the exhaust gas emission — mainly CO —
is characterized by instability. To achieve stability, optimal
time periods of performing measurements on certain operat-
ing modes of the engine were determined. These times are
different, depending on the rotational speed.

The presented profile of engine test seems to be authori-
tative in terms of real time measurements of exhaust gas
emissions form a miniature jet engine. The adoption and
application of unitary profile using MiniJETRig is particu-
larly important during conducting comparative research of
different fuels, including alternative fuels for aviation.

Test 3 for 88 000 rpm
Parame- | Thrust | Fuelcon- | T, CcO CO, NO,
ter [N] sumption | [K] | [g/kNs] [%] [g/kNs]
[ml/min]
Mean 36.0 177.8 827 4.73 2.67 0.076
value
Standard | =+0.1 +1.8 +3 +0.06 | +0.01 | +0.001
deviation
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Unsteady conjugated heat transfer in cylinder
of highly loaded opposed-piston engine

Paper presents a method of calculating the temperature distribution in cylinder for a 2-stroke, opposed-piston (OP)
internal combustion engine (ICE). Development of such machines has been very limited after World War Il due to
technological and ecological problems [9], therefore progress in numerical modeling for analyzing highly boosted OP
engines was also halted. Current technology permits returning to the OP arrangement, where due to better combus-
tion chamber shape it is potentially possible to achieve higher thermodynamic efficiency than in arrangement with the
cylinder head [9, 10]. Authors decided to use a general purpose CFD-program (in this case Ansys Fluent) coupled with
additional tools to calculate conjugated heat transfer between the load in the cylinder and the cylinder itself to get a 3D
temperature distribution in solid body.

Key words: internal combustion engines, conjugated heat transfer, Ansys Fluent, MathWorks Matlab, scripting

Nieustalona sprze¢zona wymiana ciepla w cylindrze wysoko obcigzonego silnika
o tlokach przeciwbieznych

Artykut prezentuje metode wyznaczania temperatury cylindra dla dwusuwowego silnika wewnetrznego spalania
o tlokach przeciwbieznych (opposed piston — OP). Rozwdj takich maszyn po Il wojnie swiatowej zostat mocno ograniczony
z powodu problemow technologicznych i ekologicznych [9] i w zwigzku z tym rozwoj modelowania numerycznego, w celu
analizy wysoko dotadowanych silnikow typu OP, rowniez zostat zahamowany. Obecny rozwaj techniki pozwala powrocié
do konstrukcji typu OP, w ktorych z racji korzystniejszego ksztattu komory spalania mozliwe jest uzyskanie potencjalnie
wigkszej sprawnosci termodynamicznej niz w uktadzie z gtowicq [9, 10]. Do obliczenia wymiany ciepla miedzy tadunkiem
w cylindrze a cylindrem, by otrzymac trojwymiarowy rozktad temperatury w ciele statym, wykorzystano programu CFD

ogolnego zastosowania (w tym przypadku Ansys Fluent) sprzezony z dodatkowymi narzedziami.

Stowa kluczowe: silniki spalinowe, sprzezona wymiana ciepla, Ansys Fluent, MathWorks Matlab, skryptowanie

1. Introduction

OP engines allow achieving high thermodynamic ef-
ficiency inter alia due to lack of a cylinder head and better
shape of the combustion chamber [9, 10]. This feature makes
them interesting for present-day companies like EcoMo-
tors or AchatesPower, which are intensively developing
their own prototypes. Geometry and requirements for OP
engines cooling system varies greatly from requirements for
conventional 4-stroke engines, thus it is required to develop
a specific approach to the analysis of heat transfer, which in
this article is understood as calculation of the temperature
distribution in cylinder (Fig. 1).

Combustion chamber. Heat load is highly concentrated in
the middle of cylinder, combustion chamber is formed between
two moving pistons. There is no additional cooling scavenging
cycle like in standard 4-stroke engines. To take full advantage
of OP combustion chamber shape, i.e. higher ratio of a volume
to area (volume to area ~ heat generation to heat loses) designer
should focus on increasing the average temperature (and pres-
sure) of working medium, thus designing the appropriate cool-
ing system becomes a critical issue from the point of view of
increasing the thermodynamic efficiency.

Exhaust ports. The exhaust ports are exposed to hot
combustion gases for about 120° crank angle degree (CAD)

1. Wprowadzenie

Silniki o tlokach przeciwbieznych umozliwiaja osig-
gniecie duzej sprawno$ci termodynamicznej migdzy innymi
z braku klasycznej gtowicy oraz korzystniejszego ksztaltu
komory spalania [9, 10]. Te cechy sprawiaja, ze silniki takie
staja si¢ obiektem zainteresowania wspolczesnych firm,
takich jak EcoMotors i AchatesPower, ktore intensywnie
rozwijajg swoje prototypy. Geometria oraz wymagania
stawiane uktadom chtodzenia silnikow OP znacznie 16z-
nig si¢ od wymagan stawianych standardowym silnikom
4-suwowym, wobec tego konieczne jest opracowanie spe-
cjalnego podejscia do analizy wymiany ciepla, rozumiane;j
w tym artykule jako wyznaczanie rozktadu temperatury
w cylindrze (rys. 1).

