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Editorial

Dear readers,

It is the intention of the PTNSS management, its Scientific Board and
the Editorial of Combustion Engines/Silniki Spalinowe to continuously
boost the magazine’s renown. It seems our magazine has already achieved
an established position in the country of its origin, which is confirmed by a
growing inflow of domestic scientific papers for publications. The magazine
has also gained a good position internationally — it has been subscribed for in
several international scientific centers. International authors also publish in
our magazine, though, in the editors’ opinion, their share could be increased.
We can see that the great effort and potential related to publishing a bilingual
magazine are not utilized to the fullest. We are specifically hoping for an
increased interest from scientists in the countries of dynamically growing
scientific potential i.e. China and India.

In order to facilitate the popularization of the magazine abroad, the
management of PTNSS have decided on a simplification of its name by
leaving the Polish part and keeping the English one only. The readers must
have noticed that the cover page of this month’s issue already boasts its new
name — Combustion Engines. A simplification of the title is a guarantee of a
better indexation in bibliographical databases. It is decisive when creating
the magazine’s position heavily depending on the number of citations from
papers published in Combustion Engines. Our experience tells us that with
bilingual titles there have been cases of incorrect notation of citations from
the magazine. To minimize the risk of such errors in the current issue each
paper will be accompanied by a specimen of its citation as per the currently
applicable PN-ISO 690:2012 standard.

Our experience also hints that very much can be done by the readers
themselves with respect to the magazine popularization. Thanks to our
readers we have thus far managed to secure many interesting papers for
publication and invite recognized professionals to participate in the Maga-
zine Scientific Board. We appreciate your support and invite you to further
collaboration hoping for an even greater backup from our readers.

Management PTNSS and the Editorial of Combustion Engines

Szanowni Czytelnicy,

dazeniem Zarzadu PTNSS, Rady Naukowej oraz Redakcji kwartalnika
Combustion Engines/Silniki Spalinowe jest staly wzrost jego znaczenia.
Wydaje sig, ze kwartalnik zyskat juz uznang pozycje i range w kraju, o czym
$wiadczy chocby niestabnacy naptyw krajowych prac naukowych do publikacji
na jego tamach. Kwartalnik zyskat tez pewna pozycje zagranica — jest na
przyktad prenumerowany przez kilka os$rodkow zagranicznych. Regularnie
na tamach kwartalnika publikuja artykuty takze zagraniczni autorzy, cho¢ w
opinii Redakcji ich udzialt moglby by¢ znacznie wigkszy. Dostrzegamy, ze
duzy naktad pracy oraz potencjat zwigzany z wydawaniem dwuj¢zycznego
czasopisma nie do konca sa wykorzystane. W szczegolnosci liczymy na szersze
zainteresowanie naukowcow z krajow o bardzo dynamicznie rosngcym obecnie
potencjale naukowym, czyli przede wszystkim z Chin i Indii.

W celu utatwienia popularyzacji kwartalnika zagranica Zarzad PTNSS
zdecydowatl o uproszczeniu jego nazwy, przez pozostawienia jedynie czionu w
jezyku angielskim. Czytelnicy zapewne zauwazyli, ze na oktadce obecnego nu-
meru widnieje juz tylko tytut Combustion Engines. Uproszczenie tytutu to takze
lepsza gwarancja prawidtowej indeksacji kwartalnika w bibliograficznych bazach
danych. Ma to takze istotne znaczenie w tworzeniu pozycji kwartalnika, ktora w
duzym stopniu zaleze¢ bedzie od ilosci i jakosci cytowan prac publikowanych w
Combustion Engines. Z do$wiadczenia wiadomo, ze przy dwujezycznym tytule
zdarzato si¢ bardzo wiele wariantow nieprawidlowego zapisu cytowan prac
publikowanych w kwartalniku. Aby zminimalizowa¢ ryzyko takich bledow, od
obecnego numeru przy kazdym artykule podawany bedzie wzor jego cytowania
wedltug aktualnie obowigzujacej normy PN-ISO 690:2012.

Nasze do$wiadczenia wskazuja, ze bardzo wiele odnosnie do wzrostu
popularnosci i pozycji kwartalnika moga zrobi¢ sami czytelnicy. Dzigki
czytelnikom udato si¢ pozyskac do publikacji wiele warto§ciowych artykutow,
czy tez zaprosi¢ do Rady Naukowej kwartalnika uznane osobisto$ci. Dzigkujac
za dotychczasowe wsparcie, apelujemy o dalszg wspdlprace i liczymy na
pomoc Drogich Czytelnikow w tej kwestii.

Zarzad PTNSS oraz Redakcja Combustion Engines
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Study of dual-fuel (diesel + natural gas) particle matter and CO, emissions
of a heavy-duty diesel engine during transient operation

The aim of this study is to describe the impact on particle matter and CO, emissions of converting an existing heavy-
duty diesel engine for on-highway truck applications to a dual-fuel engine (diesel + natural gas), especially in transient
operation. A dual-fuel engine with homogeneous gas charge injection in the intake line before turbocharger was considered.
The results showed the feasibility of this kind of technology for transient operation reaching a significant reduction of
particle matter plus a decrement in CO, emissions at the expense of a small decrement of brake furel conversion efficiency
and an increment of unburned hydrocarbons in the exhaust gases.

Key words: dual-fuel, natural gas, diesel engine, heavy-duty, transient, particle matter, CO,

1. Introduction

Nowadays there is significant interest in converting diesel
to NG for heavy-duty engines used in commercial vehicle
applications due to the growing availability of NG in Europe
which opens the way to using it in long-distance transport.
This also reduces Europe’s dependence on liquid oil fuels
and the risk for the future stability of supply resulting from
a significant price increase. Another important advantage is
that the use of NG can be favorable to decreasing or miti-
gating CO, emissions and has potential for reducing toxic
exhaust specific emissions such as smoke and PM.

The mentioned diesel to NG engine conversion can be
total or partially performed. In the case of total conversion, the
combustion system is changed in order to work from diesel to
otto-cycle; this conversion can include several modifications
such as changing the combustion chamber in order to obtain
a new compression ratio and introducing spark plugs. The
technical process and the main technological limits that apply
to existing European diesel engine for truck application cur-
rently used in long-distance transport converted to a dedicated
NG engine is widely studied in references [1, 2].

In the case of partial engine conversion heavy-duty
dual fuel (HDDF) engine is used [3—7]. A HDDF engine is
conceived to simultaneously operate with diesel fuel and a
gaseous fuel, both fuels being metered separately, where the
consumed amount of one of the fuels relative to the other one
may vary depending on the operation. Two types of technol-
ogy are considered according to the way of gas injection:
High Pressure Direct Injection (HPDI) and the Homogeneous
Gas Charge Injection (HGCI). In the first one diesel and NG
are injected directly into the combustion chamber at higher
injection pressure using a special injector with a dual-con-
centric needle design or by using two separate injectors [8,
9]. This allows for small pilot quantities of diesel fuel and
large quantities of NG to be delivered at high pressure to the
combustion chamber. The major advantages of this type of
HDDF engines are that there is no limitation by knocking at

high loads, their HC emissions are low and they can replace
more than 90 % of the diesel fuel (by energy). The main dis-
advantages for this kind of technology are the introduction of
the new injection system which can lead to some important
engine cylinder head modifications for retrofitted engines, a
direct communication with OEM controller software could
be necessary and that such engines only work with LNG,
which means a cryogenic system should be installed. This
technology is outside the scope of this work.

In the case of HGCI, gaseous fuel is injected into the intake
line of the engine (Fig. 1) and premixed with air or EGR dur-
ing the intake and compression stroke. Ignition of the charge is
managed by injection and auto ignition of diesel fuel using the
original injection system of the baseline engine. Substitution
rates of 50 % to 75 % can be achieved depending on several
factors including duty cycle and the level of integration with the
base diesel. The most important advantages of this technology
are the simplified engine control with no direct communica-
tion with OEM, the non-intrusive technical modifications in
the engine structure, the fact that it can be used with CNG and
LNG indistinctively, which is a key factor in places where gas
infrastructure and availability play an important role, and the
low cost for the implementation in retrofitted engines with a
considerable time reduction during development phase com-
paring to HPDI. The main disadvantages of HGCI technology
are that the upper load range is typically limited by knocking,
higher CO and HC emissions which lead to using methane
catalyst in the exhaust pipeline and that the transient response
of the engine could deteriorate as substitution rates increase
especially during transient operation.

Bearing in mind the benefits and drawbacks for HDDF
engine operation the objective of this work is established.
The aim of the present work is to study the impact in PM
and CO, emissions of converting existing HD diesel engine
for on-highway truck applications to a HDDF engine when
Homogeneous Gas Charge Injection in the intake line before
turbocharger is used.
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Fig. 1. HDDF engine concept (HGCI): a) emissions and thermodyna-
mics, b) performance, c) transient behaviour

2. Experimental set-up

The experimental tests were carried out in a turbocharged
intercooled heavy-duty DI diesel engine for on-highway
truck applications. The engine used in this work was a
four-stroke, six cylinder diesel engine equipped with an EUI
fuel injection system. Table 1 summarizes the main engine
specifications. The engine was fully instrumented with fast
response thermocouples and mean pressure sensors, which
were placed in convenient zones. The temperature of all the
fluids: inlet air, cooling water, lube oil, EGR and fuels were
measured by PT100 and K-type thermocouples. In addition,
in order to obtain the maximum in-cylinder pressure and the
maximum inlet turbocharger turbine during diesel opera-
tion AVL Indimodul 621 indicating system and the exhaust
manifold fully instrumented with temperature and pressure
sensors were used respectively.

Table 1. Main engine characteristics

The test cell was equipped with an active dynamometer
with correspondingly maximum values of: power (450 kW),
torque (2869 N-m) and speed (4500 rpm). The dynamometer
is equipped with digital high-precision torque transducer
HBM T12 and is linked with a PC via AVL PUMA OPEN
1.3 software to program and run the stationary and transient
tests automatically. A scheme of the experimental set-up
employed in this work is shown in Fig. 2.

Table 2. Main properties of the working fuels

4
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Fig. 2. General schema of the engine installation at the test cell

The test cell can work with different types of fuels such as
gasoline RON 95/98, diesel, NG, LPG, reference and special

fuels (leaded gasoline for example). Major characteristics
of the diesel and NG fuels used in this work are shown in
Table 2. Diesel fuel consumption was measured by AVL
7358 continuous measurement system (Coriolis principle)
and diesel fuel temperature control was achieved by AVL
753C equipment.

NG fuel consumption was measured by a BRONKHORST
gas mass flow meter with a measurement range of 1-150
kg/h. The main parts of the HGCI system are: an air-NG
mixer, a gas throttle electric valve and the NG pressure
regulator system (a shut-off electric valve, a high pressure
limiter and a low pressure regulator). These components are
continuously communicated with dual ECU.

The intake air consumption was measured by Sensyflow
P thermal mass flow meter with a measurement range of
0-4000 kg/h. The test cell is also equipped with humidity
and intake air temperature control system.

For the measurement of the typical gaseous emis-
sions (NO_, CO,, CO, HC) exhaust gas analyzer HORIBA
7500DEGR was used which was extended with a CH, mod-
ule for its measurement during dual-fuel mode. It is important
to mention that methane catalyst was only installed after all
the diesel baseline tests were done.

To construct the 1D model for diesel baseline engine
which is explained in the next section, CO, in the intake
manifold was also measured to calculate EGR rate accord-

ing to equation (1) where the ambient [CO,]_ concentration
remains constant at 0.04 %.
EGR= [CO2]intake - [CO2]atm (1)
[CO2 ]e)haust - [CO2 ]atm

The PM specific emission during standard emission cy-
cles was measured by micro dilution tunnel HORIBA MDLT-
1300T. However, for HDDF engine calibration tasks in the
test bench a partial flow Opacimeter AVL 439 was used to
measure the smoke opacity of a sample of the exhaust flow.
The opacity values obtained from diesel baseline engine
were used as a reference.

HDDF engine operation was controlled by means of
IDIADA engineered dual ECU. The management of the
Diesel quantity by controlling diesel ECU and the gaseous
injected quantity by controlling gas throttle electric valve
operation is done by this controller. This ECU also performs
monitoring tasks during diesel and dual-fuel engine operation
through CAN bus J1939. The Dual ECU was also tested in
an automatic HiL test bench for simulation of the hardware
environment and to put it through all the possible scenarios
it might experience in real world environment. Several tests
according to ISO16750 were also performed.

3. Methodology

To reach the objective of the present work two major
activities were planned as stated in Table 3: the first of
them was to perform dual-fuel engine calibration which
comprises a virtual (1D model) and test bench calibration
in order to have the final calibration maps for the dual

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)
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ECU. The second major activity was to develop worldwide
standard emission cycles especially in transient operation
to check engine behavior and compare brake fuel conver-
sion efficiency, energy distribution and exhaust specific
emissions values with those previously obtained in diesel
fuel operation only.

3.1. Calibration activities

The main target of virtual calibration based on 1D
simulation model was to obtain a baseline calibration for the
engine in dual-fuel mode for a quicker and less expensive
development process. It is important to mention that this is
a feedback loop process as can be seen in Fig. 3.

First, the 1D model was constructed using GT-power
software which is the industry-standard engine simulation
tool. This tool takes account of wave dynamic manifold
phenomena via robust solution of the Navier-Stokes equa-
tions and the transient performance response of the engine
that could be an important issue when HGCI technology
is used. After that, the model was extensively validated in
diesel mode with experimental data from the engine test
bench.

Once the model was validated the next step was to simu-
late and optimize strategies and control devices functioning

in dual-fuel mode. In this work due to the engine original
technology (EGR + VGT) the EGR deactivation strategy
when the engine works in dual-fuel mode was selected in
order to have a simple electronic control by dual ECU. This
strategy was extensively tested in the 1D model before it
was finally on the test bench.

Table 3. Experimental matrix

Fig. 3. General methodology for engine calibration: a) testing, b) modelling and validation, c) baseline calibration

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)
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Some other important targets reached by means of the 1D
engine model were to infer the engine dynamic behavior in
dual-fuel mode testing several substitution rates via Simulink
coupling (Fig. 4a) and to select an optimized gas throttle
electric valve diameter (Fig 4b). The response of this valve
was tested in different stationary and transient scenarios in
the model or even in extreme conditions such as when the
engine is suddenly forced to leave dual-fuel mode to diesel
operation or vice versa.

Fig. 4. Modelling dual-fuel mode operation: a) dynamic control with
Simulink, b) natural gas throttle valve operation

On the other hand, the test bench calibration activities
were done based on the previous baseline calibration from
engine model. This baseline calibration was downloaded to
dual ECU (Fig. 5) and each point was slightly and conven-
iently modified at the test bench to match engine performance
and emissions.

The stationary calibration was performed in order to
reach the maximum Gas Energy Ratio (GER) until the
engine’s thermodynamic limits (Fig. 6a). Examples of
these restrictions were maximum in-cylinder pressure
(Fig. 6b), maximum rate of pressure rise and maximum
temperature measured at inlet turbocharger turbine. Final
dual-fuel mode calibration maps were achieved after the
implementation of small adjustments via electronic gains
and filters for engine transient operation. The calibration
was broadly tested in steady state and transient conditions
at the test bench to verify its functionality.

Fig. 5. IDIADA engineered dual ECU during test bench engine calibration

Fig. 6. Final calibration results: a) average GER, b) maximum in-cylin-
der pressure

Chemical energy supply, GER, and the brake fuel con-
version efficiency in dual-fuel mode were calculated by
equations (2), (3) and (4) respectively.

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)
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where: m, is the mass of NG injected [kg], m,, is the mass
of diesel fuel injected [kg], LHV , is the lower heating value
of diesel [kJ/kg], LHV,, is the lower heating value of NG
[kI/kgl, W . 18 the effective work by the engine [kJ],
E,... is chemical energy supply by dual-fuel [k]], GER is
the Gas Energy Ratio [%], n, , is the brake fuel conversion
efficiency [—].

It is important to mention that maximum GER that
engine permitted was around 50 % due to combustion in-
stabilities appeared when this ratio was increased in several
speed-load conditions. This limit could be increased if the
management of the start of diesel injection is implemented
in the dual ECU.

3.2. Emission cycles

The Federal Test Procedure (FTP) from U.S. and the
European Transient Cycle (ETC) were the two worldwide
standard tests selected to check transient behavior and
specific emissions during dual-fuel mode operation. The
crowded freeway part of the FTP and the motorway part of
the ETC were chosen because the authors consider that these
speed-load conditions are representative of long-distance
transport and in these scenarios the major advantages of
dual-fuel mode operation such as emissions reduction and
significant fuel energy replacement per distance travelled
are achieved. Even though the motorway part of the ETC
has a total duration of 600 s only the last 300 s were studied
in dual-fuel mode in order to have the same baseline time
duration of the FTP crowded freeway.

The European Stationary Cycle (ESC) was also tested
to check the potential PM reduction in steady-state for this
kind of technology. The full load condition of the three main
speeds of the ESC test were selected to only work in diesel
in order to check the engine behavior when diesel-dual
transitions are presented at high loads; therefore, dual-fuel
mode upper calibration limits were moved down from 100 %
to 95 % of load. All results in the tests were compared with
those obtained in the same conditions in diesel original op-
eration (with EGR) and are presented in the result section
as normalized values (diesel = 100 %).

The specific gaseous and PM emissions in [g/kWh] were
calculated by means of in-house IDIADA software (Fig. 7)
which is a GUI developed in Matlab environment. This tool
has been extensively proved with certificated engines and
it incorporates worldwide emissions standards libraries not
only for HD and off-road vehicles but also for light-duty
and passenger cars.

Diesel emission calculations were done according to the
corresponding type approval engine model. In the case of
dual-fuel, specific exhaust emission calculation was done us-
ing the procedure, definitions and recommendations pointed
out in reference [10]. The mentioned document states that
emission testing of a dual-fuel engine is complicated by the
fact that the fuel used by the engine can vary between pure
diesel fuel and a combination of mainly gaseous fuel with
only a small amount of diesel fuel as an ignition source. The
ratio between the fuels used by a dual-fuel engine can also
change dynamically depending on the operating condition of

the engine. As a result special precautions and restrictions are
necessary to enable emission testing of these engines.

Fig. 7. In-house IDIADA emissions calculation software

4. Results

4.1 Stationary test: ESC

Figure 8a shows the nine modes chosen for dual-fuel mode
during ESC test performed. The engine loads in these modes
vary from 25 % to 75 % and the sum of their weight factors
in the test represents 60 % of the total. The idle condition is
always performed in diesel mode as was previously defined
in Table 3. The results have confirmed the capability of the
HGCI system to work in stationary operation and to perform
diesel-dual transitions for example as changing from mode 2
in diesel (speed A at 100% load) to mode 3 in dual-fuel (speed
B at 50 % load) without any problems for the engine.

The comparison of PM specific emission between the
two ESC tests carried out in dual-fuel mode (9 modes in
dual-fuel + 4 modes in Diesel) and the other only with
diesel fuel is shown in Fig. 8b. The figure demonstrates
the great potential of this kind of technology to reduce PM
emissions reaching 62.5 % of reduction compared with
diesel baseline engine.

4.2 Transient test: FTP

The FTP heavy-duty transient cycle comprises two main
parts: a cold start and a hot start. The hot start is done after
a stop of 1200 s completion of the cold start. Each two parts
has four phases of 300 s duration each: the first is NYNF
(New York Non-Freeway), the second is LANF (Los Angeles
Non-Freeway), the third is LAFY (Los Angeles Freeway —
crowded) and the fourth is a repetition of the first one. It can
be seen from Fig. 9a that LAFY was the part selected to test
the engine in dual-fuel mode. The statistical regression coef-
ficient (R2) was higher than 95 % comparing engine torque
in diesel and dual-fuel mode.

Figure 9b shows the comparison of the CO, emission
evolution during the hot part of the LAFY. It can be seen from
the figure that instantaneous CO, emissions in dual-fuel mode
are lower than CO, emissions of the engine working only
with diesel fuel in transient operation which demonstrates
the potential of this kind of technology to reduce this type
of GHG emission and therefore to contribute to decrease the
total carbon footprint produced by the engine calculated as
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the total sets of its GHG emissions. Hence CH, emissions
must be under control by methane catalyst.

Fig. 8. ESC test: a) dual-fuel modes, b) PM comparison

Figure 10a shows the comparison of the results of NO , PM
and CO, obtained after performing a complete sequence of FTP
(cold + hot start) in diesel and dual-fuel mode. It can be seen
from the figure that PM and CO, specific emissions decreased
in dual-fuel mode 33.04 % and 3.64 % respectively. The reduc-
tion in CO, might have occurred because methane has very low
C/H ratio which produces low CO, emission per energy content
and the decrement in PM could be because of the short carbon
chains present in the methane. On the other hand NO_ specific

emissions increased 20.01 % in the test. Even though nitrogen
content in the NG (Table 2) could have contributed to increase
NO_ emissions, the authors consider that EGR deactivation
strategy in dual-fuel mode might be the most influential factor
for the result. This behavior is not expected in non-EGR diesel
engines as it is reported in references [7, 11].

Fig. 9. FTP result: a) dual-fuel mode (crowded freeway), b) CO, com-
parison

Figure 10b shows the comparison of the results of CO,
NMHC, and brake fuel conversion efficiency in the same
condition mentioned in the above paragraph. The CO specific
emissions decreased by 60.46 % but the NMHC increased
by more than 100 %. The reduction of the CO was mainly
due to methane catalyst. The relevant increment in NMHC
could be improved by the implementation of the start of

Fig. 10. FTP results comparison: a) NO , PM and CO, emissions, b) CO, NMHC emissions and fuel conversion efficiency
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diesel injection management in the dual ECU or selecting a
better methane catalyst with a higher HC efficiency conver-
sion for working in transient operation. On the other hand,
the brake fuel conversion efficiency only suffered a small
decrement of 1.69 % during the test.

4.3 Transient test: ETC

The transient operation of the engine working in dual-
fuel mode during the last 300 s of the motorway part from
ETC test is shown in Fig. 11a (dotted line). In that condi-
tion engine speed was around 1600 rpm, meanwhile engine
torque changed from motoring up to almost 80 % of the load
according to ETC demanded values. The engine’s thermo-
dynamics, stability and good general behavior during the
test demonstrate again the feasibility of this technology in
transient operation.

Figure 11b shows the diesel and NG dynamic fuel con-
sumption during the same last 300 seconds of the ETC test
mentioned before. The figure pointed out the fast and coor-
dinated response of the two fuels injected
by the gas throttle electric valve and the
diesel EUI which are governed by dual
ECU to match engine fuel requirement
during transient operation.

The exploded pie graph shown in Fig.
11b shows that 52 % of the total dual-
fuel energy calculated by equation (2) is
supplied by NG. This result corroborates
the average GER around 50 % previously
commented in the methodology section
of this work (Fig. 6a) and also indicates
the capability of the system for improv-
ing user economy during freeway-like
transient conditions above all in places
where diesel and NG prices have a sub-
stantial difference.

5. Conclusions

An experimental investigation was
carried out in order to better understand
the transient behavior of an existing
heavy-duty diesel engine for on-highway
truck applications when it is converted
to a HDDF engine by means of the use
of homogeneous natural gas injection in
the intake line before turbocharger and
the impact of the conversion on particle
matter and CO, emissions. The most in-
teresting aspects are remarked below.
¢ The feasibility of dual-fuel technology,

especially the use of Homogeneous
Gas Charge Injection in the intake
line, was demonstrated during transient
operation. Two worldwide standard
cycles were used and in both of them
dynamic behavior and transient engine
response were matched to the original
diesel baseline.

The potential for PM specific emissions reduction work-
ing in dual-fuel mode was corroborated in stationary and
transient engine operation. This result shows the capabil-
ity of such engines to achieve a considerable decrement
of one of the most current toxic contaminants in diesel
engines.

A decrement in CO, specific emissions in transient op-
eration was also observed in dual-fuel mode compared
with diesel only, which can contribute to diminishing the
greenhouse emissions produced by this type of gas.

The main drawbacks of this kind of technology found
in this study were a considerable increment in NMHC
specific emission and a small decrement of brake fuel
conversion efficiency.

NO, specific emissions in dual-fuel mode were increased
during transient operation mainly due to EGR deactiva-
tion strategy. This result is not expected for non-EGR HD
diesel engines with or without SCR system.

Fig. 11. ETC test: a) dual-fuel mode (motorway), b) NG and diesel energy distribution
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Nomenclature

CAN Controller Area Network
CH Methane

4

GHG Greenhouse Gas

GUI Graphical User Interface
HC Unburned Hydrocarbons
HD Heavy-Duty

HiL Hardware in the Loop
LNG Liquefied Natural Gas
LPG Liquefied Petroleum Gas

NG Natural Gas
NMHC Non-Methane Unburned Hydrocarbons

C/H Carbon Hydrogen ratio NO Nitrogen Oxides

CNG  Compressed Natural Gas OEM  Original Equipment Manufacturer
CcO Carbon monoxide PM Particle Matter

CO, Cgrbon d'1ox1'de RON  Research Octane Number

DI Direct Injection ' SCR Selective Catalytic Reduction
ECU Electronic Control Unit uUsS. United States

EGR  Exhaust Gas Recirculation VGT  Variable Geometric Turbine

EUI Electronic Unit Injector

Bibliography

[1] Ribas X.: Heavy duty liquefied natural gas engine develop-
ments to meet future emissions requirements, methodology
and real application. FISITA F2010F013 paper, 2010.

[2] Ribas X.: Liquefied natural gas engine developments for
current emission requirements. SAE-China congress, 2010.

[3] Kniaziewicz T., Piaseczny L.: Selected aspects of application
of dual fuel marine engines. Combustion Engines, PTNSS-
2012-SS1-104, pp. 25-34, 2012.

[4] Stelmasiak Z., Matyjasik M.: Simulation of the combustion
in a dual fuel engine with a divided pilot dose. Combustion
Engines. PTNSS-2012-SS4-405, pp. 43-54, 2012.

[5] Kowalewicz A., Woloszyn R.: Comparison of performance
end emissions of turbocharged CI engine fuelled either with
diesel fuel or CNG and diesel fuel. Combustion Engines,
PTNSS-2011-SC-117, 2011.

[6] LiuC.,Karim G.A., Xiao F., Sohrabi A.: An experimental and
numerical investigation of the combustion characteristics of a

Pedro Barroso, Eng. — Project Engineer. HD and
Off-Road Engineering, Powertrain Applus IDIA-
DA Group, Tarragona, Spain.

e-mail: Pedro.Barroso@idiada.com

Mario Pita, Tech. — Test bench Leader. HD and Off
Road Engineering, Powertrain Applus IDIADA
Group, Tarragona, Spain.

e-mail: mpita@jidiada.com

Edgard De Seia, Tech. — Testing Technician. HD
and Off-Road Engineering, Powertrain Applus
IDIADA Group, Tarragona, Spain.

e-mail: Edgar.DeSeia@idiada.com

diesel dual fuel engine with a swirl chamber, SAE Technical
Paper 2007-01-0615, 2007.

[7] Papagiannakis R.G., Hountalas D.T., Kotsiopoulosajendra
P.N.: Experimental and theoretical analysis of the combustion
and pollutants formation mechanisms in dual fuel DI diesel
engines. SAE Technical Paper 2005-01-1726, 2005.

[8] Harrington J., Munshi S., Nedelcu C., Ouellette P., Thompson
J., Stewart W.: Direct injection of natural gas in a heavy-duty
diesel engine. SAE Technical Paper 2002-01-1630, 2002.

[9] Bertrand D.H.: Practical diesel engine combustion analysis.
The H-process dual fuel diesel engine. SAE International,
2002.

[10] Economic Commission for Europe, series of amendments to
Regulation No. 49. ECE-TRANS-WP29-2012-103¢, 2012.

[11] Reitz R.D., Singh S., Kong S., Krishnan S. Midkiff C.: Mo-
delling and experiments of dual-fuel engine combustion and
emissions. SAE Technical Paper 2004-01-0092, 2004.

Xavier Rivas, Eng. — Product and Project Manager.
HD and Off-Road Engineering, Powertrain Applus
IDIADA Group, Tarragona, Spain.

e-mail: xribas@idiada.com

Judith Dominguez, Eng. — Project Engineer. HD
and Off-Road Engineering, Power-train Applus
IDIADA Group, Tarragona, Spain.

e-mail: jdominguez@idiada.com

José-Maria Garcia, Eng. — Organization and Qu-
ality, R&D Manager, Powertrain. Applus IDIADA
Group, Tarragona, Spain.

e-mail: jmgarcia@idiada.com

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)

11



Article citation info:

STELMASIAK, Z., SEMIKOW, J. The criteria of fuelling the dual-fuel SI engine fuelled with gasoline and methanol. Combustion Engines. 2013, 2(153),

12-19. ISSN 0138-0346.

Zdzistaw STELMASIAK
Janusz SEMIKOW

PTNSS-2013-202

The criteria of fuelling the dual-fuel SI engine with gasoline and methanol

In the paper are discussed test results of dual fuel spark ignition engine with multipoint injection of alcohol and
gasoline in area of inlet valve. Engine fuelling was accomplished through a prototype fuel supply system comprising
duplex injectors controlled electronically. Implemented system enables fuelling of the engine with pure gasoline, with
pure methanol, or simultaneous combustion of the both fuels mixture with any fraction of the alcohol. The tests were
performed on four cylinder, spark ignition engine of Fiat 1100 MPI type. In the paper are presented criteria to be fulfilled
in dual fuel spark ignition engine run on gasoline and methyl alcohol. The criteria were developed on the base of engine
testing performed on engine dynamometer. When developing the criteria, one took assumption of energetic equity of fuel
doses in traditional and dual fuel supply system in every operational point of the engine. The second criterion consisted
in maintaining a minimal elementary dose of gasoline and alcohol injectors, which would assure stable operation of
the engine. In result of the performed analysis one proposed a map of possible ranges of dual fuel feeding of the engine
with methyl alcohol and gasoline.

Key words: dual fuel engine, methyl alcohol, criteria of fuelling, elementary dose, biofuels

Kryteria dwupaliwowego zasilania silnika ZI benzyng i metanolem

W artykule przedstawiono wyniki badan dwupaliwowego silnika o zaptonie iskrowym z wielopunktowym wtryskiem
alkoholu i benzyny w okolice zaworu dolotowego. Zasilanie silnika realizowano przez prototypowy uktad dolotowy za-
wierajqgcy podwdjne wtryskiwacze sterowane elektronicznie. Zastosowany system umozliwia zasilanie silnika benzyng lub
alkoholem oraz rownoczesne spalanie mieszaniny obydwu paliw o dowolnym udziale alkoholu. Badania wykonano na
4-cylindrowym silniku o zaptonie iskrowym Fiat 1100 MPIL. W artykule przedstawiono kryteria, jakie nalezy przyjmowac
przy stosowaniu dwupaliwowego zasilania silnika o zapltonie iskrowym przy uzywaniu benzyny i alkoholu metylowego.
Kryteria opracowano na podstawie badan hamownianych silnika. Przy opracowaniu kryteriow przyjeto zatozenie row-
nosci energetycznej dawek paliwa z zasilaniem tradycyjnym i dwupaliwowym w kazdym punkcie pracy silnika. Drugim
kryterium bylo zachowanie minimalnej dawki jednostkowej wtryskiwacza benzyny i alkoholu, zapewniajgcej stabilng
prace silnika. W wyniku przeprowadzonej analizy zaproponowano mape mozliwych zakresow dwupaliwowego zasilania

silnika alkoholem metylowym i benzyng.

Stowa kluczowe: silnik dwupaliwowy, alkohol metylowy, kryteria zasilania, dawka jednostkowa, biopaliwa

1. Introduction

The first usable combustion engine was constructed
by Etienne Lenoir in the year 1860 [17]. More than 150
years have been passed since this event and during this
period of time the engine became an object of permanent
improvements, conformed to petroleum-based fuels mainly.
During considerable amount of this time the engine was
developed in direction of improvement of its performance.
Only later, when problems of limited resources of crude
oil were commenced to be considered, investigations also
comprised not only performance parameters, but also fuel
consumption. Nowadays, a third direction has emerged as
a significant issue of engine development, forced by neces-
sity of natural environment protection, putting emphasis on
reduction of toxic emissions of exhaust gases, like carbon
oxide, hydrocarbons, nitrogen oxides and solid particulates.
Not without a meaning is also emission of carbon dioxide,
although not toxic, but having substantial effect of creation
of the greenhouse effect.

Having expectations formulated in such way, more
and more heed is focused on search after alternative fuels,
which would be not pro-ecological only, but also competi-

1. Wprowadzenie

Pierwszy uzyteczny silnik spalinowy zostat zbudowany
przez Etienne Lenoira w 1860 roku [17]. Od tego wydarzenia
mingto ponad 150 lat i przez ten czas silnik spalinowy stawat
si¢ obiektem cigglych udoskonalen podporzadkowanych
gtownie paliwom ropopochodnym. Przez znaczna czgsé
tego okresu silnik rozwijany byt w kierunku poprawy jego
osiggoéw. Dopiero pézniej, gdy zaczeto zauwazaé problem
ograniczonych zasobéw ropy naftowej, badaniami objeto
nie tylko parametry zewnetrzne, ale rdbwniez zuzycie paliwa.
Obecnie istotny jest jeszcze trzeci kierunek rozwoju silnika,
wymuszony konieczno$cig ochrony $rodowiska natural-
nego, ktadacy nacisk na zmniejszenie emisji toksycznych
sktadnikéw spalin, takich jak: tlenek wegla, weglowodory,
tlenki azotu i czastki stale. Znaczenie ma roéwniez emisja
dwutlenku wegla, ktory, cho¢ nietoksyczny, ma duzy wptyw
na tworzenie si¢ efektu cieplarnianego.

Przy tak postawionych oczekiwaniach, obecnie coraz
wicksza wage zwraca si¢ na poszukiwania alternatywnych
paliw, ktére bylyby nie tylko proekologiczne, ale réwniez
konkurencyjne cenowo w odniesieniu do paliw ropopo-
chodnych. W zwiazku z tym w ostatnich latach, w wielu
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tive in price with respect to petroleum-based fuels. Due to
it, in many regions worldwide a considerable amount of
attention is retained to investigations on adaptation of
combustion engine to run on biofuels. Subject matter of a
recent publications shows, that methyl and ethyl alcohol
could be considered as one from the most promising and
future-oriented biofuels, creating serious alternative for the
petroleum-based fuels. Interest in the biofuels comprises
also such areas as search after raw-materials to production
of the alcohols, development of technology of their produc-
tion, especially second generation ethyl alcohol, specific
fuel supply and control systems, and design changes of the
engines fed with alcohols.

Usage of alcohol fuels doesn’t belong to new issues,
because such fuels have been used for dozens of years
[1-6] while the beginnings are connected with supplying
of the first combustion engines at beginning of the previous
century. Special intensity of such tendencies occurred during
the first and the second Word War, what was connected with
shortage of the fuels, and during seventies of the previous
century, what was caused by serious fuel crisis and rapid
growth of petroleum price. The alcohol fuels, however,
never became commonly used as engine fuels, and as soon
as the situation in the world underwent normalization, one
always came back to petroleum-based fuels. Probably it
resulted from disadvantages of the alcohols, from engine
design, and from fuel supply and control systems of the
engines, optimized for traditional fuels mainly. In time when
tetraethyl lead was phased out as addition increasing octane
number of the gasoline, as a suitable substitutes came out
methyl and ethyl alcohols, which have been used as addi-
tions to the gasoline to this day. Due to fact that phenomenon
of foliation of gasoline-alcohol mixtures, especially in low
temperatures and in presence of water, constitutes the main
problem of the alcohols, concentration of the alcohol was
limited to a few percent. Such contents was increased with
use of a stabilizing agents like ethers, but concentration of
the alcohol in the mixtures never exceeded over a dozen
volumetric percent.

From viewpoint of engine applications much more
advantageous is usage of the alcohols as a individual fuel,
because it enables to take full advantage of high knocking
resistance of the alcohol, allowing increase of compression
ratio, growth of overall efficiency and unit power output of
the engine [3, 4, 6]. This direction is especially developed
in Brazil, however is also present in USA, New Zealand and
Sweden, among others [1, 5, 16, 19, 20].

Except foliation of the alcohol-gasoline mixtures, low
volatility of vapors creates the second main disadvantage of
the alcohols, what at below zero ambient temperatures can
lead to lack of ignition [7, 8, 9, 18].

The disadvantages discussed above do not have a more
important significance in prototype fuelling system devel-
oped in the presented work [11, 12, 15]. The system is based
on the Dual Fuel System, i.e. engine fuelling system with two
fuels. The system consists in injection of the fuels in area of
inlet valve by two injectors controlled electronically. Mixing

regionach $wiata, duzo uwagi przywiazuje si¢ do badan
nad przystosowaniem silnika spalinowego do zasilania
biopaliwami. Tematyka opublikowanych w ostatnim okresie
prac wskazuje na to, ze alkohole etylowy i metylowy moga
by¢ jednymi z najbardziej obiecujacych i przysztosciowych
biopaliw, stanowigcych istotng alternatywe dla paliw ropo-
pochodnych. Zainteresowanie nimi obejmuje takie obszary,
jak poszukiwania surowcow do produkcji alkoholi, rozwdj
technologii ich wytwarzania, szczegolnie II generacji alkoho-
lu etylowego, specjalistyczne systemy zasilajace i sterujace,
zmiany konstrukcyjne silnikéw zasilanych alkoholami.

Zastosowanie paliw alkoholowych nie jest nowym za-
gadnieniem, gdyz byly one stosowane od kilkudziesigciu
lat [1-6], a poczatki zwigzane byly z zasilaniem pierwszych
silnikow spalinowych na poczatku ubieglego wieku. Szcze-
goblne nasilenie tych tendencji wystepowalo w okresach I111
wojny $wiatowej, co zwigzane byto z brakiem paliw oraz w
latach siedemdziesiatych ubiegtego wieku, co byto spowo-
dowane powaznym kryzysem paliwowym oraz gwattownym
wzrostem cen ropy naftowej. Paliwa alkoholowe jednak ni-
gdy nie przyjety si¢ do powszechnego stosowania i gdy tylko
sytuacja na $wiecie ulegata normalizacji, zawsze wracano do
paliw ropopochodnych. Prawdopodobnie wynikato to z wad,
jakie maja alkohole oraz z konstrukcji silnikow, ich zasilania
i sterowania. Silniki byly gléwnie optymalizowane dla pa-
liw tradycyjnych. W okresie, kiedy wycofano czteroetylek
otowiu, jako dodatek zwigkszajacy liczbe oktanowa benzyn,
dobrym jego zamiennikiem okazaly si¢ alkohole etylowy i
metylowy, ktore sa stosowane jako dodatki benzyn takze
obecnie. Poniewaz podstawowym problemem alkoholi jest
zjawisko rozwarstwiania si¢ mieszanek benzynowo-alkoho-
lowych, zwlaszcza w niskich temperaturach i w obecnosci
wody, stezenie alkoholu byto ograniczone do kilku procent.
Zawarto$¢ t¢ podwyzszano za pomoca stabilizatorow, takich
jak etery, lecz stezenie alkoholu w mieszankach nadal nie
przekraczato kilkunastu procent objetosciowych.

Z punktu widzenia zastosowan silnikowych znacznie
korzystniejsze jest stosowanie alkoholi jako paliwa sa-
moistnego, bowiem pozwala to w pelni wykorzysta¢ duza
odporno$¢ przeciwstukowg alkoholu, umozliwiajaca zwigk-
szenie stopnia sprezania, wzrost sprawnos$ci ogélnej i mocy
jednostkowej silnika [3, 4, 6]. Kierunek ten jest szczegodlnie
rozwinig¢ty w Brazylii, ale wystgpuje rowniez migdzy innymi
w USA oraz Nowej Zelandii i Szwecji [1, 5, 16, 19, 20].

Oprocz rozwarstwiania si¢ mieszanin alkohol-benzyna
druga gtowng wada alkoholi jest niska lotnos¢ par, co przy
minusowych temperaturach otoczenia moze prowadzi¢ do
braku zaptonu [7-9, 18].

Omowione wyzej wady nie majg wigkszego znaczenia
W prototypowym systemie zasilania, opracowanym w ra-
mach niniejszej publikacji [11, 12, 15]. Jest on oparty na
systemie Dual Fuel — system dwupaliwowego zasilania
silnika. System ten polega na wtrysku paliw w okolice
zaworu dolotowego dwoma wtryskiwaczami sterowanymi
elektronicznie. Mieszanie obydwu paliw odbywa si¢ w
cylindrze bezposrednio przed spalaniem. Zaproponowany
system umozliwia zasilanie silnika samym alkoholem lub
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of the both fuels occur in cylinder directly before combus-
tion. Proposed system enables engine run on pure alcohol,
on pure gasoline, or on alcohol-gasoline mixture with any
fraction of the alcohol. Among obvious advantages of this
system, one should specify a possibility of engine start-up
on pure gasoline (in this respect the gasoline features better
start-up properties than alcohols), and its subsequent opera-
tion on any fractions of the both fuels, depending on engine
rotational speed and load.

2. Research stand

The tests were performed on four cylinder spark ignition
engine with multipoint injection of the Fiat 1100 type. Tech-
nical data of the engine are specified in the Table 1.

Table 1. The technical data of Fiat 1100 MPI engine
Tabela 1. Dane techniczne silnika Fiat 1100

Engine type/typ silnika Fiat 1100 MPI

Bore x stroke/srednica cylindra x skok 70 x 72 mm
Swept capacity/pojemnos¢ skokowa 1108 cm?
Compression ratio/stopien sprezania 9.6

Rated power/rotational speed/moc zna-
mionowa/predkosc obrotowa

40 kW/5000 rpm/obr/min

Maximal torque/rotational speed/mak-
symalny moment obrotowy/predkosé
obrotowa

88 N-m/3000 rpm/obr/min

Scheme of prototype suction manifold is presented in the
Fig. 1, while adaptation of the fuel rail in shown in the Fig. 2.

Detailed description of design changes incorporated in
the engine are presented in the work [10].

Fig. 2. Adaptation of the fuel rail
Rys. 2. Adaptacja szyny paliwowej

3. The experimental results and discussion

The tests of the engine operated with dual fuel supply sys-
tem were performed with 20, 40, 60, 80 and 100 % fractions
of methyl alcohol, calculated energetically in complete field
of engine operation, i.c. for range of engine rotation speed
of 1500-5000 rpm and change of engine load from minimal
to maximal one. Injection advance angle was identical like
in case of gasoline fuelling. The gasoline was injected by
additionally installed injector, while the alcohol was injected
by factory-made injector.

benzyng oraz mieszaning benzyna-alkohol o dowolnym
udziale alkoholu. Wsréd niewatpliwych zalet tego systemu
nalezy wymieni¢ mozliwo$¢ uruchamiania silnika na same;j
benzynie (benzyna pod tym wzgledem wykazuje lepsze wta-
$ciwos$ci rozruchowe od alkoholi) oraz dalszg jego prace na
dowolnych udziatach obydwu paliw, zaleznie od predkosci
obrotowej i obcigzenia silnika.

2. Stanowisko badawcze

Badania przeprowadzono na 4-cylindrowym silniku o
zaptonie iskrowym z wielopunktowym wtryskiem paliwa
typu Fiat 1100. Dane techniczne silnika zamieszczono w
tabeli 1.

Schemat prototypowego kolektora dolotowego przedsta-
wiono na rys. 1, a adaptacj¢ szyny paliwowej na rys. 2.

Szczegotowy opis zmian dokonanych w silniku przed-
stawiono w pracy [10].

Fig. 1. Scheme of prototype inlet manifold of the Fiat 1100 MPI engine
Rys. 1. Schemat prototypowego kolektora dolotowego silnika Fiat 1100 MPI

3. Analiza wynikow badan

Badania zasilanego silnika dwupaliwowego wykonano
przy udziatach alkoholu metylowego 20 %, 40 %, 60 %, 80 %
1 100 %, liczonych energetycznie w catym polu pracy silnika,
tj. dla zmian predkosci obrotowej 1500-5000 obr/min oraz
zmian obcigzenia od minimalnego do maksymalnego. Kat
wyprzedzenia wtrysku byl identyczny jak przy zasilaniu
benzyna. Benzyna byla wtryskiwana przez wtryskiwacz
dodatkowy, a alkohol — przez wtryskiwacz fabryczny.

Podstawowym kryterium przyj¢tym do badan byt waru-
nek réwnosci energetycznej dawek, polegajacy na tym, ze
suma energii dawek obydwu paliw wtryskiwanych roéwno-
czesnie dla systemu dwupaliwowego byla rowna energetycz-
nej dawce benzyny dla tradycyjnego zasilania silnika (1).
W badaniach zastosowano alkohol metylowy.

Przy zatozeniu, ze sprawnosc¢ silnika nie ulegnie zmianie
oznacza to spetnienie rownania (1), gdzie: q, — dawka jed-
nostkowa benzyny przy zasilaniu tradycyjnym sama benzyna
[mm*/cykl], q', — dawka jednostkowa benzyny przy zasila-
niu dwupaliwowym [mm®/cykl], ' — dawka jednostkowa
metanolu przy zasilaniu dwupaliwowym [mm?*/cykl], H,,
H_ — wartosci opatowe benzyny i metanolu.
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As the main criterion to the investigations was taken
condition of energetic equity of the doses, consisting in as-
sumption that sum of energy of the both fuels doses injected
simultaneously in the dual fuel system was equal to energetic
dose of the gasoline in traditional fuelling of the engine (1).
To the investigations one used the methyl alcohol.

Having assumption that efficiency of the engine doesn’t
undergo changes, it denotes fulfillment of the following
equity:

q - H,=d, H+dq, - H, (1
where: g, —elementary dose of gasoline at traditional feeding
with gasoline only [mm’/cycle], q', — elementary dose of
gasoline at dual fuel feeding [mm’/cycle], q'_ — elementary
dose of methanol at dual fuel feeding [mm®/cycle], H,, H
— caloric values of gasoline and methanol.

q9,=q, (1-U) 2
qvb = qb ’ Um ' (Hb/Hm) (3)

where: U_ — fraction of the methanol.

Using the equations 2 and 3, one calculated doses of
the gasoline q', and the methanol q' for any fraction of the
methanol and, for any basic dose q.

In the Fig. 3 are presented changes of the elementary
doses of the engine operated on the gasoline.

From the analysis is seen that the elementary doses are
dependent from engine load, and only slightly (probably
within measurement error limits) change together with change
of engine speed. Because of the fact that for the doses smaller
than 5 mm?/cycle, the injectors operate unstably, one assumed
that in case of dual fuel supply, minimal doses of the methanol
and the gasoline should not be smaller than 5 mm?®/cycle.

Making use of the equations 2 and 3, one has written a
table of elementary doses of the methanol and the gasoline
for dual fuel engine. On their basis one has eliminated such
diagrams, for which the elementary doses were smaller than
5 mm?/cycle, what means unstable operation of the injectors
and possibility of non-uniform engine operation. Because of
nearly twice bigger elementary doses of the methanol, area
on unstable operation of methanol’s injector was very small
and comprised only small engine loads and small fractions
of the methanol.

In the Fig. 4 are presented changes of methanol dose
q',, and gasoline dose ¢', in function of elementary dose at
traditional fuelling. Value of gasoline dose g, corresponds
to change of engine load, what results from the Fig. 3. With
red color horizontal lines are marked minimal doses required
from viewpoint of correct engine operation under load. From
the characteristics is seen that exists a problem of methanol
injection in case of small fractions of methanol only, and
only in area of the lowest engine loads. Problem of gasoline
injection is present nearly in complete range of engine loads,
depending on fraction of the alcohol.

Basing on the function of gasoline’s dose size in relation
to engine load for traditional fuelling system (Fig. 5), one

Zapomoca rownafi (2) i (3) obliczono dawki benzyny ¢, i
metanolu q'_ dla dowolnego udziatu metanolu oraz dowolne;j
dawki bazowej q,, przy czym U - udziat metanolu.

Na rysunku 3 przedstawiono zmiany dawek jednostko-
wych przy zasilaniu silnika benzyna.

Fig. 3. Changes of elementary doses size in function of the Fiat 1100
MPI engine load at traditional fuelling of the engine

Rys. 3. Zmiany wielkosci dawek jednostkowych w funkcji obcigzenia
silnika Fiat 1100 MPI przy tradycyjnym zasilaniu silnika

Z analizy wynika, ze dawki jednostkowe zalezg od obcig-
zenia silnika i tylko nieznacznie (prawdopodobnie w granicach
bledéw pomiardow) zmieniajg si¢ wraz ze zmiang predkosci
obrotowej. Z uwagi, iz dla dawek mniejszych niz 5 mm?/
cykl wtryskiwacze pracuja niestabilnie, przyjeto zatozenie, ze
przy zasilaniu dwupaliwowym minimalne dawki metanolu i
benzyny nie powinny by¢ mniejsze niz 5 mm?®/cykl.

Wykorzystujac wzory (2) i (3), sporzadzono tablice
dawek jednostkowych metanolu oraz benzyny dla zasila-
nia dwupaliwowego. Na ich podstawie wyeliminowano te
zakresy, dla ktorych dawki jednostkowe byty mniejsze od
5 mm?/cykl, co oznacza niestabilng prace wtryskiwaczy
oraz mozliwo$¢ nierdwnomiernej pracy silnika. Z uwagi na
prawie dwukrotnie wigksze dawki jednostkowe metanolu za-
kres niestabilnej pracy wtryskiwacza metanolu byt niewielki
i obejmowat jedynie male obcigzenia silnika i niewielkie
udziaty metanolu.

Na rysunku 4 przedstawiono zmiany dawek metanoluq'
i benzyny q', w funkcji dawki jednostkowej benzyny przy
zasilaniu tradycyjnym. Warto$¢ dawki benzyny g, odpowia-
da zmianie obcigzenia silnika, co wynika z rys. 3. Liniami
poziomymi w kolorze czerwonym zaznaczono minimalne
dawki wymagane z punktu widzenia poprawnej pracy silnika
pracujacego pod obcigzeniem. Z charakterystyk tych wyni-
ka, Ze istnieje problem wtrysku metanolu tylko dla matych
udziatow alkoholu i to tylko w obszarze najnizszych obcigzen
silnika. Problem wtrysku benzyny wystepuje prawie w catym
obszarze obcigzen silnika zaleznie od udziatu alkoholu.

Na podstawie funkcji wielkosci dawki benzyny w za-
leznosci od obcigzenia silnika dla tradycyjnego systemu
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A unit doses of methanol q' |

A unit doses of gasoline q',

Fig. 4. Changes of elementary doses of methanol and gasoline at dual fuel supply

Rys. 4. Zmiany dawki jednostkowej metanolu i benzyny przy zasilaniu dwupaliwowym

prepared joint characteristics of elementary doses injection of
the both fuels for the dual fuel system, which are presented
in the Fig. 6.

Fig. 5. Changes of elementary doses of gasoline g, in relation to engine
load for traditional fuelling

Rys. 5. Zmiana dawki jednostkowej benzyny q, w funkcji obcigzenia
silnika zasilanego tradycyjnie

From the Fig. 6 is seen, that together with growth of
alcohol fraction the elementary dose of the gasoline is
more and more restricted by the criterion on minimal dose
of injection. In such situation there existed a need of devel-
opment of a plan of engine fuelling in dual fuel system. In
order to perform it, one elaborated a joint characteristics of

zasilania (rys. 5) sporzadzono wspdlne charakterystyki
wtrysku dawek jednostkowych obydwu paliw dla systemu
dwupaliwowego, ktore przedstawiono na rys. 6.
Z rysunku 6 wynika, ze wraz ze wzrostem udziatu
alkoholu dawka jednostkowa benzyny jest coraz bardziej
ograniczona kryterium minimalnej dawki wtrysku. W takie;j
sytuacji zaistniata potrzeba opracowania planu zasilania
silnika w systemie dwupaliwowym. W tym celu wykonano
wspoélng charakterystyke dawek jednostkowych metanolu
q', 1 benzyny (', na ktorej kryterium minimalnej dawki
wprowadzono, podnoszgc poziomg plaszczyzng p-U o 5
jednostek do gory —rys. 7.
W wyniku przecigcia trzech ptaszczyzn otrzymano
zakresy mozliwej pracy silnika z zachowaniem kryterium
minimalnej dawki jednostkowej wtryskiwaczy q, > 5
mm?/cykl. W polu oznaczonym tylko niebieskg linig silnik
teoretycznie powinien by¢ zasilany samg benzyng. Tylko
kolorem zielonym oznaczono obszar, w ktérym silnik teo-
retycznie powinien pracowac na czystym metanolu. Z kolei
pole otoczone czarng linig oznacza obszar, dla ktorego praca
silnika moze odbywac¢ si¢ w systemie dwupaliwowym.
Na rysunku 8 przedstawiono proponowane zakresy
pracy badanego silnika z uwzglgdnieniem wpltywu zasilania
dwupaliwowego na sprawno$¢ 0ogolnag i emisje¢ toksycznych
sktadnikéw spalin. Wynika z nich, ze mozliwe sg nastgpujace
obszary pracy:
* pole niebieskie (obcigzenie silnika mniejsze niz 25 %)
— zasilanie samg benzyna,

* pole zielone — zasilanie samym metanolem,

* pole w kratke zielono-niebieskg — zasilanie dwupali-
wowe o dowolnym udziale metanolu w zakresie
20 %70 %.
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Fig. 6. Changes of elementary doses of methanol and gasoline for dual fuel supply of the Fiat 1100 MPI engine, for various fractions of the methanol

Rys. 6. Zmiany dawek jednostkowych metanolu i benzyny przy dwupaliwowym zasilaniu silnika Fiat 1100 MPI dla réznych udziatow metanolu

Fig. 7. Limitations of dual fuel supply according to criterion of maintained elementary doses of the fuels, greater than 5 mm?®/cycle

Rys. 7. Ograniczenia zasilania dwupaliwowego wedtug kryterium zachowania dawki jednostkowej paliw wigkszej od 5 mm’/cykl

elementary doses of the methanol g’ and the gasoline ¢',, on Po podniesieniu stopnia spr¢zania o 1,5-2 jednostki
which criterion of minimal dose was introduced, elevating  istnieje mozliwos¢ osiggniccia jeszcze lepszych parame-
horizontal plane p -U _upwards with 5 units — Fig. 7. trow pracy silnika, lecz w takiej sytuacji korzystnie jest

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153) 17



Kryteria dwupaliwowego zasilania silnika ZI benzyng i metanolem

As result of intersection of the three planes one received
ranges of possible engine operation with maintained crite-
rion of minimal elementary dose of the injectors q_, > 5
mm?/cycle. In the field marked with blue line only, the engine
should be supplied theoretically with the gasoline only. With
the green color only was marked area, in which the engine
should theoretically operate on pure methanol. And in turn,
the area enclosed with black line denotes the area for which
engine operation can occur in dual fuel system.

In the Fig. 8 are shown proposed ranges of investigated
engine operation, taking into consideration of an effect of
dual fuel supply on overall efficiency and emission of toxic
components of exhaust gases. From these ranges is seen that
the following areas of engine operation are possible:

Fig. 8. Proposed ranges of engine fuelling in dual fuel system

Rys. 8. Proponowane zakresy zasilania silnika w systemie
dwupaliwowym

* blue field (engine load lower than 25 %) — run on
gasoline only,

+ green field — run on methanol only,

« field with green and blue check — dual fuel supply with
any fraction of methanol in range of 20-70 %.

In case of the compression ratio increased with 1.5-2
units, there exists a possibility of even better parameters of
engine operation, however, in such situation it is advanta-
geous to enlarge area of engine run on pure methanol with
area of 85 %—100 % engine load. The plan of such engine
feeding in dual fuel system with increased compression ratio
is depicted in the Fig. 9.

4. Conclusions

Based on results of the performed investigations, one
formulated the following conclusions of a general character.
It has been ascertained that the dual fuel system discussed
in the present paper:

— enables engine operation at high fractions of the methanol
without problem of foliation of gasoline-alcohol mixture,

powigkszy¢ obszar zasilania silnika samym metanolem o
obszar obcigzen silnika 85 %—100 %. Plan takiego zasilania
silnika w systemie dwupaliwowym o podwyzszonym stopniu
sprezania przedstawiono na rys. 9.

4. Podsumowanie

Na podstawie wynikow badan sformutowano nastepujace
whnioski o charakterze ogolnym. Stwierdzono, ze zaprezen-
towany w niniejszej pracy system dwupaliwowy:

— umozliwia stosowanie duzych udziatow metanolu bez
problemu rozwarstwiania si¢ mieszaniny benzynowo-
alkoholowej,

— pozwala na elastyczne dopasowywanie mapy zasilania
silnika, bioragc pod uwage stezenia spalin, osiagi i zalety
obu paliw,

— daje mozliwo$¢ rownoczesnego zasilania silnika z oby-
dwoma paliwami o zmiennym udziale alkoholu,

Fig. 9. Proposed ranges of engine fuelling in dual fuel system with
increased compression ratio

Rys. 9. Proponowane zakresy zasilania silnika w systemie dwupaliwo-
wym o zwigkszonym stopniu sprezania

— umozliwia prace silnika na samej benzynie lub samym
alkoholu,

— pozwala na pehiejsze wykorzystanie wysokiej LO meta-
nolu (w obszarach zasilania samym alkoholem), zwlaszcza
przy podwyzszeniu stopnia spr¢zania o 1,52 jednostki.

Ponadto w innych publikacjach [10-16] stwierdzono, ze:

— dwupaliwowe zasilanie silnika benzyna i alkoholem me-
tylowym daje mozliwo$¢ poprawy parametrow silnika —
sprawnosci og6lnej, maksymalnej mocy i maksymalnego
momentu obrotowego, emisji THC, NO_i CO,,.

— im wyzszy udziat alkoholu w catkowitej dawce, tym lepsze
osiagi silnika — dla czystego alkoholu najwicksze,

— poziomy stezen THC byly nizsze niz podczas spalania
benzyny dla wszystkich udziatéw, dla czystego alkoholu
byly 2-3 razy nizsze,

— stezenia NO_ przy zasilaniu dwupaliwowym byty mniejsze
tylko dla niskich i $rednich obcigzen silnika oraz dla czystego
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enables flexible matching of fuel supply map, taking into
consideration concentration of exhaust gases, perform-
ance, and advantages of the above fuels,
provides possibilities of simultaneous fuelling of the
engine with the both fuels with changing fraction of the
alcohol,
enables engine operation on pure gasoline only, or on pure
methanol only,
enables more complete utilization of high octane number
of the methanol (in areas of fuelling with the alcohol
only), especially at compression ratio increased with 1.5-2
units.

Moreover, in the publications [10—16] one has confirmed

that:

dual fuel fuelling of the engine with gasoline and methyl
alcohol gives opportunity of improved engine perform-
ance — overall efficiency, maximal power output and
maximal torque, emissions of THC, NO_and CO,,.
the higher fraction of the alcohol in total dose the better
engine performance — for pure alcohol the performance
is the best,
levels of THC concentrations were lower than during
combustion of gasoline in case of all fractions, in case of
pure alcohol where 23 times lower,
NO, concentrations at dual fuel feeding were lower only
in case of low and medium engine loads, and in case of
pure alcohol were considerably lower with 40-60 % in
complete field of the operation,
CO concentrations:
+ at dual fuel feeding, were lower in area of higher
loads,
* in case of pure alcohol, levels of the concentrations
were comparable to results obtained for the gasoline,
at combustion of the methanol are present considerable
differences with respect to combustion of the gasoline.
The combustion occurred more dynamically at the begin-
ning of the process and lasted shorter. In result, higher
maximal pressures and higher rates of pressure growth
are present.
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alkoholu znacznie nizsze 0 40 %—60 % w catym polu pracy,
— stezenia CO:

* przy zasilaniu dwupaliwowym byty nizsze w obszarze

wyzszych obcigzen,
dla czystego alkoholu poziomy stezen byty porowny-
walne do wynikéw uzyskanych dla benzyny.

— przy spalaniu metanolu wystepuja znaczne rdéznice w
stosunku do spalania benzyny. Spalanie przebiegato bar-
dziej dynamicznie na poczatku procesu i trwato krocej. W
efekcie wystepuja wyzsze ci$nienia maksymalne i wyzsze
szybkosci przyrostu ci$nienia.
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This paper contains results of mathematical modeling connected with non-conventional energetic system using the
cooling combustion engine (the engine cooling circle is the ejector of absorption cooling). We especially have focused
on the influence of a more intensive cooling on the engine ecological parameters. The paper is a continuation of previ-
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1. Introduction

Permanent increase in primary energy prices lead the
whole energetic industry to look for more efficient methods
of producing energy or design new machinery using energy
at lower thermal potential levels.

To deal with the above mentioned issue, it is important
to maintain both economic and commercial balance. Apart
from these criteria it is also necessary to meet the ecological
aspects and to create reliable system which provide enough
energy in the future.

One area of the current development of existing com-
bustion engines focuses on possibilities of using exergy
generated by energetic machinery.

Fig. 1. Carnot cycle and coefficient of performance

Thermal efficiency of reversible Carnot cycle — Fig. 1 —
expresses how much input thermal energy was transformed
into work within the limits of temperatures T, >T . However,
it does not express the magnitude of maximum efficiency of
input thermal energy. The maximum temperature gradient,
which can be achieved in a real cycle, is the gradient related
to the minimum temperature —ambient temperature T, . The
loss in thermodynamic processes in thermal machinery is an
amount of heat having a temperature higher than the ambient
temperature T, and lower than the temperature T,. Though
it does not mean that this amount of energy — exergy having

the temperature T in the range of T, <T <T cannot be used
in other thermal processes. The amount of energy having
the temperature lower that the ambient temperature T<T_,
which remains non-usable, is referred to as energy.

2. Cooling combustion engine

An energetic source such as a combustion engine can be
assessed by the coefficient of performance (COP). The value
of the coefficient of performance gives an attainable useful
output per unit of supply of the given equipment. There is an
objective to attain the highest possible level of the COP. In
the case of the combustion engine, to simplify the illustration
of the COP value, we used Carnot circulation — Fig. 1.

In a classic combustion engine chemically bound energy
in air-fuel mixture is converted into thermal energy and by
means of a mechanism is transformed to mechanical energy.
A substantial part of thermal energy is taken away by the
engine cooling and by exhaust gases, which is disadvanta-
geous. To achieve more efficient use of thermal energy gath-
ered from the burning of air-fuel mixture in the combustion
chamber of the engine, cogeneration units are used. It is
actually an additional use of thermal energy of the coolant
and exhaust gases in exchangers.

Another possibility of using the combustion engine
cooling medium is its combination with the independent
absorption cooling equipment via the heat pipe. The pipe
provides the supply of the engine cooling medium into the
generator (expeller) of the absorption cooling equipment.
Such an arrangement does not enable to make use of the
usable temperature gradient. To perform simultaneously oc-
curring processes the mechanical work of the engine on the
one hand, and the heating of its cooling medium on the other
hand, two independent sets of equipment are required. The
amount of output performed by the combustion engine in the
energetic system — Fig. 2 — can be defined for the cases:

— after-expansion part of energy bound by exhaust gases
and in the cooling system is referred to as anergy [3],

A =E=Q - (I-T/T)=Q,
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— as exergy [3],
A =E=Q -(1-T,/T)=Q,

A_ represents the maximum performance achievable in
the system defined by means of the energetic system. The
value of the achieved performance (corresponding to thermal
flow Q) influences the assessment of energetic efficiency of
thermal equipment and energetic systems.

Fig. 2. A scheme of energetic system

The combustion engine with a non-conventional cool-
ing circuit — cooling combustion engine can be used as an
element for qualitatively new equipment designed for more
effective use of fuel energy by means of a non-conventional
progressive principle of transformation of heat to cold via
thermo compression.

Non-conventionality of the combustion engine used
in the solution of the non-conventional energetic unit is
given by a new construction of its cooling system. The
cooling system as part of the absorption cooling equip-
ment is to provide the evaporation process. In order to
provide the evaporation process it is necessary to use a
non-conventional coolant in the engine jacket. The cool-
ant features other physical properties than the original
coolant.

Due to the above mentioned reason of the combustion
engine cooling by means of the non-conventional coolant
it was necessary to examine heat transfer — energy from the
cylinder liner into the fluid and flow in its vicinity.

To assess the flow and heat transfer in the inserted cyl-
inder vicinity the below parameters were chosen and further
examined:

— pressure field in the chamber of the inserted cylinder — Fig. 3,

— temperature field of heat transfer — Fig. 3,

— velocity field — Fig. 4,

— thermal state of the cylinder liner on the side soaked with
fluid — Fig. 4,

— field of turbulent intensity on the cylinder liner — Fig. 5,

— streamlines for observation of the coolant flow pathways
—Fig. 5,

— value of the specific heat flow through the cylinder
liner.

Not only on the basis of the mentioned modeling but
also on the basis of results from the performed experiments
it can be said that the combustion engine as the expeller for
the absorption cooling system will be suitable for a long-
term operation when an alternate coolant is used. Possible
schemes of usage are illustrated in Fig. 6. At present the op-
timization of control for such an energetic system equipped
with a cooling combustion engine is being resolved.

The cooling engine can be used in the motor vehicle
transporting cargo which requires cooling but also to
provide comfort in the passenger and service space. The
produced cold can also be used for the cooling of charging
medium for the combustion process to improve combus-
tion parameters. That was the reason why the influence of
extreme intercooling of charging medium on ecological
parameters of the engine, with special focus on PM forma-
tion was examined.

Fig. 3. Pressure and temperature distribution in the inserted cylinder
chamber
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Fig. 4. Velocity field in the vicinity of the inserted cylinder and the liner temperature profile from the side soaked with fluid; velocity fields of flow
(above: water, below: alternative coolant); temperature profile for water — left, for alternative coolant — right

3. Extreme intercooling of charging air and
particulate matters — experiment

Quantity, composition and size of particulate matters
depend on the combustion engine working regime and on
the temperature achieved in the system: cylinder — exhaust
pipe — atmosphere.

Within the experiment — Fig. 6 (series of comparative meas-
urements on the outer —main torque characteristic of the engine)
four thermal states were observed during which the quantity of
PM emitted by the combustion engine was analyzed:

— ORIG — during this state the system operated in the original
regime, i.e. without intercooling of charging air,

— MCHI1° — charging air was cooled in the intercooler air —
ar (ty,,, = 25 °0),

— MCH2° — charging air was cooled in two stages, in the
intercooler air — air (ambient temperature) and, subsequ-
ently in the intercooler air — water (t, . =15 °C),

— MCH2°+ice — the system MCH2° with intensive cooling,
intercooler air — water (t =0.2°C).

chladiva
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Fig. 5. Turbulence intensity on the cylinder liner and streamlines of the flow field

Fig. 6. Scheme of the test bench

Fig. 7 shows the changes in amounts of PM emitted
by the combustion engine in five torque regimes of the
crankshaft during three modes of charging air intercooling
compared with the original state, i.e. without any additional
intercooling.

The experiment showed that when the temperature of
the charging air decreased, the amount of PM produced by
the combustion engine also decreased. The total amount
of PM thus shows the dependence on the charging air
temperature. The graphical dependences Figs. 812 illu-
strate the found correlations between the decrease in the
charging air temperature due to the influence of used in-
tercooling and the decrease in the amount of PM emission.
Because of the predictive value of the mentioned correla-
tion dependence the new y-axis represents a percentage
decrease — increase of the charging medium temperature

and a percentage decrease — increase of the amount of PM.
The x-axis represents three sectors — three ways of used
intercooling. 100 percent at the beginning of both curves
represent the initial temperature of the charging medium
and the initial value of MP amount without intercooling,
i.e. at the “org” state.

Fig. 7. PM emission by CE in analyzed modes of intercooling

Fig. 8. Dependence of t and PM at n = 1200 min™'
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At 1200 min™! the air temperature in the location behind
MCH?2 without intercooling was 44.5 °C. The recorded
decrease of this value — Fig. 8 was, due to the used modes
of intercooling, 6.2 °C for MCH1°, 26 °C for MCH2° and
40.2 °C for MCH2°+ice. The PM amount compared with the
value without intercooling decreased by 19.4 % for MCH2°
and 31.5 % for MCH2°+ice.

Fig. 9. Dependence of t and PM at n = 1450 min™'

The decrease in charging air temperature at the speed
of 1450 min~' — Fig. 9 has an almost identical character as
in the previous case. The relative temperature increased
up to 54.6 °C and intercooling caused the decrease in
temperatures by 17 % for MCH1°, for MCH2° by 63.2 %
and for MCH2°+ice by 88.3 %. Due to the intercooling
(air/air) the amount of PM emission decreased by 20.7 %
for MCH2° and for the intercooling of MCH2°+ice by as
much as 28.7 %.

Fig. 10. Dependence of t and PM at n = 1700 min™

The relative temperature of the charging air at the speed
of 1700 min™! was 61.5 °C — Fig. 10. The difference of the
charging air temperature at MCH1° represented a decrease
by 18.2 %, at MCH2° by 65.2 % and at MCH2°+ice by
86.3 % —to the value of 8.4 °C. The PM amount decreased for
MCHI1° by 2.3 %, for MCH2° by 6.4 % and for MCH2°+ice
by 13.5 %.

The charging air temperature at the input to the engine
for the “org” state at the speed of 1950 min™' was 72 °C. Its
decrease due to the intercooling — Fig. 11 was for MCH1°
22.5 %, for MCH2° 67.9 % and for MCH2°+ice 84.6 %. In

this speed regime only minimal decrease in the amount of
PM in exhaust gases was recorded.

Fig. 11. Dependence of t and PM at n = 1950 min™'

Fig. 12. Dependence of t and PM at n = 2200 min''

The initial temperature of the charging air at the input
of the engine at the speed of 2200 min™' was 79.1 °C. Fig.
12 illustrates the decrease in temperature due to the use of
all three modes of intercooling, namely the decrease by
29.5 % for MCH1°, 69.2 % for MCH2° and by 83.3 % for
MCH2°+ice. The decrease in the produced PM amount was
observed more markedly for MCH2° and MCH2°+ice by
6.7 % and 8.5 % respectively.

4. Model of PM formation

To predict the amount of soot during combustion of air-
fuel mixture in the combustion chamber we come out of two
main groups of models respecting:

— the influence of selected constructional parameters — cor-
relation group,

— soot formation phenomena in the real combustion chamber
— physical and chemical group.

The created simulation model belongs to the group of cor-
relation models. It comes out of the existing model created by
the authors C. Argachoy (Sao Bernardo do Campo SP Brazil)
and A. P. Pimenta (Sao José dos Campos, SP Brazil) giving
empirical relations from which the values serving as boundary
conditions and parameter for calculation were obtained.

To characterize mass and velocity flows of the fuel leav-
ing the nozzle opening, at least two out of three following
coefficients are needed (Brasil model):
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— coefficient of fuel nozzle displacement,
— coefficient of contraction,
— velocity coefficient of injected fuel.

The coefficient of displacement (given by the product of
the remaining two) characterizes the fuel mass flow while
the remaining two characterize motion fuel flow.

Other important data are as follows:

— fuel spray dispersion angle,

— liquid length,

— start length,

— equivalence ratio of the system (oxidant-fuel ratio to
oxidant-fuel ratio in the stoichiometric mixture).

Fig. 13. 3D model of the cylinder and combustion chamber with piston at
the bottom dead center

The combustion space model was created in the graphical
CAD program CATIA V5R20 according to the real dimen-
sions — Fig. 13. In the program environment GAMBIT, a
mesh for the cylinder HEX/WEDGE volume and for the
combustion space TET/HYBRID volume was defined. Fig.
14a shows a mesh of the cylinder and combustion space
volume. Fig. 14b shows a cross section of the cylinder and
combustion space meshing.

Fig. 14 a, b. Mesh of the volume and its cross section

The meshed volume was exported to the program FLU-
ENT in which boundary conditions for fuel injection were de-
fined. At the injection modeling and combustion simulation,
and thus at PM formation, liquid fuel — n-heptane (C_H, )
was considered. Its physical and chemical characteristics
which are almost identical with diesel fuel enable its use for
simulations in the chosen program environment.

The process of combustion simulation was preceded by
determining and defining the position of ejection nozzle
openings because the nozzle and its holder are mutually
directionally oriented.

Figs. 1517 show graphical outputs of modeling of fuel
injection into the combustion chamber at different degrees
of the crankshaft rotation.

Fig. 15. Beginning of injection (planes xy and xz); pre injection 24°

The influence of air whirling can be seen in Fig. 17
(whirl number 2) in the combustion chamber on a ray of
injected fuel which was taken into consideration during the
simulation.

The Eddy dissipation model was used as a simulation
model. It is based on an assumption that a chemical reaction
compared with other transportation processes is a rapid proc-
ess. As soon as the reactants of a chemical reaction are mixed,
products originate. The model assumes a direct connection
between the speed of a chemical reaction and time needed
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for mixing the reactants on a molecular level. The time is a

dominant factor of whirling characteristics at turbulent flows

and that is why the velocity is proportional to the mixing

time defined by turbulent kinetic energy. It ignores chemi-

cal kinetics and is based only on a mixing ratio of reactants

entering the chemical reaction. It can be used for simulations

of combustion of heterogeneous mixtures. The turbulence

model is k—¢. The following conditions were declared as

boundary for the simulation of combustion:

— temperatures of the piston bottom, cylinder head and
cylinder,

— temperature and pressure of air in the cylinder at the begin-
ning of compression,

— whirl number,

— fuel (CH,)),

— oxidizer (O,).

Fig. 16. Injection phase (planes xy and xz)

The simulation was taking place during the compression
and expansion strokes of the piston. The graphical output of
combustion of n-heptane and air mixture in the combustion
space during the expansion can be seen in Fig. 18. Khan
and Greeves “one-step” model was used for simulation of
originating soot. The formation of soot is resolved according
to the below equation (Peters, 2000):

0
5 G)Ysom )+ V(pv¥ o) = V( )

soot

Y soot j + Rsoot

— turbulent
ot

— net rate of soot

soot

in which is: Y_  — soot mass fraction, c_
Prandtl number of soot transport, R
generation.

Fig. 17. Influence of air whirling (plane xy)

Fig. 18. Combustion of C_H, ; and air mixture

Fig. 19. Course of soot mass fraction (compression and expansion
strokes)
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The course of soot mass fraction (from the total amount
= 1) in dependence on time is shown in Fig. 19. The soot
mass formed within one cycle showed a decreasing trend
due to the used ways of intercooling. The total soot mass
fraction towards the end of expansion is for:

— org 5.7187-107,

— MCHI1° 5.2752-1077,

— MCH2° 4.6685-1077,

— MCH2°+ice 2.5430-107".

5. Conclusion

Percentage changes in PM amounts gathered through the
experiment (Aex) and simulation (Asi) for the considered
intercooling for the maximum value of the engine momentum
compared with the “org” state is as follows:

— for MCHI1° [%] Aex = 0.7; Asi = 7.7,
— for MCH2° [%] Aex = 20.7; Asi = 18.4;
— for MCH2%+ice [%] Aex = 28.7; Asi = 55.1.

In conclusion we can say that the results achieved by the
created prediction model of soot formation for the maximum
value of the engine torque show the decrease in soot amount
with the increasing intensity of intercooling.

The positive influence of the charging air reduced tem-
perature on the formation of PM emitted by the combustion
engine during air-fuel combustion was confirmed. The
differences between results gathered experimentally and
through simulation are caused by simplifying assumptions
at modeling (mainly due to ignoring the fraction of absorbed
hydrocarbons on soot surface). Another source of difference
in the results is the fact that the simulation took place di-
rectly in the engine cylinder while the exhaust gas samples
were taken from the exhaust pipe (possible accumulation
of amounts from other cylinders and influence of the valve
overlap).
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Nomenclature

" mechanical work
COP coefficient of performance
ICE internal combustion engine
MCHI° air-to-air intercooling
MCH2° air-to-air and water-to-air intercooling

MCH2°+ice  air-to-air intercooling and extremely water-to-air
CH,  n-heptane
orig system without air intercooling
. efficient performance
PM solid particulates
Q. heat removed by cooling
Q, efficient heat
Q. other heat
Q, heat removed
Q, heat supplied
va( exhaust heat
Q,, residual heat
R, net rate of soot generation
t temperature
Tox ambient temperature
v fuel injection speed
Y. soot mass ratio
p fuel density
G turbulent Prandtl number for soot transport
u loss coefficient
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Analysis of marine combustion engine processes with vibroacoustic methods

for environment protection strategy

The paper describes the method of a sea boats online diagnostic with the use of the main and accompanying processes
analyses. The paper concerns injection and combustion processes taking place in internal combustion engines of the
military boats. Authors chosen vibroacoustic processes in the research to obtain the important diagnostic information
on the above processes runs and their correctness in the sources of a drive of the HDV off-road water transport vehicles.
The specified method of a digital data acquisition for dynamic processes in such combustion engines and sort of diag-
nostic parameters taken into account were basis of the required empirical research process and further signal analyses.
High accuracy of the measurement methodology and process with additional conditions caused the authors could take
the obtained signals to the parallel, combustion engineering and vibroacoustic engineering process, according to which
they extract important information on the combustion processes runs and their problems. Identification of such problems
and its type was helpful to build algorithm of the diagnostic assessment of such processes in the point of view of building
diagnostic system for such military boats with the regime of the efficiency of the energy changes and emission control
in the all exploitation period.

Key words: vibroacoustic diagnostics, injection and combustion processes, HD-D marine engine, digital signal analysis,
emission assessment and control

Analiza proceséw zachodzacych w spalinowych silnikach okretowych za pomoca metod
wibroakustycznych dla strategii ochrony srodowiska naturalnego

W artykule przedstawiono metode cigglej diagnostyki jednostek plywajqcych z zastosowaniem analiz procesow gtownych
i towarzyszqcych. Praca dotyczy procesow wirysku i spalania paliwa w silniku spalinowym rozwazanych dla jednostek
phwajgcych. W ramach pracy badawczej wykorzystano procesy wibroakustyczne, celem uzyskania istotnych diagnostycz-
nie informacji o poprawnosci przebiegu tychze procesow w napedach srodkow transportu wodnego kwalifikowanych do
grupy HDV o zastosowaniach pozadrogowych. Podstawg wymaganego procesu badan empirycznych i nastepujgcych po
nim analiz sygnatow byta zastosowana scisle okreslona dla proceséw dynamicznych metoda cyfrowej akwizycji danych
oraz rodzaj uwzglednionych w analizie parametrow diagnostycznych. Duza dokladnos¢é metodyki pomiarowej i procesu
wraz z uwzglednieniem warunkow uzupetniajgcych umozliwily dokonanie oceny uzyskanych sygnatow w ramach ana-
lizy inzynierskiej procesu spalania i oceny wibroakustycznej, zgodnie z ktorymi wybrano wazne informacje o przebiegu
procesow spalania i nieprawidtowosciach w nich wystepujgcych. Identyfikacja tychze nieprawidtowosci i wskazanie
ich rodzaju stanowito baze do opracowania algorytmu oceny diagnostycznej powyzszych procesow, z punktu widzenia
budowy systemu diagnostycznego dla zastosowan okretowych przy uwzglednieniu zmian sprawnosci energetycznej w
obiekcie i kontroli emisji w catym okresie eksploatacji obiektu technicznego.