Komora spalania. Obcigzenie cieplne jest bardzo skon-
centrowane w §rodku cylindra, komora spalania jest formo-
wana pomi¢dzy dwoma przemieszczajacymi si¢ ttokami.
Brak jest dodatkowego chtodzacego cyklu wymiany tadunku
tak jak w silniku 4-suwowym. By w pelni wykorzystac zalety
ksztattu komory spalania silnika OP, to znaczy otrzymac
wickszy stosunek objetosci do powierzchni (objetos¢ do
powierzchni ~ wydzielanie ciepta do strat), konstruktor
takiego silnika powinien skupi¢ si¢ na zwigkszeniu sredniej
temperatury (oraz cis$nienia) czynnika roboczego. Z tego
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which makes thermal stress and creeping phenomena a seri-

ous issue. Minimizing the pressure loses during scavenging

forces using wider ports, which on the other hand makes the
ports bridges more fragile and therefore more vulnerable to
wear during long-term work.

Cylinder liner. Liner’s temperature should not be higher
than 523 K, because it is the limit above which the lubricant
film is degraded [7]. Again, no extra cooling stroke makes
whole cylinder liner more hot in a 2-stroke than in a similar
4-stroke engine.

Assuming, that since the start of the engine achieving
a stable temperature distribution of the cylinder takes at
least 5 minutes of work the engine would have to perform
7500 working cycles (considering 1500 RPM) to heat from
ambient to working temperature. Simulating the process
explicitly would force calculating 7500 cycles of the full 3D
CFD model to get the right temperature distribution, which
would take an unacceptable amount of time — approx. 40
years on a workstation. Authors decided to accelerate the
calculation process by dividing the conjugated heat transfer
in two simpler cases:

a) (model A) 3D unsteady simulation of one, full engine
cycle in the computational domain consisting of a fluid
and a solid. Its objective is to get the heat fluxes from
fluid to solid (in this simulation there is 14 degrees of
freedom per cell with simplified combustion using species
transport).

Fig. 1. Flow pattern in an uniflow OP engine, 1 — intake, 2 — intake ports,
3 — exhaust ports, 4 — exhaust

Rys. 1. Przeplyw tadunku w silniku o ptukaniu wzdtuznym o tlokach prze-
ciwbieznych, 1 — przelotnia, 2 — kanaly dolotowe, 3 — kanaly wylotowe,
4 —wydech

b) (model B) A simplified 3D simulation of heat transfer in
the calculation domain consisting only of a cylinder solid
(there is only 1 degree of freedom per cell — temperature),
with heat fluxes as fluid BC from inside, and convection
from outside.

The first attempt was made with a simple cylinder without
a cooling system to test the method and to draw preliminary
conclusions which will help design the final version of the
cooling system. One work cycle of the model A was com-
puted once per 1500 work cycles of the model B.

Initial cylinder temperature was set to 500 K in the whole
volume of solid, heat fluxes obtained from the full engine
cycle simulation (model A), modified in a proper way and
transferred to a simplified solid model (model B). After 1500
cycles (1 minute of engine’s work) the temperature distribu-
tion in the solid was transferred back to the model A after

wzgledu dobranie odpowiedniego uktadu chtodzenia staje

si¢ krytyczne z punktu widzenia zwigkszania sprawnosci

termodynamiczne;j.

Kanaly wylotowe. Kanaly wylotowe sa narazone na
gorace spaliny przez okoto 120 © obrotu watu korbowego
(OWK), co czyni zjawiska takie jak naprezenia cieplne
lub petzanie powaznym problemem. Minimalizacja strat
ci$nienia podczas wymiany tadunku wymusza stosowanie
szerszych okien, ale powoduje to, ze mostki migdzy kana-
fami stajg si¢ delikatniejsze, a przez to bardziej narazone na
zniszczenie dlugotrwala pracg.

Powierzchnia cylindra. Temperatura powierzchni cy-
lindra nie powinna przekracza¢ 523 K, gdyz jest to granica,
powyzej ktorej film smarny ulega degradacji [7]. Ponownie,
brak dodatkowego cyklu na chtodzenie czyni powierzch-
ni¢ cylindra bardziej goraca w silniku dwusuwowym niz
w podobnym silniku czterosuwowym.