Stowa kluczowe: diagnostyka wibroakustyczna, procesy wtrysku i spalania paliwa, okretowy silnik typu HD-D, analiza
cyfrowa sygnatu, ocena i kontrola emisji

1. Problem of toxic compounds emission from
combustion engines of water means of
transport

The basic coefficient of the engine toxic emission is a
specific emission of the toxic compound e, [g/(kW-h)]. For
the known run of the specific emission of the screw propel-
ler characteristic e, = f(n), an emission stream for a toxic
compound is influenced by a power value which corresponds
with specific torque of the propeller system, for a specific
engine speed, according to an equation [1-3, 6]:

E,.=e, P, lg/h] (1)

ZTi

where: ¢, = f(n,W, = const) — specific emission of Z, toxic

1. Problem emisji sktadnikéw toksycznych
z silnikow spalinowych Srodkow transportu
wodnego

Podstawowym wskaznikiem emisji zanieczyszczen za-
wartych w spalinach emitowanych przez silnik do atmosfery
jest emisja jednostkowa zwigzku toksycznego spalin e,
[g/(kW-h)]. Przy znanej charakterystyce $rubowej emisji
jednostkowej zwigzku toksycznego e, = f(n) o wartosci
nat¢zenia emisji i-tego zwiazku do atmosfery decyduje
warto$¢ mocy odpowiadajaca aktualnemu obcigzeniu uktadu
napgdowego, przy okreslonej predkosci obrotowej, zgodnie
z zaleznoscia [1-3, 6] — wzor (1):
gdzie: e, = f(n,W, = const) — emisja jednostkowa zwigzku
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compound; P = f(n,WZ, = const) — engine power; n—engine

velocity; WZ — outside conditions.

Description of internal combustion engines charging
process is the most important task for assessment of toxic
characteristics. Comparing engines of surface traction ve-
hicles, aviations means of transport and other sources of
a drive used in special systems, operation conditions for
engines used in ships main propeller systems are specific,
being shaped by resistance characteristics of boat unit and
characteristics of shipborne propellers. At present (and prob-
ably in the nearest future of the sea-borne transport develop-
ment) such conditions corresponds with generally used ship
units with displacement ship hull and classical solutions of
the screw propellers with constant pitch.

Engine work conditions and its toxic compounds emis-
sion are mostly created by so-called outside conditions,
among which (because of important influence of line resist-
ance of a hull) one can point at floating in restricted water
regions (limited water depth and in waterways), floating in a
storm, changes of a ship hull draught (e.g. because of load-
ing increase, changes in tank and loading spaces ballasts)
or water density changes, geometrical changes of outside
parts and ship hull roughness as a result of its corrosion.
Real conditions and processes of ships operation, regardless
of given settings of power transmission system, can be both
static and dynamic, according to processes runs of parameters
in this system, and consequently both power and emission
from main drive engines. Changes of the ship unit route
(start, acceleration, deceleration) have also the influence on
engine work conditions and its toxic compounds emission.
Characteristics of such emission, as a functional relations
describing phenomena that corresponds with charging of a
ship main transmission system, are of the empirical nature.
Emission tests created on the basis of empirical research per-
formed in the real operation conditions are considered in the
commonly used methods of the emission characteristics for
internal combustion engines. Accuracy of emission evalua-
tion depends on accuracy of the emission tests representation
in relation to real operation conditions of engines described
with engine speed and load. According to the ISO 8178 regu-
lation for main drive ships engines, the present tests of such
type are based on theoretical power screw characteristics
P,=a - n’and are helpful in specific toxic compounds emis-
sion evaluation during test bench research.

Toxic compounds emissions changes as a result of altera-
tions came from outside work conditions of a ship movement
system are caused by any case effective power variations
taken by the changed ship hull resistance, what means that
they can be evaluated on the basis:

— load ship hull characteristics with consideration of influ-
ence of the water depth on a hull resistance, additional
resistances during storm from wind and wave, changes
of the ship hull draught and its surface roughness;

— power characteristics as a function of a ship speed;

— full-load characteristics;

— screw propeller characteristics of power for main drive
engines;

toksycznego (ZT); P, = f(n,WZ, = const) — moc silnika; n —
predkos¢ obrotowa silnika; WZ — warunki zewnetrzne.

Najbardziej istotnym zadaniem z zakresu wyznaczania
charakterystyk toksyczno$ci silnikéw spalinowych jest opis
rzeczywistego procesu ich obciagzen. W poréwnaniu z silni-
kami stosowanymi w trakcji drogowej, powietrznej oraz w
napedach innych urzadzen specjalnych, warunki uzytkowa-
nia okrgtowych silnikéw napedu gldwnego sa specyficzne,
ksztattowane przez charakterystyki oporowe jednostki
ptywajacej i charakterystyki pednikéw okrgtowych. Na
obecnym etapie (i przypuszczalnie w najblizszym okresie
rozwoju transportu morskiego) warunki te odpowiadaja
powszechnie uzytkowanym jednostkom ptywajacym o ka-
dtubach wypornosciowych oraz klasycznym rozwigzaniom
$rub napedowych o stalym skoku.

Warunki pracy silnika i jego emisji zanieczyszczen w
spalinach sa w duzej mierze ksztattowane takze przez tak
zwane warunki zewnetrzne, sposrod ktérych, ze wzgledu na
znaczacy wptyw na opor kadtuba, nalezy wyrdzni¢ ptywanie
na akwenach ograniczonych (o ograniczonej glebokosci
wody i w kanalach), plywanie w sztormie, zmiany zanurzenia
kadtuba (np. w wyniku zwickszenia zatadunku, zmian w ba-
lastowaniu zbiornikow i przestrzeni tadunkowych czy zmian
gestosci wody), zmiany rozmiardw cz¢$ci wystajacych oraz
chropowatosci kadtuba w nastepstwie jego porastania i ko-
rozji. Rzeczywiste warunki i procesy uzytkowania jednostek
pltywajacych, niezaleznie od zadanych nastaw sterowania
uktadem napedowym, moga by¢ zaréwno statyczne, jak
i dynamiczne, ze wzgledu na przebiegi procesOw zmian
parametréw uktadu napgdowego oraz (w konsekwencji)
mocy 1 zwigzanej w tym emisji zanieczyszczen z silnikow
napedowych. Na warunki pracy silnika i emisj¢ zanieczysz-
czen majg wplyw rowniez zadane przez zatoge zmiany ruchu
jednostki ptywajacej (ruszanie z miejsca, przyspieszanie,
hamowanie).

Charakterystyki tej emisji, jako zalezno$ci funkcyjne
opisujace zjawiska zwigzane z obcigzeniem okretowego
uktadu napedu gtéwnego, maja charakter wytacznie empi-
ryczny. W powszechnie stosowanych metodach wyznaczania
charakterystyk emisji zwigzkow toksycznych przez silniki
spalinowe podstawe stanowig testy toksyczno$ci wyzna-
czone na podstawie empirycznych badan w rzeczywistych
warunkach ich uzytkowania. Doktadno$¢ szacowania emisji
zalezy wiec od doktadno$ci odwzorowania stosowanymi
testami rzeczywistych warunkow uzytkowania silnikéw opi-
sanych zwykle parametrami ich obcigzenia. W odniesieniu
do okretowych silnikow gléwnych, zgodnie z norma ISO
8178, istniejace tego typu testy opieraja si¢ na teoretycznej
charakterystyce $rubowej P, = a - n’ i stuzg do wyznaczenia
emisji jednostkowej zwiazkow toksycznych podczas badan
hamownianych.

Zmiany emisji zwiazkoéw toksycznych w nastgpstwie
zmiany zewngtrznych warunkéw pracy ukladu ruchowe-
go okretu sg konsekwencja w kazdym przypadku zmiany
uzytecznej mocy zapotrzebowanej przez zmieniony opor
kadluba, co oznacza, ze moga by¢ okreslone w sposob
przyblizony na podstawie:
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— parameters of a ship movement system in nominal and
transient load conditions (during start, acceleration and
deceleration of a ship — time t and route S).

In the above case, the power is the best parameter describ-
ing load state of the main drive engines, that corresponds with
speed of a ship unit in the specified outside conditions of its
operation. Consequently, changes of outside floating condi-
tions have the influence on work of a ship power transmission
system, both of the dynamic and static nature.

Ship engines can work generally in three different, con-
ventionally defined load conditions:

— design (standard) — corresponding to the use of a ship unit
atnormal values of a total resistance of a hull (hull surface
roughness and the value of a ship unit loading are constant
and correspond with design conditions, floating in the sea
state to 3 °B on non-limited sea area);

— real, that are results of changed outside conditions;

— dynamic — change of parameters of ship unit transmission
system is in a specified time, as a result of its steering and
of outside conditions independent influence e.g. during
parameter changes of ship unit being taken by operator
(start, acceleration, speed changes, active deceleration)
and during fast outside conditions changes (e.g. sea region
depth, ship unit route direction).

The main characteristics describing work conditions
of the engine at the ship transmission system results
from a resistance characteristics of a ship unit and a
screw-propeller. Both characteristics are built in the
design process empirically during model testing. Degree
of compatibility of such built characteristics depends
on projection accuracy of a real object in a model and
conditions of performed measurements and calculations.
Above characteristics can be used in research of ship units
engines for diagnostic and emission assessment, more the
changes of elementary engine work parameters (torque
and speed) influence on a structure and emission of toxic
compounds of such engines.

The subject of the toxic compounds emission equation
assessment for engines being a source of a drive of water
means of transport are global emission processes, averag-
ing at enough long time [2]. The above time is dependent
on process of averaging of operation conditions variables.
Among the main factors that determine global emission from
ship engines are:

a) ship unit structure, engine size and type, number of
engines on a ship unit, engines technical state and used
technical solutions,

b) operation intensity of water means of transport,

¢) movement model of such means of transport,

d) environmental conditions (atmosperic, weather condi-
tions, water region, floating conditions),

e) economical properties considering operation fuel con-
sumption,

f) ecological properties of water means of transport

g) fuels parameters and their preparation.

Application of ship unit, its size, type and number of
engines, type of used transmission system and technical

— charakterystyki oporowej kadluba z uwzglednieniem:
wplywu glebokosci drogi wodnej na opor kadtuba, do-
datkowych oporéw podczas sztormu od wiatru oraz fali,
zmiany zanurzenia kadhuba i jego chropowatosci;

— charakterystyki mocy w zaleznos$ci od predkosci okretu;

— charakterystyki obcigzeniowej;

— charakterystyki $rubowej mocy silnikéw napedu gtoéwne-
£0;

— parametréw ukladu ruchowego w nominalnych oraz
przejsciowych warunkach obcigzenia (podczas ruszania
Z miejsca, przyspieszania i hamowania okretu — czasu t
i drogi S).

W powyzszym przypadku najwygodniejszymi parame-
trami charakteryzujacymi stan obcigzenia silnikow napedu
gtéwnego jest ich moc odpowiadajaca predkosci jednostki
pltywajacej w okreslonych warunkach zewnetrznych uzytko-
wania. Zmiana zewng¢trznych warunkow ptywania w konse-
kwencji ma wptyw na prace uktadu napgdowego, zar6wno
o charakterze dynamicznym, jak i statycznym.

Silniki okretowe moga pracowac zasadniczo w trzech
réznych umownie zdefiniowanych warunkach obcigzen:

— projektowych (standardowych) — odpowiadajacych
wykorzystaniu jednostki ptywajacej przy normalnych
warto$ciach oporu catkowitego kadluba (chropowatosé
kadtuba oraz stan zatadowania jednostki nie ulegaja
zmianie i odpowiadajg warunkom projektowym, plywanie
przy stanie morza do 3 °B na nieograniczonym akwenie
morskim);

— rzeczywistych, ktore sg nastepstwem zmienionych warun-
kéw zewnetrznych;

— dynamicznych — w okreslonym czasie nastgpuje zmiana
parametrow pracy uktadu napedowego w nastepstwie jego
sterowania, jak i samoistnego oddziatywania warunkow
zewngetrznych, np. podczas zadanych przez operatora
zmian parametréw ruchu jednostki ptywajacej (ruszania
Z miejsca, przyspieszania, zmian predkosci, hamowania
aktywnego) i podczas naglych zmian warunkow zewngtrz-
nych (np. glebokosci akwenu plywania, kierunku ruchu
jednostki).

Podstawowa charakterystyka opisujaca warunki pracy
silnika w okretowym uktadzie napedowym wynika z charak-
terystyki oporowej jednostki ptywajacej oraz charakterystyki
$ruby napedowej. Obie charakterystyki wyznacza si¢ w fazie
projektowania doswiadczalnie podczas badah modelowych.
Stopien zgodnosci z rzeczywistoscia tak sporzadzonej
charakterystyki zalezy wigc od doktadno$ci odwzorowania
rzeczywistego obiektu w modelu oraz warunkow realizowa-
nych pomiaréw i obliczen. Powyzsze charakterystyki moga
by¢ stosowane w badaniach silnikéw okretowych w ramach
oceny diagnostycznej i emisyjnej, tym bardziej iz zmiany
sktadowych parametrow pracy silnika (momentu i predkosci
obrotowej) wplywaja w sposob istotny na struktur¢ oraz
emisj¢ zwigzkoéw toksycznych przez powyzsze silniki.

Przedmiotem oceny bilansu emisji sktadnikow szkodli-
wych spalin w silnikach napedzajacych s$rodki transportu
wodnego sa procesy emisji globalnej, usrednione w dosta-
tecznie dlugim czasie [4]. Powyzszy czas jest zalezny od
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level of a ship unit have also influence on a global emission
of water means of transport.

2. Emission norms for combustion engines of
water means of transport

Air pollution from ships causes a cumulative effect that
contributes to the overall air quality problems encountered
by populations in many areas, and also affects the natural
environment, such as though acid rain. MARPOL Annex VI,
first adopted in 1997 by International Maritime Organiza-
tion (IMO), limits two main air pollutants contained in ships
exhaust gas: nitrous oxides (NO, ) and sulphur oxides (SO ).
It also prohibits deliberate emissions of ozone depleting sub-
stances, regulates shipboard incineration, and the emissions
of volatile organic compounds from tankers [4].

Following entry into force of MARPOL Annex VI on
19 May 2005, Marine Environment Protection Committee
(MEPC), at its 53" session in July 2005, agreed to revise
MARPOL Annex VI with the main goal to significantly
strengthen the emission limits in light of technological im-
provements and implementation experience. As a result of
three years examination, MEPC 58 (October 2008) adopted
the revised MARPOL Annex VI and the associated NO_
Technical Code 2008, which entered into force on 1 July
2010 [4].

The main changes to MARPOL Annex VI are a progres-
sive reduction globally in emissions of NO_, SO, and par-
ticulate matter. As a new concept of environment protection
was introduction of emission control areas (ECAs) to reduce
emissions of those air pollutants further in designated sea
areas. Progressive reductions in NO, emissions from marine
diesel engines installed on ships are also included, with a
“Tier II” emission limit for engines installed on or after |
January 2011. Furthermore stringent is "Tier III" emission
limit for engines installed on or after 1 January 2016 op-
erating in ECAs. It is required that marine diesel engines
installed on or after 1 January 1990 but prior to 1 January
2000 comply with “Tier I’ emission limits, if an approved
method for that engine has been certified by an Adminis-
tration. The revised NO, Technical Code 2008 includes a
new chapter based on the agreed approach for regulation
of existing engines, which have been installed before 2000,
established in MARPOL Annex VI, provisions for a direct
measurement and monitoring method, a certification pro-
cedure for existing engines, and test cycles to be applied to
Tier II and Tier III engines [4-5, 7].

The NO_ control requirements of Annex VI apply to
installed marine diesel engine of over 130 kW output power,
but other than those used solely for emergency purposes ir-
respective of the tonnage of the ship onto which such engines
are installed. Different levels (Tiers) of control apply based
on the ship construction date and within any particular Tier
the actual limit value is determined from the engine’s rated
speed (Table 1, Fig. 1).

SO, and particulate matter emission controls apply to
all fuel oil, combustion equipment and devices onboard
and therefore include both main and all auxiliary engines

procesu usredniania zmiennych warunkéw eksploatacji. Do

zasadniczych czynnikdéw determinujacych emisje globalng

z silnikow okretowych naleza:

a) struktura jednostek ptywajacych, wielko$¢ i rodzaj
silnika, liczba poszczegdlnych silnikéw na jednostce
pltywajacej, stan techniczny silnikéw oraz zastosowania
rozwigzania techniczne,

b) intensywnos¢ eksploatacji srodkoéw transportu wod-
nego,

¢) model ruchu powyzszych $rodkow transportu,

d) warunki otoczenia (atmosferyczne, akweny ptywania,
warunki ptywania),

e) wlasciwosci ekonomiczne uwzgledniajace eksploata-
cyjne zuzycie paliwa,

f) wlasciwosci ekologiczne §rodkow transportu wodnego,

g) wlasciwosci paliw i ich przygotowanie.

Na emisj¢ globalng z jednostek ptywajacych ma ponadto
wplyw przeznaczenie jednostki, jej wielko$¢, rodzaj i liczba
silnikow, rodzaj zastosowanego ukladu napgdowego oraz
poziom techniczny jednostki plywajace;j.

2. Normy emisji dla silnikow spalinowych
wodnych Srodkéw transportu

Emisja toksycznych sktadnikow spalin silnikow okre-
towych powoduje wystgpowanie skumulowanego efektu,
ktory jest zwigzany z ogolnym problemem jakosci powietrza
wystepujacy w wielu dziedzinach zycia, a takze wpltywa
bezposrednio na §rodowisko naturalne, np. przez wystepo-
wanie kwasnych deszczéw. W 1997 roku Migdzynarodowa
Organizacja Morska (ang. International Maritime Organi-
zation — IMO) przyjela zalozenia VI Aneksu do konwencji
MARPOL, ktora ogranicza emisj¢ dwoch podstawowych
sktadnikoéw spalin silnikow okretowych jakimi sa tlenki
azotu (NO) i tlenki siarki (SO,). Konwencja ta zabrania
réwniez emisji substancji wptywajacych w niekorzystny
sposob na warstwe ozonowa, reguluje kwestie odpadow
okretowych i emisji lotnych sktadnikow organicznych ze
zbiornikow [4].

Po wejsciu w zycie zalozen konwencji MARPOL Aneks
VIw dniu 19 maja 2005 roku, Komitet Ochrony Srodowiska
Morskiego (ang. Marine Environment Protection Committee
— MEPC) na pigédziesiatej trzeciej sesji w lipcu 2005 roku
zgodzit si¢ na rewizj¢ zalozen Aneksu VI. Celem rewizji byto
zaostrzenie limitow emisji toksycznych sktadnikow spalin
w $wietle mozliwo$ci zastosowania nowych technologii
i rozwigzan konstrukcyjnych. W wyniku trzyletnich badan,
MEPC w pazdzierniku 2008 roku przyjat zmiany do Aneksu
VI konwencji MARPOL i zwigzany z nim NO_ Technical
Code 2008, ktore weszty w zycie 1 lipca 2010 roku [4].

Glowne zmiany wprowadzone do Aneksu VI konwencji
MARPOL stopniowa redukcja globalnej emisji NO , SO
i czastek statych. Jako nowa koncepcja ochrony $rodowi-
ska zostaty zaproponowane obszary kontrolowanej emisji
(Emission Control Areas — ECAs), w obrebie ktorych emisja
wymienionych toksycznych sktadnikow spalin ma by¢ jesz-
cze bardziej ograniczona. Stopniowa redukcja emisji NO_
przez silniki okretowe zawarta jest takze w normie ,, Tier I1”
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together with items such boilers and inert gas generators.
These controls are divided between two groups. First which
is applicable inside Emission Control Areas (ECA) estab-
lished to limit the emission of SO_and particulate matter
and second which is applicable outside such areas and are
primarily achieved by limiting the maximum sulphur content
of the fuel oils as loaded, bunkered, and subsequently used
onboard. These fuel oil sulphur limits (expressed in terms
of % m/m by weight) are subject to a series of step changes
over the years (Table 2).

Table 1. Tier NO_emission regulations for water means of transport [4—5]

Tabela 1. Regulacje Tier dotyczqce emisji NO_srodkow transportu
morskiego [4-5]

Total weighted cycle emission limit (g/kWh)
n = engine’s rated speed (rpm)/dopuszczalna
emisja jednostkowa (g/kWh)

n = nominalna predkos¢ obrotowa waltu korbo-

Tier | Ship pro-

duction date
on or after/
data wejscia

Jjednostki do wego (obr/min)
shzby 74 <130 n=130-1999 n >2000

I 01.01.2000 17.0 45-n72 9.8
e.g., 720 rpm — 12.1

1T 01.01.2011 14.4 440703 7.7
e.g., 720 rpm — 9.7

1r | 01.01.2016* 3.4 9-n 02 2.0
e.g., 720 rpm — 2.4

Table 2. Sulphur content Tier emission regulation changes dedicated
to water means of transport for different ECA areas [4-5]

Tabela 2. Zmiany dopuszczalnej zawartos¢ siarki w paliwie zgodnie
z normami emisji Tier [4-5]

Outside an ECA established to
limit SO_ and particulate matter
emissions/poza obszarem ECA
ustanowione celem ograniczenie
emisji SO _ i czqstek statych

Inside an ECA established to
limit SO_ and particulate matter
emissions/wewngtrz obszaru ECA
ustanowione celem ograniczenie
emisji SO _ i czqstek statych

4.50% m/m prior
to 1 January 2012

1.50% m/m prior
to 1 July 2010

3.50% m/m on and after
1 January 2012

1.00% m/m on and after
1 July 2010

0.50% m/m on and after
1 January 2020*

0.10% m/m on and after

1 January 2015

Under the revised MARPOL Annex VI, the global
sulphur cap is reduced to 3.50 % from previous 4.50 %,
effective from 1 January 2012. Then the sulphur can will
be progressively reduced to final 0.50 %, effective from 1
January 2020, subject to a feasibility review to be completed
no later than 2018. The SO_and particulate matter limits ap-
plicable in ECAs were reduced to 1.00 % from the original
1.50 % beginning on 1 July 2010, and will be further reduced
to 0.10 %, effective from 1 January 2015 (Fig. 2).

The established ECAs are:

1. Baltic Sea area—as defined in Annex I of MARPOL (SO,
only),
2. North Sea area — as defined in Annex V of MARPOL

(SO, only),

3. North American area as defined in Appendix VII of An-
nex VI of MARPOL (SO, NO, and PM),

dla silnikéw instalowanych na statkach po 1 stycznia 2011
roku. Jeszcze bardziej restrykcyjna jest norma ,,Tier III”
dla silnikow montowanych w maszynowniach okretowych
po 1 stycznia 2016 roku operujacych w granicach ECAs.
Dla silnikéw zainstalowanych w okresie od 1.01.1990 do
1.01.2000 wymagane jest spetnienie poziomu emisji przewi-
dzianego w normie ,, Tier I’ jesli przyje¢ta metoda dla danego
silnika uzyskata administracyjna certyfikacj¢. Zmieniona
tres¢ Technical Code 2008 zawiera nowy rozdziat oparty
na uzgodnieniach zwigzanych z regulacjami dotyczacymi
eksploatowanych silnikéw zainstalowanych przed 1.01.2000
zwartymi w Aneksie VI konwencji MARPOL, postanowie-
nia dla bezposrednich pomiar6w i metod monitorowania,
procedure certyfikacyjna dla istniejacych silnikéw oraz
przebieg testu, ktory ma by¢ wykorzystany do silnikow Tier
111 Tier 11 [4, 5, 7].

Wymagana kontroli emisji NO,_ zawarte w Aneksie VI
odnosza si¢ do morskich silnikow o zaplonie samoczyn-
nym o mocy maksymalnej powyzej 130 kW, ale innych niz
tych uzywanych w celach czysto awaryjnych, niezaleznie
od tonazu statku, w ktérego maszynowni dany silnik jest
zainstalowany. Rézne poziomy kontroli (Tiers) odnosza
si¢ do danej jednostki ptywajacej w zalezno$ci od daty od-
dania jej do uzytku. Natomiast w obr¢bie wybranej normy
Tier warto$¢ emisji jest zalezna od maksymalnej predkosci
obrotowej watu korbowego silnika, co zaprezentowano
w tabeli 1 inarys. 1.

Fig. 1. NO_ emission limits for Tier regulations and water means
of transport [4-5]

Rys. 1. Limity emisji NO_norm Tier dla srodkéw transportu wodnego [4-5]

Kontrola emisji SO_ i czastek stalych odnosi si¢ do
wszystkich urzadzen na poktadzie statku, w ktorych wy-
korzystywany jest proces spalania. Tym samym zaréwno
silniki napedu gtéwnego jak i silniki pomocnicze, oraz
urzadzenia typu kotly parowe czy generatory gazéw obojet-
nych sg objete limitami emisji. Kontrola ta jest podzielona
na dwie grupy. Pierwsza grupa stosowana jest wewnatrz
obszaru ECAs, druga natomiast poza obszarami ECAs.
Obnizenie emisji tlenkow siarki jest uzyskiwane gtownie
na drodze limitowania zawarto$ci siarki w paliwie, ktéra
jest przedmiotem szeregu zmian w dtuzszym okresie czasu
(tabela 2).

32

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)



Analysis of marine combustion engine processes with vibroacoustic methods...

4. United States Caribbean Sea area, which is expected to
enter into force 1 January 2014), as defined in Appendix
VII of Annex VI of MARPOL (SO, NO_and PM).

Fig. 2. Sulphur content limits in [%] for emissions regulations dedicated
to water means of transport in the period 2008-2022 [4-5]

Rys. 2. Limity zawartosci siarki w paliwie wyrazone w [%] dla norm
emisji srodkow transportu wodnego dla okresu 2008-2022 [4-5]

Most ships which operate both outside and inside these
ECAs have to operate on different fuel oils in order to com-
ply with the respective limits. In such cases, prior to entry
into the ECA, it is required to have fully changed-over to
using the ECA compliant fuel oil and to have onboard imple-
mented written procedures as to how this is to be undertaken.
Similarly change-over from using the ECA compliant fuel
oil is not to commence until after exiting the ECA. At each
change-over it is most required that the quantities of the ECA
compliant fuel oils onboard are recorded, together with the
date, time and position of the ship when either completing
the change-over prior to entry or commencing change-over
after exit from such areas.

3. Research method

Fuel being brought to engine cylinders contains potential
and chemical energy, which is changed by a combustion
process into thermal energy. The velocity of a flame propaga-
tion and speed of combustion reactions influence on the run
of combustion process taking place in a compression-ignition
engine and decide about the intensity of a heat release and the
reaction time. Chemical conversions of a fuel-air mixture in
a compression-ignition engine belong to a continuous proc-
ess. Although it is, it can be singled out three characteristic
combustion periods: I — initial period until first signs of the
reaction take place, Il — period of reaction development in all
space of the combustion chamber, III — finish period of the
fuel burning in the volume filled with the flame. The quality
of an injection process, air whirling in a combustion chamber
and the composition of the combustion mixture and gases
that change constantly influence on the quality and runs of
the processes in each of the mentioned periods. Ignition in
compression-ignition engines is qualified with the obtain-
ing of some critical reaction speed, in which the stream of
the heat release assures the flame comes out. The necessary
condition for this process is to assure the collision of reagent
molecules or atoms. Frequency of collisions is proportional
to the concentration of molecules or atoms (depends on a
temperature and an activation energy). This terminal energy

W wyniku wejécia w zycie w dniu 1.01.2012 zweryfi-
kowanej wersji Aneksu VI konwencji MARPOL, catkowita
zawarto$¢ siarki w paliwie zostata zredukowana z 4,5 do
3,5 %. Przewiduje si¢, ze od 1.01.2020 zawartos$¢ siarki w
paliwie bedzie obnizona do maksymalnie 0,5 %, a studium
wykonalnos$ci tego zalozenia ma by¢ zakonczone najpdzniej
do 2018 roku. Limity SO, i czastek statych, obowigzujace
na obszarach ECA, zostaty z dniem 1.07.2010 obnizone z
1,50 % do 1,00 % i beda nastepnie dalej ograniczone do
0,1 % z dniem 1.01.2015 (rys. 2).
Ustanowione obszary ECA to:
1.Morze Baltyckie — zdefiniowany w Aneksie I konwencji
MARPOL, dotyczy wylaczenie SO,

2.Morze Pétnocne — zdefiniowany w Aneksie V konwencji
MARPOL, dotyczy wylaczenie SO ,

3.0bszar Ameryki Péinocnej — zdefiniowany w dodatku VI
do Aneksu VI konwencji MARPOL (SO, NO i PM),

4.0Obszar Morza Karaibskiego nalezacy do Stanow Zjed-
noczonych Ameryki, ktory ma wejs¢ w zycie 1.01.2014
— zdefiniowany w dodatku VI do Aneksu VI konwencji
MARPOL (SO, NO, i PM).

Wigkszos¢ statkdw, ktore ptywaja zarowno poza jak i w
obszarach ECA, aby speti¢ okreslone przepisami wyma-
gania, jest zmuszona do pracy z wykorzystaniem réznych
paliw. W takich przypadkach jeszcze przed wptynigciem
statku w strefe obszaru ECA konieczne jest catkowite przela-
czenie instalacji paliwowej silnika na paliwo o odpowiedniej
zawartos$ci siarki. Dodatkowo kazdy statek zobowiazany
jest do stosowania odpowiednich procedur rejestracji zmian
zastosowanego paliwa. Podobnie podczas opuszczania strefy
ECA zmiana zasilania odpowiednim paliwem nie moze na-
stapi¢ przed przekroczeniem granicy tej strefy. Przy kazdej
zmianie rodzaju paliwa, zarowno podczas wplywania jak i
wyplywania ze strefy ECA, kluczowa kwestig jest odnoto-
wanie ilo$ci paliwa o niskiej zawarto$ci siarki w zbiornikach,
wlacznie z data, godzing i pozycja statku.

3. Metoda badawcza

Paliwo dostarczane do cylindrow silnika spalinowego
zawiera energi¢ potencjalng i chemiczna, ktora jest za-
mieniana w energi¢ cieplna w procesie spalania. Predkos¢
rozprzestrzeniania si¢ plomienia i szybkos¢ reakcji spalania
wplywaja na przebieg procesu spalania w silniku o zaplonie
samoczynnym oraz decyduja o ilosci wydzielanego ciepta
1 czasie reakcji. Przemiany chemiczne mieszanki paliwo-
wo-powietrznej w silniku ZS s3 procesem cigglym. Mimo
iz tak jest, mozna wyrdzni¢ w nim trzy charakterystyczne
okresy spalania: I — okres poczatkowy do chwili powstania
pierwszych oznak rozpoczgcia reakcji, II — okres rozwoju
reakcji w calej przestrzeni komory spalania, III — okres
koncowy spalania paliwa w objg¢tosci zajetej przez plomien.
Jakos¢ wtrysku paliwa, zawirowania powietrza w komorze
spalania i sktadu mieszanki spalania i spalin, ktore ciagle
ulegaja zmianie, wplywaja na jakos$¢ przebiegdw procesow
w kazdym z rozwazanych okresow. Zapton w silnikach ZS
jest uzalezniony uzyskaniem okreslonej granicznej predkosci
reakcji, przy ktorej strumien wydzielanego ciepta zapewnia
powstanie ptomienia. Warunkiem koniecznym do zaistnie-
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allows a molecule to enter reactions. According to physical
and chemical combustion theory there are high-temperature
and low-temperature ignitions in compression-ignition
engines. When the proper run of the above processes is as-
sured the combustion process occurs and its run is correct.
All disruptions in this process cause that some irregularities
appear during a production of chemical combustion reac-
tions, what can cause the lack of a combustion or its run
with products of an incomplete and deficient combustion.
The lack of ignition results in a loss of all chemical energy
contained in the injected fuel, which decreases of overall
engine effectiveness and hydrocarbon and particulate matter
emission increase.

Authors of a paper chosen main processes to assess
complex energy changes taking place in internal combustion
engines during generation and run of such dynamic process
in their work cycles. In order to describe changes in such
technical objects during combustion process run, values of
a pressure in a cylinder in different working cycles were
considered. Correctness of combustion process in engine
cylinders were taken into account in the point of view of on-
board diagnostics system realization. It is needed to look for
new methods that will allow to diagnose combustion engines
work in operation conditions and in different engine technical
states. That is why authors considered the possibility of use
the vibroacoustics processes in such strategy to engines of
water means of transport because they still are sources of a
drive that are not enough controlled and assessed with the
diagnostics theory principles.

The research of the main and accompanying processes
in internal combustion engines of water means of transport
through vibroacoustics methods has been performed based
on the active experiment, meaning a deliberate modifica-
tion of input parameters and observation of their impact on
output parameters. Research was performed at the engine
test stand, and working conditions reflected different engine
speed and torque. The test measuring points were located on
the engine cylinder head. The points were selected according
to the principle that the sensor should be placed closest to
the point where the tested process-related vibration signal
is generated.

Whole recorded signal was divided into signal sequences
including single working cycles of the internal combustion
engine. Divided measurement signals allowed to consider the
influence of the single combustion process on the chosen vi-
bration and acoustic signals parameters and, in consequence,
calculate differences of these parameters for the proper
combustion process and cycles, in which misfire events oc-
curred. The quantitive analysis of the vibration signal has
been performed through dimensional and non-dimensional
point measures of such accompanying processes.

The combinations of different methods of a signal se-
lection, apart from basic methods of a vibration analysis,
were used during the research. The dynamics of diagnostic
symptoms describing combustion process negative changes
was increased. The task of time-spectral selection procedures
was to get out and/or display pieces of information connected

nia powyzszego procesu jest zapewnienie zderzen migedzy
molekutami lub atomami reagentow. Czestotliwo$¢ zderzen
jest proporcjonalna do stezenia molekut lub atoméw (zalezy
od temperatury i energii aktywacji). Powyzsza graniczna
warto$¢ energii umozliwia molekule rozpoczecie reakcji.
Zgodnie z fizyczna i chemiczng teorig spalania w silnikach
ZS wystepuja wysoko- i niskotemperaturowe zaptony. Jezeli
zapewni si¢ wlasciwy przebieg powyzszych proceséw, wow-
czas nastapi proces spalania, a jego przebieg jest prawidlowy.
Wszelkie zaktocenia w tym procesie powoduja wystapienie
pewnych nieregularnosci w rozwoju reakcji chemicznych,
ktére moga skutkowaé nie wystapieniem spalania lub jego
przebiegiem z tworzeniem produktow niezupetnego i nie-
catkowitego spalania. Brak zaptonu powoduje utratg catej
energii chemicznej zawartej w dawce wtrysnigtego paliwa,
wplywajac na obnizenie sprawno$ci ogodlnej silnika oraz
wzrost emisji weglowodordw i czastek statych.

Autorzy pracy wybrali procesy gtéwne do oceny zmian
energii catkowitej w silnikach spalinowych podczas gene-
racji i przebiegu powyzszych procesow dynamicznych w
ich cyklach roboczych. W celu opisu zmian zachodzacych
w powyzszych obiektach technicznych podczas przebiegu
procesu spalania, uwzgledniono warto$ci cisnienia w cylin-
drze w r6znych cyklach roboczych. Rozwazano poprawnos¢
przebiegu procesu spalania w cylindrach z punktu widzenia
realizacji systemu diagnostyki poktadowej. Niezbedne jest
poszukiwanie nowych metod, dzigki ktérym mozliwe bedzie
diagnozowanie pracy silnikéw spalinowych w réznych
warunkach ich pracy i stanu technicznego. Z tego wzgledu
autorzy rozwazyli mozliwo$¢ zastosowania procesow wibro-
akustycznych w powyzszej strategii do silnikow stosowa-
nych w wodnych $rodkach transportu, z uwagi na to, ze nadal
stanowig zrodta napedu niewystarczajaco kontrolowane i
analizowane z uwzglednieniem zasad teorii diagnostyki.

Badania proceséw gtoéwnych i towarzyszacych za-
chodzacych w silnikach spalinowych §rodkow transportu
wodnego z zastosowaniem metod wibroakustycznych
przeprowadzono, bazujac na eksperymencie czynnym,
polegajacym na §wiadomej modyfikacji parametrow
wejsciowych i obserwacji ich wptywu na parametry wyj-
Sciowe. Badania przeprowadzono w warunkach hamowni
silnikowej, w warunkach zmiennej pr¢dko$ci obrotowe;j i
momentu obrotowego silnika.

Punkty pomiarowe zlokalizowano na glowicy silnika.
Wybrano je zgodnie z zasada, iz przetwornik pomiarowy
musi by¢ umiejscowiony najblizej punktu generacji sygnatu
drganiowego skorelowanego z ocenianym procesem.

Caly zapisany sygnat podzielono na sekwencje odpo-
wiadajace pojedynczym cyklom pracy silnika. Podzielone
sygnaly pomiarowe umozliwily rozwazenie wplywu poje-
dynczego procesu spalania na wybrane parametry sygnalu
drganiowego i akustycznego i, w konsekwencji, okreslenie
réznic niniejszych parametréw dla prawidlowego procesu
spalania i cykli, w ktérych nie byto zaptonu. Analiz¢ ilo$cio-
wa sygnatu drganiowego przeprowadzono uwzgledniajac
wymiarowe i bezwymiarowe miary punktowe powyzszych
procesow resztkowych.
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with the combustion process in an engine cylinder from the
vibration process. Apart from vibration transducers, the
tachometric transducer was used in the phenomenon area
to identify cycle phases during engine work.

Ignition and a further development of the combustion
process results in an abrupt surge of the amplitude of the
vibration acceleration in measuring signals. The values
of the amplitudes of the vibration acceleration signals in
the cycles are directly connected to the change in the peak
value of the cylinder pressure in these cycles. In the case of
a misfire, the surge of the amplitude of the vibration signals
does not occur.

4. Measurement test bench and work conditions

The authors performed the specified research of combus-
tion process in the point of view of the on-line diagnosis of
the such process and its lack. The paper considers the phase
of the research, which was conducted on a test bench in
stationary conditions for SULZER type 6 AL 20/24 engine
(Fig. 3, Table 3).

Table 3. The features of the engine used in the research

Tabela 3. Dane techniczne silnika zastosowanego w badaniach

Parameter/parametr Value/wartos¢
Type/rodzaj In-line, CI engine
Number of cylinders/liczba cylindrow 6
Type of charging system/rodzaj doladowania Turbocharger
Cylinder diameter/piston stroke /srednica cylin- 200/240
dra/skok ttoka [mm)]
Engine displacement/1 cylinder/objetos¢ skokowa 7540
cylindra [cm?]
Compression ratio/stopien sprezania [-) 12.7:1
Mean piston speed/srednia predkosé tloka [m/s) 6
Maximum effective power [kW/1 cyl.] forn= 72
750 rpm/znamionowa moc uzyteczna [kW/1 cyl.]
dla n = 750 obr/min
Mean effective pressure/srednie cisnienie uzy- 1.52
teczne [MPa]
Fuel injection pressure/cisnienie wtrysku paliwa 24.5
[MPa]
Combustion pressure/cisnienie spalania [MPa] 10.5-11

Measurements signals obtained from microphones and
transducers (Fig. 4, Table 4-5) were delivered to ampli-
fiers, in which were amplified and normalized. They were
delivered to analog inputs of the data acquisition card then.
Measurements signals were filtered inside the card with the
help of analog and digital filters, after which were processed
from the analog to digital form. Signals obtained in the
data acquisition card, in the digital form, were recorded in
a computer memory. Recorded all time history runs of the
measurement signals were taken to the time selection proc-
ess. In the above selection all recorded signal was divided
into signal sequences including single working cycles of the
internal combustion engine. Divided measurement signals
allowed authors of the paper to consider the influence of
the single combustion process on the chosen vibroacoustic

W ramach badan potaczono rézne metody selekcji sy-
gnatu, wraz podstawowymi metodami analizy drganiowe;j.
Dynamika zmian symptomoéw diagnostycznych opisuja-
cych nieprawidlowos$ci zachodzace podczas spalania byta
wysoka. Zadaniem procedur selekcji czasowo-czgstotli-
wosciowej bylo uzyskanie i przedstawienie informacji
odzwierciedlajacych proces spalania w cylindrze silnika
w procesie drganiowym. Poza przetwornikami drgan, w
badaniach zastosowano znacznik kata obrotu watu kor-
bowego, celem identyfikacji faz cyklu roboczego podczas
pracy silnika.

Zapton i dalszy rozwdj procesu spalania powoduje
gwattowny wzrost amplitudy przyspieszen drgan w mie-
rzonych sygnatach. Wartos$ci amplitud przyspieszen drgan
w cyklach sg $cisle zwigzane ze zmianami warto$ci szczy-
towej ci$nienia w cylindrze dla niniejszych cykli. Brak
zaptonu powoduje brak powyzszego wzrostu w sygnatach
drganiowych.

4. Stanowisko pomiarowe i warunki pracy

W ramach pracy autorzy przeprowadzili okreslone
badania procesu spalania w konteks$cie ciaglej diagnostyki
niniejszego procesu i wykrycia jego braku. W pracy roz-
wazono badania przeprowadzone na hamowni silnikowe;j
w warunkach stacjonarnych na silniku SULZER, typ 6AL
20/24 (rys. 3, tabela 3).

Fig. 3. The view and a cross-section of a SULZER 6AL 20/24 engine
Rys. 3. Widok i przekroj poprzeczny silnika SULZER 6AL 20/24

Sygnaty pomiarowe uzyskane z mikrofonow aku-
stycznych i przetwornikoéw drgan (rys. 4, tabela 4-5) byly
kierowane do wzmacniaczy, gdzie ulegaly wzmocnieniu i
normowaniu. Nastepnie tak uzyskane sygnaty kierowano na
wejscia analogowe karty do dynamicznej akwizycji danych.
Wewnatrz karty pomiarowej sygnaly byly filtrowane z za-
stosowaniem filtrow analogowych i cyfrowych, po czym w
postaci cyfrowej byly zapisywane w pamieci komputera.
Zarejestrowane przebiegi czasowe sygnalow pomiarowych
poddano procesowi selekcji czasowej, w ktorym kazdy z nich
podzielono na sekwencje sygnalow zawierajace pojedyncze
cykle pracy silnika spalinowego. Podzielone sygnaty umoz-
liwity autorom pracy oceng wptywu pojedynczego procesu
spalania na wybrane parametry sygnatu wibroakustycznego
i, w wyniku tego, obliczenie réznic dla procesu spalania i
cykli z wypadaniem zaptonu.
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signal parameters and, in consequence, calculate differences

of these parameters for the proper combustion process and

cycles, in which misfire events occurred.

Measurements were performed for different engine
speed and torque values, according to the following char-
acteristics:

a) y, = f(N ) — screw-propeller characteristic;

b) y, = f(n, M_ = const) — speed characteristic for constant
torque value,

¢) y,=1f(M,, n = const) — load characteristic.

The following diagnostic parameters were taken into
account in the research assessment:

a) parameters of main processes: injection pressure (pinj)
and cylinder pressure (p ), fuel consumption (G, g),
efficiency (n),

b) accompanying processes parameters: acoustic pressure
level (Lp), vibration accelerations in the Z direction for
each cylinder head.

Cylinder pressure, injection pressure, acoustics pressures
levels and vibration accelerations in each cylinder and other
engines parameters were measured continuously and in a
parallel way. A constant coolant temperature was obtained
and held in each of engine stationary working points. Vibra-
tion accelerations were recorded in a Z direction, the parallel
direction to a cylinder axis (direction of the piston move-
ment in a cylinder). Number of the recorded engines cycles
was chosen to assure the accuracy of the further statistical
analyses. The numbers and ranges of the engine velocity and
torque were chosen from the exploitation useful parameters
of this type:

Table 4. Technical data of vibration transducers used in the research [8]

Tabela 4. Dane techniczne przetwornikow drgan zastosowanych
w badaniach [8]

B&K 4384 | B&K 4391
Sensor/przetwornik
Feature/cecha
Frequency/czestotliwosé [Hz] 0.1-12600 | 0.1-12000
Sensitivity/czufosé¢ [pC/g] 10 10
Temperature/temperatura [°C] —74-250 —60-180
Residual Noise Level in Spec Freq. +0.24 +0.23
Range (rms)/szczgtkowy poziom szumu
dla okreslonego zakresu czestotliwosci
(rms) [mg]
Maximum operational level (peak)/max 6000 2000
poziom uzyteczny (szczytowy) [g]
Maximum shock level (+ peak)/max 20000 2000
poziom udarowy (£ szczytowy) [g]
Weight/masa [g] 11 16
Output/rodzaj wyjscia Charge-PE/ | Charge-PE/
tadunkowe- | tadunkowe-
PE PE
Unigain/Triaxial/TEDS/Unigain/ Troj- Yes/No/No | Yes/No/No
osiowy/TEDS
Resonance frequency/czestotliwosé 42000 40000
rezonansowa [Hz]

a) b)

Fig. 4. Placement of a vibration transducers on the engine (a) and the
view of a B&K PULSE 3560 measurement set (b)

Rys. 4. Rozmieszczenie przetwornikow drgan na silniku (a) oraz widok
systemu pomiarowego B&K PULSE 3560 (b)

Pomiary przeprowadzono dla roznych wartosci predkosci
obrotowej i momentu obrotowego, zgodnie z nastgpujacymi
charakterystykami:

a) y, = f(N)) — charakterystyka Srubowa;,

b) y,=f(n, M_ = const) - charakterystyka predkosciowa dla
statej warto$ci momentu obrotowego,

¢) y,=f(M,, n= const) — charakterystyka obcigzeniowa.
W analizie pomiarowej brano pod uwagg nastepujace

parametry diagnostyczne:

a) parametry procesOw roboczych: ci$nienie wtrysku paliwa
(p,,;) 1 cisnienie w cylindrze (p, ), zuzycie paliwa (G, g),
sprawnos¢ (1),

b) parametry proceséw towarzyszacych: poziom ci$nienia
akustycznego (L) przyspieszenia drgan w kierunku Z
na glowicy kazdego z cylindrow.

Table 5. Technical data of the acoustic B&K 4189 A-021 microphones
used in the noise research [8]

Tabela 5. Dane techniczne B&K 4189 A-021 zastosowanych w bada-
niach hatasu [8]

Sensor, feature/przetwornik, cecha B&K 4189 A-021

Transducer type/rodzaj przetwornika 4189

Preamplifier type/rodzaj przedwzmacniacza 2671

Equipment complying/zgodnos¢ sprzetowa IEC 61672 class 1

Diameter/srednica [cal] Ya

Dynamic range/zakres dynamiczny [dB] 16.5-134

Frequency range/zakres czestotliwosci [Hz) 20-20000

Inherent noise/poziom szumu wewnetrznego 16.5

[dBA]

Lower limiting freq. —3 dB/mniejsza czestotli- 20

wos¢ graniczna —3 dB [Hz]

Pressure coefficient/wspotczynnik cisnienia -0.01

[dB/kPa]

Sensitivity/czutos¢ [mV/Pa] 50

Standards/standardy 1IEC 61094-4
WS2F

Temperature coefficient/wspolczynnik tempera- —0.006

tury [dB/°C]

Temperature range/zakres temperatury [°C] -30-100

Input type/rodzaj wejscia CCLD IEPE
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a) engine speed values n [rpm]: 400 (idle run), 450, 500,
550, 600, 650, 700, 750;

b) engine effective power values N /N
0.5,0.75, 1.0;

¢) maximum torque for full effective power characteristic
(n/n =0.53,0.6,0.67,0.73, 0.8, 0.87, 0.93, 1.0).

[%]: 0.1, 0.25,

e, nominal

nominal
5. Digital signal post-processing algorithm

Obtained research results and dependences between
processes parameters allow to build assessment algorithm
of correctness of the combustion process run taking place in
an internal combustion engine with the use of the main and
accompanying processes. Such algorithm is based on the
use of: cylinder pressure, injection pressure, vibration and
acoustic signals parameters obtained from the vibration ac-
celeration sensor, which gives the output signal of the engine
head vibration about the combustion process. Domain of an
analysis contains time-domain signal runs, amplitude points
measures and frequency domain assessment. Because of
that it is possible to de-
fine precisely incorrect
combustion processes
and to assess quantity
changes taking place in
them (Fig. 5).

6. Conclusions

The presented article
is the first part of the
scientific and research
work of the authors. It
contains the most impor-
tant part of the research
process in the point of
view of the proper meas-
urement process: meth-
odology and all pieces
of information on how
it was done and why.
In this aspect there is a
lot of information about
the aims of this work,
its potential application,
about a method used by
authors to assess a good
scientific results appli-
cable in means of trans-
port solutions. Then the
measurement method
and systems were de-
scribed, the research ob-
ject and measurements
conditions particularly.
Assessment of the signal
recording direction and transducers placement on the engine,
frequency band range and a choice of a method of record-
ing were considered in the previous works of authors. The
next paper will contain measurements results and analyses,

Cisnienie w cylindrze, ci$nienie wtrysku paliwa, poziomy
ci$nienia akustycznego i przyspieszenia drgan dla kazdego z
cylindrow i pozostate parametry silnika mierzono w sposob
ciggly i rownolegle. Utrzymywano stalg wartos¢ temperatury
cieczy chtodzacej w kazdym ze stacjonarnych punktow pracy
silnika. Przyspieszenia drgan rejestrowano w kierunku Z,
réwnoleglym do osi cylindra (kierunek poruszania si¢ ttoka
w cylindrze). Liczbe rejestrowanych cykli roboczych silni-
ka dobrano wg zasady zapewnienia doktadnos$ci dalszych
analiz statystycznych. Liczby i zakresy predkosci i obcig-
zenia silnika wybrano z obszaru uzytecznego parametrow
eksploatacyjnych:

a) wartosci predkosci obrotowej silnika [obr/min]: 400 (bieg

jatowy), 450, 500, 550, 600, 650, 700, 750;

b) warto$ci mocy uzytecznej N /N [%]:0,1;0,25;0,5;

0,75; 1,0;
¢) maksymalny moment obrotowy dla charakterystyki

pelnej mocy (n/n =0,53;0,6;0,67;0,73; 0,8; 0,87;

0,93; 1,0).

¢, nominal

nominal

Fig. 5. Algorithm of a combustion process run correctness basing on main and accompanying processes estimators

Rys. 5. Algorytm oceny poprawnosci przebiegu procesu spalania oparty na estymatorach procesow gtownych i towa-

rzyszqcych

5. Algorytm analizy sygnalu cyfrowego

Uzyskane wyniki badan i zalezno$ci miedzy parametrami
procesow umozliwiaja zbudowanie algorytmu oceny po-
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also with the assumption of the diagnostic parameters (di-
mensional and non-dimensional estimators of the dynamic
process) and special conditions of the diagnostic process
performed with a vibroacoustic signal tools. Accuracy of
the method will be considered and detailed conditions of the
algorithm building for application purpose as well.

The combustion engines can be sources of many signals
which are good for analysis — it is enough to mention vibra-
tion signals form sensors attached into engine, all acoustic
signals, signals form the ionic currents detectors, signals rep-
resenting crankshaft angle speed, pressure signals, and even
visual signals which can show e.g. the engine head heating.
The combustion engine shows, so called, cyclic variability
of energy release form one cycle to another. In literature the
cyclic variability is described in stochastic, linear deterministic
or chaotic deterministic way, and all the time one can find the
discourse on the real nature of cyclic variability.

Measurements results pointed that the vibration signal
can be used to the on-line assessment of the misfire events
which occur during normal working of an internal combus-
tion engine. The ignition causes the impulse changes of the
vibration signal amplitudes and the combustion process has
its representation at this signal. It is distinct in each working
cycle independently from the cylinder number, what confirms
the reliability of the method in relation to use a method in
analyses of processes taking place in multi-cylinder com-
pression-ignition engines.

A continuous process of engine deterioration, being inten-
sified by improper operation, leads directly to a deterioration
of the performance quality, imprecision in mixture forma-
tion, distortion in the combustion process, drop in engine
durability and, consequently, to its ultimate failure. Each
of the above factors has the impact on the engine exhaust
emissions, which is vital for the environment protection
and human health. That is one of the main reasons why the
diagnostics of a unit in its whole period of operation becomes
increasingly important.

Such diagnosis gives precise pieces of information on
correctness of the process and its lack, what makes diagnos-
tics more reliable. Deterioration of the engine exploitation
characteristics and subassemblies malfunctions influence
on the emissions increase above their limits. The proper
diagnosis assures to find malfunctions and their sources
during normal ships operation and eliminate them. In the
result, water means of transport equipped with combustion
engines can be covered by on-line diagnosis, what will in-
fluence on improvement of their ecological characteristics.
The described method concerns the combustion process
diagnosis, so it might be helpful for the on-line control of
that process for a better EOBD (European On-Board Diag-
nostics) strategy.

Nomenclature/Skroty i oznaczenia

CO  carbon oxide/tlenek wegla

CO,  carbon dioxide/dwutlenek wegla

ECA  Emission Control Areas/obszary kontroli emisji

EOBD European On-Board Diagnostics/europejski system diagno-
styki poktadowej

prawnosci przebiegu procesu spalania w silniku spalinowym
wykorzystujacego procesy robocze i resztkowe. Algorytm
taki jest oparty na wykorzystaniu: ci$nienia w cylindrze,
ci$nienia wtrysku paliwa, parametréw sygnatu drganiowego
i akustycznego, uzyskanych z przetwornika przyspieszen
drgan, dzigki ktéremu otrzymuje si¢ sygnal wyjsciowy
drgan gltowicy przenoszacy informacj¢ o procesie spalania
w silniku. Analiz¢ przeprowadzono w dziedzinie czasu,
amplitudowych warto$ci procesow i czgstotliwosci. Dzigki
temu jest mozliwa doktadna identyfikacja nieprawidlowosci
w procesie spalania i ilo§ciowe okreslenie roznic w nich

wystepujacych (rys. 5).
6. Wnioski

Prezentowana praca stanowi pierwsza czgs¢ opracowania
naukowego i badawczego zrealizowanego przez jej autorow.
Zawiera najwazniejsza czg$¢ procesu badawczego z punktu
widzenia wlasciwej realizacji procesu pomiarowego: meto-
dologii i informacji o celowosci oraz przedmiocie badan. W
tym kontekscie przedstawiono szereg informacji o zasadno-
$ci przeprowadzenia takich badan, jej potencjalnego wyko-
rzystania w praktyce, zastosowanej metodzie badawczej, u
podstaw ktorej byto uzyskanie dobrych naukowo wynikoéw
mozliwych do zastosowania w $rodkach transportu. Po-
nadto opisano metod¢ i systemy pomiarowe, obiekt badan
i warunki pomiarow. Oceng kierunku rejestracji sygnatow
pomiarowych i umiejscowienia przetwornikow drgan na sil-
niku, zakres pasma czgstotliwosci i wybor metody rejestracji
przeprowadzono we wczesniejszych pracach autorow. W na-
stepnych pracach zostang przedstawione wyniki badan i ich
analiza, ocena parametrow diagnostycznych (wymiarowych
1 bezwymiarowych estymatorow procesu dynamicznego) i
szczegdtowe warunki procesu diagnostycznego dokonanego
z wykorzystaniem narzg¢dzi wibroakustycznych. Ponadto be-
dzie wyznaczona doktadno$¢ metody i opisane szczegotowe
wytyczne dotyczace budowy algorytmu z uwzglednieniem
problemow jego aplikacji.

Silniki spalinowe moga stanowi¢ zrodta wielu sygnatow
mozliwych do wykorzystania w procesie analizy — wsrod
nich wymieni¢ mozna sygnaty drganiowe uzyskane z prze-
twornikow umieszczonych na silniku, wszystkie sygnaty
akustyczne, sygnaty z detektorow pradow jonizacji, sygnaty
reprezentujace predkos¢ katowa watu korbowego silnika,
sygnaly ci$nienia, lub nawet sygnaly optyczne, dzigki ktorym
mozliwa jest obserwacja, np. wzrostu temperatury glowicy.
Silniki spalinowe charakteryzuja si¢ tzw. cykliczng zmien-
noscig wydzielania energii w kazdym z cykli roboczych.
W literaturze cykliczng zmienno$¢ definiuje si¢ w sposob
stochastyczny, liniowo deterministyczny badz w obszarze
chaosu deterministycznego, w kazdym czasie mozna znalez¢
zaklocenia rzeczywistej natury zmiennosci cyklicznej.

Wyniki pomiaréw potwierdzily, iz sygnal drganiowy
moze by¢ zastosowany w ciaglej analizie zjawisk wypadania
zaptonu wystepujacych podczas normalnej pracy silnika
spalinowego. Zapton powoduje impulsowe zmiany amplitud
sygnalu drganiowego a proces spalania ma swoje odzwier-
ciedlenie w tego typu sygnale, w kazdym z cykli roboczych
silnika, niezaleznie od numeru cylindra, co potwierdza
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€, specific emission of the toxic compound/emisja jednostko-
wa sktadnika spalin

E,;,  mmission stream for i toxic compound/natezenie emisji dla
i-tego sktadnika spalin

g, specific fuel consumption/jednostkowe zuzycie paliwa

G stream of a fuel consumption/natezenie zuzycia paliwa

HC hydrocarbon/weglowodor

HDV Heavy Duty Vehicle/pojazdy ciezarowe o dopuszczalnej
masie catkowitej powyzej 3500 kg

IMO International Maritime Organization/Miedzynarodowa
Organizacja Morska

JTFA Joint Time-Frequency Analysis/analiza czasowo-czestotli-
wosciowa

L, acoustic pressure level/poziom cisnienia akustycznego

MB  binary errors matrix/binarna macierz uszkodzen

MEPC Marine Environment Protection Committee/Morski Komitet
Ochrony Srodowiska

M, torque/moment obrotowy

n engine speed/predkos¢ obrotowa

N, effective power/moc uzyteczna

NO,_  nitrous oxides/tlenki azotu

P, cylinder pressure/cisnienie w cylindrze

P, engine power/moc silnika

Py injection pressure/cisnienie wirysku

PM  particulate matter/czgstka stata

S route/droga

SO sulphur oxides/tlenki siarki

ST1X7 T Short-Time Fourier Transform/krotkoczasowa transformata
Fouriera

WT  Wigner-Ville Transform/transformata Wignera Ville'a

WZ  outside conditions/warunki zewnetrzne

n efficiency/sprawnosc

wiarygodno$¢ metody w odniesieniu do zastosowania jej
w analizach procesow zachodzacych w wielocylindrowych
silnikach ZS.

Ciagly proces zuzywania silnika, ktéry poteguje nie-
wiasciwy proces eksploatacji, prowadzi bezposrednio do
obnizenia wskaznikow eksploatacyjnych, niewlasciwego
tworzenia mieszanki, nieprawidtowego przebiegu spalania,
obnizenia trwatosci silnika i, w konsekwencji, do jego
uszkodzenia. Kazdy z powyzszych czynnikéw oddziatuje
na emisj¢ sktadnikéw szkodliwych spalin, co jest istotne dla
ochrony $rodowiska naturalnego i zdrowia cztowieka. Po-
wyzsze zagadnienie stanowi jeden z gtownych powodoéw, dla
ktérych diagnostyka obiektu technicznego w calym okresie
jego eksploatacji nabiera wigkszego znaczenia.

Powyzsza diagnoza daje precyzyjne informacje o pra-
widlowosci przebiegu procesu lub jego braku, co czyni
diagnostyke bardziej wiarygodng. Pogorszenie si¢ charak-
terystyk eksploatacyjnych silnika i uszkodzen powstatych
w jego podzespotach wptywa na wzrost emisji powyzej ich
warto$ci granicznych. Nalezyta diagnoza zapewnia wykrycie
niesprawno$ci i ich zrédel podczas normalnej eksploatacji
statku i ich usunigcie. W wyniku tego, $rodki transportu
wodnego wyposazone w silniki spalinowe moga by¢ objete
ciggla diagnostyka, co wptynie na poprawg ich charaktery-
styk ekologicznych. Opisana metoda dotyczy diagnostyki
procesu spalania, dzigki czemu moze by¢ pomocna w ciaglej
kontroli niniejszego procesu dla strategii EOBD (European
On-Board Diagnostics) i jej doktadniejszej realizacji.
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An analysis of phenomena accompanying ring collaboration with worn cylinder
surface

The presented study which refers to the earlier papers of the authors discusses an effect of cylinder wall deformation
on the effectiveness of compression ring operation. Presented models permit a mathematical description of a deformed
cylinder and definition of ring wall pressure relative to these deformations.

The drafts presented in the paper, obtained in a course of calculations of a compression ring installed in a work ma-
chine engine, allow to evaluate the effect of cylinder deformations on distribution of ring circumferential pressure and

point out areas where the light slots could occur.

Key words: piston ring, oil film, ring wall pressure

Analiza zjawisk towarzyszacych wspolpracy pierscienia tlokowego ze zuzyta powierzchnia gladzi
cylindra

W niniejszej pracy, wigzqcej si¢ tematycznie z wczesniejszymi publikacjami autorow, okreslono wplbyw zmian ksztattu
otworu cylindra na skutecznosé pracy pierscienia uszczelniajqcego. Zaprezentowano modele, umozliwiajgce matematyczny
opis odksztatconego otworu cylindra, a takze wyznaczenie odpowiadajgcego tym odksztatceniom nacisku pierscienia

na gtadz cylindra.

Na zamieszczonych w opracowaniu wykresach, uzyskanych podczas obliczen pierscienia uszczelniajgcego pracujq-
cego w silniku spalinowym maszyny roboczej, pokazano przebiegi pozwalajgce ocenié¢ wphywu wartosci znieksztalcenia
otworu cylindra na rozktad naciskow obwodowych, a takze wskazano miejsca, w ktorych mozliwe jest pojawienie si¢

tzw. szczelin swietlnych.

Stowa kluczowe: pierscien tlokowy, film olejowy, rozklad naciskow pierscienia

1. Introduction

Piston together with rings and cylinder liner form a
mobile labyrinth sealing. Its basic goal is a tight combus-
tion chamber. It is assumed at the stage of ring design that
it will move along a cylinder of circular cross-section. Test
revealed that any deviation of this shape lead to a drop in
tightness efficiency, increased wear of collaborating ring and
liner as well as such unfavorable effects as oil film ruptures
and gas blow-by.

Within an entire cycle of engine operation the compres-
sion ring wall pressure resulting from its own elasticity
and external forces should be high enough to extort mutual
contact of their faces. Within the external forces the most
important one is a gas force varying during the engine op-
eration cycle. Calculations show that the momentary ring
pressure resulting from this force could exceed several times
the pressure of ring own elasticity.

Basic data characteristic for ring design are calculated as-
suming circular circumference. However, measurements show
that even new liners reveal considerable deviation from this
assumption. In order to limit the effect of liner deformation
on proper operation of the sealing the limits of orifice shape
error (its roundness, rectilinearity and coaxiality) should be
defined. For example, for the HDD engines the tolerance limit
of shape error should lie within limits of 610 um [1].

The errors of macroshape could occur also at the stage
of engine assembly; for instance, exemplary cylinder defor-

1. Wprowadzenie

Ttok oraz osadzone na nim pierscienie tworzg wraz
z tuleja cylindrowa ruchome uszczelnienie labiryntowe,
ktérego podstawowym zadaniem jest zapewnienie szczel-
nos$ci komorze spalania. Podczas projektowania pierscienia
uszczelniajacego zaktada sie, ze bedzie si¢ on przemieszczal
w cylindrze o przekroju kotowym. Badania wykazuja, ze
wszelkie odstgpstwa od tego ksztaltu powoduja spadek
skuteczno$ci uszczelnienia, zwigkszone zuzycie wspotpracu-
jacych powierzchni pierscienia i cylindra, a takze pojawienie
si¢ takich niekorzystnych zjawisk, jak zaniki ciggloci filmu
olejowego i przedmuchy gazow.

W catym cyklu pracy silnika nacisk pier§cienia uszczel-
niajacego na gtadz cylindra, wywolany sprezystos$cia wiasna
pierScienia oraz dziataniem sit zewngtrznych, powinien
by¢ na tyle duzy, aby wymuszat wzajemne przyleganie ich
powierzchni roboczych. W grupie sit zewngtrznych do naj-
wazniejszych zalicza si¢ sil¢ gazowa, ktorej warto§¢ zmienia
si¢ 1 zalezno$ci od fazy cyklu pracy silnika. Obliczenia wy-
kazuja, ze powstajacy w wyniku dziatania tej sity chwilowy
nacisk pier$cienia moze wielokrotnie przewyzszy¢ docisk
wynikajacy z jego sprezystos$ci wlasnej.

Podstawowe wielko$ci charakteryzujace konstrukcje
pierscienia tlokowego sa obliczane przy zalozeniu, ze jego
linia obwodowa jest okregiem. Tymczasem pomiary nawet
nowych tulei cylindrowych wykazuja znaczne odstepstwa od
tego zalozenia. W celu ograniczenia wptywu znieksztatcen

40

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)



An analysis of phenomena accompanying ring collaboration with worn cylinder surface

mations caused by installation of cylinder head are shown
in [2].

Mechanical and thermal loads caused by phenomena
accompanying engine operation affect to high degree the
geometry of cylinder liner. As a result of their working a
momentary or permanent change in liner shape occurs and
its size depends above all on the value and location of load,
applied material, the way liner is installed in cylinder block,
type of cooling and so on. There are estimations that the
size of deformations caused by such loads can reach the
value within the range of 30-60 pm.

Fig. 1 shows several cases of cylinder deformations
corresponding to the model loads.

In a case when deformation does not exceed the yield
point of liner material restitution is possible after load
disappearance. This does not happen when permanent de-
formations occur because of wear. Fig. 2 presents a typical
course of worn cylinder generatrix. The greatest change in
bore radius Ar occurs most often at the upper part of cylinder
where the first compression ring contacts with the bore.

Fig. 1. Deformations of cylinder sinusoidaly loaded along its circumfer-
ence; P11 PII - load on upper and lower part of cylinder, respectively, SI
i SII - shape of cylinder bore before and after load, respectively [3]

Rys. 1. Odksztalcenia cylindra obcigzonego sinusoidalnie na obwodzie,
PIi PII — obcigzenie, odpowiednio gornej i dolnej czesci cylindra, ST
i SII — ksztalty otworu cylindra, odpowiednio przed i po obcigzeniu [3]

Beside the characteristic changes observed along the
cylinder generatrix the variations of its circumferential line
occur as well. These variations are the individual ones and
concern a single cylinder. They are caused by natural wear
or by the problems due to the engine run. It is generally
considered that the following reasons affect the wear of
cylinder bore to the highest extend:

— type of lubricating system and use of various lubricating
oils,

— different operational conditions of some details of piston-
cylinder system due to various errors encountered at the
stage of engine assembly and adjustment,

— different conditions of single cylinder operation, e.g. com-
mon turbocharger,

na poprawno$¢ pracy uszczelnienia okresla si¢ graniczne
warto$ci btedéw makroksztattu otworu (jego okragtosci
oraz prostoliniowosci lub wspotosiowo$¢). Przyktadowo, dla
silnikow HDD graniczna warto$¢ tolerancji btedu ksztaltu
powinna miesci¢ si¢ w granicach 610 pum [1].

Bledy makroksztaltu otworu moga takze powstawacé w
fazie montazu silnika; przyktadowe odksztalcenia cylindra
powstajace podczas taczenia glowicy z blokiem cylindro-
wym pokazano m.in. w pracy [2].

Na geometri¢ cylindra (tulei cylindrowej) w sposéb
bardzo istotny wplywaja obcigzenia mechaniczne i ciepl-
ne, wywotane zjawiskami towarzyszacymi pracy silnika.
W efekcie ich dzialania nast¢puje chwilowa lub trwata
zmiana ksztaltu otworu tulei, a jej wielkos¢ zalezy przede
wszystkim od warto$ci oraz miejsca dzialania obcigzenia,
zastosowanego materiatu, sposobu mocowania tulei w ka-
dltubie, rodzaju jej chtodzenia itp. Ocenia si¢, ze wielko$¢
odksztalcen wywotanych tymi obcigzeniami moze osiagaé
warto$ci mieszczace si¢ w granicach 30—60 pm.

Na rysunku 1 pokazano kilka przyktadowych przypad-
kéw odksztatcenia cylindra odpowiadajacych zamodelowa-
nemu obcigzeniu.

W przypadkach, gdy wielko$¢ odksztatcenia nie przekro-
czy jeszcze granicy sprezystosci materiatu tulei, po zaniku
obcigzenia mozliwy jest powr6t do ksztaltu poczatkowego.
Nie nastapi to jednak w sytuacji, gdy w wyniku zuzycia
dojdzie do trwalych zmian ksztattu otworu. Na rysunku 2
pokazano typowy przebieg tworzacej zuzytego cylindra.
Najwigksza zmiana promienia otworu Ar pojawia si¢ naj-
czgsdciej w gornej jego czesci, w obszarze styku pierwszego
pierscienia uszczelniajacego z gladzig cylindra.

Fig. 2. Example of cylinder bore generatrix course; p; — plane of cylinder
cross-section

Rys. 2. Przyktadowy przebieg tworzqcej cylindra silnika spalinowego;
P, — plaszczyzna przekroju cylindra

Poza charakterystycznym zmianami obserwowanym
wzdhuz tworzacej cylindra pojawiaja si¢ rowniez zmiany
przebiegu jego linii obwodowej. Zmiany majg najczesciej
charakter indywidualny dla danego cylindra i s wywotane
jego naturalnym zuzyciem, a takze moga by¢ spowodowane
problemami towarzyszacymi eksploatacji silnika. Uwaza
si¢, ze najwickszy wplyw na zuzycie gladzi cylindra maja
(podane dalej przyczyny dotycza przede wszystkim silnika
okretowego [4]):
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— constructional, material, technological and assembly con-
ditions of individual cylinders.

All deformations of cylinder bore influence negatively
on quality of sealing operation. The authors wrote about this
previously when analyzing the effect of uniformly worn cyl-
inder bore on correctness of compression ring operation [6].
Phenomena encountered during engine run lead to the bore
uneven wear and cylinder cross-section far from the circular
one. Because of that the definition of change in cylinder
circumferential line effect on operation of compression ring,
circumferential distribution of ring wall pressure in particular
was chosen as the goal of presented paper.

2. Modeling of collaboration of compression ring
with a deformed cylinder bore

In [5] authors presented the method how to determine
the distribution of ring elastic pressure against the circular
cylinder bore. The investigations concerned a bore in which
the diameter nominal at the beginning rose gradually along
with the wear. For computations the real ring was replaced
by a computational model composed of a number of rigid
rectilinear sections connected with joints one to another.
The mathematical description of forces and moments act-
ing in joints together with knowledge on ring geometry
allowed to determine a circumferential distribution or ring
wall pressure.

Presented in [5] results of model investigations
were carried out for the compression ring of marine
engine of constant wall pressure at the beginning. The

a)

b)

— konstrukcje ukladu smarowania i stosowanie réznych
gatunkéw olejow smarowych,

— odmienne warunki pracy niektorych elementow ukladu
tlokowo-cylindrowego spowodowane ré6znego rodzaju bte-
dami powstajacymi podczas montazu i regulacji silnika,

— odmienne warunki wspotpracy dla pewnej grupy cylin-
drow (np. wspolna turbosprezarka),

— indywidualne réznice konstrukcyjne, materialowe, tech-
nologiczne i montazowe poszczegolnych cylindrow.

Wszelkie odksztalcenia otworu cylindra majg bardzo
negatywny wplyw na jako$¢ pracy uszczelnienia. Autorzy
pisali juz wcze$niej o tym problemie analizujac wplyw row-
nomiernego zuzycia powierzchni cylindra na poprawnosé
pracy pierscienia uszczelniajacego [6]. Zjawiska, dziatajace
podczas eksploatacji silnika powoduja, ze zuzycie gladzi
nie jest rownomierne, a przekroj otworu cylindra znacznie
odbiega od okregu. Dlatego za cel tego opracowania przyjeto
okreslenie wptywu zmian przebiegu linii obwodowej cylin-
dra na prace pier$cienia uszczelniajacego, w szczegolnosci
na obwodowy rozktad jego nacisku na gladz cylindra.

2. Modelowanie wspolpracy pierscienia
uszczelniajacego z odksztalcong gladzia
cylindra

Metode wyznaczenia rozktadu nacisku spr¢zystego pier-
$cienia na $cianki okragtego cylindra przedstawili autorzy w
pracy [5]. Badania dotyczyty cylindra, w ktorym srednica,
poczatkowo nominalna, rownomiernie wzrastala wraz z
jego zuzyciem. Podczas obliczen pierScien rzeczywisty
zastagpiono modelem obliczeniowym, ztozonym z duzej
liczby sztywnych odcinkéow prostoliniowych potaczonych
przegubami. Opis matematyczny sit i momentow dziataja-
cych w przegubach, przy jednoczesnej znajomosci geometrii
pierscienia, pozwalal wyznacza¢ obwodowy rozktad jego
nacisku na gladz cylindra.

Wyniki badan modelowych, przedstawione w pracy
[5], zostaly wykonane dla piericienia uszczelniajacego

)

Fig. 3. The shape adopted by ring (a), changes in its circumferential wall
pressure p(¢) (b) and light slot wideness s (c¢) caused by the increase in
bore wear; Pkt — points on bore surface counted starting from ring free

gap [3]

Rys. 3. Ksztalt przyjmowany przez pierscien (a), zmiany jego nacisku
obwodowego p(p) (b) oraz szerokos¢ szczeliny s (c) wywolane wzrostem
zuzycia z gladzi cylindra; Pkt — punkty na powierzchni cylindra liczone

od zamka pierscienia [5]
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achieved results confirmed the assumption that the ring
touches the wall with its entire circumference only in the
new bore (for which the wear z = 0 um — Fig. 3). Along
with the increase in wear the ring pressure decreases (see
Fig. 3b) and the length of its contact with bore decreases at
the same time (Fig. 3c). This effect could be explained by
the increasing distance of ring ends from the bore (as shown
in Fig. 3a).

The phenomenon of pressure drop in gap vicinity due to
wear of bore is well known to designers of piston rings. To
prevent the negative effect of this (blow-by, first of all) the
increased elastic pressure of ring is anticipated in this area
at the design stage.

The calculational method proposed in [2] allows for a
precise determination of ring pressure circumferential distribu-
tion against the new or evenly worn bore. In the case of bore
non-circular deformation a calculational problem emerges,
i.e. there are considerable fluctuations in pressure which are
not physically justified. The study [2] proposes a method that
allows elimination or limitation of this phenomenon. The au-
thors of this study decided that to achieve the appointed goal
the analytical methods should be use, though less accurate
and applicable in a limited range can obtain stable results for
bore deformations presented in this paper.

3. Mathematical illustration of bore
circumferential line

Construction of cylinder bore 3D picture requires a
knowledge of its circumferential lines course (at selected
planes) and generatrices of profile. For a selected plane
the changes in cylinder radius Ar(¢), caused by the change
in bore shape can be expressed as a difference between an
actual and initial radius, or as a sum of components z_and

z,(¢) (see Fig. 4).
Ar(@) =7, +7,(P) (D

where the z_component is a mean value of radius increase
while the z (¢) component is a deviation from the mean line
measured along the cylinder circumference. When there is
no bore deformation, i.e. z,(¢) =0, the component z_ means
the wear of cylinder bore.

For mathematical description of bore form the Fourier
series can be applied

2,(®) = Y A, cos(hp+3,) )

h=1

where factors A, and 6, are amplitude and phase shift of
consecutive harmonics in series.

Due to change in shape of bore the wall pressure of ring
inside undergoes the change from initial constant (p(f) =p, =
const) to a variable along the bore circumference. Execution
of circumferential line course description and the neutral line
of free ring is necessary to calculate this pressure.

After ring installation in the bore the curvature of its
neutral plane changes itself from the one corresponding to

silnika okretowego, o poczatkowo statym nacisku obwo-
dowym. Uzyskane wyniki potwierdzity przypuszczenie, ze
tylko w nowym cylindrze (dla ktorego zuzycie z, = 0 pm —
rys. 3) pierscien catym obwodem przylega do gtadzi cylindra.
Wraz ze wzrostem zuzycia nacisk pier§cienia zmniejsza si¢
(rys. 3b), a jednocze$nie maleje dlugos¢ linii jego kontaktu
z gladzig (rys. 3c). Efekt ten jest spowodowany oddalaniem
si¢ koncow pierscienia od powierzchni cylindra (co pokazano
na szkicu na rys. 3a).

Zjawisko spadku nacisku w obszarze zamka, spowodo-
wane zuzyciem gladzi, znane jest konstruktorom pier$cieni
ttokowych. W celu zapobiezenia jego negatywnym skutkom
(w tym przede wszystkim przedmuchom gazéw) juz w fazie
konstruowania w tym wlasnie obszarze nadaje si¢ pierscie-
niowi zwigkszony nacisk wlasny.

Proponowana w pracy [2] metoda obliczeniowa pozwa-
la precyzyjnie wyznaczy¢ rozktad obwodowego nacisku
pier§cienia na nowa wzglednie rownomiernie zuzyta gtadz
cylindra. W przypadkow niekotowego odksztatcenia cylindra
pojawia si¢ jednak problem obliczeniowy, objawiajacy si¢
znacznymi fluktuacjami wartos$ci nacisku, co nie ma jednak
fizycznego uzasadnienia. Metodg, pozwalajaca na elimina-
cje badz ograniczenie tego zjawiska podano w pracy [2].
Autorzy niniejszej pracy jednak uznali, ze do zrealizowania
przyjetego celu badan nalezy zastosowaé metody analityczne
ktére, chociaz mniej doktadne i o ograniczonym zakresie
stosowania, pozwolg uzyska¢ stabilne wyniki obliczen dla
rozpatrywanych w tym opracowaniu odksztalcen otworu
cylindra.

3. Matematyczny opis linii obwodowej cylindra

Utworzenie przestrzennego obrazu otworu cylindra
wymaga znajomos$¢ przebiegéw jego linii obwodowych
(lezacych w wybranych ptaszczyznach przekroju) oraz
tworzacych profilu. Dla wybranej plaszczyzny przekroju

Fig. 4. The course of bore circumferential line with markings of charac-
teristic quantities

Rys. 4. Przebieg linii obwodowej cylindra wraz z oznaczeniami charakte-
rystycznych wielkosci

zmiany promienia cylindra Ar(p), spowodowany zmiang
ksztattu jego otworu, mozna wyrazi¢ jako rdéznic¢ promieni,
rzeczywistego 1(¢) i poczatkowego r , wzglednie jako sume
sktadnikow z iz (¢) (rys. 4) — wzor (1),

gdzie skladnik z, to $rednia warto$¢ przyrostu promienia
cylindra, a sktadnik z(¢) to odchylenie od linii $redniej
mierzone wzdhuz obwodu cylindra. W przypadku braku
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ring free form Vp((p) to another corresponding to the bore
curvature v (¢) (assuming the full contact between ring and
bore). The basic relationship between the change in ring
curvature and bending moment Mg(q)) extorting this change
has the following form

o M@ 3)
OB

P C

where E is the Young modulus while I is the inertia moment
of ring cross-section.