Przyjmujac, ze od momentu rozruchu silnika osiggnigcie
stabilnej temperatury cylindra zajmuje co najmniej 5 minut
pracy, wtedy silnik musiatby wykona¢ 7500 cykli pracy przy
1500 obrotach na minute, aby nagrza¢ si¢ od temperatury
otoczenia do temperatury roboczej. Symulujac ten proces
wprost, nalezatoby policzy¢ 7500 cykli pracy w pelnym, troj-
wymiarowym modelu CFD, aby uzyska¢ wtasciwy rozktad
temperatury, co zaje¢toby nieakceptowalng ilo§¢ czasu — ok.
40 lat na stacji roboczej. W badaniach autorskich zdecydowa-
no si¢ przyspieszy¢ proces obliczeniowy przez podzielenie
sprzezonej wymiany ciepta na dwa prostsze przypadki:

a) (model A) trojwymiarowa, nieustalona symulacja jednego,
petnego cyklu pracy silnika w domenie obliczeniowe;j
sktadajacej si¢ z ptynu oraz ciata statego. Jej celem jest
uzyskanie strumieni ciepta od plynu do ciala stalego (w
tej symulacji wystepuje 14 stopni swobody na objgtosé
kontrolng przy uproszczonym spalaniu z modelem trans-
portu czastek);

b) (model B) uproszczona, tréjwymiarowa symulacja
wymiany ciepta w domenie obliczeniowej sktadajacej
si¢ tylko z ciala stalego cylindra (wystepuje tylko jeden
stopien swobody na objeto$¢ kontrolng — temperatura), ze
strumieniami ciepta od plynu jako wewnetrzny warunek
brzegowy oraz konwekcja na zewnatrz.

Pierwsze podejscie wykonano z prostym cylindrem bez
uktadu chtodzenia, tak aby przetestowa¢ metode oraz wy-
ciagnac wnioski, ktore bedg pomocne przy projekcie finalnej
wersji uktadu chtodzenia. Jeden cykl pracy w modelu A byt
obliczany na 1500 cykli pracy w modelu B.

Poczatkowa temperaturg cylindra ustawiono w calej
objetosci ciata stalego na 500 K, strumienie ciepta pobrano
z symulacji pelnego cyklu pracy silnika (model A), odpo-
wiednio zmodyfikowano i przetransferowano do uproszczo-
nego modelu ciala statego (model B). Po 1500 cyklach (1
minucie pracy silnika) rozktad temperatury w ciele statym
zostal przeniesiony z powrotem do modelu A, a nast¢pnie
obliczono nowe strumienie ciepta oraz rozklady temperatury.
Ten proces byt iterowany dopdki temperatura przestata si¢
zmienia¢ (za prog ustalono 5 K) w modelu ciata stalego
(model B). W powyzszy sposob otrzymano wstepny roz-
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which new heat fluxes and temperatures were calculated.
This procedure has been iterated until the temperature dis-
tribution stopped changing (threshold was set to 5 K) in the
cylinder solid model (model B). In this manner the initial
temperature distribution of the design of the cooling system
(it took six iterations) was obtained.

Fig. 2. Asymmetrical flow (for an unoptimized exhaust)

Rys. 2. Niesymetryczny przeplyw (dla niezoptymalizowanego wydechu)

In contrast to [7] the in-cylinder parameters like heat flux,
gas temperature etc. were calculated locally using CFD, not
modeled globally by Nusselt number correlations. This ap-
proach was needed to get a full 3D distribution and reflect
the flow asymmetry (Fig. 2) in an asymmetrical temperature
distribution which is very important as the temperature
gradients are the main sources of mechanical stresses in
such engines.

2. Scavenging and combustion

Scavenging is a process of pushing exhausted gas charge
out of the cylinder and drawing in the fresh air or air-fuel
mixture. Scavenging is particularly important for two-stroke
engines, as intake and exhaust occurs at the same time (valve
overlap lasts usually about 120 °CA).

The most effective scavenging method is uniflow scav-
enging (Fig. 3), which is also the most popular among highly
efficient 2-stroke crosshead marine combustion engines. The
analyzed OP engine is piston ported, that means intake and
exhaust ports are opened and closed by moving pistons.

Unsteady 3D simulation of the full engine cycle with sim-
plified combustion (model A) was used to get a temperature
distribution in the space and time of in-cylinder charge (Fig.
4) and to get heat fluxes to/from the cylinder walls.

Compression was starting after closing the intake and
exhaust ports. The mass averaged temperature, pressure
and composition of the in-cylinder charge were exported
from Ansys Fluent. These values were the input parameters
to a script of Cantera program, which was simulating the
compression and combustion outside of Ansys Fluent. Re-
sults (pressure, adiabatic temperature after combustion and
mixture composition) have been overwritten in the cylinder
volume for the top dead center piston position, while the
velocity field was not modified. Mixture then underwent
expansion, the ports opened and another scavenging cycle
was beginning.

ktad temperatury do projektu uktadu chtodzenia (zajeto to
6 iteracji).