It was proved in [7] that the bore curvature radius could
be described with following formula

1 A ()
S 4
Vo) r(cp)[ r(cp)} )

whereas the curvature radius of free ring neutral plane with
formula

1-K(1+cosp)

v, ()= (5)

m

where K is a ring characteristic parameter. Correlation that
enables calculations of the circumferential ring pressure at
the point defined by an angle was developed using Eq. (4)
and (5). The way the equation was defined is described in
details in [7].

E-I .
hp ~rri (6)
(K 1, —(Z, +7, (@) +Z} (®) + 7y ()]

p(p) =

Formula (6) proves that the ring pressure varies with the
change in value of circumferential line deviation from the
mean line (and its 2™ and 4" derivative as well).

4. Calculations of compression ring pressure
against the deformed bore

Presented example concerns a trial of computational
definition of compression ring wall pressure in a bore after
7 thousand hours operation on earth moving machine.

The results of bore measurements were used for deter-
mination of an approximate course of circumferential line at
the level of TDC. It was assumed that there is a symmetry of
bore relative to the axis passing points 1 and 91 (see Fig. 5)
in order to make the result analysis and presentation easier.
Because of symmetry of results, only the part concerning the
“upper” region of cylinder are presented in further charts.

According to Eq. (1) the distance between points on
circumferential line and the bore axis can be described with
a harmonic series

(o) =1,+7, +Zn:Ah cos(he +8,) (7)

h=1

deformacji cylindra (tzn. gdy z,(¢) = 0) sktadnik z_bedzie
wyrazal zuzycie gtadzi cylindra.

Do matematycznego opisu ksztattu otworu cylindra
mozna zastosowac szereg harmoniczny Fouriera (2),
gdzie wielkosci A, 16, to odpowiednio amplituda i przesu-
nigcie fazowe kolejnych harmonicznych szeregu.

W efekcie zmian ksztattu otworu cylindra nacisk znajduja-
cego si¢ W jego wngtrzu pierscienia rOwniez ulegnie zmianie,
od poczatkowego statego (p(¢) = p, = const), do zmiennego
wzdhuz obwodu cylindra. Obliczenie wartosci tego nacisku
wymaga wykonania opisu przebiegu linii obwodowej cylindra
oraz linii obojetnej swobodnego pierscienia.

Po wprowadzeniu pier$cienia do wnetrza cylindra
krzywizna plaszczyzny jego warstwy obojetnej zmienia
si¢, z odpowiadajacej postaci swobodne;j vp((p) do od-
powiadajgcej krzywiznie cylindra v (¢) (przy zatozeniu
pelnego przylegania pier§cienia do gladzi cylindra). Pod-
stawowy zwiazek pomiedzy zmiang krzywizny pierscienia
i momentem gnacym Mg((p) wymuszajacym t¢ zmiang
ma postac (3),
gdzie E to modul spr¢zystosci postaciowej, a I to moment
bezwtadnos$ci przekroju pier§cienia.

W pracy [7] wykazano, ze promien krzywizny cylindra
mozna opisac zalezno$cia (4), natomiast promien krzywizny
warstwy obojetnej swobodnego pierscienia wzorem (5),
gdzie K to parametr charakterystyczny pierscienia. Wykorzy-
stujagc zaleznosci (4) 1 (5) wyznaczono zwigzek umozliwia-
jacy obliczenie wartosci obwodowego nacisku pierscienia
p(®) w punkcie danym katem ¢ (sposdb wyznaczenia wzoru
opisano szczegdtowo w pracy [7]) — wzor (6).

Z zalezno$ci (6) wynika, ze nacisk pierscienia zmienia
si¢ wraz ze zmiang warto$ci odchylenia linii obwodowej od
linii $redniej z, (¢) (a takze od jego 2 i 4 pochodnej).

4. Obliczania nacisku pierscienia uszczelniajacego
na gladz odksztalconego cylindra

Przedstawiony dalej przyktad dotyczy proby oblicze-
niowego wyznaczenia nacisku pierscienia uszczelniajacego
na gtadz tulei cylindrowej, ktora przepracowata okoto 7
tys. godzin w silniku maszyny roboczej (w spychaczu).
Do wyznaczenia przyblizonego przebiegu linii obwodowe;j
na wysokosci ZZ wykorzystano wyniki pomiar6w otworu
tulei. W celu utatwienia analizy wynikéw i ich prezentacji
przyjeto, ze wystgpuje symetria ksztattu otworu cylindra
wzgledem osi przechodzacej przez punkty 1191 —rys. 5.
Na zamieszczonych dalej wykresach, ze wzgledu na syme-
tri¢ otrzymywanych wynikow, pokazywano tylko ich czgs¢
dotyczaca ,,gérnego” obszaru cylindra.

Zgodnie ze wzorem (1) odlegto$¢ punktow lezacych na
linii obwodowej cylindra od jego osi mozna opisac szeregiem
harmonicznym (7).

Stosujac odpowiednie procedury obliczono wielkos$ci
charakteryzujace kolejne wyrazy szeregu harmonicznego.
W szczego6lnosci obliczono amplitudy harmonicznych A,
przesunigcia fazowe 6, oraz Srednie zuzycie z . Z danych
zamieszczonych w tabl. 1 wynika (podano tylko wartosci
amplitud pierwszych 10 harmonicznych), ze szczeg6lnie
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Using the appropriate procedures the characteristic quan-
tities of consecutive series components were calculated. In
particular, harmonic amplitudes A, phase shift 6, and mean
wear z_ were calculated. Data presented in Table 1 (amplitude
values of the first 10 harmonics were given) show that the
second order harmonic reaches exceptionally high value,
which proves the considerable cylinder wear as well as the
4th harmonics, which could be caused by deformations that
occurred at cylinder head assembly. The amplitudes of higher
order harmonics have far lower values and do not exceed the
assumed accuracy of bore radius determination (1 pm).

Table 1. Data used in calculation example

Tablica 1. Dane wykorzystane w przykiadzie obliczeniowym

Operation tlm.e/ 7000
czas pracy tulei [h]
Mean wear z /
zuzycie Srednie 7, 99.4
[um]
Harmonic order/ Amplitude/ Harmonic Amplitude/
rzqd harmonicznej | amplituda Ah order/rzqd amplituda
[pm] harmonicznej Ah [um]
1 2.09 6 0.76
2 23.7 7 0.66
3 1.10 8 0.18
4 4.55 9 0.40
5 0.18 10 0.37

More harmonics taken into account for construction of
bore circumferential line, lesser deviation of its course from
the actual shape of bore (Fig. 6). The course of curves show
that even the sum of ten harmonics does not reproduces ac-
curately the shape of bore. This is due to unevenness of bore
surface and relatively low precision of radius measurement.
An increase of reproduction of bore shape requires more
harmonics taken into consideration.

a)

duza warto$¢ osigga harmoniczna 2 rzedu, co $wiadczy o
duzym zuzyciu cylindra, a takze harmoniczna 4 rzg¢du, co
moze si¢ by¢ spowodowane odksztalceniami powstatymi
podczas mocowania gtowicy silnika. Amplitudy harmonicz-
nych wyzszych rzedow majg juz znacznie mniejsze wartosci
inie przekraczaja przyjetej doktadnosci okreslania promienia
cylindra (1 pm).

Fig. 5. The course of bore circumferential line obtained for the data
undertaken for calculations

Rys. 5. Przebieg linii obwodowej cylindra uzyskany dla danych przyje-
tych w obliczeniach

Im wigksza liczba harmonicznych zostanie uwzglgdniona
przy odtwarzaniu linii obwodowej cylindra, tym mniejsze sa
odstepstwa jej przebiegu od rzeczywistego ksztattu otworu
cylindra (rys. 6). Z przebiegu krzywych wynika jednak, ze
nawet suma 10 harmonicznych nie pozwala na jej doktad-
ne odtworzenie. Jest to spowodowane nieréwnosciami na

b)

Fig. 6. Comparison of bore circumferential line course (given by the points 1) with the course of circumferential line constructed with successive
harmonics of Fourier series: 2 — 10 harmonics, 3 — 6 harmonics, 4 — 4 harmonics, 5 — 2 harmonics

Rys. 6. Porownanie przebiegu linii obwodowej cylindra (danego punktami 1) z przebiegiem linii obwodowej wyrazonej sumq kolejnych harmonicz-
nych szeregu Fouriera: 2 — 10 harmonicznych, 3 — 6 harmonicznych, 4 — 4 harmonicznych, 5 — 2 harmonicznych
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The accuracy of reproduction of actual circumferential
line affects to high degree the distribution of local wall pres-
sure values (which results from the Eq. (6)). The courses
of ring pressure variations presented in Fig. 7 confirm this
observation. More the bore shape differs from the regular
circle, i.e. higher number of harmonics is necessary for its
reproduction, higher is the circumferential variability of
ring wall pressure.

a)

b)

Fig. 8. Circumferential courses of ring pressure (2) and of bore circum-
ferential line (1) given as a sum of: 2 harmonics (a), 4 harmonics (b)
and 8 harmonics (c)

Rys. 8. Przebiegi obwodowe nacisku pierscienia (2) i linii obwodowej
cylindra (1), danej sumq: 2 harmonicznych (a) 4 harmonicznych (b)

i 8 harmonicznych (c)

To follow fully this correlation the courses of circum-
ferential line and relative ring pressure calculated as a sum

powierzchni gladzi, a takze wzglednie mata doktadnoscia
pomiaréw promienia. Zwigkszenie doktadnosci odtworzenia
przyjetego ksztaltu otworu cylindra wymaga uwzglednienia
harmonicznych wyzszych rzedow.

Fig. 7. Changes in ring circumferential wall pressure for bore circumfer-
ential line constructed as a sum of: 3 harmonics (1), 4 harmonics (2),
6 harmonics (3), 8 harmonics (4), 10 harmonics (5)

Rys. 7. Zmiany obwodowego nacisku pierscienia na gladz cylindra,
ktorego linie obwodowq opisang sumq: 1 — 3 harmonicznych,
2 — 4 harmonicznych, 3 — 6 harmonicznych, 4 — 8 harmonicznych,
5 — 10 harmonicznychv

Doktadno$¢ odtworzenia rzeczywistej linii obwo-
dowej ma duzy wplyw na rozktad lokalnych naciskow
pierscienia na gtadz cylindra (co wynika ze wzoru (6)).
Potwierdzaja to przebiegi zmian nacisku pier§cienia
zamieszczone na rys. 7. Im bardziej ksztalt otworu
cylindra bedzie roznit si¢ od okregu (tzn. im wigksza
liczbe harmonicznych bgdzie niezbedna do odtworzenie
jego ksztaltu), tym wigksza bedzie obwodowa zmienno$¢
nacisku pierscienia.

W celu pelniejszego przesledzenia tej wspotzalez-
nosci na kolejnych wykresach pokazano przebiegi linii
obwodowej oraz odpowiadajace jej przebiegowi naciski
pierscienia, wyznaczone przy zsumowaniu odpowied-
nio 2, 4 i 8 harmonicznych. Przy uwzglednieniu tylko
2 harmonicznych (rys. 8a), pomimo znacznej warto$ci
amplitudy odksztalcenia otworu, wahania obwodowego
nacisku pier$cienia wokot wartosci poczatkowej (p, = 94
kPa) sa wzglednie mate. Maksymalna warto$¢ nacisku
wystepuje w tym punkcie linii obwodowej, dla ktorej
promien jest najmniejszy.

Przy bardziej ztozonych postaciach przebiegu linii
obwodowej cylindra (np. opisanej sumg 8 harmonicznych
— rys. 8¢) nacisk zmienia si¢ juz znacznie gwaltownie;j.
Pojawiaja si¢ odcinki linii obwodowej, na ktorych jego
wartos$¢ jest mniejsza od zera (co oznacza brak docisku
pierScienia, a w rezultacie mozliwo$¢ wystgpienia prze-
dmuchu gazéw).
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of 2, 4 and 8 harmonics are presented in following figures.
Taking into account only 2 harmonics (Fig. 8a) fluctuations
of circumferential ring pressure around the initial value
(p, = 94 kPa) are relatively low despite considerable bore
deformation. Maximum pressure occurs at this point of cir-
cumferential line where the radius is the shortest.

For more complicated forms of circumferential line
course (as the one described with a sum of 8 harmonics —
see Fig. 8c) the pressure varies more intensively. Sections
of circumferential line occur where this value in less than
zero (which means the lack of pressure and possibility of
blow-by as a result).

5. Summary and conclusions

Presented in this paper considerations and results of ex-
emplary calculations carried out using a computer program
developed by the authors show a close relation between the
shape of cylinder bore and distribution of ring circumferential
pressure. The minor deformations of bore of about a fraction of
millimeter particularly highly affect the pressure variations.

However, it should be remembered that the presented
tests were carried out without oil layer between ring face
and bore. On a running engine the oil film separates both
surfaces creating a carrying layer of a dozen or so mi-
crometers in thickness which eliminates or at least limits
the effect of micro-unevenness. It means that the effect of
so minor deformations could be neglected when analyzing
the distribution of compression ring wall pressure, whereas
investigation should include the effect of greater deforma-
tions (described with harmonics of lower order).

Presented analyzes also omits the evaluation of the ef-
fect of bore deformations on stress that occurs during ring
operation. This problem need investigating because major
deformations of bore could bring about excessive stress in
ring material leading to its failure.

5. Podsumowanie i wnioski

Przedstawione w opracowaniu rozwazania oraz wy-
niki przyktadowych obliczen, wykonanych za pomoca
opracowanego przez autorow programu komputerowego,
wskazuja na silne powigzanie ksztattu otworu cylindra z
rozktadem naciskéw obwodowych pierscienia. Szczegdlnie
duzy wpltyw na zmiany nacisku maja niewielkie lokalne
odksztalcenia gladzi, o warto$ci nie przekraczajacej utamka
mikrometra.

Nalezy jednak pamigtaé, ze przedstawione badania
przeprowadzono przy zatozeniu braku warstwy oleju
(filmu olejowego) rozdzielajacej wspotpracujace po-
wierzchnie robocze pier$cienia i cylindra. W pracujacym
silniku film olejowy, tworzac warstwg no$ng o grubosci
od utamka do nawet kilkunastu mikrometrow, rozdziela
te powierzchnie, eliminujac lub znacznie ograniczajac
wplyw mikronieréwnosci. Oznacza to, ze przy analizie
rozkladu nacisku pier§cienia uszczelniajacego na gtadz
cylindra wplyw tych niewielkich odksztatcen moze zostaé
pominigty, natomiast badania powinny obejmowac wptyw
odksztatcen o duzej wartosci (danych harmonicznymi
nizszego rzg¢du).

W przedstawionych tu analizach pomini¢to takze oce-
n¢ wplywu znieksztalcen otworu cylindra na naprg¢zenia
powstajace w pierscieniu podczas jego pracy. Problem ten
wymaga zbadania, bowiem duze odksztatcenia cylindra
moga spowodowac nadmierny wzrost napr¢zen w materiale
pierscienia, doprowadzajac do jego uszkodzenia.
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Method for the determining the fuel dose in three-part injection
in the CR system of marine combustion engine

In this paper authors present the results of their studies on the selection of fuel dose in three-part injection system
Common Rail of marine medium-speed combustion engine. The study was conducted on a special test stand, which allows
the use of different pressure in the hydraulic tank and various times of injection with doses divided into three parts. Also
there has been performed the measurement of single fuel dose mass. The plan of research also included the three values
of the two input values (pressure in the hydraulic tank and the total time of injection) and one output - the total mass of
the fuel dose. Based on the statistical analysis of measurement results there have been determined the forms of functions
approximating the tested relations and have been presented the analysis of the accuracy and their measurements match.
Presented polynomials of accuracy (function of researched object) allow a reasonable selection of the basic parameters
of dosing for the three-part fuel injection.

Key words: common rail system, fuel dosing study, multi-part fuel injection

Metoda okreslania wielko$ci dawki trzyczesciowego wtrysku paliwa w systemie CR okretowego silnika

spalinowego

W pracy autorzy prezentujq wyniki wtasnych badan dotyczgcych doboru dawki w trzyczesciowym wtrysku paliwa w
uktadzie Common Rail okretowego Srednioobrotowego silnika spalinowego. Badania przeprowadzono na specjalnym
stanowisku badawczym umozliwiajgcym stosowanie roznych wartosci cisnienia w zasobniku hydraulicznym i réznego
czasu wtrysku paliwa przy podziale dawki na trzy czesci. Wykonywano réwniez pomiar masy pojedynczej dawki. Plan
badan obejmowat trzy wartosci dwoch wielkosci wejsciowych (cisnienie w zasobniku hydraulicznym i sumaryczny czas
wtrysku paliwa) i jedng wyjsciowq — catkowitq mase dawki paliwa. Na podstawie analizy statystycznej wynikow pomiarow
wyznaczono postacie funkcji aproksymujgcych badane zaleznosci i przedstawiono analize miar doktadnosci ich dopa-
sowania. Przedstawione wielomiany dopasowania (funkcje obiektu badan) pozwalajq racjonalnie dobrac podstawowe
parametry dawkowania dla trzyczesciowego wtrysku paliwa.

Stowa kluczowe: uktad common rail, badania dawkowania paliwa, wieloczesciowy wtrysk paliwa

1. Introduction

In the construction of a Common Rail (CR) system,
which is used in the marine piston combustion engine the
important issue is the selection of the dosage, which must
take into account, among others the duration of dosage or
duration of its parts, engine speed and its load torque.

Marine combustion piston engines are more often
equipped with common rail systems, which provide multi-
part injection fuel delivery to the cylinder. Dose selection
must take into account, among others, its duration, the
engine speed and load torque. Practical use of a specific
fuel dosing is usually preceded by a study on the test stand
simulating the injection process and its dependence on the
dose parameters.

The authors proposed a method for the selection of
these parameters for the medium speed marine engine. This
method uses the theory of experiment planning, which allows
reducing the number of so-called measurement systems and
obtain a mathematical model of the fuel dosing during the
injection. The model enables the multi-criteria optimization
of'the selection of fuel dose and can be used in the design of
CR systems of marine combustion engines.

1. Wstep

W budowie uktadéw typu Common Rail (CR) stoso-
wanych w okretowych ttokowych silnikach spalinowych
istotnym zagadnieniem jest dobor dawkowania, ktory musi
uwzglednia¢ m.in. czas trwania dawki lub jej czesci, pred-
ko$¢ obrotowg silnika i jego obcigzenie momentem obro-
towym. Praktyczne zastosowanie okreslonego dawkowania
paliwa poprzedza si¢ zazwyczaj badaniami na stanowisku
symulujgcym proces wtrysku i jego zalezno$¢ od parametréw
dawkowania.

Autorzy zaproponowali metodg doboru tych parametrow
dla okrgtowego srednioobrotowego silnika spalinowego. W
metodzie tej wykorzystano teori¢ planowania eksperymen-
tu, co pozwala uzyska¢ matematyczny model dawkowania
paliwa podczas wtrysku. Model umozliwia wielokryterialng
optymalizacj¢ doboru dawki i moze by¢ wykorzystany w
projektowaniu uktadéw CR okrgtowych silnikow spalino-
wych.

2. Realizacja eksperymentu

Przy doborze metody badan uwzglgdniono wiasciwosci
stanowiska badawczego, ktore jest przeznaczone do pomiaru
masy dawki paliwa, ale takze, co najwazniejsze, rejestracji
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2. Implementation of the experiment

In the selection of test methods were included the proper-
ties of the test stand, which is designed to measure the mass
of fuel dose, but also, most importantly, to record the wave
phenomena associated with the fuel supply. Another device
used in the construction of the test stand is the controller,
which enables the change of pressure in the hydraulic tank
and the total time of fuel injection with the assumed distri-
bution times the dose (for the given intervals between each
injection of the dose) it is possible to measure the mass of
a single dose. The structure of controller allows distribut-
ing the fuel dose into five parts. Controller also enables
the measurement and recording of the fuel pressure in the
manifold, engine speed, fuel temperature in different parts
of the supply system, crankshaft angle of injection period -
which affects on the time conceived to carry out a full dose
of fuel per cycle [1].

Using some of the mentioned above features of the test
stand the two input values and one output were established
— as in the tables | and 2. In the further part of the paper
there are presented the results of measurement for the case,
where a single dose is divided into three parts in the ratio of
10% — 80% — 10%, wherein between the pilot dose and the
main dose were set the constant time interval equal to 700
us, and between the main dose and additional dose 600 ps.
Due to the low number of input variables (two) and their three
values there was adopted a plan of complete static trivalent
experiment, which was marked as PS/DK-32 [2].

Results obtained during the measurement allow the de-
termination of approximating functions whose calculations
are based on the analysis of variance and provide [3]:

— evaluation of the so called main effects and interactions,

— determining the correlation of the input values and the
output values,

— determining the regression coefficients of approximating
functions,

— evaluation of the accuracy of the approximation of ap-
proximating polynomials.

The software package, which was used to analyze the
conducted research with the following models:

— do not take into account the interaction,
— taking into account the linear — linear interaction,
— taking into account the linear — square interaction.

The final decision considering the choice of the model
takes an operator familiar with the theoretical basis of the
researched problems.

In case of the analyzed experiment the approximating
function in the result of the identification may take the fol-

zjawisk falowych towarzyszacych zasilaniu paliwem. Dodat-
kowym urzadzeniem zastosowanym w budowie stanowiska
jest sterownik umozliwiajagcy zmiany ci$nienia w zasobniku
hydraulicznym i catkowitego czasu wtrysku paliwa przy
zatozonej krotnosci podziatu dawki (dla danych przerw po-
miedzy wtryskiem poszczeg6lnych jej czgsci) oraz pomiar
masy pojedynczej dawki. Konstrukcja sterownika umozliwia
podziat dawki na pie¢ czesci. Sterownik umozliwia réwniez
pomiar i rejestracje¢: ci$nienia paliwa w kolektorze, predkosé
obrotowg silnika, temperaturg paliwa w réznych odcinkach
uktadu zasilania, kat OWK trwania wtrysku — co przektada
si¢ na czas dysponowany na realizacj¢ petnej dawki paliwa
na jeden cykl [1].

Wykorzystujac niektoére z wymienionych wyzej mozli-
wosci stanowiska badawczego przyjeto dwie wielkosci wej-
Sciowe 1jedng wyjsciowa —jak w tabelach 1 i 2. Rozpatrzono
przypadek, gdy pojedyncza dawka zostata podzielona na trzy
czgsci w proporcji 10% — 80% — 10%, przy czym przyj¢to
miedzy dawka pilotujaca a gldwna staly odstep czasowy
réwny 700 ps, a miedzy glowna i dodatkowa 600 ps. Z uwagi
na niewielka liczbe wielkosci wejsciowych (dwie) i ich trzy
wartos$ci przyjeto plan doswiadczenia statyczny kompletny
trojwarto$ciowy oznaczany PS/DK-32 [2].

Uzyskane w trakcie pomiaréw wyniki pozwolity na okre-
$lenie funkcji aproksymujacych, ktérych obliczenia opieraja
si¢ na analizie wariancji i zapewniaja [3]:

— oceng tzw. efektow gldwnych i interakcji;

— wyznaczenie korelacji wielko$ci wejsciowych z wyjscio-
wymi;

— wyznaczenie wspotczynnikow regresji funkcji aproksy-
mujacych;

— ocen¢ doktadno$ci przyblizenia wielomiandéw aproksy-
mujacych.

Wykorzystany do analizy pakiet oprogramowania prze-
prowadzenie badan z uzyciem nast¢pujacych modeli:

— nie uwzgledniajacych interakc;ji;
— zuwzglednieniem interakcji liniowo — liniowych;
— zuwzglednieniem interakcji liniowo — kwadratowych.

Ostateczng decyzje co do wyboru modelu podejmuje ope-
rator znajacy podstawy teoretyczne badanego zagadnienia.

W przypadku analizowanego eksperymentu funkcja
aproksymujaca w wyniku przeprowadzonej identyfikacji
moze mie¢ nastgpujace postacie w zalezno$ci od rodzaju
uwzglednionej interakcji:

— bez uwzglednienia interakcji — wzor (1),

— z uwzglednieniem interakcji liniowo — liniowych — wzor
@),

— z uwzglednieniem interakcji liniowo — kwadratowych —
wzor (3).

Table 1. The comparison of the input values

Tabela 1. Zestawienie wartosci wielkosci wejsciowych

No./ Name of the input value/nazwa wielkosci Marking and dimension/ Low value/ Average value/ High value/
Ip. wejsciowej oznaczenie i wymiar wartos¢ dolna warto$¢ Srednia wartos¢ gorna
1 Pressure in the h'yd.rauhc tar.lk/czsmeme w zasob- p [MPa] 120 135 150
niku hydraulicznym -
2 Total time of 1nJect10an/;;4v:naaryczny czas wtrysku t[s9] 2300 3000 3700
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Table 2. Plan of the experiment and the results of measurements of fuel delivery

Tabela 2. Plan doswiadczenia i wyniki pomiarow dawki paliwa

Number of measurement system/ p, [MPa] Total time of injection/ Fuel dose/ dawka pal. [mg/inj]
nr uktadu pomiaréw sumaryczny czas wirysku [s7]
1 120 3700 141.84
2 120 3000 92.16
3 120 2300 48.84
4 135 3700 142.48
5 135 3000 95.12
6 135 2300 52.28
7 150 3700 144.92
8 150 3000 99.18
9 150 2300 53.76

lowing forms depending on the type of interaction that is
included:
— without taking into account the interaction

q=-76.14-0.0211-p,—0.0007 -p> +
~0.0425-t+0.0000038 - {2

(1

— taking into account the linear — linear interaction

q=-93.89+0.1103-p,+0.000696 - p> +

+0.0484 -t +0.0000038 - 1> + @
~0.0000438p_ -t

— taking into account the linear — square interaction

q=-1015.9+15.695-p,—0.0636-p_ +
+0.5702-t-0.000065- (>~ 0.0091-p_-t +
+0.00000124 -p_-1%+0.0000381-p> -t +
—0.000000005-p> - (>

3)

In the above mentioned polynomials were set the regres-
sion coefficients, in which the significant numbers occur on
distant decimal places, but their product with the specified
parameters results in values, which are significant for the
study.

To assess the reliability of the analysis included in the
adopted above models of multiple regression was made for
a review of the results of the unconverted output value. The
results indicate that for the model without the interaction and
with linear — linear interaction the significant importance for
tests indicate the components of linear equations. For exam-
ple, the probability of obtaining the random result p for the
above components of equation does not exceed 0.015, the
value of the t-Student's distribution is well above the mini-
mum values for the accepted number of degrees of latitude
and p <0.05. Analysis of the equation of regression with the
linear — square interaction of is not statistically significant
(R*>1 — which is in contrary to the definition of the coef-

W podanych wyzej wielomianach wyznaczono wspot-
czynniki regresji, w ktérych liczby znaczace wystepuja
wiele miejsc po przecinku, jednak ich iloczyn z podanymi
parametrami daje w wyniku warto$ci znaczace dla prowa-
dzonej analizy.

Do oceny wiarygodnos$ci analiz uwzglednionych w
przyjetych wyzej modelach regresji wielokrotnej zostat
dokonany przeglad wynikow dla nieprzeksztatconej wiel-
kosci wyjsciowej. Wyniki wskazujg na to, ze dla modelu
bez interakcji i z interakcja liniowo — liniowa najwigksza
istotnos¢ testow wykazuja liniowe sktadniki rownan. Dla
przyktadu prawdopodobienstwo uzyskania przypadko-
wego wyniku p dla powyzszych sktadnikow rownan nie
przekracza 0,015, warto$¢ rozktadu t-Studenta znacznie
przekracza minimalne wartosci dla przyjetej liczby stopni
swobody i p < 0,05. Analiza modelu rownania regresji z
interakcja liniowo — kwadratowa nie jest istotna statystycz-
nie (R? > 1 — co jest sprzeczne z definicja wspotczynnika
determinacji) — o czym $wiadcza wielkosci 1 miary oceny
zamieszczone w tabeli 3.

Fig. 1. Contour plot of prediction of fuel dose per cycle, depending on
the pressure in the hydraulic tank and the total time of fuel injection for
the estimation using a model without the interaction

Rys. 1. Wykres warstwicowy predykcji dawki paliwa na cykl w zalez-
nosci od cisnienia w zasobniku hydraulicznym i sumarycznego czasu
wtrysku paliwa przy estymacji z wykorzystaniem modelu bez interakcji

50

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)



Method for the determining the fuel dose in three-part injection in the CR system...

Table 3. The summary of specific values and evaluations of fitting the function of research object describing the fuel delivery

Tabela 3. Zestawienie charakterystycznych wielkosci i miar oceny dopasowania funkcji obiektu badan opisujqcej dawki paliwa

No./Ip. Value/wielkos¢ Model
without the interaction/ with the linear — linear interac- with the linear — square interac-
bez interakcji tion/ z interakcjami liniowo- tion/ z interakcjami liniowo-
liniowymi kwadratowymi
1 Regression D, —-0.02111111 0.11031746 15.694816360
coefficient/ p? 0.00069630 0.00069630 -0.063623583
wspolczynnik -
regresji b, t 0.0425 0.04838095 0.570216328
t? 0.00000381 0.00000381 -0.000065184
2 Average estima- D, 0.969734037 1.03940 -
tion error of the D2 0.00359 0.00379 -
parameter/ sredni -
blgd szacunku t 0.00991 0.01304 -
parametru Sy, t? 0.00000165 0.00000 -
3 The quotient/ , -0.02177 0.10614 -
iloraz P
2 0.19396 0.18351 -
t=b/s, L2
t 4.28396 3.71049 -
t 2.31101 2.18652 -
4 Total residual/ suma reszt MS 1.304844 1.457659 -
5 Determination coefficient/ 0.99959 0.99965 1.002
wspélczynnik determinacji R?

ficient of determination) — which is proven by the values and
evaluations of measures presented in Table 3.

Contour graphs (Fig. 1 and 2) allow predicting the
fuel delivery per injection in the change intervals p and t
exemplary given in the figures. For example, for p, = 140
MPa and t = 3300 us the estimated fuel dose according to
the model without the interaction is equal to q bi = 116.2
mg/LGP, and to the model with the linear — linear interaction
isq Il=116.11 mg/inj.

On the dispersion graphs (Fig. 3, 4, and 5) are presented
relations of the fuel dose per injection on respectively: fuel
pressure in the hydraulic tank, the total time of injection
for the considered fuel dose and kinematic viscosity of fuel
used in the research on the test stand. It should be clarified
that although the change of kinematic viscosity was not
taken into account in the planning of the experiment, this
change of kinematic viscosity affects on the value of fuel
dose at the given pressure p, and time of injection t. To build
the considered graphs there have been used the results of
measurements of fuel dose on the test stand and the values
of fuel, which were obtained as a result of its prediction
using the models used for the analysis. The figures contain
the equations of adjustment straights of considered results
of both measurements and prediction. The forms of equa-
tions indicate that the initial three straight run very close to
each other, or even overlap, while the fourth significantly
differs from them — which confirm the earlier remarks of the
statistical insignificance of the adopted model of the linear
— square interactions.

A measure of the mutual influence of the various in-
dependent variables on the dependent variable, and their
relationship is the angle between averaging straight and
the x-axis. As can be seen from the graphs in Figure 6 and
the conducted analysis the most powerful influence on the

Wykresy warstwicowe (rys. 1 i 2) pozwalaja przewidy-
wac dawke paliwa na wtrysk w podanych przyktadowo na
rysunkach przedziatach zmian p it. Na przyktad dlap,= 140
MPa it = 3300 ps estymowana dawka paliwa wg modelu
bez interakcji wynosi q_bi = 116,2 mg/wtr, a z interakcja
liniowo — liniowa q 1l =116,11 mg/wtr.

Na wykresach rozrzutu (rys. 3, 4, i 5) przedstawiono
zalezno$ci dawki paliwa na wtrysk od — odpowiednio — ci-
$nienia paliwa w zasobniku hydraulicznym, sumarycznego
czasu wtrysku rozpatrywanej dawki i lepkosci kinematycznej
paliwa uzytego do badan na stanowisku laboratoryjnym.
Nalezy wyjasni¢, ze co prawda zmiana lepkosci nie byta

Fig.2. Contour plot of prediction of fuel dose per cycle, depending on
the pressure in the hydraulic tank and the total time of fuel injection for
the estimation using a model with the linear — linear interaction

Rys. 2. Wykres warstwicowy predykcji dawki paliwa na cykl w zaleznosci
od cisnienia w zasobniku hydraulicznym i sumarycznego czasu wtrysku
paliwa przy estymacji z wykorzystaniem modelu z interakcjami liniowo

— liniowymi
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Fig. 3. The comparison of measured and estimated doses of fuel depend-
ing on the model of function (function of researched object) as
a function of pressure in the tank p,

Rys. 3. Porownanie dawek paliwa pomierzonej i estymowanych
w zaleznosci od przyjetego modelu (funkcji obiektu badan) jako funkcji
ci§nienia w zasobniku p_

change of fuel dose has total time of injection (the correlation
coefficient R = 0.998), little importance has the change of

Fig. 5. The comparison of measured and estimated doses of fuel depend-
ing on the model of function (function of researched object) as
a function of kinematic viscosity v

Rys. 5. Porownanie dawek paliwa pomierzonej i estymowanych w zalez-
nosci od przyjetego modelu (funkcji obiektu badan) jako funkcji lepkosci
kinematycznej v

pressure in the tank p, (R = 0.0546), and the fairly influence
on the value of mass of fuel dose has the kinematic viscosity
v (R =0.319), which was not considered in the planning of
experiment.

3. Summary and conclusions

Summarizing the above considerations related to the
modeling of the fuel dosing with applying to the research on
the size of fuel dose for different fuel supply options in the
Common Rail systems of the medium-speed marine engine
can be concluded that:

Fig. 4. The comparison of measured and estimated doses of fuel depend-
ing on the model of function (function of researched object) as
a function of injection time t

Rys. 4. Porownanie dawek paliwa pomierzonej i estymowanych
w zaleznosci od przyjetego modelu (funkcji obiektu badan) jako funkcji
czasu wtrysku t

uwzgledniana w planowaniu eksperymentu, to jednak
zmiana lepkos$ci kinematycznej wptywa na wielkos¢ dawki
przy danym cisnieniu p, i czasie wtrysku t. Do budowy
rozpatrywanych wykresow wykorzystano wyniki pomiaréw
dawki paliwa na stanowisku badawczym oraz wartosci dawki
paliwa uzyskane w rezultacie ich predykcji przy uzyciu za-
stosowanych do analizy modeli. Na rysunkach zamieszczono
réwnania prostych dopasowania rozpatrywanych wynikow
zardwno pomiarow jak i predykcji. Postaci zamieszczonych
réwnan wskazujg na to, ze poczatkowe trzy proste przebiega-
ja bardzo blisko siebie albo wreez si¢ pokrywaja, natomiast
czwarta znacznie od nich odbiega — co potwierdza wczesniej-
sze spostrzezenia o nieistotnosci statystycznej przyjetego
modelu z interakcjami liniowo — kwadratowymi.

Miarg wzajemnego wpltywu poszczeg6lnych zmiennych
niezaleznych na zmienng zalezng i ich wzajemnych relacji
jest kat nachylenia prostej usredniajacej do osi odcigtych.
Jak wynika z wykresow na rys. 6 i przeprowadzonej analizy
najsilniejszy wptyw na zmiang¢ dawki paliwa ma catkowity
czas wtrysku paliwa (wspotczynnik korelacji R = 0,998),
niewielkie znaczenie ma zmiana ci$nienia w zasobniku p,
(R = 0,0546), dos¢ duzy wpltyw na wielko$¢ masy dawki
paliwa ma nierozpatrywana w planowaniu doswiadczenia
lepko$¢ kinematyczna v (R =0,319).

3. Podsumowanie i wnioski

Podsumowujac powyzsze rozwazania zwigzane z mo-
delowaniem dawkowania z zastosowaniem do badania
wielko$ci dawki paliwa dla réznych wariantow zasilania
paliwem w uktadach Common Rail §rednioobrotowego
silnika okretowego mozna stwierdzié, ze:

1. Zastosowanie elementéw planowania eksperymentu
zapewnia wysoka efektywno$¢ realizacji zatozonego
zakresu badan, a takze skrocenie czasu ich trwania oraz
obnizenie kosztow.
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1. Applying the elements
of planning the experi-
ment ensure the high
efficiency of achieving
the planned scope of
research, as well as
shortening their dura-
tion and reducing the
costs.

2. Among the approximat-
ing functions applied in
the analysis the statisti-
cally significant were
functions applying the
model without the in-
teraction and function
applying the model
with the linear — linear
interaction. Function
applying the model,
which is taking into
account the linear —
square interaction was
statistically insignifi-
cant. Fig.6. Correlation of mutual dependent variable q (a single dose of fuel) and the independent variables p , t, v

3. The accuracy of the ap- (respectively, pressure in the hydraulic tank, the total time of injection, kinematic viscosity)
proximation of approx- Rvs. 6. Wykres korelacji wzajemnych zmiennej zaleznej q (jednorazowa dawka paliwa) i zmiennych niezaleznych p,
imating polynomials t, v (odpowiednio: cisnienie w zasobniku hydraulicznym, sumaryczny czas witrysku, lepkos¢ kinematyczna)
accepted as statistically
significant does not ex-
ceed the established five percent of confidence interval.

4. A fairly significant impact of the changes of kinematic
viscosity leads to the conclusion that in the further ana-
lyzes of this type mentioned parameter must be taken into
consideration.

2. Sposrod wykorzystanych do analizy funkcji aproksymu-
jacych istotne statystycznie okazaty si¢ funkcje z uzyciem
modelu bez interakcji i funkcja z uzyciem modelu z in-
terakcji liniowo — liniowych. Funkcja z uzyciem modelu
z uwzglednieniem interakcji liniowo — kwadratowych
okazata si¢ nieistotna statystycznie.

3. Doktadnosci przyblizenia wielomianow aproksymujacych
przyjetych jako istotne statystycznie nie przekroczyta
zatozonego pigcioprocentowego przedziatu ufnosci.

4. Do$¢ znaczny wptyw zmian lepko$ci kinematycznej
sktania do wniosku, ze przy kolejnych tego typu analizach
nalezy uwzgledni¢ ten parametr.
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A research stand for the testing of the sealing properties of the piston-rings
—cylinder assembly in a combustion engine

The paper discusses research assumptions and describes a test stand for the investigations of the sealing properties
of the piston rings. The research stand includes an engine brake together with a control system, a research engine and a
lubrication and engine thermal state stabilization systems. The engine was fitted with a research piston containing a meas-
uring device enabling the recording of fast varying quantities such as the pressures in the space between the rings, axial
displacements of the oil sealing rings in the piston grooves and the temperatures of the gas blown through the seal.

Key words: combustion engine, ring seal, gas blow-by, mathematical model, measuring system

Stanowisko do badan uszczelniajacego dzialania ukladu tlok—pierscienie—cylinder silnika spalinowego

W artykule omowiono zalozenia oraz opisano zbudowane stanowisko do badania zjawisk zwiqzanych z uszczelniajg-
cym dziataniem pakietu pierscieni ttokowych. Stanowisko sktada sie z hamulca silnikowego wraz z ukladem sterowania,
silnika badawczego oraz uktadu smarowania i stabilizacji jego stanu cieplnego. Silnik wyposazony jest w tlok badawczy
zawierajgcy uktad pomiarowy, umozliwiajgcy pomiar i rejestracje szybkozmiennych wielkosci, m.in. cisnien w przestrze-
niach miedzypierscieniowych, osiowych przemieszczen pierscieni uszczelniajgcych w rowkach pierscieniowych tloka oraz

temperatur gazu przeplywajgcego przez uszczelnienie.

Stowa kluczowe: silnik spalinowy, uszczelnienie pierscieniowe, przedmuchy spalin, model matematyczny, ukiad po-

miarowy

1. Introduction

The design of the piston—rings—cylinder assembly in a
piston engine has a decisive influence on the intensity of the
gas blow-by to the crankcase, the consumption of engine
lubricant and the friction and wear of the elements of the
assembly. The design of the said assembly has a key influ-
ence on the engine parameters such as its overall efficiency,
exhaust emissions, durability and reliability. The ever grow-
ing requirements related to the said engine parameters, the
fact that engine piston assemblies operate under increasingly
severe conditions resulting from ever growing thermal and
mechanical loads force the engineers to improve and perfect
the design of this particular engine component.

A prerequisite for an effective improvement of the design
of'a piston—rings—cylinder assembly is the knowledge of the
working principle of the ring seal and the ability to predict
the impact of the design modifications on its operation
under varied conditions. This prediction is difficult due to
the complexity of the processes accompanying the sealing.
The complexity results from a great number of geometrical
parameters and physical features of the seal that significantly
influence its efficiency and from the fact that the seal operates
under non-steady conditions — a variable linear velocity of
the piston and a variable pressure in the sealed space. The
results of simulation research conducted on mathematical
models are very helpful in predicting the behavior of the
piston rings in operation. These models describe the oil
film between the rings and the cylinder liner, the flow of
gas through the seal and the displacement of the rings in the

1. Wstep

Konstrukcja zespotu ttok—pierscienie—cylinder spalino-
wego silnika ttokowego decyduje o natgzeniu przedmuchoéw
spalin do skrzyni korbowej, iloSciowym zuzyciu oleju
silnikowego oraz procesach tarcia i zuzycia zachodzacych
podczas wspotpracy elementéow zespotu. Konstrukcja ta
wplywa wigc na kluczowe dla silnika parametry uzytkowe,
takie jak: sprawno$¢ ogdlna, emisja toksycznych sktadnikow
spalin, trwato$¢ i niezawodnos¢. Coraz wicksze wymagania
stawiane silnikom w zakresie wartosci ww. parametrow,
uwzglednienie coraz trudniejszych warunkéw pracy elemen-
tow uktadu TPC, co wynika z coraz wigkszych ich obcigzen
mechanicznych i cieplnych, powoduja, ze konstrukcja tego
uktadu musi by¢ ciagle doskonalona.

Warunkiem efektywnego doskonalenia konstrukcji
uktadu TPC jest znajomos¢ zasad dzialania uszczelnienia
pier§cieniowego oraz umiej¢tnos¢ przewidywania wplywu
zmian konstrukcyjnych na jego zachowanie w réznych
warunkach pracy silnika. Przewidywanie to jest trudne ze
wzgledu na ztozonos¢ procesow towarzyszacych dziataniu
uszczelnienia. Ztozono$¢ ta wynika z duzej liczby parame-
trow geometrycznych i cech fizycznych charakteryzujacych
uszczelnienie, znaczaco wptywajacych na efektywnos$¢ jego
dziatania, oraz stad, Ze uszczelnienie pracuje w nicustalonych
warunkach — zmienna predkos$¢ liniowa tloka i zmienne
ci$nienie w uszczelnianej przestrzeni. Bardzo pomocne w
przewidywaniu zachowania uszczelnienia TPC sg wyniki
badan symulacyjnych prowadzonych na modelach matema-
tycznych. Modele te m.in. opisuja film olejowy pomiedzy
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grooves. The models presented in the literature differ in the
number of factors included in the modeling of the blow-by
and the way individual phenomena are described.

The mathematical model of the piston—rings—cylinder
assembly and its computer application have been developed
at Institute of Transport, Combustion Engines and Ecology
of Lublin University of Technology [4—6]. The developed
model is highly complex and covers the influence of many
design factors as well as the wear of the elements on the
operation of the piston ring assembly. Yet, despite high com-
plexity of the model, many significant simplifications have
been applied. A confrontation of the results of the simulation
with the measurement is, thus, necessary to make sure that the
applied model is correct. Unfortunately, the empirical data
needed for the validation of the model cannot be obtained
through a measurement carried out in standard engine tests.
Special research methods must be developed.

The paper discusses research assumptions and presents
a test stand for the investigations of the phenomena accom-
panying the operation of the piston rings. The results of the
investigations conducted on this test stand will serve the
purpose of validating the developed mathematical model of
the piston—rings—cylinder assembly.

2. Model description and assumption for the test
stand construction

In the developed model of the piston ring assembly the
authors assumed that the gas flows through a labyrinth com-
posed of many stages connected with damping channels. The
individual stages of the labyrinth correspond to the spaces
between and behind the rings and the damping channels
are the gaps in the joints of the piston rings and the spacing
between the lateral surface of the ring and the groove (Fig.
1). The input data introduced to the model are geometrical
quantities that provide for the thermal deformations, wear
and the course of pressure in the combustion chamber. Based
on the introduced input data during the calculations the fol-
lowing are determined as a function of the crankshaft angle:
volumes of the individual labyrinth stages, cross-section ar-
eas of the damping channels, values of the gas pressures and
temperatures in the individual labyrinth stages, axial position
of the rings and their twists in the groove (influencing the
volumes of the stages and cross-sections of the channels)
and the rate of the gas blow-by through the individual gaps
in the system (Fig. 1). A detailed description of the model
has been presented in [4—6].

Thus far, the results of the measurements of the blow-
by to the crankcase were used to validate the model. In the
simulation the value of the blow-by rate is determined as a
result of integration of the instantaneous blow-by rates in the
channels directly connected with the crankcase (m,  and m_,
in Fig. 1). Hence, the calculated value of the blow-by rate
depends on many quantities determined in the model mutu-
ally related and differently influencing the calculation of the
blow-by rate in the channels. This means that the validation
of the model based exclusively on the measurements of the
blow-by rate is insufficient as a given value of the blow-by

pier§cieniami i gtadzig cylindrowa, przeptyw gazu przez
uszczelnienie oraz przemieszczenia pier§cieni ttokowych
w rowkach. Przedstawiane w literaturze modele r6znig si¢
zardwno ilo$cig czynnikow uwzglednianych przy mode-
lowaniu przeplywu, jak i sposobem opisu poszczegolnych
zjawisk.

Matematyczny model uszczelnienia TPC i jego apli-
kacje komputerowa opracowano w Instytucie Transportu,
Silnikéw Spalinowych i Ekologii Politechniki Lubelskiej
[4-6]. Opracowany model cechuje si¢ znacznym stopniem
ztozonos$ci i pozwala uwzglednia¢ wptyw wielu czynni-
kéw konstrukeyjnych oraz zuzycia elementow na dziatanie
uszczelnienia pier§cieniowego. Jednak pomimo duzego
skomplikowania modelu, zastosowano w nim wiele znacz-
nych uproszczen. Konieczna jest wigc konfrontacja wynikéw
obliczen symulacyjnych z wynikami pomiaréw, aby upewnié¢
sig, czy zastosowany w modelu opis jest poprawny. Niestety,
potrzebnych do weryfikacji modelu danych empirycznych
nie mozna uzyska¢ w pomiarach wykonywanych podczas
standardowych badan silnikowych, lecz trzeba opracowywac
specjalne metody badawcze.

W artykule oméwiono zatozenia i zaprezentowano
zbudowane stanowisko do badan zjawisk towarzyszacych
uszczelniajgcemu dziataniu uktadu TPC. Wyniki badan pro-
wadzonych na tym stanowisku postuza do weryfikacji opra-
cowanego matematycznego modelu uszczelnienia TPC.

2. Opis modelu i zalozenia do budowy stanowiska

W opracowanym modelu uszczelnienia TPC przyjeto, ze
gaz przeptywa przez labirynt sktadajacy si¢ z wielu stopni
potaczonych migdzy soba kanatami dtawigcymi. Poszcze-
golne stopnie labiryntu odpowiadajg przestrzeniom migdzy- i
zapierscieniowym, a kanaty dtawiace — szczelinom w zam-
kach piers$cieni i szczelinom pomigdzy bocznymi powierzch-
niami pierscienia i rowka (rys. 1). Danymi wejsciowymi
wprowadzanymi do modelu sg m.in. wielkos$ci geometrycz-
ne, uwzgledniajace deformacje cieplne i zuzycie elementow,
oraz przebieg ci$nienia w komorze spalania. Na podstawie
wprowadzonych danych wejsciowych, w trakcie obliczen,
wyznaczane sa w funkcji kata obrotu watu korbowego m.in.:
objetosci poszczegdlnych stopni labiryntu oraz pola przekro-
ju kanalow dlawiacych, warto$ci cisnien i temperatur gazu
w poszczegolnych stopniach labiryntu, potozenia osiowe i
skrecenia pier§cieni w rowkach (wptywaja one na objetosci
stopni i przekroje kanatéw) oraz nat¢zenia przeptywu gazu
przez poszczegodlne szczeliny uktadu (rys. 1). Szczegotowy
opis modelu zamieszczono w pracach [4—6].

Dotychczas do weryfikacji modelu wykorzystywano
wyniki pomiaréw natezenia przedmuchow spalin do skrzyni
korbowej. W obliczeniach symulacyjnych warto§¢ masowe-
go natezenia przedmuchow spalin otrzymuje si¢ w wyniku
catkowania chwilowych nat¢zen przeplywu w kanatach
polaczonych bezposrednio ze skrzynig korbowg (m, i
m,_ narys. 1). A zatem obliczona wartos¢ natezenia prze-
dmuchow spalin jest uzalezniona od wielu wyznaczanych
w modelu wielkosci, w rézny sposob od siebie zaleznych
1 w réznym stopniu wptywajacych na obliczane nat¢zenia
przeptywu w kanatach. Oznacza to, ze weryfikacja modelu
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rate can be obtained with incorrectly determined courses of
pressures, ring positions in the grooves etc. Experimental
data that would allow a validation of the model would be
the courses of those quantities that are determined in the
model based on the model assumptions, including physical
laws or empirical relations as a function of the crankshaft
angle. The values are: gas flow rate through the individual
channels, pressures and temperatures of the gas in the in-
dividual stages of the labyrinth and positions of the piston
rings in the grooves.

The possibilities of measuring of the above quantities on
an operating engine have been analyzed. A direct measure-
ment of the blow-by rate through the individual channels
has been deemed impossible using the available technical
means. No such measurements have ever been described
in literature either. The measurement of the gas pressures
in the spaces between the rings, the axial displacements
of the rings in the grooves and the gas temperatures were,
however, technically possible. Literature mentions the
measurement of these quantities [1-3, 7—12]. Piezoelectric
converters were used most frequently for the measurement
of the pressures [3, 8, 9, 12], though a piezo-resistant
sensor was mentioned in the literature as well [11]. For
the measurement of the axial displacements of the rings
in the grooves capacitive [10, 12] or induction [1, 7, 8]
sensors were used. The authors decided that the said three
quantities would be used for the validation of the model.
Unfortunately, literature does not provide any information
on any detailed technical solutions regarding the measuring
systems. The authors decided to develop their own systems
and, subsequently, a test stand enabling the performance
of the measurements.

Fig. 1. Schematics of the ring seal and examples of pressure and temperature courses determined in
the model in the selected spaces between the rings, axial displacements of the rings in the grooves
and gas flow rates through the ring joints and the spacing between the oil scraper ring and the upper

surface of the groove

Rys. 1. Schemat uszczelnienia pierscieniowego oraz wyznaczone za pomocq modelu przykiadowe

przebiegi cisnien i temperatur gazu w wybranych przestrzeniach miedzypierscieniowych, osiowe

polozenia pierscieni w rowkach oraz natezenia przeplywu gazy przez zamki pierscieni i szczeling
pomiedzy pierscieniem olejowym i gorng plaszczyzng rowka

tylko na podstawie pomiaro6w natezenia przedmuchow
spalin jest niewystarczajaca, gdyz np. dana, zgodna z po-
miarami, warto$¢ natezenia przedmuchow spalin mozna
uzyska¢ przy niepoprawnie wyznaczonych w symulacjach
przebiegach cis$nien, potozen pierscieni w rowkach itd. Da-
nymi do§wiadczalnymi, ktére pozwalatyby znacznie lepiej
zweryfikowaé model bytyby przebiegi tych wielkosci, ktore
sa wyznaczane w modelu na podstawie przyjetych zalozen,
w tym praw fizycznych lub zaleznos$ci empirycznych, w
funkc;ji kata obrotu watu korbowego. Wielkosciami takimi
sa: natezenia przeptywu gazu przez poszczego6lne kanaty,
ci$nienia i temperatury gazu w poszczeg6lnych stopniach
labiryntu oraz potozenia pierscieni w rowkach.
Przeanalizowano mozliwosci mierzenia powyzszych
wielko$ci w pracujacym silniku. Bezpo$redni pomiar na-
tezen przeptywu gazu przez poszczeg6lne kanaly uznano
za niemozliwy do wykonania przy dostepnych $rodkach
technicznych. Nie spotkano si¢ rowniez ze wzmiankami
o takich pomiarach w literaturze. Za mozliwe technicznie
uznano natomiast wykonanie pomiaréw cisnien gazu w
przestrzeniach miedzypier§cieniowych, przemieszczen
osiowych pierscieni w rowkach, a takze temperatury
gazu. W literaturze wystepuja informacje o pomiarach
tych wielkos$ci [1-3, 7-12]. Do pomiaru ci$nienia naj-
cze$ciej uzywano przetwornikoéw piezoelektrycznych [3,
8, 9, 12], cho¢ spotkano si¢ réwniez z wykorzystaniem
do tego celu, w silniku $rednioobrotowym, czujnika
piezorezystancyjnego [11]. Do pomiaru przemieszczen
osiowych pier§cieni w rowkach ttoka stosowano czujniki
pojemnosciowe [10, 12] lub indukcyjne [1, 7, 8]. Podjeto
decyzje, ze wymienione trzy wielko$ci wykorzystane
beda to weryfikacji modelu. Niestety w literaturze brak
jest informacji dotyczacych szcze-
gotowych rozwigzan technicznych
uktadow pomiarowych. W zwiazku

Z POWYZszym postanowiono opra-

cowa¢ wlasny uktad pomiarowy,

a nastgpnie stanowisko badawcze

umozliwiajace wykonanie odpo-

wiednich pomiardw.
Zatozono, ze uktad pomiarowy

powinien pozwoli¢ na:
a) pomiar cisnienia w dwoch
przestrzeniach: mig¢dzypierscie-
niowej pomigdzy pierwszym i dru-
gim pier$cieniem uszczelniajagcym
oraz za drugim pier$cieniem uszczel-
niajacym,

b) pomiar polozenia osiowego obu

pierscieni uszczelniajacych,

c) pomiar temperatury gazu w
przestrzeni migdzypierscieniowej
pomiedzy pierwszym i drugim piers-
cieniem uszczelniajagcym.

Ponadto zatozono, ze wszystkie
wymienione pomiary powinny by¢
wykonywane réwnoczes$nie w pra-
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The authors assumed that the measuring system should
allow:

a) the measurement of the pressure in two spaces: the space
between the first and the second sealing ring and behind
the second sealing ring,

b) the measurement of the axial position of both sealing
rings,

c) the measurement of the gas temperature in the space
between the first and the second sealing ring.

Besides, the authors assumed that all the mentioned
measurements should be carried out at a time on an engine
operating with the speed of at least 1500 rpm with the resolu-
tion of not less than every 1 °C.A. and it should be possible
to record the courses of the said quantities in a minimum of
10 work cycles.

3. Wireless measuring system and data acquisition
system

The piston selected for the research engine was Mahle
595 28 00 of the nominal diameter of 102 mm with three
ring grooves and a toroidal combustion chamber with other
dimensions as in a piston typically used in the research
engine. In a relatively large piston necessary bores were
made, measuring converters installed, wire harnesses fitted
and space prepared for the measuring system and its power
supply (Fig. 2).

Upon the analysis of various solutions of the electrical
power supply for the measuring system the authors decided
to use a battery pack. The measuring system needs a 7.5
V power supply with the current of 60 mA. Three Tadiran
SL-889 high heat resistance batteries were used. Various
methods of data transmission from the system inside the
piston to the external recording
device were also analyzed (wired
connections and radio transmis-
sions). The authors decided to
record the data in the internal
memory of the measuring system
and upon switching off the engine
the data were transmitted to a PC
by wire.

The measuring system of own
design is composed of a set of
measuring converters, a data re-
cording module, a power supply
module and a PC (Fig. 3). For
the pressure measurement AVL
GU13X piezoelectric converters
were used. These sensors were
selected because of their small
size and high resistance to ac-
celerations. The signals from the
pressure sensors are conditioned
by two charge amplifiers enabling
the system sensitivity of 10 mV/bar
and a time constant of 0.6 s.

For the measurement of the

Fig. 2. The piston with the measuring system installed:
cross-section of the pressure sensor (a), cross-section of
the distance sensor (b), the piston (c)

Rys. 2. Tlok z zainstalowanym uktadem pomiarowym:
przekroj przez czujnik cisnienia (a), przekroj przez czujnik
odleglosci (b) oraz tlok (c)

cujacym silniku z predko$cia obrotowa do, co najmnie;j,
1500 obr/min z rozdzielczoscig nie mniejsza niz co 1° kata
obrotu watu korbowego, oraz ze powinna istnie¢ mozliwos¢
zarejestrowania przebiegdw wyzej wymienionych wielkos$ci
w minimum 10 cyklach pracy silnika.

3. Bezprzewodowy uklad pomiarowy i system
akwizycji danych

Jako ttok bazowy dla silnika badawczego wykorzystano
ttok Mahle 595 28 00 o $rednicy nominalnej 102 mm z trze-
ma rowkami pier§cieniowymi, z toroidalng komora spalania
1 pozostatymi wymiarami odpowiadajacymi ttokowi pier-
wotnie stosowanemu w silniku badawczym. We wzglednie
duzym ttoku udato si¢ wykona¢ niezbedne otwory, zainsta-
lowa¢ przetworniki pomiarowe i poprowadzi¢ polaczenia
oraz przygotowac miejsce do zamocowania elektronicznego
uktadu pomiarowego i uktadu zasilania (rys. 2).

Po analizie r6znych rozwigzan zasilania elektrycznego
uktadu pomiarowego zdecydowano si¢ na zastosowanie
pakietu baterii. Uktad pomiarowy wymaga zasilania napig-
ciem 7,5 V przy poborze pradu okoto 60 mA. Do zasilania
wykorzystano 3 baterie Tadiran SL-889 przystosowane do
pracy w wysokich temperaturach. Przeanalizowano rowniez
rézne metody transmisji danych pomiarowych z uktadu po-
miarowego w ttoku do uktadu rejestracji na zewnatrz silnika:
od potaczen przewodowych do transmisji radiowej. Zdecy-
dowano si¢ na rozwigzanie posrednie. Podczas pomiaru dane
s zapisywane w wewnetrznej pamigci uktadu pomiarowego,
a po zakonczeniu pomiaru i zatrzymaniu silnika dane moga
by¢ przesytane za pomoca transmisji przewodowej i zapi-
sywane w pamieci komputera osobistego.

Zaprojektowany uktad rejestracji danych pomiarowych
sktada si¢ z zestawu przetwornikow
pomiarowych, modutu rejestra-
cji danych, modulu zasilania oraz
komputera osobistego (rys. 3). Do
pomiaru ci$nienia wykorzystano pie-
zoelektryczne przetworniki ci$nienia
AVL GU13X. Czujniki te wybrano
ze wzgledu na mate wymiary oraz
bardzo malg czuto$¢ na przyspiesze-
nia. Sygnatly tadunku z czujnikow
ci$nienia kondycjonowane sg za
pomoca dwoch wzmacniaczy tadun-
ku, pozwalajacych uzyskac czutosé¢
uktadu pomiarowego 10 mV/bar i
statg czasowa uktadu 0,6 s.

Do pomiaru potozenia osiowego
pierscieni ttokowych w rowkach
wykorzystano specjalnie zaprojek-
towane przetworniki pomiarowe.
Kazdy z przetwornikoéw sklada si¢
z mostka magnetycznego faczacego
potke rowka pierScieniowego z we-
wnetrzng powierzchnig ptaszcza tto-
ka. Na koncu mostka magnetycznego
znajduje si¢ liniowy czujnik hallotro-
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axial position of the rings in the grooves specially designed
measurement converters were applied. Each of the converters
has a magnetic bridge connecting the shelf of the groove with
the inner space of the piston skirt. At the end of the magnetic
bridge there is a linear hallotronic sensor and a permanent
magnet. Such a solution not only allows the identification of
the piston end positions but also its displacement.

For the measurement of the temperatures two thermocouples
were used fitted in a specially made recess between the rings.
In order to obtain a required response time of the temperature
measuring system, special K type thermocouples fitted with a
thin wire and having low mass of the seams were used.

The measuring system was also fitted with two integrated
ADXL 193 accelerometers by Analog Devices of the meas-
uring range of 250 g. The accelerometers were installed for
the measurement of the piston acceleration in the direction

Fig. 3. Diagram of the measuring system

Rys. 3. Schemat blokowy uktadu pomiarowego

parallel to the cylinder axis and perpendicular to the cylinder
and wristpin axis. The acceleration values were used to deter-
mine the relations between the results of the measurements
from all other sensors and crankshaft angle.

The conditioned analog signals are sent to a 12-bit analog/
digital converter of the maximum sampling frequency of 400
kHz. The analog/digital converter is integrated with a micro
controller. The results of the conversions are saved in the
memory of the capacity of 300 000 samples. The capacity of
the memory is sufficient to save data from 50 engine working
cycles with the angular resolution of 1 °C.A.

The measuring system was completed on a four-layer
50 x 60 mm circuit board. The second module of the same
dimensions holds a battery pack. The electronic systems are
fitted with special holders in the lower part of the piston on

nowy oraz magnes trwaty. Takie rozwigzanie pozwolito nie
tylko na identyfikacje¢ krahcowych potozen pierscienia, lecz
réwniez na oceng odlegtosci.

Do pomiaru temperatur zastosowano dwie termopary
umieszczone w specjalnie wykonanych zagl¢bieniach
pomiegdzy pier§cieniami. Aby uzyska¢ odpowiedni czas
odpowiedzi uktadu pomiarowego temperatury, zastosowano
specjalne termopary typu K charakteryzujace si¢ cienkim
drutem oraz matg masg spoin.

Ponadto uktad pomiarowy wyposazono w dwa scalone
akcelerometry typu ADXL 193 produkcji firmy Analog Devi-
ces o zakresie pomiarowym 250 g. Akcelerometry te stuza do
pomiaru przyspieszenia ttoka w kierunkach rownoleglym do
osi cylindra oraz prostopadlym do osi cylindra i osi sworznia
tlokowego. Zmierzone warto$ci przyspieszen wykorzystane
beda do ustalenia zaleznos$ci pomiedzy przebiegami wyni-
kéw pomiarow uzyskanych z pozostatych przetwornikow a
katem obrotu walu korbowego.

Kondycjonowane sygnaly analogowe przesytane sg do
12-bitowego przetwornika analogowo-cyfrowego o maksy-
malnej czgstotliwosci probkowania 400 kHz. Przetwornik
analogowo-cyfrowy zintegrowany jest w mikrokontrolerze.
Wyniki przetwarzania zapisywane s3 w pamigci o pojemno-
$ci 300 000 probek. Taka pojemno$¢ pamigei wystarcza na
zapisanie danych z 50 cykli pracy silnika przy rozdzielczos$ci
katowej pomiaru 1 °COWK.

Uktad pomiarowy zmontowano na czterowarstwowe;j
ptytce drukowanej o wymiarach 50 x 60 mm. W drugim
module o tych samych wymiarach znajduje si¢ blok bate-
rii. Uktady elektroniczne zamontowane sa w specjalnych
uchwytach w dolnej czesci ttoka po obu stronach korbowo-
du (rys. 2c). Aby zabezpieczy¢ uktady elektroniczne przed
dziataniem bardzo duzych przyspieszen oraz zanieczyszczen
mogacych znajdowac si¢ w oleju silnikowym, plytki elek-
troniczne zabezpieczono warstwa Zywicy.

Sygnaty z ruchomego uktadu rejestracji danych przesytane
sa do komputera osobistego za pomoca transmisji szeregowe;.
Odczytywanie danych pomiarowych odbywa si¢ po zatrzyma-
niu silnika. Pierwszym etapem procesu rejestracji sygnatow
jest zaprogramowanie uktadu pomiarowego. Programowanie
uktadu polega na ustaleniu czestotliwo$ci probkowania oraz
sekwencji kanatéw pomiarowych. Mozliwe jest uzyskanie
réznych czestotliwo$ci probkowania poszczegoélnych ka-
naléw, w zaleznos$ci od charakteru zmian poszczegdlnych
wielko$ci. Oprogramowanie umozliwia ustawienie czasu
zwloki przed automatycznym rozpoczgciem pomiarow. Jest
to czas na przygotowanie i uruchomienie silnika badawczego.
Po zakonczeniu pomiaréw silnik nalezy zatrzymac i mozna
przystapi¢ do odczytywania danych pomiarowych.

4. Badania ukladu pomiarowego

Po wykonaniu uktadu pomiarowego poddano go wstep-
nym badaniom polegajacym na rejestracji sygnalow pomia-
rowych bez poddawania modutu elektronicznego dziataniu
przyspieszen i wysokiej temperatury. W celu weryfikacji
dziatania uktadu pomiaru potozenia osiowego pierscieni tto-
kowych w rowkach, ttok badawczy z pierscieniami umiesz-
czono w tulei cylindrowej. Podczas rejestracji sygnatow ttok
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both sides of the connecting rod (Fig. 2¢). In order to secure
the electronic systems against extremely high accelerations
and contaminants from the engine lubricant the electronic
boards were covered with resin.

The signals from the movable data recording system are
sent to the PC through a serial transmission. The measure-
ment data are pulled from the device after the engine is
stopped. The first stage of the signal recording process is
programming of the measuring system. The programming
consists in setting the sampling frequency and the sequence
of the measuring channels. It is possible to set different
sampling frequencies of the individual channels depending
on the nature of the changes of the individual quantities.
The software enables setting of the delay time before the
automatic measurement starts. This is the time needed for
the research engine preparation and its subsequent start. After
the measurements are finished the engine is stopped and the
measurement data can be pulled from the system.

4. Testing the measuring system

Upon completion of the construction of the measuring
system it was subjected to preliminary tests consisting in the
recording of the measurement signals without subjecting the
measuring module to high accelerations and temperature.
In order to check the operation of the system measuring the
axial position of the piston rings in the grooves the research
piston with the ring was placed in the cylinder sleeve. Dur-
ing the recording of the signals the piston was moved in
the sleeve for the axial displacement of the piston rings to
occur. The results of the measurements have been presented
in Fig. 4. The data recording was conducted with the sam-
pling frequency of 6.67 kHz. The proposed solution of the
measuring system allows not only the identification of the
end positions of the piston rings on the shelves but also a
continuous distance measurement.

Fig. 4. The tracking of the output voltage of the piston ring position
sensor
Rys. 4. Przebieg napiecia wyjsciowego czujnika poloZenia pierscienia
tlokowego

byt poruszany w tulei tak, aby nastepowalo przemieszczanie
osiowe pier§cieni. Wyniki pomiaréw przedstawiono na rys.
4. Rejestracje danych prowadzono z czg¢stotliwo$cig prob-
kowania 6,67 kHz. Zaproponowane rozwigzanie uktadu
pomiarowego pozwala nie tylko na identyfikacje skrajnych
potozen pierscienia na potkach rowka pierscieniowego, ale
takze na ciggly pomiar odlegto$ci.

Weryfikacje uktadu do pomiaru ci$nienia pomig¢dzy pier-
$cieniami przeprowadzono, wykorzystujac sygnat z czujnika
zamontowanego w komorze spalania pracujacego silnika.
Badania wykonano na jednocylindrowym silniku o zaplonie
iskrowym pracujacym ze stala predkoscig obrotowa 2500
obr/min i przy malym obcigzeniu rzedu 0,3 MPa $redniego
ci$nienia indykowanego. Wyniki pomiaréw (rys. 5) wyka-
zaly, ze uzyskano wystarczajaco dobrg jako$¢ sygnatu. Dane
rejestrowane byly z czgstotliwoscia 66,7 kHz.

Przeprowadzone proby wykazaty, ze pakiet baterii umoz-
liwia ciagla prace uktadu pomiarowego przez co najmniej
40 min.

Kolejny etap badan uktadu pomiarowego polegatl na
sprawdzeniu jego odporno$ci na przyspieszenia. Do tego
celu wykorzystano mechanizm odtwarzajacy kinematyke
tloka w silniku badawczym. Badania przeprowadzono przy
predkosci obrotowej wynoszacej 600 obr/min. Na rysunku 6
przedstawiono zarejestrowane przebiegi przyspieszen.

5. Adaptacja jednocylindrowego silnika
badawczego

Do badan wykorzystano jednocylindrowy silnik badaw-
czy o zaptonie samoczynnym z bezposrednim wtryskiem do
komory spalania. Srednica cylindra silnika wynosi 102 mm, a
skok ttoka — 100 mm. Silnik posiada dwa zawory na cylinder
z posrednim napedem i watkiem rozrzadu umieszczonym w
gornej czgsci obudowy tulei cylindrowej. Naped na watek
rozrzadu z walu korbowego przenoszony jest walkiem
krolewskim. Silnik ma mozliwo$¢ ptynnej regulacji stopnia
sprezania w zakresie od 16 do 22.,4.

Pierwotna konstrukcja silnika nie umozliwiala jednak
zainstalowania tloka badawczego. Ze wzgledu na mata od-
legto$¢ pomiedzy korbowodem i przeciwci¢zarami nie byto
mozliwosci, aby elementy uktadu pomiarowego zmiescity
si¢ w tej przestrzeni przy dolnym potozeniu ttoka. Oznacza-
fo to konieczno$¢ dokonania znacznej modyfikacji silnika
badawczego — wymagang ilo§¢ miejsca uzyskano dzigki
wydtuzeniu korbowodu i podwyzszeniu tulei cylindrowe;j
wraz z gtowica. Uzyskano to dzigki zastosowaniu specjalne;j
tulei. Oprocz tej tulei i korbowodu, opracowano konstrukcje
i wykonano wydluzony watek krolewski do napedu rozrzadu
oraz jego obudowe i inne niezbedne elementy silnika.

Ponadto w glowicy silnika wykonano otwor umozliwia-
jacy mocowanie czujnika do pomiaru cisnienia w komorze
spalania. Kadtub silnika przed i po modyfikacji przedsta-
wiono na rys. 7.

6. Stanowisko dynamometryczne

Silnik badawczy zainstalowano na odpowiednio przy-
gotowanym stanowisku do badan dynamometrycznych.
Do obcigzania i napedzania silnika wykorzystano hamulec
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Fig. 5. The tracking of the indicated pressure inside the engine cylinder

Rys. 5. Przebieg cisnienia indykowanego w cylindrze silnika

The checking of the measuring system of the pressure
between the piston rings was carried out using a signal from
the sensor fitted in the engine combustion chamber. The tests
were carried out on a single cylinder spark ignition engine
working with a constant speed of 2500 rpm at a small load
of 0.3 MPa of the mean indicated pressure. The results of
the measurements (Fig. 5) have shown that a sufficient sig-
nal quality was obtained. The data was recorded with the
frequency of 66.7 kHz.

The performed trackings have shown that the battery
pack allows a continuous operation of the measuring device
for at least 40 minutes.

Another stage of the tests of the measuring device con-
sisted in checking its resistance to accelerations. For this
reason a mechanism reproducing the kinematics of the piston
in the research engine was used. The tests were carried out at
the engine speed of 600 rpm. Figure 6 presents the recorded
tracking of the accelerations.

5. The course of the piston acceleration in the
research engine

For the tests the authors used a single cylinder direct
injected diesel research engine. The cylinder bore is 102
mm and the displacement — 100 mm. The engine has two
valves per cylinder with an indirect drive and a camshaft in
the upper part of the cylinder sleeve casing. The drive of
the camshaft is transferred from the crankshaft through an
intermediate distribution shaft. The engine compression ratio
can be smoothly adjusted in the range from 16 to 22.4.

The initial design of the engine did not allow installing
the research piston. Due to a small distance between the
connecting rod and the counterweights the components of
the measuring system would not fit if the piston reached its
lowest position. This forced a serious modification of the
research engine — the required space was made thanks to the
extension of the connecting rod and the extension of the cyl-

silnikowy, ktérym jest maszyna pradu statego o mocy po-
chlanianej 80 kW.

Ze wzgledu na specyfike planowanych badan, w szcze-
g6lnosci biorge pod uwage trwalos¢ uktadu pomiarowego,
zatozono, ze silnik z zamontowanym tlokiem badawczym
powinien pracowac¢ jak najkrocej, stad uktad chlodzenia
silnika powinien pozwala¢ na wstepne podgrzanie niepracu-
jacego silnika. Aby sprosta¢ tym wymaganiom, wykonano
uktad chlodzenia z opcja ogrzewania zaréwno cieczy chto-
dzacej, jak i oleju z automatyczng regulacja temperatury.
Uktad ten wyposazony jest w zewnetrzne pompy cyrkula-
cyjne umozliwiajace uzyskanie odpowiedniej temperatury
bez koniecznosci napedzania silnika (rys. 8).

Do pomiaru zuzycia paliwa zastosowano grawimetrycz-
ny miernik zuzycia paliwa, natomiast do pomiaru natgzenia
przedmuchow spalin urzadzenie AVL Blow-By Meter 442.
Ponadto stanowisko badawcze wyposazono w przetworniki
pomiarowe oraz panele odczytowe nastepujacych wielkosci
wolnozmiennych: temperatury powietrza na dolocie do
silnika, temperatury spalin, temperatury cieczy chtodzace;j,
temperatury i ci$nienia oleju. Do wyznaczania ilo$ci powie-
trza zasysanego przez silnik zastosowano metodg¢ posrednia
— strumien masy powietrza wyznaczany jest na podstawie
masowego zuzycia paliwa oraz wskazan szerokozakresowej
sondy lambda zainstalowanej w uktadzie wylotowym.

7. Podsumowanie

Opracowano unikatowy uktad pomiarowy pozwala-
jacy na wyznaczenie zmian w czasie cyklu pracy silnika
nast¢pujacych wielkosci: cisnien w dwéch wybranych
przestrzeniach mig¢dzypier$cieniowych, przemieszczen
osiowych pier$cieni uszczelniajagcych w rowkach ttoka
oraz temperatury gazu przeptywajacego przez uszczelnie-
nie pierscieniowe. Uktad ten, sktadajacy si¢ z czujnikow
pomiarowych, modutu przetwarzajacego i rejestrujacego

Fig. 6. The tracking of the piston acceleration at the engine speed
of 600 rpm

Rys. 6. Przebieg przyspieszenia tloka przy predkosci obrotowej
600 obr/min
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A research stand for the testing of the sealing properties of the piston—rings—cylinder...

inder sleeve with the cylinder
head. A special sleeve allowed
such a modification. Beside
the sleeve and the connecting
rod, an extended intermediate
distribution shaft for the tim-
ing system, its casing and other
necessary engine elements
were designed and built.

In the engine cylinder head
a hole was made for the fitting
of the combustion chamber
pressure sensor. The engine
block before and after the
modification has been shown
in Fig. 7.

Fig. 7. The research engine before the modification (left image) and after the modification (right image);

6. Dynamometer stand

The research engine was
installed on a dynamometer
stand. A direct current electric
machine of the absorbated power of 80 kW was used to load
and drive the engine.

Due to the specificity of the planned research tasks,
particularly as regards the durability of the measuring sys-
tem, the authors assumed that the engine with the installed
research piston should work for the shortest possible time,
hence the engine cooling system should provide engine heat-
ing before it starts operation. To do this, the cooling system
was equipped with an adjustable heating option of both the
coolant and the oil. This system has external circulation
pumps allowing an obtainment of the desired temperatures
without the necessity to start the engine (Fig. 8).

For the measurement of the fuel consumption a gravi-
metric fuel meter was used and for the measurement of the
blow-by rate the authors used AVL Blow-By Meter 442.
The test stand was also fitted with a measurement converter
and readout panels of the following slow varying quantities:
intake air temperature, exhaust gas temperature, coolant
temperature, oil temperature and oil pressure. To calculate
the amount of air taken by the engine an indirect method
was applied — a mass flow is calculated based on mass fuel
consumption and the signal from a wideband oxygen sensor
(lambda) installed in the exhaust system.

7. Conclusions

A unique measurement system was developed that allows
determining of the changes of the following quantities dur-
ing the engine work cycle: pressure in two selected spaces
between the rings, axial sealing rings displacements in the
ring grooves and the temperature of the gas blown through
the ring seal. This system (composed of measuring sensors,
a processing and a recording modules and a power module)
was installed in a piston of a modified single cylinder diesel
research engine. The engine was installed on a dynamometer
stand fitted with an external cooling and lubrication systems
that ensured maintaining of the required engine thermal
conditions.

Added or modified elements have been colored red

Rys. 7. Silnik badawczy przed modyfikacjq (po lewej) i po modyfikacji (po prawej); kolorem czerwonym
zaznaczono elementy dodane lub zmodyfikowane

sygnaty pomiarowe oraz modutu zasilajacego, umieszczono
w ttoku zmodyfikowanego jednocylindrowego badawczego
silnika o zaptonie samoczynnym. Silnik zamontowano na
odpowiednio przystosowanym stanowisku dynamometrycz-
nym, wyposazonym m.in. w zewnetrzny uktad chtodzenia
i smarowania, pozwalajacy utrzymac silnik w wymaganym
stanie cieplnym.

Uktad pomiarowy poddano testom sprawdzajacym.
Elektroniczny uktad kondycjonowania i rejestracji sygnatow
pomiarowych spetnial wszystkie wymagania metrologicz-
ne w zakresie czestotliwosci probkowania, rozdzielczosci
pomiarowej oraz jako$ci subminiaturowych uktadow
kondycjonowania sygnatéow. Sprawdzono takze odpornosé

Fig. 8. Schematics of a hydraulic engine temperature stabilization
system

Rys. 8. Schemat hydraulicznego ukladu stabilizacji temperatury silnika
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The measurement system was subjected to a checkup.
The electronic system for the measurement signal condition-
ing and recording met all the metrological requirements in
terms of the sampling frequency, measurement resolution
and quality of the subminiature signal conditioning systems.
The resistance of the system to high temperatures of up to
100 °C and high g-loads of up to 200 g was also checked
(due to technological limitations the system could not have
been subjected to thermal and mechanical loads at a time).
The trial confirmed the correct selection of the power supply
system. The tests performed on the measurement system,
on the research engine and on the dynamometer stand have
confirmed their full compliance with the set requirements.

The test stand should allow measuring of the fast varying
quantities accompanying the sealing of the piston-rings-
cylinder assembly during a regular engine operation at varied
engine speeds and loads. The results of the measurements
will serve the purpose of validating the mathematical model
of the piston ring seal.

uktadu na dziatanie wysokich temperatur do 100 °C oraz
duzych przecigzen do 200 g — ze wzgledu na ograniczenia
techniczne uktad nie byt poddany jednocze$nie dziataniu
obcigzen cieplnych i mechanicznych. Proby potwierdzity
réwniez poprawno$¢ wyboru uktadu zasilajacego. Przepro-
wadzone testy uktadu pomiarowego, silnika badawczego i
stanowiska dynamometrycznego potwierdzily, ze spetniaja
one postawione wymagania.