W przeciwienstwie do danych z publikacji [ 7] parametry
w cylindrze, takie jak strumienie ciepla, temperatura gazu itp.
byty obliczane lokalnie przy wykorzystaniu CFD, niemode-
lowane globalnie korelacjami liczby Nusselta. Takie podej-
$cie bylo konieczne, by otrzymac trojwymiarowe rozktady
oraz odzwierciedli¢ niesymetrycznos¢ przeptywu (rys. 2)
w niesymetrycznym rozktadzie temperatury, ktory jest bar-
dzo istotny, poniewaz gradienty temperatury sa w silnikach
tego typu gtownym zroédtem naprezen mechanicznych.

2. Wymiana ladunku i spalanie

Wymiana tadunku jest to proces polegajacy na usuwaniu
produktéw spalania z cylindra oraz napelnianiu cylindra
$wiezym powietrzem lub mieszaning paliwowo-powietrzna.
Wymiana tadunku jest szczegoélnie istotna dla silnikow dwu-
suwowych, poniewaz oproznianie i napetnianie zachodza
w tym samym czasie (przekrycie zaworowe trwa zwykle
okoto 120 °OWK).

Najbardziej efektywnym typem wymiany fadunku jest
ptukanie wzdluzne (rys. 3), ktore jest takze najbardziej
popularne wsrod wysoko sprawnych wodzikowych okreto-
wych dwusuwowych silnikow spalinowych. Analizowany
silnik OP nie posiada typowych zaworéw, okna dolotowe
1 wylotowe z cylindra sg otwierane 1 zamykane przemiesz-
czajacymi si¢ ttokami.

Fig. 3. Uniflow scavenging — exhaust with valve control (left) or piston
ported (right)
Rys. 3. Plukanie wzdluzne — wylot otwierany zaworem (z lewej) lub
tlokiem (z prawej)

Nieustalona tréjwymiarowa symulacja pelnego cyklu
pracy silnika z uproszczonym spalaniem (model A) zostata
uzyta, aby uzyska¢ rozkltad w przestrzeni i czasie tadunku
w cylindrze (rys. 4) oraz do pozyskania strumieni ciepta ze
scianek oraz do $cianek cylindra.

Po zamknigciu kanatéw dolotowych oraz wylotowych
zaczynatl si¢ proces spr¢zania. Z programu Ansys Fluent
eksportowano usredniong masowo temperaturg, cisnienie
oraz sktad mieszanki wewnatrz cylindra. Te wielkosci byty
parametrami wejSciowymi do autorskiego skryptu programu
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Fig. 4. A typical exhaust gas distribution during scavenging
(CO, as a marker)

Rys. 4. Typowy rozkiad spalin podczas przeptukiwania
(CO, jako marker)

Accurate combustion modeling was not justified at this
stage as the wall temperature has big impact on the combus-
tion process and should be a result of, not an input for the
heat transfer simulation. Moreover, it would prevent carrying
out the calculations in an acceptable time.

Below the settings of a 3D full engine cycle simulation
are presented (model A).

Mesh statistic:

Cells (Fig. 5) — min. 756 000@TDC, max 1 300 000 @
BDC

Worst element orthogonal quality (Ansys Fluent) — 0.37
Scavenging CFD settings:

Solver Type — Transient Pressure-Based

Turbulence — SST k-omega (default)

Dynamic mesh — layering with custom motion

Solving scheme — Pressure-Implicit with Splitting of Ope-
rators (PISO)

Spatial Discretization — default

Transient formulation — First Order Implicit + Non-Iterative
Time-Advancement

Time step — 3600 time steps/cycle (0.1 °CAD).

Domains — solid + fluid

Detailed scavenging modeling approach can be found
in [6].

3. Heat flux export and modification

When solving a 3D engine full cycle (model A) the
heat fluxes and temperature distribution on the walls were
exported from Ansys Fluent to external data file every 10
time steps (1 °CAD). Heat fluxes and temperature profiles
were parsed into Matlab and collected into proper structure
containing information about wall name, current time, posi-
tion and valu

Lubrication oil. Taking into account the impact of the
lubricating oil in the gap between the piston and the cylinder
would force to mesh a 0.03 mm gap with at least few cle-
ments (while the cylinder diameter is about 50 mm). Result-
ing mesh size would make such transient case unsolvable on

Cantera, ktory symulowat sprezanie i spalanie wystepujacej
w cylindrze mieszanki poza programem Ansys Fluent. Wy-
niki (ci$nienie, temperatura adiabatyczna po spalaniu oraz
sktad mieszanki) byly nadpisywane w objetosci cylindra
symulacji w programie Ansys Fluent dla gérnego martwego
potozeniu ttoka, podczas gdy pole predkosci nie byto modyfi-
kowane. Mieszanka nastepnie ulegala rozprezeniu, otwieraly
si¢ kanaly i zaczynat si¢ kolejny cykl wymiany tadunku.
Doktadne modelowanie spalania nie bylo uzasadnio-
ne na tym etapie, poniewaz temperatura $cianki ma duzy
wplyw na przebieg spalania i powinna by¢ wynikiem, nie
warunkiem brzegowym dla symulacji wymiany ciepla.
Dodatkowo uniemozliwitoby to przeprowadzenie obliczen
w akceptowalnym czasie.
Ponizej przedstawiono ustawienia tréjwymiarowej sy-
mulacji petnego cyklu pracy silnika (model A).
Statystyki siatki:
Objetosci skonczone (rys. 5): min. 756 000@GMP, maks.
1 300 000@DMP
Wskaznik orthogonal quality (Ansys Fluent) dla najgorszego
elementu: 0.37

Fig. 5. Model A (full engine cycle simulation) — 3D mesh

Rys. 5. Model A (symulacja petnego cyklu pracy silnika) — dyskretyzacja
przestrzenna

Ustawienia symulacji CFD:

Typ solvera — nieustalony, bazujacy na cisnieniu (7ransient
Pressure-Based)

Model turbulencji — standardowy SST k-omega
Ustawienia siatki — nabudowywanie siatki (layering)
z wilasng funkcja ruchu

Schemat rozwiazania — Pressure-Implicit with Splitting of
Operators (PISO)

Dyskretyzacja przestrzenna — domys$lna

Sformulowanie zagadnienia nieustalonego — niejawna
pierwszego rzedu (First Order Implicit + Non-Iterative
Time-Advancement)

Krok czasowy — 3600 krokow czasowych na cykl (0,1 °COWK)
Domeny — ptyn + cialo state
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the available computing power, thus a simplified workaround

was proposed:

a) for every time step check where is the piston (knowing
the piston motion function),

b) select the cells for which for current time step the
x-position is below the oil scrapping rings,

¢) for selected cells read the current temperature and then
replace stored therein heat flux to the one calculated using
formula (1):

qn = 7a'oi] ’ (Tcurrem - Toilref) (1)

d) repeat for every time step, for every cell.

Time averaging. After considering oil impact heat flux
profiles were averaged to reduce the number of boundary
condition profiles for 3D unsteady solid heat transfer simula-
tion (model B). Every 10 time steps were averaged into one,
so finally there were 36 profiles/cycle.

4. Solid body simulation

Model B consisted exclusively of a solid domain.
Mesh statistic:
Cells (Fig. 6) — ~383 000
Worst element orthogonal quality (Ansys Fluent) — 0.16

Fig. 6. Model B (solid body of the cylinder) — 3D mesh
Rys. 6. Model B (cialo stale cylindra) — dyskretyzacja przestrzenna

Solid CFD settings:

Solver Type — Transient Pressure-Based

Material — Steel

Solving scheme — Semi-Implicit Method for Pressure-Linked
Equations (SIMPLE)

Spatial Discretization — default

Transient formulation — First Order Implicit

Time step — 36 timesteps/cycle

Domain — solid body

Solid model boundary conditions (Fig. 7, tab. 1):
Initially, there was only natural convection on the outer
boundary with mixed boundary condition.

Szczegoty dotyczace podej$cia do modelowania wymia-
ny tadunku mozna znalez¢ w pracy [6].

3. Eksport strumieni ciepla oraz ich modyfikacja

Podczas rozwigzywania pelnej, trojwymiarowej symula-
cji cyklu pracy silnika (model A) eksportowano z programu
Ansys Fluent strumienie ciepta oraz rozktad temperatury
na poszczegdlnych $ciankach do zewngtrznych plikow
tekstowych co 10 krokéw czasowych (1 °OWK). Profile
strumieni ciepta oraz temperatury byly wezytywane do
program Matlab oraz zapisywane w odpowiedniej strukturze
zawierajacej informacje o nazwie $cianki, aktualnym czasie,
pozycji oraz warto$ci.

Olej smarujacy gladz. Aby uwzgledni¢c wpltyw oleju
smarujacego w przestrzeni migdzy tlokiem a cylindrem
nalezaloby zdyskretyzowacé przestrzen o wymiarach rzedu
0,03 mm co najmniej kilkoma elementami (przy $rednicy
cylindra okoto 50 mm). Wynikowy rozmiar siatki unie-
mozliwitby obliczenie takiego niestacjonarnego przypadku
dostepnymi mocami obliczeniowymi, zaproponowano zatem
rozwigzanie uproszczone:

a) dla kazdego kroku czasowego sprawdz, gdzie znajduje
si¢ tlok (znajac funkcje ruchu tloka),

b) wybierz te komorki, dla ktorych dla biezacego kroku
czasowego ich wspolrzedna x jest ponizej pierScieni
zgarniajacych olej,

c) dla wybranych komorek odczytaj aktualng temperature,
a nastgpnie podmien zapisany w niej strumien ciepta na
obliczony z zaleznosci (1),

d) powtorz dla kazdego kroku czasowego, dla kazdej ko-
morki.