Przygotowane stanowisko powinno umozliwi¢ dokona-
nie pomiardw szybkozmiennych wielko$ci towarzyszacych
uszczelniajgcemu dziataniu uktadu TPC podczas normalnej
pracy silnika, przy réznych predkosciach obrotowych i
réznych obcigzeniach. Wyniki pomiaréw postuza do weryfi-
kacji opracowanego matematycznego modelu uszczelnienia
pier§cieniowego.
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The paper presents an expert assessment of the number of passenger cars and light trucks (with a maximum mass not
exceeding 3.5 Mg), trucks (with a maximum mass exceeding 3.5 Mg) and buses for 2010 and forecast up to the 2030
taking into account types of energy sources (petrol, diesel fuel, liquefied petroleum gas, natural gas and electricity). The
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Prognoza popytu na no$niki energii przez park samochodowy w Polsce w perspektywie 2030 r.

W opracowaniu przedstawiono eksperckie oszacowanie liczby samochodow osobowych, lekkich samochodow cigzaro-
wych (o masie maksymalnej nie przekraczajgcej 3,5 Mg), samochodow ciezarowych (o masie maksymalnej przekracza-
Jacej 3,5 Mg) i autobusow dla 2010 r. i prognoze do 2030 r. z uwzglednienie rodzajow nosnikow energii (benzyna, olej
napedowy, skroplony gaz ropopochodny, gaz ziemny i energia elektryczna). Oszacowano Srednie roczne przebiegi oraz
Srednie eksploatacyjne zuzycie nosnikow energii. Na tej podstawie wyznaczono dla lat 2010, 2015, 2020, 2025 i 2030

przewidywane zuzycie nosnikow energii.

Stowa kluczowe: transport samochodowy, samochody, przebiegi roczne, zuzycie paliwa

1. Introduction

The scope of the published forecast of the demand for
energy sources by the Polish cars fleet applies to the follow-
ing groups of vehicles [10]:

a) passenger cars — category M1,

b) light trucks (i.e. vans) with a maximum mass not exceed-
ing 3.5 Mg — category N1,

¢) buses — category M2 and M3,

d) trucks with a maximum mass exceeding 3.5 Mg — Cate-
gory N2 and N3.

Forecast of the consumption of energy sources was de-
veloped using the method proposed by ITS and approved by
the Department of Transport Policy and International Affairs
of the Ministry of Transport, Construction and Maritime
Economy in 2011 [12]. This method requires that the three
main factors that determine the level of demand for energy
sources in various categories of vehicles:

a) estimates the number of vehicles — N,

b) estimates of average annual vehicles’ mileages — P,

c) estimates of average operational energy sources con-
sumption (per 100 km of vehicles mileage) — Q.
Energy sources consumption represents the sum, for the

individual vehicle categories, of the multiplication products

of the number of vehicles, their mileages and the operational
fuel consumption.

K
G=0~_§N1~P~Qi (1)

where K — the number of vehicles category, ¢ — constant
depending on the measurement units used.

1. Wstep

Zakres prezentowanej prognozy popytu na no$niki ener-
gii przez polski park samochodowy dotyczy nast¢pujacych
grup pojazdoéw [10]:

a) samochodow osobowych — kategoria M1,

b) lekkich samochoddw ciezarowych (tzw. dostawczych) o masie
maksymalnej nie przekraczajacej 3,5 Mg — kategoria N1,

¢) autobusy — kategoria M2 i M3,

d) samochody cigzarowe o masie maksymalnej prze-
kraczajacej 3,5 Mg — kategoria N2 i N3.

Prognoze zuzycia nosnikoOw energii opracowano przy
wykorzystaniu metody zaproponowanej przez ITS i przy-
jetej przez Departament Polityki Transportowej i Spraw
Migdzynarodowych Ministerstwa Transportu, Budownictwa
i Gospodarki Morskiej w 2011 r. [12]. Metoda ta wymaga
uwzglednienia trzech zasadniczych czynnikow decydujacych
o wielko$ci popytu na no$niki energii w poszczegodlnych
kategoriach pojazdow:

a) prognozy liczb pojazdéow — N,

b) prognozy $rednich rocznych przebiegéw pojazdéw — P,

¢) prognozy $redniego eksploatacyjnego zuzycia nosnikow
energii (przypadajacego na 100 km przebiegu po-

jazdow) — Q.

Zuzycie no$nikow energii jest suma dla poszczegdlnych
kategorii pojazddw iloczynow liczb pojazddw, ich przebiegu
i eksploatacyjnego zuzycia paliwa — wzor (1),
gdzie: K — liczba kategorii pojazdow, ¢ — stata zalezna od
uzytych jednostek miar.

W przedstawionej prognozie zaprezentowano jeden
wariant prognozy, uznany przy obecnym stanie wiedzy
ekspertow, za najbardziej prawdopodobny [2, 3, 11].
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The forecast presented shows one projection variant
considered, at the current state of knowledge of experts, as
the most likely [2, 3, 11].

2. Forecast of the number of car fleet in Poland by
the 2030

As of the situation at the end of 2010, the number of
registered passenger cars in Poland amounted to 17,239.8
thousand [7]. It is estimated that the individual transport
means (mostly passenger cars) accounted for 280 billion
passenger—kilometres of transport work conducted in that
year. [2]

The share of passenger cars in the structure of the trans-
port work for the different types and modes of transport is
dominant now and will be in the next twenty years [2].

Forecast of the total number of passenger cars in Poland
by the 2030 [3] indicates that this number in the years 2010
to 2030 is expected to rise from 17.2 million to (20.5-22.7)
million.

Analysis of trends and determinants of the fuel develop-
ment for passenger car leads to the conclusion that in Poland,
by the 2030 a further increase in the number of cars in op-
eration will primarily be based on cars powered by internal
combustion engines.

Currently, in the structure of fuel types of the passenger
cars registered in the country, still dominates gasoline. In
2010, passenger cars with petrol engines accounted for about
62 % of the structure of the fleet, and cars with engines
running on diesel fuel, about 23 %. In the recent years, the
dynamic growth in the number and share in the structure
of passenger cars fleet in Poland has been of the vehicles
powered by diesel engines. For example, this share in 2005
was about 9 % [12], and by the end of 2011 it increased to
approximately 25 % [7].

According to expert forecasts, after 2025, the interest in
the purchase of cars with engines fuelled by diesel fuel, due
to their technical complexity and rising prices may decline in
Poland. In the years 2025-2030 it is assumed that the number
of registered in Poland passenger cars with diesel engines
will decline as well as the decrease in their share in the fuel
structure of all the cars in Poland, will take place.

Poland has one of the leading places in the world in terms
of the number of cars with engines fuelled by liquefied petro-
leum gas (LPG). By the end 0f 2010, the number of passenger
cars with LPG systems in Poland amounted to 2,477.6 thou-
sand and at the end of 2011 amounted to 2,615.3 thousand
[7]. The reason for the development of LPG in Poland are,
in many cases, lower operating costs of cars equipped with
dual fuel supply system when compared to the cost of cars
with petrol engines. Not without significance is the fact of
a dense network of LPG fuel stations in Poland.

One factor that may affect the decline in interest of
operating cars fitted with LPG systems may be, in the fore-
cast years, the increase in prices of LPG fuel in relation to
the prices of petrol and diesel fuel. One should be aware
that over the LPG industry in Poland and throughout the
European Union hangs threat of losing preferential rate

2. Prognoza liczebnosci parku samochodowego
w Polsce do 2030 r.

Wg stanu na koniec 2010 1., liczba zarejestrowanych w
Polsce samochodéw osobowych wyniosta 17239,8 tys. szt.
[7]. Szacuje sig, ze $Srodkami motoryzacji indywidualnej
(gléwnie samochodami osobowymi) wykonano w tymze
roku prace przewozowa rzedu 280 mld pasazerokilome-
trow [2].

Udzial samochodéw osobowych w strukturze pracy
przewozowej przy réznych rodzajow i gatezi transportu jest
obecnie oraz bedzie w perspektywie najblizszych dwudziestu
lat dominujacy [2]. Prognoza ogdlnej liczby samochodow
osobowych w Polsce do 2030 r. [3] wskazuje, ze liczba ta
w latach 2010 — 2030 powinna wzrosna¢ z 17,2 mln szt. do
(20,5-22,7) mln szt.

Analiza trendéw 1 uwarunkowan rozwoju paliwowego
samochoddéw osobowych prowadzi do wniosku, ze w Polsce
w perspektywie roku 2030 dalszy wzrost liczby eksploato-
wanych samochoddw bazowal bedzie przede wszystkim na
samochodach napedzanych silnikami spalinowymi.

Aktualnie w strukturze rodzajow paliw samochodow
osobowych zarejestrowanych w kraju dominuje benzyna.
W 2010 r. samochody osobowe z silnikami benzynowymi
stanowity okoto 62 % w strukturze parku, a samochody z
silnikami zasilanymi olejem napgdowym okolo 23 %. W
ostatnich latach obserwowano dynamiczny wzrost liczby
i udziatu w strukturze parku samochodéw osobowych w
Polsce pojazdow z silnikami zasilanymi olejem napedowym.
Przyktadowo udzial ten wynosit w 2005 r. okoto 9 % [12], a
wg stanu na koniec 2011 r wzroést do okoto 25 % [7].

Wg eksperckich przewidywan, po roku 2025 zainte-
resowanie zakupem samochodéw osobowych z silnikami
zasilanymi olejem napgdowym, z powodu ich technicznego
skomplikowania i rosnacej ceny moze w Polsce male¢. W
latach 2025-2030 zaktada si¢ spadek zarejestrowanych w
Polsce samochodéw osobowych z silnikami na olej na-
pedowy oraz spadek ich udziatu w strukturze paliwowej
wszystkich samochodéw osobowych w Polsce.

Polska zajmuje jedno z czotowych miejsc w swiecie pod
wzgledem liczby samochoddw z silnikami zasilanymi skro-
plonym gazem ropopochodnym LPG (Liquefied Petroleum
Gas). Wg stanu na koniec 2010 r. liczba samochodow osobo-
wych z instalacjami LPG w Polsce wynosita 2477,6 tys. szt.,
ana koniec 2011 r. wynosita 2615,3 tys. szt. [7]. Przyczyna
rozwoju LPG w Polsce sa w wielu przypadkach nizsze koszty
eksploatacji samochodow wyposazonych w dwupaliwowy
system zasilania w poréwnaniu z kosztami samochodéw z
silnikami benzynowymi. Nie bez znaczenia jest fakt gestej
sieci stacji zasilania paliwem LPG w Polsce.

Czynnikiem, ktory moze wptyna¢ na spadek zaintereso-
wania eksploatacjg samochoddéw wyposazonych w instalacje
LPG moze by¢ w latach prognozy wzrost cen paliwa LPG
w relacji z cenami benzyny i oleju napedowego. Trzeba
mie¢ $wiadomos¢, ze nad branzag LPG w Polsce i w calej
Unii Europejskiej wisi grozba utraty preferencyjnej stawki
akcyzowej. W projekcie nowej dyrektywy w tej kwestii
Komisja Europejska proponuje rozwigzania, ktére moga
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of excise duty. In the new draft directive on this issue, the
European Commission proposes solutions that can make
the use of LPG for vehicles completely unaffordable. This
project was widely protested and probably in this form will
not enter into force. However, the industry needs to prepare
for a compromise solution that will still probably be worse
than the status quo. It is not therefore inconceivable that,
due to the high taxation of this fuel, a good period of LPG
in Poland may come to an end.

Number of passenger cars with engines powered by
natural gas: compressed (CNG — Compressed Natural Gas)
and liquefied (LNG — Liquefied Natural Gas) in a car fleet
in Poland is insignificant. According to the data from the
CEP 2009 database, this number stood at 1,915 representing
0.01 % of the passenger cars fleet registered in Poland [4].

The main barrier to the development of the use of natural
gas in road transport in Poland is a small number of public
gas distribution stations and the relatively high costs of
adapting the car to run on this fuel. Another limiting fac-
tor in the decisions of potential users of cars powered by
natural gas is uncertainty as to the competitive price of this
fuel remaining, in comparison with the prices of other fuels
used in cars. The Excise Tax Act of 28 December 2008 has
a zero rate set a of excise duty on natural gas, which will be
valid until 31 October 2013.

It may be expected that in the years of the forecast there
will be a certain development of the use of natural gas to
power the car engines. It will be dependent on the future
relationship between the prices of natural gas and gasoline,
diesel fuel and LPG.

High prices of conventional fuels (petrol and diesel fuel)
resulting mainly from crude oil prices on the world market
and the EU's policy aiming to reduce the growth of green-
house gas emissions (mainly carbon dioxide) will affect the
stimulation of the development of the natural gas market in
the EU, including the Poland.

The scale of the development of electric vehicles in Po-
land is now marginal, despite these cars currently already
available on the market. It is estimated that in 2011 Poland
had registered few dozens of electric cars. One should not
expect, in the next few years, a spontaneous expansion of
electric cars in Poland.

The legitimacy of promoting the development of elec-
tric vehicles use depends on the source of electricity that
will be supplied to the batteries of these vehicles. As long
it is made mostly from solid fuels (fossil), as is the case
in Poland the indirect greenhouse gas emission of electric
vehicles is greater than the emission generated by modern
internal combustion engines [1, 6]. However, an argument
for electric vehicles is zero emissions of air polluting gases
in the traffic lane, including in urban areas. Thus, from the
point of view of greenhouse gas emissions electric vehicle
system development will have a justification following the
change in the structure of energy sources in Poland.

From the point of view of the average electric cars operat-
ing costs, even with rough estimates of the expected prices
of motor fuels (gasoline and diesel fuel), it is rather difficult

spowodowac, ze stosowanie LPG do napedu pojazdow stanie
si¢ catkowicie nieoptacalne. Projekt ten zostal jednak szero-
ko oprotestowany i zapewne w tym ksztalcie nie wejdzie w
zycie. Branza musi jednak przygotowac si¢ na rozwigzanie
kompromisowe, ktore i tak zapewne okaze si¢ gorsze od
stanu obecnego. Nie jest zatem wykluczone, ze dobry okres
LPG w Polsce z powodu wysokiego opodatkowania tego
paliwa podatkiem akcyzowym moze dobiec konca.

Liczba samochodoéw osobowych z silnikami zasilanymi
gazem ziemnym: sprezonym (CNG — Compressed Natu-
ral Gas) i skroplonym (LNG — Liquefied Natural Gas) w
strukturze parku samochodéw osobowych w Polsce jest
niewielka. Wg danych z bazy danych CEP 20009 r. liczba ta
wyniosta 1915 szt., co stanowito 0,01 % parku samochodow
osobowych zarejestrowanych w Polsce [4].

Gtowng barierg rozwoju wykorzystania gazu ziemnego
w transporcie samochodowym w Polsce jest mata liczba
publicznych stacji dystrybucji gazu oraz stosunkowo wy-
sokie koszty przystosowania samochodéw do zasilania tym
paliwem. Dodatkowym czynnikiem ograniczajacym decyzje
potencjalnych uzytkownikow samochodoéw osobowych za-
silanych gazem ziemnym jest niepewnos¢ co do utrzymania
si¢ konkurencyjnej ceny tego paliwa w poréwnaniu z cenami
innych paliw stosowanych w samochodach. W ustawie o
podatku akcyzowym z dnia 28 grudnia 2008 r. okreslono
zerowa stawke podatku akcyzowego od gazu ziemnego,
ktéra bedzie obowigzywac do 31 pazdziernika 2013 r.

Mozna oczekiwac, ze w Polsce w latach objetych progno-
73 nastapi pewien rozwoj wykorzystania gazu ziemnego do
zasilania silnikéw samochodowych. Bedzie on uwarunko-
wany przysztymi relacjami pomigdzy cenami gazu ziemnego
oraz benzyny, oleju napedowego i LPG.

Wysokie ceny tradycyjnych paliw (benzyny i oleju
napedowego) wynikajace gtdéwnie z cen ropy naftowej na
$wiatowym rynku oraz polityka UE zmierzajaca do ogra-
niczenia dynamiki wzrostu emisji gazow cieplarnianych
(przede wszystkim dwutlenku wegla) beda wplywaty na
stymulowanie rozwoju rynku gazu ziemnego w UE, w tym
w Polsce.

Skala rozwoju w Polsce samochodow elektrycznych jest
obecnie w Polsce marginalna, pomimo aktualnie juz dostep-
nych na rynku samochoddw z tym napedem. Szacuje si¢, ze
w 2011 r. w Polsce bylo zarejestrowanych kilkadziesiat elek-
trycznych samochod6éw osobowych. Nie nalezy oczekiwaé
w najblizszych latach zywiotowego rozwoju iloSciowego
samochodow elektrycznych w naszym kraju.

Zasadno$¢ promowania rozwoju stosowania pojazdow
elektrycznych zalezy od zrdédet energii elektrycznej, ktérg
zasilane bedg akumulatory tych pojazdow. Jak dtugo produ-
kowana jest ona gtéwnie z paliw statych (kopalnych), jak to
ma miejsce w Polsce, ciggniona emisja gazoéw cieplarnianych
z samochodow z napedem elektrycznym jest wicksza niz
emisja generowana przez nowoczesne silniki spalinowe [1,
6]. Natomiast argumentem przemawiajagcym na rzecz po-
jazdow z napedem elektrycznym jest zerowa emisja gazow
zanieczyszczajacych powietrze w pasie drogowym, w tym w
obszarach zabudowanych. Zatem z punktu widzenia emisji
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to expect in the medium term, the economic competitive-
ness of electric cars with the internal combustion engines
equipped ones.

Electric cars, mainly because of their limited range, are
now seen by their potential users as "uncertain" means of
transportation. Technical progress in the construction of
the batteries gradually affects the increase in their range,
however it is too early to talk, at this point, about the opera-
tional competitiveness of electric vehicles to vehicles with
conventional engines. Experience shows that such vehicles
in the future will be primarily used for local journeys, such as
in urban areas [1, 6]. The electric car will usually be second
or a third car in the family of a high financial status.

According to the projections over the forecast period, in
Poland will continue to dominate cars equipped with gasoline
engines, while their share in total passenger car fleet will be
around 56 % in 2020 and around 55 % in 2030 (in 2010 was
at about 62 %).

Cars equipped with diesel fuel powered engines should
be around 28 % in 2020 and around 26 % in 2030 (in 2010,
about 23 %) of the total passenger car engines. In the forecast
years, the share of cars with engines running on liquefied
petroleum gas is expected to be 16 % (in 2010 about 15 %).
It is expected that in 2030 the share of passenger cars with
engines fuelled by natural gas in the total number of cars in
Poland will amount to about 2.5 %, and the share of electric
vehicles will account for around 0.1 %.

Figure 1 shows the forecast number of passenger cars in
Poland by the 2030 acc. to the type of energy sources.

Projected numbers of trucks by maximum mass groups
are subject first of all to the projected haulage work of the
Polish fleet of trucks and the projected average haulage work
productivity of the statistical transport vehicle.

Anticipating change in the average annual haulage work
productivity of the statistical truck during the forecast period
it is assumed that the technical — operational indicators,

Fig. 1. Forecast numbers of passenger cars arranged by type of energy sources: G — gaso-
line, DF — diesel fuel, LPG — liquefied petroleum gas, NG — natural gas, SE — electricity
Rys. 1. Prognoza liczb samochodow osobowych wg rodzajow nosnikow energii:

G — benzyna silnikowa, DF — olej napedowy, LPG — skroplony gaz ropopochodny,

NG — gaz ziemny, SE — energia elektryczna

gazow cieplarnianych rozwoj systemu pojazdow elektrycz-
nych bedzie mial uzasadnienie po zmianie struktury zrodet
energii elektrycznej w Polsce.

Z punktu widzenia srednich kosztow eksploatacji samo-
chodow elektrycznych, nawet przy zgrubnych oszacowa-
niach dotyczacych przewidywanych cen paliw silnikowych
(benzyny i oleju napedowego), raczej trudno oczekiwaé w
perspektywie sredniookresowej, ekonomicznej konkurencyj-
nosci stosowania samochodow elektrycznych w stosunku do
wyposazonych w silniki spalinowe.

Samochody elektryczne, przede wszystkim z uwagi
na ich ograniczony zasigg, postrzegane sa obecnie przez
potencjalnych ich uzytkownikéw jako ,,niepewny” $rodek
lokomocji. Postep techniczny w konstruowaniu akumu-
latorow wplywa stopniowo na zwigkszanie ich zasiggu,
jednak za wezesnie mowic¢ w tej chwili o konkurencyjnosci
eksploatacyjnej samochodow elektrycznych wobec pojaz-
dow z konwencjonalnymi silnikami. Z dotychczasowych
doswiadczen wynika, ze samochody takie beda w przysztosci
wykorzystywane przede wszystkim do jazd lokalnych np.
na obszarze miast [1, 6]. Samochodd elektryczny bedzie
najczesciej drugim albo trzecim samochodem w rodzinie o
wysokim statusie finansowym.

Wg przewidywan w okresie objetym prognoza w Polsce
nadal beda dominowaly samochody osobowe wyposazone w
silniki benzynowe, przy czym ich udziat w strukturze parku
samochodow osobowych ogdétem wyniesie okoto 56 % w roku
2020 i okoto 55 % w roku 2030 (w roku 2010 okoto 62 %).

Samochody wyposazone w silniki zasilane olejem na-
pedowym powinny stanowi¢ okoto 28 % w 2020 r. i okoto
26 % w 2030 r. (w 2010 r. okoto 23 %) ogotu silnikow sa-
mochodow osobowych. W latach prognozy przewiduje si¢
udzial samochodow osobowych z silnikami na skroplony gaz
ropopochodny rzedu 16 % (w 2010 r. okoto 15 %). Przewi-
duje si¢, ze w roku 2030 udzial samochodéw osobowych
wyposazonych w silniki zasilane gazem ziemnym w$rod
ogo6tu samochodéw w Polsce wyniesie okoto
2,5 %, a udziat samochodow elektrycznych
bedzie stanowil okoto 0,1 %.

Narysunku | przedstawiono prognozg¢ liczb
samochodow osobowych w Polsce do 2030 r.
wg rodzajow nosnikdéw energii.

Prognozowane liczby samochodéw ci¢zaro-
wych wg grup masy maksymalnej sg uwarun-
kowane przede wszystkim prognozowang praca
przewozowa polskiego parku cigzarowego
i prognozowanej §redniej wydajnos$ci pracy
przewozowej statystycznego pojazdu.

Przewidujac zmiany $redniej rocznej
wydajnosci statystycznego samochodu cig¢za-
rowego w okresie prognozy zaklada sie, ze
cechami techniczno—eksploatacyjnymi, ktore
W sposob szczegolny beda wplywad na wzrost
tej wydajnosci w skali dotyczacej cato$ci pol-
skiego transportu samochodowego begda: wzrost
wykorzystania taboru, wzrost wykorzystania
przebiegu, wzrost wykorzystania czasu pracy.
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which will specifically affect the growth of this productiv-
ity on the entire scale of the Polish road transport will be:
an increase in the utilization of the rolling stock, mileage,
and operating time. Formation of these indicators will be
enhanced by the anticipated structural changes in the Polish
freight transport, which affect, among others modernization
of'the structure of the trucks fleet, changes in the structure of
the size of companies in the commercial road transport and
logistics development, the use of modern information and
communication technologies in transport, the development
of motorways and expressways, etc.

According to current estimates [3] for the period up to
2030, the dominance of haulage work carried out by the
truck fleet, will be maintained.

It is expected that in 2030 about 95 % of haulage work
of the entire Polish freight road transport will be performed
by the fleet of above 3.5 Mg GVW. The forecast, for 2030,
total number of trucks in Poland should be around 3,394
thousand (Fig. 2) including the number of trucks up to 3.5
Mg of a maximum mass —about 2,514 thousand
and those above 3.5 Mg of a maximum mass —
about 880 thousand.

Projected numbers of trucks by maximum
mass groups are subject first of all to the pro-
jected haulage work of the Polish fleet of trucks
and the projected average haulage work produc-
tivity of the statistical transport vehicle.

Anticipating change in the average annual
haulage work productivity of the statistical truck
during the forecast period it is assumed that
the technical — operational indicators, which
will specifically affect the growth of this pro-
ductivity on the entire scale of the Polish road
transport will be: an increase in the utilization
of'the rolling stock, mileage, and operating time.
Formation of these indicators will be enhanced
by the anticipated structural changes in the
Polish freight transport, which affect, among
others modernization of the structure of the
trucks fleet, changes in the structure of the size
of companies in the commercial road transport
and logistics development, the use of modern information
and communication technologies in transport, the develop-
ment of motorways and expressways, etc.

According to current estimates [3] for the period up to
2030, the dominance of haulage work carried out by the
truck fleet, will be maintained.

It is expected that in 2030 about 95% of haulage work of
the entire Polish freight road transport will be performed by
the fleet of above 3.5 Mg of a maximum mass. The forecast,
for 2030, total number of trucks in Poland should be around
3,394 thousand (Fig. 2) including the number of trucks up to
3.5 Mg of a maximum mass —about 2,514 thousand and those
above 3.5 Mg of a maximum mass — about 880 thousand.

Compared to the overall truck fleet in 2010, the projected
growth of the fleet by the 2030 would be around 14 %.
Compared to the truck fleet with a maximum mass of more

Ksztaltowaniu si¢ tych wskaznikéw powinny sprzyjaé
przewidywane zmiany strukturalne w polskim transporcie
cigzarowym, wplywajace m.in. na unowocze$nienie struk-
tury parku cigzarowego, zmiany struktury wielkosci przed-
sigbiorstw w zarobkowego transportu samochodowego, a
takze rozwoj logistyki, wykorzystanie nowoczesnych metod
informacyjno—komunikacyjnych w transporcie, rozwoj sieci
autostrad i drog ekspresowych itp.

Wg aktualnej prognozy [3] w okresie do 2030 r. bedzie
utrzymana dominacja pracy przewozowej wykonywanej
ciezkim taborem cigzarowym. W 2030 r. okoto 95 % pracy
przewozowej calego polskiego cigzarowego transportu
samochodowego wykonywane bedzie taborem o masie
maksymalnej wigkszej niz 3,5 Mg. Prognozowana na 2030
r. liczba ogélem samochodéw cigzarowych w Polsce po-
winna wynie$¢ okoto 3390 tys. szt. (rys. 2), w tym liczba
samochodow cigzarowych o masie maksymalnej mniejszej
niz 3,5 Mg — okoto 2510 tys. szt., a 0 masie maksymalnej
wigkszej niz 3,5 Mg — okoto 880 tys. szt.

Fig. 2. Forecast of the numbers of trucks acc. to the maximum mass groups — mm

Rys. 2. Prognoza liczb samochodow cigzarowych wg grup masy maksymalnej — mm

W poréwnaniu do stanu ogoédtem parku cigzarowego
w 2010 r. prognozowany wzrost liczby parku do 2030 r.
wynidstby okolo 14 %. W pordéwnaniu do stanu taboru cig-
zarowego o masie maksymalnej wickszej niz 3,5 Mg w 2010 .
prognozowany wzrost liczby parku wyniostby okoto 9 %.
W przypadku pojazdéw o masie maksymalnej mniejszej od
3,5 Mg zmiana ta wyniostaby okoto 16 %.

Przewiduje sig, ze w roku 2030 samochody cigzarowe
o masie maksymalnej mniejszej niz 3,5 Mg z silnikami o
zaptonie samoczynnym stanowily beda okoto 75% tego
parku (okoto 59 % w 2010 r.). Zaktada si¢ utrzymanie
tendencji spadku udziatu samochodow z silnikami o
zaplonie iskrowym w strukturze samochodoéw ci¢zaro-
wych o masie maksymalnej mniejszej niz 3,5 Mg (rys.
3). Udzial ten w 2030 r. zmaleje do okoto 15 % (okoto
33 % w 2010 1.).
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than 3.5 Mg in 2010, the projected increase in the number
of the trucks in the fleet would be around 9 %. In the case of
vehicles with a maximum mass of less than 3.5 t, this change
would be around 16%.

It is expected that in 2030 trucks with a maximum mass
of less than 3.5 Mg with the compresion—ignition engines
will account for approximately 75% of the fleet (about
59 % in 2010). Expected is continuation of the declining
trend in the share of vehicles with petrol engines in the
structure of the trucks fleet up to 3.5 Mg of a maximum mass
(Fig. 3). It is assumed that this proportion will decrease in
2030 to about 15 % (2010 — about 33 %).

Dual—fuel systems supplying truck engines will continue
to develop (petrol + LPG), although the dynamics of change
in this area will be lower than in the first decade of the
twenty—first century. It is expected that in 2030, their share
in the structure of this fleet will be approximately 7 %.

The projected development of the natural gas distribution
network will enable increased use of this fuel in the automo-
tive industry, including trucks with a maximum mass of less
than 3.5 Mg. Itis assumed that in 2030, about 3 % of the truck
fleet of this total mass will be powered by natural gas.

In the forecast discussed predicts a small (0.1 % in 2030)
share of electric vehicles in the structure of the trucks fleet
with a maximum mass of less than 3.5 Mg. These cars
would be used for example in the distribution transport in
city centres.

The fleet of buses and special vehicles registered in Poland,
accounts for only 1% of the motor vehicles in Poland [7].

Projected numbers of buses in Poland by the 2030 were
based on projected carriage work of buses and projected
average statistical productivity of the statistical vehicle. Ac-
cording to the forecast of the demand for transport work [2],
its decline is predicted that for the years 2010-2030, although
in the third decade of the century there should be certain
increase, mainly due to transport by extra—urban buses.

Statistical data for the last few years confirm
the declining trend in the average productivity
of the carriage work of the statistical bus in the
extra—urban transport. The downward trend is
expected to occur still in the first half of the
forecast period, then the actions for rational-
izing this type of transport, are expected. These
may be activities of a legal nature (legislative,
control) and rationalizing the structure of the
buses fleet, and other activities such as in the
field of transport telematics.

Because the statute of large enterprises
evolved in extra—urban public transport forces
them to provide the service also on the routes of a
low turnout, it must be assumed that in the face of
competition primarily from the individual motor-
ism, average annual transport work productivity
of'the statistical bus, after all, will not be signifi-
cantly increased in the forecast period.

Decrease in the number of buses in Poland
in the next 20 years will be primarily attribut-

Nadal bedg rozwijaty si¢ uktady dwupaliwowe (ben-
zyna i LPQG) zasilania silnikéw samochodow cigzarowych,
chociaz dynamika zmian w tym zakresie bedzie nizsza niz
w pierwszej dekadzie XXI wieku. Przewiduje si¢, ze w
2030 r. ich udziat w strukturze przedmiotowego parku wy-
niesie okoto 7 %.

Zaktadany rozwdj sieci dystrybucji gazu ziemnego
umozliwi wzrost wykorzystania tego paliwa w motoryzacji,
w tym w samochodach ci¢zarowych o masie maksymalnej
mniejszej niz 3,5 Mg. Przyjeto zalozenie, ze w 2030 r. okoto
3 % parku ci¢zarowego o tej masie catkowitej bedzie zasi-
lanych gazem ziemnym.

W przedmiotowej prognozie przewiduje si¢ niewielki (0, 1
% w 2030 r.) udziat samochoddw elektrycznych w strukturze
parku samochodéw ci¢zarowych o masie maksymalnej mniej-
szej niz 3,5 Mg. Samochody te znalazlyby zastosowanie np.
w przewozach dystrybucyjnych w centrach miast.

Park zarejestrowanych w Polsce autobuséw i samocho-
dow specjalnych stanowi zaledwie 1 % pojazdéw samocho-
dowych w Polsce [7].

Prognozowane liczby autobuséw w Polsce do 2030 r.
wykonano na podstawie prognozowanej pracy przewozowej
autobusow i prognozowanej Sredniej wydajnos$ci przewozowej
statystycznego pojazdu. Wg prognozy popytu na prace przewo-
zowg [2] przewiduje si¢ w latach 2010-2030 jej spadek, chociaz
w trzeciej dekadzie wieku powinien wystapi¢ pewien wzrost,
glownie za sprawg przewozow autobusami pozamiejskimi.

Dane statystyczne za ostatnie lata potwierdzaja tendencj¢
spadku $redniej wydajnosci pracy przewozowej statystyczne-
go autobusu w przewozach pozamiejskich. Wystepowanie ten-
dencji spadkowej przewiduje si¢ jeszcze w pierwszej potowie
okresu prognozy, po czym nalezy oczekiwa¢ dziatan sprzy-
jajacych racjonalizacji tego rodzaju transportu. Moga to by¢
dzialania o charakterze prawnym (legislacyjnym, kontrolnym)
i dziatania racjonalizujace strukture taboru autobusowego, czy
inne dziatania np. z zakresu telematyki transportu.

Fig. 3. Forecast of the number of trucks with a maximum mass of less than 3.5 Mg
arranged by types of energy sources: G — gasoline, DF — diesel fuel, LPG — liquefied

petroleum gas, NG — natural gas, SE — electricity

Rys. 3. Prognoza liczb samochodow cigzarowych o masie maksymalnej mniejszej niz
3,5 Mg wg rodzajow nosnikow energii: G — benzyna silnikowa, DF — olej napgdowy,
LPG — skroplony gaz ropopochodny, NG — gaz ziemny, SE — energia elektryczna
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able to the expected further decline in demand for transport
(especially for extra—urban transport), especially between
the second and third decade of the century.

The forecast for the 2030 number of buses with a maxi-
mum mass exceeding 5 Mg in Poland should be about 74.2
thousand. Number of buses with a maximum mass of less
than 5 Mg should be about 8.2 thousand.

Projecting the number of buses with a maximum mass
of less than 5 Mg arranged by type of fuel, it was assumed
(as in the case of trucks forecast) that in 2030 about 75 %
buses of this group will be equipped with engines powered
by diesel fuel, 15 % — gasoline, 7 % — LPG and 3 % natural
gas. According to the assumptions, in 2030 about 6.2 thou-
sand buses with a maximum mass of less than 5 Mg should
run on the diesel fuel.

While projecting the number of special vehicles in Po-
land until the 2030, a simplified assumption t was adopted,
that during the forecast period, share of special vehicles in
the total number of trucks will constitute about 4.5 %. This
assumption is based on the analysis of the formation this
share in the years 2000, 2005 and 2010. Number of special
vehicles in 2030 should amount to about 150 thousand, in-
cluding about 110 thousand with a maximum mass of more
than 3.5 Mg.

3. Estimation of the average annual mileages of
statistical vehicles registered in Poland by the
2030

Up till 2010, the estimates of the average annual mile-
ages of the car fleet registered in Poland, arranged by type,
specified categories and fuel types were performed at the
Motor Transport Institute in the course of the registering
pollutants emissions from road transport means [12]. The
studies conducted by ITS consisted of (generally speaking)
accounting for consumption of liquefied fuels and LPG gas
in the transport and other sectors of the economy.

The average annual mileages of the statistical cars in the
selected years of the forecast were calculated taking into ac-
count current forecasts and analyzes concerning:

a) volume of transport work [2],

b) total number of vehicles [3, 7],

c) average values of technical and operational indicators
characterizing the operation of road transport (e.g. number
of persons in the car, fleet utilization indicator, etc).

The average annual vehicles mileages arranged by the
type of energy sources in the forecast years was estimated
by experts, using current awareness and trends in this respect
[12] and with the assumptions concerning formation of tech-
nical and operational indicators for the fleet performance in
the forecast period.

The relatively high growth rate of the number of pas-
senger cars in Poland in 2001-2010 (over 160 %) did not
unequivocally affect the increase or decrease of the aver-
age annual mileages of passenger cars in our country. The
calculations, when confronted with the projections of the
Polish population mobility and transport work forecasts
expected to be conducted with passenger cars [2], show that

Poniewaz statut duzych przedsigbiorstw realizujacych
pozamiejskie przewozy publiczne zmusza je do zapewniania
réwniez obshugi na liniach o niewielkiej frekwencji, nalezy
przyja¢, ze wobec konkurencji przede wszystkim ze strony
motoryzacji indywidualnej, $rednia roczna wydajno$¢ pracy
przewozowej statystycznego autobusu, mimo wszystko, nie
ulegnie znaczacemu wzrostowi w okresie objetym prognoza.

Spadek liczby autobuséw w Polsce w perspektywie 20
lat bedzie wynika¢ przede wszystkim z przewidywanego
dalszego spadku popytu na przewozy (szczegdlnie na
przewozy pozamiejskie) zwlaszcza na przelomie drugiej i
trzeciej dekady wieku.

Prognozowana na rok 2030 liczba autobuséw o masie
maksymalnej wigkszej niz 5 Mg w Polsce powinna wynie$¢
okoto 74,2 tys. szt. Liczba autobuséw o masie maksymalnej
mniejszej niz do 5 Mg powinna wynie$¢ okoto 8,2 tys. szt.

Prognozujac liczby autobuséw o masie maksymalnej
mniejszej niz 5 Mg wg rodzajow paliw, przyjeto (podobnie
jak w przypadku prognozy samochodéw cigzarowych), ze
w 2030 r. okoto 75 % autobusdéw tej grupy wyposazonych
bedzie w silniki zasilane olejem napedowym, 15 % — ben-
zyna, 7 % — gazem LPG i 3 % gazem ziemnym. W mys]
przyjetych zalozen, w 2030 r. okoto 6,2 tys. autobuséw o
masie maksymalnej mniejszej niz 5 Mg powinno by¢ zasi-
lanych olejem napedowym.

Prognozujac liczebno$¢ samochoddéw specjalnych w
Polsce do 2030 r. przyjeto uproszczone zalozenie, ze w latach
prognozy udzial samochod6w specjalnych w ogdlnej liczbie
samochodow cigzarowych stanowil bedzie okoto 4,5 %. Za-
lozenie to wynika z analizy ksztattowania si¢ tego udziatu w
latach 2000, 2005 1 2010. Liczba samochoddw specjalnych
w 2030 r. powinna wynie$¢ okoto 150 tys. szt., w tym okoto
110 tys. szt. o masie maksymalnej wigkszej niz 3,5 Mg.

3. Oszacowanie Srednich rocznych przebiegow
statystycznych pojazdow zarejestrowanych
w Polsce do 2030 r.

Do 2010 r. oszacowania $rednich rocznych przebiegow
parku samochodowego zarejestrowanego w Polsce wg ro-
dzajow, wyspecyfikowanych kategorii i wg rodzajow paliw
byly wykonywane w Instytucie Transportu Samochodowego
przy okazji prac inwentaryzacyjnych emisji zanieczyszczen
ze $rodkow transportu samochodowego [12]. Badania ITS
polegaty (ogolnie méwiac) na bilansowaniu zuzycia paliw
ciektych oraz paliwa gazowego LPG w transporcie i w in-
nych dziatach gospodarki.

Srednie roczne przebiegi statystycznych samochodow
w wybranych latach prognozy obliczono uwzgledniajac
aktualne prognozy i analizy dotyczace:

a) wielkosci pracy przewozowej [2],

b) ogdlnych liczb samochodoéw [3, 7],

c) S$rednich warto$ci wskaznikow techniczno—eksploat-
acyjnych charakteryzujacych prace transportu samo-
chodowego (np. liczba 0s6b w samochodzie, wskaznik
wykorzystania taboru itp).

Srednie roczne przebiegi pojazdéw wg rodzajéw no-
$nikow energii dla lat prognozy oszacowano ekspercko,
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Fig. 4. Forecast of the average annual car mileages by types of energy sources: G — gaso-
line, DF — diesel fuel, LPG — liquefied petroleum gas, NG — natural gas, SE — electricity
Rys. 4. Prognoza Srednich rocznych przebiegow samochodow osobowych wg rodzajow

nosnikow energii: G — benzyna silnikowa, DF — olej napedowy, LPG — skroplony gaz
ropopochodny, NG — gaz ziemny, SE — energia elektryczna

the average annual car mileages of statistical cars in Poland
will increase (Fig. 4).