USrednianie w czasie. Po uwzglednieniu wptywu oleju
profile strumieni ciepta byly usredniane w czasie, aby zre-
dukowa¢ liczb¢ warunkow brzegowych dla trojwymiarowe;j
nieustalonej symulacji wymiany ciepta w ciele stalym
(model B). Kazde 10 krokow czasowych zostato usrednione
do jednego, w zwiazku z czym ostatecznie otrzymano 36
profili/cykl.

4. Symulacja ciala stalego

Model B sktadat si¢ wytacznie z domeny ciata statego.
Statystyki siatki:

Objetosci skonczone (rys. 6) —~383 000

Wskaznik orthogonal quality (Ansys Fluent) dla najgorszego
elementu — 0.16

Ustawienia symulacji CFD:

Typ solvera — nieustalony, bazujacy na ci$nieniu (7ransient
Pressure-Based)

Materiat — stal

Schemat rozwigzania — Semi-Implicit Method for Pressure-
Linked Equations (SIMPLE)

Dyskretyzacja przestrzenna — domys$lna

Sformutowanie zagadnienia nicustalonego — niejawna pierw-
szego rzadu (First Order Implicit)

Krok czasowy — 36 krokdéw czasowych na cykl

Domeny — cialo state
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Fig. 7. Model B - boundary conditions
Rys. 7. Model B — warunki brzegowe

Table 1. Boundary conditions overview

Tablica 1. Przeglgd warunkow brzegowych

Color /kolor

BC Name/nazwa WB Type/typ

Mixed (HF + Emiss.)/

mieszane

Mixed (HF + Emiss.)/
mieszane

Combustion chamber/
komora spalania

Outer liner/zewnetrza
powierzchnia

Inner liner/wewnetrzna
powierzchnia

Imported from Matlab/
zaimportowane z pro-
gram Matlab
Mixed (HF + Emiss.)/
mieszane

Exhaust/wylot

Combustion chamber (1) + outer liner (2):
Heat Transfer Coefficient (HTC) — 30 W/m?’K
Free Stream Temperature — 340 K

External Emissivity — 0.8

External Radiation Temperature — 340 K
Exhaust (4):

Heat Transfer Coefficient (HTC) — 80 W/m?’K
Free Stream Temperature — 800 K

External Emissivity — 0.8

External Radiation Temperature — 550 K

For substitution of the temperature and heat transfer coef-
ficients distribution the scripts written in Scheme were used.
Scheme interpreter is embedded in the text command line
(TUI) of Ansys Fluent. It allows some actions that are not pos-
sible to achieve even using their User Defined Functions.

Cylinder heating process. In the fig. 8 one can see the
temperature distribution along the cylinder liner change in
time for heat transfer coefficient obtained from 4" itera-
tion between model A and model B. Model with solid only
(model B) was simulated for 1 minute. After 1500 cycles
the temperature was exported to .ip Ansys Fluent interpola-
tion file and used as a new temperature distribution for next
scavenging calculation (model A).

It can be observed that the resulting temperature distri-
bution in the combustion chamber (the area A in Fig. 8) is
relatively constant around the circumference of the cylin-
der (narrow width of the black line in Fig. 8), while in the
exhaust (area B) the asymmetric flow effect (Fig. 2) can be
seen on the temperature distribution. Area C, at which the
temperature drops over time, indicates a strong influence of
the initial overprediction of the temperature at that location.
This results from that during the first iteration between model
A and model B in the solid there was a low temperature in

Warunki brzegowe modelu ciala stalego (rys. 7, tab. 1):
Wstepnie na zewngetrznej powierzchni zalozono wylacznie
konwekcje naturalng z mieszanymi warunkami brzegowy-
mi.

Komora spalania (1) + zewnetrzna powierzchnia (2):
Wspolczynnik przejmowania ciepta (HTC) — 30 W/m?K
Temperatura odniesienia dla konwekcji (Free Stream Tem-
perature) — 340 K

Emisyjnos$¢ (External Emissivity) — 0.8

Temperatura odniesienia dla radiacji (External Radiation
Temperature) — 340 K

Wydech (4):

Wspolczynnik przejmowania ciepta (HTC) — 80 W/m?K
Temperatura odniesienia dla konwekcji (Free Stream Tem-
perature) — 800 K

Emisyjnos$¢ (External Emissivity) — 0.8

Temperatura odniesienia dla radiacji (External Radiation
Temperature) — 550 K

Do podmiany rozktadéw temperatury i wspdtczynnikow
przejmowania ciepta uzywano skryptow jezyka Scheme, kto-
rego interpretator jest wbudowany w tekstowa lini¢ komend
(TUI) programu Ansys Fluent. Umozliwia on pewne akcje,
ktdre nie s3 mozliwe do uzyskania nawet za pomoca funkcji
wlasnych uzytkownika (User Defined Functions).

Proces ogrzewania cylindra. Na rysunku 8 mozna
przesledzi¢ zmiang rozktadu temperatury wzdhuz cylindra
w czasie dla wspolczynnikow przejmowania ciepla uzy-
skanych po 4. iteracji migdzy modelem A oraz modelem B.
Model z samym ciatem statym (model B) byl symulowany
przez 1 minute. Po 1500 cyklach temperatura zostata wy-
eksportowana do pliku interpolacyjnego .ip programu Ansys
Fluent oraz ustalona jako rozktad temperatury dla kolejnej
symulacji wymiany tadunku (model A).

Analiza rysunku wskazuje, ze uzyskany rozktad tempe-
ratury w komorze spalania (obszar A na rys. 8) jest prawie
staty po obwodzie cylindra (mata szeroko$¢ czarnej linii na
rys. 8), natomiast na wydechu (obszar B) wida¢ duzy wptyw
niesymetrycznosci przeptywu (rys. 2) na rozktad temperatu-
ry. Obszar C, na ktorym z biegiem czasu spada temperatura,
$wiadczy o silnym wplywie wstepnego przeszacowania
temperatury w tamtym miejscu. Wynika to z tego, iz podczas
pierwszych iteracji mi¢dzy modelem A a modelem B w ciele
statym wystepowala w tamtym rejonie niska temperatura,
dlatego pierwsze wyeksportowane wyniki wspotczynnikow
wymiany ciepta byly przeszacowane. Przebieg zmiany tem-
peratury w czasie mozna przesledzi¢ na rys. 11.

5. Podejscie iteracyjne

Po ponownym uruchomieniu symulacji wymiany fadun-
ku (model A) z nowym rozktadem temperatury zaimporto-
wanym z pliku interpolacyjnego wyznaczono nowe profile
strumieni ciepta oraz wyeksportowano je przez pliki ASCII
do programu Matlab. Skrypt programu Matlab dokonat mo-
dyfikacji, a nastepnie eksportowat profile strumieni ciepta
do modelu ciala stalego (model B), gdzie program Ansys
Fluent dokonywat obliczen przez kolejne 1500 cykli (minute
pracy silnika). Ta procedura byta powtarzana dopoty, dopoki
temperatura nie przestata si¢ zmienia¢ znaczaco (przyjeto
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that region, and therefore the first exported heat transfer
coefficients were overestimated. The temperature variation
in the time can be seen in Fig. 11.

Fig. 8. Solid model heating: 4 time points, temperature [K] distribution
along cylinder liner [m]

Rys. 8. Ogrzewania ciala stalego, 4 punkty czasowe, rozklad temperatury
[K] wzdtuz cylindra [m]

5. Iterative approach

After restarting the scavenging simulation (model A) with
anew temperature distribution imported from the interpola-
tion file the updated heat fluxes and temperatures were cal-
culated and exported through ASCII files to Matlab. Matlab
modified results and then exported them to the solid body
model (model B) which Ansys Fluent was solving for another
1500 cycles (1 min of the engine work). This procedure
has been repeated until the temperature stopped changing
significantly (the threshold was set by no more than 5 K per
1 minute work of solid body model — model B). Diagram of
the calculation algorithm is illustrated in the Fig. 9.

In the Fig. 10 the temperature contours in the XY cross-

section through a part of the engine are visual-
ized. It can be observed that the iterations caused
the temperature to move gradually towards the
cylinder combustion chamber (zone A) and the
exhaust channels (zone B). Importantly, it can be
seen that changes of the temperature of the cyl-
inder did not significantly affect the scavenging.
Mixing front after the closure of the ports (zone
C) is the same for iteration 1, 3 and 5 between
model A and model B. This confirms that for the
scavenging the most important effects are the
ones related to the inertia of the fluid caused by
the pressure difference between intake (1 in Fig.
1) and exhaust (4 in Fig. 1).

Fig. 11 shows the resulting temperature dis-
tributions obtained after iteration accordingly
to the workflow presented in the Fig. 9. For the
next iteration it is meant to: calculate a complete

prog nie wigcej niz 5 K podczas minuty pracy w modelu
ciata statego — modelu B). Schemat procesu postgpowania
zilustrowano na rys. 9.

Fig. 9. Iterative cylinder temperature calculation algorithm

Rys. 9. Algorytm iteracyjnej metody wyznaczania temperatury cylindra

Na rysunku 10 zwizualizowano kontury temperatury
w przekroju XY przez fragment silnika. Mozna zaobserwo-
wac, ze kolejne iteracje powodowaly stopniowe przesuwanie
si¢ temperatury w kierunku komory spalania (strefa A) oraz
kanatéw wylotowych (strefa B). Ponadto zauwaza si¢, ze
zmiany temperatury cylindra nie wptywaly znaczaco na
wymiang tadunku. Czoto mieszania po zamknigciu kanatow
(strefa C) jest takie samo dla iteracji 1, 3 oraz 5 migdzy mo-
delem A a modelem B. Potwierdza to, ze podczas wymiany
tadunku najistotniejsze sa efekty zwigzane z bezwladnoscia
plynu wywotane réznicg ci§nien miedzy przelotnia (1 narys.
1) oraz wydechem (4 na rys. 1).

Na rysunku 11 przedstawiono wynikowe rozktady tem-
peratur po iteracjach uzyskiwanych zgodnie z algorytmem
zaprezentowanym na rys. 9. Przez kolejng iteracj¢ rozumie
si¢: obliczenie petnego cyklu pracy silnika w modelu A,
a nastegpnie obliczenie rozktadu temperatury w modelu B.
Mozna zaobserwowac, ze przy kolejnych iteracjach niesyme-
trycznos$¢ przeptywu przez kanaly wydechowe (rys. 2) jest

Fig. 10. Contour temperature distribution for iteration 1, 3 and 5

Rys. 10. Rozktad temperatury dla iteracji 1, 3 oraz 5
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Fig. 11. Temperature distribution [K] along cylinder liner for iterations 1-6
Rys. 11. Rozklad temperatury [K] wzdiuz cylindra dla iteracji 1-6

cycle of the engine in the model A and then calculate the
temperature distribution in the model B. It can be seen that
from iteration to iteration the asymmetrical flow through the
exhaust ports (Fig. 2) is getting better and better reflected in
temperature distribution (zone B, Fig. 11). In the combustion
chamber (zone A) the temperature is quite balanced, on the
circumference of the cylinder the temperature differ by at
most 70 K.

6. Final results

The temperature distribution for uncooled cylinder is
shown in the Fig. 12. Bridges in the exhaust ports have
very high maximum temperature (more than 800 K) and
temperature gradients are reaching 200 K, which results in
very high thermomechanical stresses. It can be observed that
port bridges will have to be heavily cooled.

The temperature peaks in the combustion chamber
reaches 1300 K (Fig. 11), which
is well above the limits for any
steel for continuous operation.
It is therefore necessary to im-
plement a water cooling jacket
to reduce the temperature and
balance the temperature distribu-
tion on the circumference of the
combustion chamber.

Additionally, the cylinder
liner temperature is above the
design limit (523 K — temperature
of'the oil film degradation). A fter
calculating the model with the
water jacket in the vicinity of the
exhaust ports and the combustion
chamber it could be estimated
whether it is necessary to further
cool the cylinder liner or not.

coraz lepiej odwzorowywana
w rozktadzie temperatury
(strefa B, rys. 11). W komorze
spalania (strefa A) temperatu-
ra jest w miar¢ wyrdwnana, na
obwodzie temperatury r6znia
si¢ maksymalnie o 70 K.

6. Podsumowanie
uzyskanych wynikow

Rozktad temperatury dla
niechtodzonego cylindra
przedstawiono na rys. 12.
Mostki kanalow wylotowych
maja bardzo wysoka tempe-
ratur¢ maksymalng (wyzsza
niz 800 K) oraz gradienty
temperatury siggajace 200 K,
co skutkuje bardzo duzymi
naprezeniami termomecha-
nicznymi. Na podstawie tego
mozna wywnioskowa¢, ze mostki kanatow beda musialy
by¢ bardzo chtodzone.

Piki temperatury w komorze spalania osiagaja 1300 K
(rys. 11), co jest znacznie powyzej limitow dla jakiejkol-
wiek stali dla pracy ciaglej. Konieczne jest w zwiazku
z tym zaimplementowane chlodzenia ptaszczem wodnym
w celu redukcji temperatury oraz wyréwnania temperatury
po obwodzie komory spalania.

Temperatura powierzchni cylindra jest powyzej limitu
projektowego (523 K — temperatura degradacji filmu olejo-
wego). Po dokonaniu obliczen modelu z ptaszczem wodnym
w okolicach kanalow wylotowych oraz komory spalania
bedzie mozna oszacowac czy koniecznie jest dodatkowe
chtodzenie powierzchni cylindra, czy tez nie.

Fig. 12. Temperature distribution [K] near exhaust ports for non-cooled solution

Rys. 12. Rozklad temperatury [K] w poblizu kanatow wylotowych dla niechtodzonej wersji
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7. Discussion and conclusions

Authors presented a solution for modeling a heat transfer
(defined in this article as a determination of the temperature
fields) in an opposed piston engine. Commercial calculation
code has been used and complemented by proprietary scripts.
Because this method was not validated with the results of
the engine research on a dynamometer, at this stage it should
be regarded as a tool for qualitative comparison of different
concepts of cooling systems in order to find the best. Further
work will be focused on validating the obtained solution to
legitimize the results quantitatively. In addition, the authors
want to further optimize the developed code by calculation
parallelization.
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