In the period up to 2030 among passenger cars regis-
tered in Poland, the largest average annual mileages should
reach cars with engines fuelled by diesel and natural gas. It
is expected that users of cars with petrol engines will not
be heavily exploiting their cars, as do it, and probably will
still be doing it, the owners of cars with diesel engines and
engines on gaseous fuels.

In the case of electric vehicles they are expected to be
operating in the areas of agglomerations, hence their small
daily and annual mileages.

It is estimated that the average annual mileage of a sta-
tistical truck with a maximum mass of less than 3.5 Mg in
2030 will be about 15,800 km (Fig. 5).

According to the projections, amongst trucks
with a maximum mass of less than 3.5 Mg, by
the 2030 the highest average mileages per year
will be reached by cars with engines powered
with diesel and gaseous fuels.

The average annual mileage of a statistical
truck with a maximum mass of more than 3.5
Mg by the year 2030 will be approximately
31,900 km (Fig. 6).

The average annual mileages of a statisti-
cal bus with a maximum mass exceeding 5
Mg estimated, for the years 2000-2010, were
characterized by a lack of stability, but certain
declining trend can be noticed [12]. The pre-
dicted, average annual mileage of a statistical
bus with a maximum mass exceeding 5 Mg in
2030, with the adopted assumptions, will be
about 32,000 km/year (Fig. 7).

Special-purpose vehicles with a maximum
mass of more than 3.5 Mg are not used to
transport goods or people, so their function of

wykorzystujac m.in. dotychczasowe rozpo-
znanie i wystepujace tendencje w przedmioto-
wym zakresie [12] oraz przyjmujac zatozenia
dotyczace ksztatltowania si¢ wskaznikow
techniczno—eksploatacyjnych pracy taboru w
latach prognozy.

Stosunkowo duza dynamika wzrostu liczby
samochodéw osobowych w Polsce w latach
2001-2010 (przeszto 160 %) nie wplynela jedno-
znacznie na wzrost lub spadek $rednich rocznych
przebiegdw samochoddow osobowych w naszym
kraju. Wykonane obliczenia, wobec prognoz
mobilno$ci mieszkancow Polski i prognoz pracy
przewozowej przewidywanej do wykonania sa-
mochodami osobowymi [2], wskazuja, ze Srednie
roczne przebiegi statystycznych samochodow w
Polsce bedg wzrastaty (rys. 4).

W okresie do 2030 r. wéréd samochodow
osobowych zarejestrowanych w Polsce najwigk-
sze $rednie roczne przebiegi powinny osiggac
samochody z silnikami zasilanymi olejem
napedowym oraz samochody na gaz ziemny.
Przewiduje si¢, ze uzytkownicy samochodéw z silnikami
benzynowymi w wigkszo$ci nie beda intensywnie eksploato-
wali swoich samochodéw, jak czynig to i prawdopodobnie
beda czynili wlasciciele samochodéw z silnikami na olej
nap¢dowy i z silnikami na paliwa gazowe.

W przypadku samochodow elektrycznych przewiduje
si¢ ich eksploatacje na obszarach aglomeracji, a przez to ich
niewielkie przebiegi dobowe i roczne.

Szacuje sig, ze $redni roczny przebieg statystycznego
samochodu cigzarowego o masie maksymalnej mniejszej niz
3,5 Mg w 2030 r. wyniesie okoto 15800 km (rys. 5).

Wg przewidywan, wsrdd samochodow cigzarowych o
masie maksymalnej mniejszej niz 3,5 Mg, do 2030 r. naj-

Fig. 5. Forecast of the average annual truck mileages with a maximum mass of less than
3.5 Mg arranged by types of energy: G — gasoline, DF — diesel fuel, LPG — liquefied

petroleum gas, NG — natural gas, SE — electricity

Rys. 5. Prognoza Srednich rocznych przebiegow samochodow cigzarowych o masie
maksymalnej mniejszej niz 3,5 Mg wg rodzajow nosnikow energii: G — benzyna silnikowa,
DF — olej napedowy, LPG — skroplony gaz ropopochodny, NG — gaz ziemny, SE — energia

elektryczna
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Fig. 6. Forecast of the average annual mileages of trucks with a maximum mass of more

than 3.5 Mg

Rys. 6. Prognoza Srednich rocznych przebiegow samochodow cigzarowych o masie mak-

symalnej wiekszej niz 3,5 Mg

driving on the roads is not the prime scope of the use of these
vehicles. Special cars trips (and therefore fuel consumed
for this purpose) are only part of their job. The issues of
the specifics of fuel consumption by this car fleet along the
road trips and fuel consumption issues while operating at a
standstill are currently the subject of discussion among ex-
perts at the European Commission dealing with car—transport
activity monitoring.

In the case of special vehicles with a maximum mass of
more than 3.5 Mg in Poland there is no statistical data on
their average annual mileages and no special research has
been carried out in this field. Therefore, in these estimates
were used expert estimates, assuming that these vehicles
are driving locally, hence the average annual mileage of
such statistical vehicle is at the level of (10-15) % of the
average annual mileage of a statistical truck with a maxi-

Fig. 7. Forecast of the average annual bus mileages with a maximum mass exceeding

5 Mg

Rys. 7. Prognoza srednich rocznych przebiegow autobusow o masie maksymalnej wigkszej

niz 5 Mg

wigksze $rednie przebiegi w roku bedg osiagaty
samochody z silnikami zasilanymi olejem na-
pedowym i paliwami gazowymi.

Sredni roczny przebieg statystycznego po-
jazdu cigzarowego masie calkowitej wigkszej
niz 3,5 Mg w perspektywie 2030 r. dla roku
2030 wyniesie okoto 31900 km (rys. 6).

Oszacowane dla lat 2000-2010 $rednie
roczne przebiegi statystycznego autobusu o ma-
sie maksymalnej wigkszej niz 5 Mg charaktery-
zowaly si¢ brakiem stabilnosci, jednak mozna
zauwazy¢ pewng tendencje¢ ich spadku [12].
Prognozowany, przy przyjetych zatozeniach
$redni roczny przebieg statystycznego autobu-
su o masie maksymalnej wigkszej niz 5 Mg w
2030 r. wyniesie okoto 32000 km/rok (rys. 7).

Samochody specjalne o masie maksymalne;j
wigkszej niz 3,5 Mg nie stuza do przewozu
tadunkéw ani oséb, stad ich funkcja przemiesz-
czania si¢ po drogach nie stanowi zasadniczego
zakresu wykorzystania tych pojazdéow. Prze-
jazdy samochodoéw specjalnych (i w zwigzku
z tym zuzywane do tego celu paliwo) stanowi zaledwie
czgs$¢ ich pracy. Kwestie specyfikacji zuzycia paliw przez
ten park samochodowy w zakresie przejazdow po drogach i
kwestie zuzycia paliw w czasie pracy na postoju, sg aktualnie
przedmiotem rozwazan wsrdd specjalistow na szczeblu KE
zajmujacych si¢ problematyka monitorowania aktywnosci
transportu samochodowego.

W przypadku samochodoéw specjalnych o masie
maksymalnej wigkszej niz 3,5 Mg brak jest w Polsce
danych statystycznych na temat ich $rednich rocznych
przebiegdw i nie prowadzono w tym zakresie specjal-
nych badan. Dlatego w przedmiotowych szacunkach
postuzono si¢ szacunkami eksperckimi, wychodzac z
zalozenia, ze pojazdy te przemieszczajg si¢ lokalnie, stad
$redni roczny przebieg przedmiotowego statystycznego

pojazdu ksztattuje si¢ na poziomie (10-15) %
$redniego rocznego przebiegu statystycznego
samochodu cigzarowego o masie maksymal-
nej wickszej niz 3,5 Mg w 2010 r. i brak jest
przestanek, aby te $rednie przebiegi ulegaty
zmianom w okresie prognozy.

4. Prognoza Sredniego
eksploatacyjnego zuzycia noSnikow
energii

W zakresie szacowania sredniego eksploata-
cyjnego zuzycia benzyny i oleju napgdowego
(na 100 km przebiegu pojazdéw) w Polsce,
bazowano na oprogramowaniu INFRAS AG
[8] oraz modelu op6znienia rozwoju motory-
zacji w Polsce w stosunku do stanu w Europie
Zachodniej, ekstrapolowanym do 2030 r. [5].
Proporcje zmian $redniego eksploatacyjnego
zuzycia paliw wynikajace z modelu INFRAS
AG w latach 2010-2020 wykorzystano do
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mum mass of more than 3.5 Mg in 2010 and there is no
evidence that these average courses would change in the
forecast period.

4. Forecast of the average operational energy
sources consumption

In terms of estimating average operational consumption
of petrol and diesel (per 100 km of vehicles mileages) in
Poland, it was based on INFRAS AG [8] software and the
model of delay of the automotive industry development in
Poland in relation to the state in Western Europe, extrapo-
lated to 2030 [5]. The proportions of the average changes of
operational fuel consumption resulting from INFRAS AG
model in the years 2010-2020 were used to estimate the
corresponding values for the years 2025, 2030, accepting as
a starting figures the average operational fuel consumption
(petrol, diesel fuel) in Poland in 2010, which is volumes
were estimated at ITS [12].

The average operational LPG consumption by pas-
senger cars was assumed by experts on the condition
that the average operational consumption of LPG will be
approximately 25 % higher than the average projected
operational petrol consumption. This ratio is due to the
fact that most cars with a large volume engines (and thus
a relatively high average operational consumption of
petrol) are and will be adjusted in future years to run on
gaseous fuels, including LPG.

In the case of the average operational consumption of
natural gas, the following converting coefficient was adopted
in relation to the petrol consumption: 1.1 Nm* CNG is an
equivalent 1.0 dm® of gasoline.

5. Forecast of energy sources consumption by the
Polish fleet of cars for the 2030

The projection assumptions adopted and the calculations
made on their basis indicate that the consumption of gasoline
by passenger cars will continue to increase by 2025 reaching
alevel of about 3,700 Gg, only to be reduced in
the 2030 to about 3,570 Gg (Fig. 8).

Similarly, the consumption of diesel oil by
passenger cars is expected to increase to about
4,350 Gg, and then a slight decline to about
4,320 Gg in 2030. In the case of consumption
of LPG by passenger cars one ought to expect
an increase in consumption to about 1,800
Gg in the years 2025 and 2030. Natural gas
consumption by passenger cars in 2030 should
amount to about 400 Gg, and electrical power
consumption of about 39,000 kW-h.

Gasoline consumption by cars with a
maximum mass of less than 3.5 Mg (other than
passenger cars) will drop, reaching about 183
Gg in 2030 (Fig. 9).

Consumption of diesel fuel by the said
group of vehicles will grow to about 1,910 Gg
in 2025, and in 2030 will be about 1,890 Gg.
LPG consumption will drop, and by 2030 will
be about 190 Gg. It is expected that the con-

oszacowania odpowiednich warto$ci dla lat 2025, 2030,
przyjmujac za wielkosci wyjsciowe $rednie eksploatacyjne
zuzycie paliw (benzyny, oleju napgdowego) w Polsce w
2010 r., ktore to wielkosci zostaty oszacowane w ITS dla
roku 2010 [12].

Srednie eksploatacyjne zuzycie paliwa LPG przez sa-
mochody osobowe przyjeto ekspercko przy zatozeniu, ze
srednie eksploatacyjne zuzycie LPG bedzie o okoto 25 %
wigksze niz prognozowane $rednie eksploatacyjne zuzycie
benzyny. Proporcja ta wynika z faktow, ze przewaznie sa-
mochody z silnikami o duzej obj¢tosci skokowej (a zatem
o stosunkowo duzym $rednim eksploatacyjnym zuzyciu
benzyny) sa i beda w przysztych latach dostosowywane do
zasilania paliwami gazowymi, w tym LPG.

W przypadku $redniego eksploatacyjnego zuzycia gazu
ziemnego przyjeto nastgpujacy przelicznik w stosunku do zu-
zycia benzyny: 1,1 Nm* CNG odpowiada 1,0 dm? benzyny.

5. Prognoza zuzycia no$nikow energii przez polski
park samochodowy w perspektywie 2030 r.

Przyjete zatozenia prognostyczne i wykonane na ich
podstawie obliczenia wskazuja, ze zuzycie benzyn przez sa-
mochody osobowe bedzie si¢ zwigkszato do 2025 r. osiagajac
poziom okoto 3700 Gg, aby w 2030 r. ulec zmniejszeniu do
okoto 3570 Gg (rys. 8).

Podobnie przewiduje si¢ wzrost zuzycia oleju napgdowe-
go przez samochody osobowe do okoto 4350 Gg, a nastgpnie
niewielki spadek do okoto 4320 Gg w 2030 r. W przypadku
zuzycia skroplonego gazu ropopochodnego przez samocho-
dy osobowe nalezy spodziewac si¢ wzrostu zuzycia do okoto
1800 Gg w latach 2025 12030. Zuzycie gazu ziemnego przez
samochody osobowe w 2030 r. powinno wynies¢ okoto 400
Gg, a zuzycie energii elektrycznej okoto 39000 kW-h.

Zuzycie benzyn przez samochody o masie maksymal-
nej mniejszej niz 3,5 Mg (inne niz samochody osobowe)
bedzie spadato, osiagajac poziom okoto 183 Gg w 2030 r.
(rys. 9).

Fig. 8. Consumption projection of gasoline — G, diesel fuel — DF, LPG and natural gas —

NG by passenger cars

Rys. 8. Prognoza zuzycia benzyny — G, oleju napedowego — DF, LPG i gazu ziemnego —

NG przez samochody osobowe
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sumption of natural gas in the form of CNG or LNG
in 2030 will reached about 87.4 Gg and electricity
consumption will reach 6,540 kW-h.

The projection assumptions adopted and the
calculations made on their basis indicate that the
consumption of diesel fuel by cars with a maximum
mass of more than 3.5 Mg will increase reaching a
level of about 6,504 Gg in 2030 (Fig. 10).

Projected gasoline demand by the Polish car
fleet in 2030 will be about 3,760 Gg and will be
comparable to the consumption of gasoline in 2010
(Fig. 11).

The estimated diesel fuel demand will be about
12,710 Gg and will be about 44% higher than the
consumption in 2010.

Projected demand for LPG by the fleet of cars Fig. 9. Consumption forecast of gasoline — G, diesel fuel — DF, LPG and natural gas —
will be about 2,000 Gg (an increase of approxi- NG for vehicles with a maximum mass of less than 3.5 Mg other than passenger cars

mately 24 % compared to 2010).

Rys. 9. Prognoza zuzycia benzyny — G, oleju napedowego — DF, LPG i gazu ziemnego

The demand of natural gas to power the car — NG przez samochody o masie maksymalnej mniejszej niz 3,5 Mg inne niz samocho-

engines in 2030 is estimated at about 480 Gg, and

Fig. 10. Consumption forecast of diesel fuel by cars with a maximum mass of

more than 3.5 Mg

Rys. 10. Prognoza zuzycia oleju napgdowego przez samochody o masie maksymal-

nej wigkszej niz 3,5 Mg

Fig. 11. Forecast of energy sources consumption: G — gasoline, DF — diesel fuel,

LPG - liquefied petroleum gas, NG — natural gas

Rys. 11. Prognoza zuzycia nosnikow energii: G — benzyna silnikowa, DF — olej
napedowy, LPG — skroplony gaz ropopochodny, NG — gaz ziemny

dy osobowe

Zuzycie oleju napedowego przez przedmiotowa
grupe pojazdow bedzie wzrastato do okoto 1910 Ggw
2025r.,aw 2030 . wyniesie okoto 1890 Gg. Zuzycie
gazu LPG bedzie spadato i w 2030 r. wyniesie okoto
190 Gg. Przewiduje si¢, Zze zuzycie gazu ziemnego
w postaci CNG lub LNG osiagnie w 2030 r. okoto
87,4 Gg, a zuzycie energii elektrycznej wyniesie
6540 kW -h.

Przyjete zatozenia prognostyczne i wykonane na
ich podstawie obliczenia wskazuja, ze zuzycie oleju
napedowego przez samochody o masie maksymalnej
wigkszej niz 3,5 Mg bedzie rosto osiagajac poziom
okoto 6504 Gg w 2030 . (rys. 10).

Przewidywane zapotrzebowanie benzyny przez
polski park samochodowy w 2030 r. wyniesie okoto
3760 Gg i bedzie porownywalne ze zuzyciem ben-
zyny w 2010 1. (rys. 11).

Szacowane zapotrzebowanie oleju napgdowego
wyniesie okoto 12710 Gg i bedzie o 44% wigksze
od zuzycia w 2010 1.

Prognozowane zapotrzebowanie skroplonego
gazu ropopochodnego przez park samochodowy
wyniesie okoto 2000 Gg (wzrost o okoto 24 % w
porownaniu z 2010 r.).

Zapotrzebowanie gazu ziemnego do zasilania
silnikow samochodowych w 2030 r. szacuje si¢ na
okoto 480 Gg, a zapotrzebowanie energii elektrycznej
do tadowania akumulatoréw samochodow elektrycz-
nych wyniesie w 2030 r. okoto 45 MW -h.

6. Zakonczenie

Cecha przewidywan prognostycznych jest to,
ze bazuja jedynie na prawdopodobnym scenariuszu
zdarzen warunkujgcych rozwdj danego zjawiska.
Stad, wobec zmieniajacych si¢ z czasem rézno-
rodnych czynnikach determinujgcych przedmiot
prognozy, celowa jest jej okresowa aktualizacja.
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the demand of electricity for charging electric cars in 2030
will be approximately 45 MW -h.

6. Conclusion

Prognostic prediction feature is that it is based only upon
the likely scenario of events influencing the development of
a given phenomenon. Hence, with various factors determin-
ing the subject of predictions, changing with the time the,
the appropriate is a periodical update. A good example is the
demand forecasts for transport, commissioned by MTBiGM
at the University of Gdansk [2], whose several versions were
developed in the recent years.

This is why such demand forecast for energy sources by
the Polish car fleet should be updated in the coming years.
Document for the revision of the forecasts of demand for
energy sources is a draft regulation, being prepared by the
Council of Ministers, on the scope of information that should
be included in the projections of the activity changes for the
individual sectors of the economy [9]. Regulation being repre-
sents implementation of the authorization contained in Article.
Paragraph 9. 3 of the Act of 17 July 2009 on the management
system of greenhouse gases emissions and other substances.
These documents testify of the need to develop next versions
of the expected demand for energy sources every 5 years.

Dobrym przyktadem sg prognozy popytu na przewozy,
wykonywane na zapotrzebowanie MTBiGM na Uniwer-
sytecie Gdanskim [2], ktérych w ostatnich latach opra-
cowano kilka wersji.

Dlatego m.in. prognoza popytu na nosniki energii przez
polski park samochodowy powinna by¢ w kolejnych latach
aktualizowana. Dokumentem stuzacym sprawie aktualizacji
prognoz popytu na nosniki energii jest przygotowywany
przez Rade Ministréw projekt rozporzadzenia w sprawie
zakresu informacji, jakie powinny by¢ zawarte w prognozach
zmian aktywnosci dla poszczegolnych sektoréw gospodarki
[9]. Przygotowywane rozporzadzenie stanowi wykonanie
upowaznienia zawartego w art. 9 ust. 3 ustawy z dnia 17
lipca 2009 r. o systemie zarzadzania emisjami gazéw cie-
plarnianych i innych substancji. Dokumenty te stanowig o
potrzebie opracowywania kolejnych wersji prognoz popytu
na no$niki energii co 5 lat.

Bibliography/Literatura

[17 Becker T.A., Sidhu I., Tenderich B.: Electric vehicles in the
United States. A New model with forecasts to 2030. Center
for Entrepreneurship & Technology (CET). Technical Brief
Number 2009.1.v.2.0. Revision Date: August 24, 2009.

[2] BurnewiczJ.: Prognozy popytu na transport w Polsce do roku
2020 i 2030 (rok bazowy 2010). Zatacznik nr 2 do ,,Strategii
rozwoju transportu”. Ministerstwo Infrastruktury. 2012.

[3] BurnewiczJ.: Strategia rozwoju transportu Polski do 2020 roku
(z perspektywa do 2030 roku). Europejski Kongres Finansowy.
Sopot 2012.

[4] Balke I., Balke M.: Badanie struktury ilosciowej parku sa-
mochodowego w Polsce z uwzglednieniem marek i wieku
wybranych rodzajow pojazdow wedtug stanu na koniec 2009
roku. Praca ITS nr 6002/ZBE. Warszawa 2011.

[5] Chiopek Z.: Modelowanie proceséw emisji spalin w warun-
kach eksploatacji trakcyjnej silnikow spalinowych. Prace
Naukowe. Seria ,,Mechanika” z. 173. Oficyna Wydawnicza
Politechniki Warszawskiej. Warszawa 1999.

[6] Chiopek Z.: Research on energy consumption by an electri-
cally driven automotive vehicle in simulated urban conditions.

Prof. Zdzistaw Chtopek, DSc., DEng. — Professor,
Motor Transport Institute, Warsaw.

Prof. dr hab. inz. Zdzistaw Chtopek — Instytut Trans-
portu Samochodowego w Warszawie.

e-mail: moriarty@o2.pl

Eksploatacja i Niezawodnosc — Maintenance and Reliability
2013; 15 (1). 75-82.

[7] GUS: Transport — wyniki dziatalnosci w 2011 r.

[8] INFRAS AG: Handbuch fiir Emissionsfaktoren des Strasse-
nverkehrs. Version 3.1. Bern 2010.

[9] Projekt rozporzadzenia Rady Ministréw w sprawie zakresu
informacji, jakie powinny by¢ zawarte w prognozach zmian
aktywnosci dla poszczeg6lnych sektorow gospodarki z dnia
23 grudnia 2011 r.

[10] Rozporzadzenie Ministra Infrastruktury z dnia 24 pazdziernika
2005 r. w sprawie homologacji typu pojazdéw samochodo-
wych i przyczep.

[11] Waskiewicz J., Chlopek Z., Pawlak P.: Ekspercka prognoza
popytu na nosniki energii przez park samochodowy w Polsce
w perspektywie 2030 r. Praca ITS nr 6243/ZBE. 2011.

[12] Waskiewicz J., Radzimirski ST., Taubert S.: Opracowanie
metodologii prognozowania zmian aktywnosci sektora trans-
portu drogowego (w kontekscie ustawy o systemie zarzadzania
emisjami gazow cieplarnianych i innych substancji). Praca ITS
nr 7101/ZBE wykonana dla MTBiGM. 2011.

Jerzy Waskiewicz, DEng. — Head of Economic
Research Department inMotor Transport Institute
in Warsaw.

Drinz. Jerzy Waskiewicz — kierownik Zaktadu Badan
Ekonomicznychw Instytucie Transportu Samochodo-
wego w Warszawie.

e-mail: jerzy.waskiewicz@jits.waw.pl

74

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)



Article citation info:

KORCZEWSKI, Z., et al. Investigations of a D10 laboratory Farymann Diesel engine by means of a Langmuir probe. Combustion Engines. 2013, 2(153),

75-82. ISSN 0138-0346.

Zbigniew KORCZEWSKI
Jacek RUDNICKI
Leszek PIECHOWSKI
Adam CENIAN

PTNSS-2013-209

Investigations of a D10 laboratory Farymann Diesel engine by means
of a Langmuir probe

A precise determination of the crankshaft angular position, at which the self fuel ignition occurs in a diesel engine,
enables a credible diagnosis of the technical condition of the engine working space as well as the fuel feed system. An
observation of the Langmuir probe signal provides entirely new possibilities for engine diagnostics. The probe is intro-
duced into the working space of a cylinder through its indicator valve.

This paper presents preliminary results of diagnostic tests performed on a D10 type Farymann Diesel engine. The
main aim of the investigations was to confirm the diesel engine control susceptibility to the applied, original measur-
ing method that enables a precise determination of the crank-shaft angle, under which the fuel self-ignition occurs. In
order to verify the diagnostic results, simultaneous measurements have been conducted of the cylinder pressure as well
as vibrations (measured on the cylinder head cover or its mounting bolts) generated by the engine fuel injection system
and the valve timing system.

A satisfactory qualitative and quantitative agreement of the recorded control parameters has been obtained using a
simplified comparative analysis. The results showed that further upgrade of the diagnostic method as well as the computer
software is necessary in order to synchronize all the monitored variables and enable a comparative analysis in relation
to the angular crankshaft position.

Key words: technical diagnostics, diesel engine, investigations of working processes, Langmuir probe

Badania diagnostyczne silnika laboratoryjnego Farymann Diesel D10
z zastosowaniem sondy Langmuira

Precyzyjne wyznaczenie polozenia kqtowego watu korbowego, przy ktorym nastepuje samozapton paliwa silnika o
ZS to podstawowy warunek sformutowania wiarygodnej diagnozy o stanie technicznym jego przestrzeni roboczych oraz
uktadu zasilania paliwem. Catkowicie nowe mozliwosci w tym wzgledzie wnosi obserwacja sygnatu sondy Langmuira,
ktorg wprowadza sie do przestrzeni roboczej cylindra przez zawor indykatorowy. W niniejszym artykule zaprezentowano
wstepne wyniki badan diagnostycznych silnika laboratoryjnego Farymann Diesel D10 z zastosowaniem tej metody. Pod-
stawowym celem badan bylo potwierdzenie podatnosci kontrolnej silnika o ZS na zastosowanie catkowicie oryginalnej
metody pomiarowej, ktora umozliwia precyzyjne wyznaczenie kqta samozaptonu paliwa. Dla weryfikacji informacyjnosci
diagnostycznej uzyskanych wynikéw pomiarowych przeprowadzono jednoczesne pomiary cisnienia cylindrowego oraz
drgan generowanych z uktadu witryskowego i rozrzqdu zaworowego silnika (mierzonych na pokrywie glowicy lub jej
Srubach sciggowych). W wyniku uproszczonej analizy porownawczej uzyskano zadowalajqcq zgodnosé jakosciowq i
ilosciowq zarejestrowanych przebiegow obserwowanych parametrow kontrolnych. Uzyskane doswiadczenia badawcze
wskazujq na koniecznosé dalszej modernizacji metody pomiarowej oraz oprogramowania komputerowego, tak aby moz-
liwe byto precyzyjne zsynchronizowanie rejestracji wszystkich wielkosci pomiarowych, umozliwiajgce dokonanie analizy
porownawczej ich przebiegow wzgledem potozenia kqtowego watu korbowego.

Stowa kluczowe: diagnostyka techniczna, ttokowy silnik spalinowy o ZS, badanie procesu roboczego, sonda Lang-

muira

1. Introduction

The investigations of the ionization processes in hydro-
carbon/air flames already have a long history [1-19]. The
value of the studies on the combustion plasma is related to
a possible application of ion probes in the control of the
combustion [16] with the benefit of reducing the significant
environmental effects caused by the exhaust emissions
[13—15]. Recent studies have demonstrated some prospective
applications of ion (Langmuir) probes in the measurement
of the flame characteristics [16—18]. In particular, the local
equivalence fuel/air ratio at the early stage of flame kernel
development has been derived from the ion probe measure-

1. Wprowadzenie

Badania proceséw jonizacji w ptomieniach weglowo-
dorowych posiadajg juz dtuga histori¢ [1-19]. Zaintere-
sowanie plazmg powstajaca we froncie spalania wynika
z efektow Srodowiskowych zwigzanych z emisja gazow
wydechowych [13—15] oraz z mozliwo$ci kontroli proce-
su spalania za pomocg sond Langmuira [16]. Najnowsze
badania wskazuja na mozliwos$¢ zastosowania sond dla po-
miaru charakterystyk ptomienia [16—18]. W szczegdlnosci,
pomiary sondg Langmuira umozliwily okreslenie lokalnej
wartosci stosunku paliwa do powietrza w poczatkowym
etapie rozwoju ptomienia [16]. Skalibrowany sygnatl sondy
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ments [16]. Calibrated probe signals have also been used
to measure the quenching distance during head-on flame
quenching [17]. The ion probe technique combined with
Schlieren diagnostics enables a measurement of the combus-
tion velocity in a model combustion chamber [18].

One of the first attempts to commercialize ion probe di-
agnostics in internal-combustion engines was done by Honda
R&D Co. and NGK Spark Plug Co. [12]. According to their
report the studied spark-plug-voltage analysis system enables
continuous control of the combustion. The application of ion
probes for diagnostics of combustion in Diesel engines has
recently been proposed by Estefanous [20].

The main ionization channel in hydrocarbon flames is
related to its chemi-ionization process otherwise known as
the Calcote mechanism:

CH+O=CHO"+ ¢ (1)

This explains why the signal in hydrogen flames (related
to thermal ionization) is negligible. A comprehensive study
of'ion formation during combustion of propane/air mixtures
based on mass-spectrometric measurements as well as on
numerical modeling of chemi-ionization processes was car-
ried out in ref. 19. The ionization reaction (1) is followed by
a series of plasma-chemical processes leading to an abun-
dance of various negative and positive ions. It was reported
that the most abundant charged species in the flame front
region for stoichiometric propane/air mixture are C,H,0",
HCO? ions and electrons. By increasing the distance from
the flame front the ion composition changes significantly.
In the burnt gas region the major charged species are H,07,
NO7, CO,, HCO, ions and electrons. The concentration of
C,H,0", HCO;, ions and electrons grows with the increase
of the equivalence ratio.

2. Langmuir probe indicates existing charge
species in Diesel engine cylinder

As discussed above one can expect various charge
species in a flame front also in a cylinder of a self-
ignition engine (SIE). Therefore, when a Langmuir
probe (LP) is introduced to the cylinder space of an
SIE a current, I, will appear in the electric circuit of
the probe, under hydrocarbon flame conditions.

A Langmuir probe is a metal electrode polarized
by a probe voltage U The engine walls usually be-
come a second polarization electrode, hence, the LP
should be isolated from the walls. The current of the
probe, I, can be analyzed using a simple recording
diagram as shown in Fig. 1. An oscilloscope presents
and records changes of the voltage U, , that occurs
at the resistor R, as a result of current Ipol in the
circuit.

3. Connecting of the Lagmuir probe to an SI
engine
Figure 2 presents design details of a Langmuir
probe introduced to the cylinder space of an diesel
engine. In the case of the Farryman Diesel D10 engine

byl rowniez wykorzystany dla okreslenia odlegtosci gasze-
nia w przypadku czotowego frontu spalania [17]. Sondy
Langmuira w kombinacji ze spektroskopig Schlierena
umozliwia pomiar predkos$ci frontu spalania w modelowej
komorze spalania [18].

Jedna z pierwszych prob komercjalizacji diagnostyki
sond Langmuira w silnikach wewngtrznego spalania
dokonano w firmie Honda R&D Co. i NGK Spark Plug
Co. [12]. Zgodnie z raportem uktad analityczny wyko-
rzystujacy napigcie z sondy wykorzystujacej swiece
zaplonowa umozliwia cigglta kontrole procesu spalania.
Zastosowanie sond Langmuira dla diagnostyki silnikow
Diesla zaproponowano ostatnio w pracy doktorskiej
Estafanosa [20].

Gloéwnym kanatem jonizacji w ptomieniach weglowodo-
rowych jest proces chemo-jonizacji, tak zwany mechanizm
Calcote’a — wzor (1).

Fakt ten wyjasnia dlaczego w ptomieniach wodoro-
wych (zwigzanych z termo-jonizacja) sygnal pradowy
jest zaniedbywalnie matly. Szerokie badania procesow
jonizacji i kinetyki jonowej w ptomieniu propan/powie-
trze przeprowadzono z wykorzystaniem spektroskopii
masowej oraz modelowania numerycznego — patrz ref.
19. Reakcja jonizacji (1) zapoczatkowuje caly szereg pla-
zmo-chemicznych proceséw prowadzacych do powstania
réznych jondéw dodatnich i uyjemnych. W pracy wykazano,
ze we froncie spalania propan/powietrze najliczniejszymi
czastkami natadowanymi sg jony C,H,0", HCO, i elek-
trony. Wraz z odlegltoscia od frontu spalania coraz bardziej
zmienia si¢ sktad jonowy. W regionie gazéw spalinowych
najczestszymi jonami sg H,O", NO*, CO,, HCO," oraz
elektrony. Co wigcej koncentracja jonow C,H,0%, HCO,
oraz elektronow ro$nie ze malejagcym wspotczynnikiem
nadmiaru powietrza.

Fig. 1. The Langmuir probe circuit and the recording set-up with oscilloscope

Rys. 1. Uklad pomiarowy z sondq Langmuira i rejestracjq zmian prqdu L,

na ekranie oscyloskopu
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considered here, the Langmuir probe was introduced to the
cylinder space through an existing hole enabling such an in-
troduction. The hole enables mounting of the indicator-valve
that usually serves the purpose of electronic cylinder pressure
measurements. A direct contact with the cylinder space where
the fuel combustion take place forces considerable design
constraints of the Langmuir probe including:

1. The LP should be well insulated from the engine walls.
The insulation should be resistant to possible soot forma-
tion between the probe and the walls. Due to the high
conductivity of soot particles, soot paths could lead to
an electrical shortcut between the LP and the walls; the
LP signal decay.

2. The LP should be mounted tightly in order to provide
an airtight seal and protection from the high working
pressures within the cylinder.

3. The high temperatures inside the cylinder present severe
constraints that would need to be overcome to avoid rapid
mechanical wear of the materials.

Taking into account the above mentioned constraints
and conditions the decision has been made to use a modified
spark plug (used in gasoline engines) as the LP. Standard
spark plug design provides resistivity of its electrodes and
electric circuit to high pressure and temperature conditions.
Equally important is the relative low cost and easy access
to a Langmuir probe of this type.

Fig. 2. A diagram of the Langmuir probe introduced to the cylinder space of a diesel

engine

Rys. 2. Szkic konstrukcyjny sondy Langmuira wprowadzanej do przestrzeni cylindra

silnika ZS

Figure 3 presents the design of the Langmuir probe.

Figure 4 and 5 present the way of mounting of the
discussed Langmuir probe to the cylinder of the diesel
engine used in this experiment. The metallic adapter in
Fig. 5 enables a simultaneous measurement of the LP
probe signal and the pressure by an electronic engine
indicator.

2. Sonda Langmuira wykrywajaca istnienie
ladunkow elektrycznych w cylindrze silnika ZS

Przedstawiona w poprzednim punkcie analiza wskazuje
na mozliwo$¢ wystepowania tadunkow elektrycznych we
froncie spalania w cylindrze silnikow o ZS. Jezeli sonda
Langmuira zostanie wprowadzona do przestrzeni cylindra,
to w przypadku zainicjowania ptomienia weglowodorowego,
w obwodzie elektrycznym sondy pojawi si¢ prad Lo Sonde
Langmuira tworzy elektroda metalowa spolaryzowana napig-
ciem U Kadtub silnika stanowi zazwyczaj drugg elektrodg,
dlatego sonda winna by¢ izolowana wzgledem tego kadtuba.
Prosty ukltad pomiarowy przedstawiony na rys. 1 umozli-
wia obserwacje zmian pradu Lo Oscyloskop umozliwia
obserwacje i rejestracje napigeia U, pojawiajgcego si¢ na
oporniku R, na skutek przeptywu pradu Lo

3. Sposob montazu sondy Langmuira
w strukturze silnika o ZS

Rysunek 2 przedstawia szkic konstrukcyjny sondy Lang-
muira wprowadzanej do przestrzeni cylindra silnika ZS.
W przypadku badanego typu silnika Farryman Diesel D10
wykorzystano do tego celu istniejacy otwoér w glowicy,
umozliwiajacy wprowadzenie sondy Langmuira do prze-
strzeni cylindra. Otwor ten stuzy standardowo do wkrece-
nia kurka indykatorowego, umozliwiajacego przylaczenie
elektronicznego indykatora ci$nienia w cylindrze. Bezpo-
sredni dostep do przestrzeni cylindra, w ktérym
zachodzi spalanie paliwa, narzuca szczegdlne
wymagania konstrukcyjne sondy Langmuira:

Sonda Langmuira musi by¢ odizolowana od
kadtuba silnika. Izolacja nie moze by¢ zniwelo-
wana na skutek osadzania si¢ czasteczek sadzy
pomiedzy elektroda srodkowa i kadtubem silni-
ka. Ze wzgledu na bardzo dobra przewodnos¢
elektryczna czastek sadzy moze nastapic zwarcie
elektryczne pomigdzy sonda Langmuira i kadtu-
bem silnika i zanik sygnatu,

Montaz sondy Langmuira musi zapewni¢
bardzo dobra szczelnos$¢ i odporno$¢ na od-
dziatywanie wysokich ci$nien w przestrzeni
cylindrowe;j.

Istotnym ograniczeniem jest tez wysoka tem-
peratura wystepujaca wewnatrz cylindra przy-
spieszajaca mechaniczne zmg¢czenie materiatu.

Biorac pod uwage powyzsze, zdecydowano
si¢ na wykorzystanie odpowiednio zaadaptowa-
nej $wiecy zaplonowej stosowanej w klasycznych
silnikach o zaplonie iskrowym. Konstrukcja czg-
$ci mechanicznej $wiecy zaptonowej zapewnia
odpornosc¢ jej elektrod (i uktadu elektrycznego)
na oddziatywanie wysokich cis$nien i temperatur. Nie do
przecenienia jest niski koszt oraz rynkowa dostgpnos¢ sond
Langmuira tego typu. Sond¢ Langmuira zbudowang zgodnie
z tymi wymaganiami przedstawia rys. 3.

Rysunki 4 i 5 przedstawiaja sposob montazu sondy
Langmuira do $cianki cylindra silnika o ZS zastosowanego
do testow pomiarowych. Rysunek 5 przedstawia metalowy
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Fig. 3. The Langmuir probe based on a standard spark plug

Rys. 3. Konstrukcja sondy Langmuira z wykorzystaniem Swiecy
zaplonowej silnika ZI

Fig. 5. Metallic adapter enabling a simultaneous measurement of the LP
probe signal and the pressure by an electronic engine indicator

Rys. 5 Widok adaptera umozliwiajgcego wstawienie kurka indykatoro-
wego i jednoczesny pomiar cisnienia indykowanego

4. Results of the measurements for the set-up with
Langmuir probe

Figures 6 and 7 present the registered Langmuir probe
signals. Additionally, as a point of reference, the signal
measuring position of the Top Dead Centre (TDC) of the
engine was assumed. The analysis of the resulting figures

Fig. 6. The Langmuir probe signals (above) and the TDC pulses (below)
measured for the Farryman D10 Diesel engine
Rys. 6. Sygnatly sondy Langmuira (przebieg gorny) i impulsy uktadu
GMP silnika Farryman Diesel D10 (przebieg dolny)

Fig. 4. Langmuir probe mounted in the cylinder of a Farryman Diesel
D10 engine

Rys. 4. Sonda Langmuira umieszczona w cylindrze silnika Farryman
Diesel D10

adapter umozliwiajacy jednoczesne indykowanie silnika z
zastosowaniem elektronicznego miernika cisnienia.

4. Wyniki pomiarow otrzymanych dla ukladu
z sondg Langmuira

Rysunki 6 i 7 przedstawiaja zarejestrowane sygnaty
sondy Langmuira. Dodatkowo wprowadzono, jako sy-
gnatl odniesienia, sygnat uzyskany z uktadu pomiarowego
gornego martwego punktu (GMP) silnika. Analiza tych
rysunkow wskazuje na wystgpowanie stromego cza-
sowego zbocza sygnatu pomiarowego, wskazujacego
bezposrednio na rozpoczgcie procesu spalania paliwa
w cylindrze silnika o ZS. Czas narastania sygnatu
oszacowano na ok. 0,1 ms. To umozliwia stosunkowo
precyzyjnie okresli¢ moment samozaptonu w badanym
silniku z ZS.

5. Koncepcje budowy miernika kata samozaplonu
paliwa w cylindrze silnika o ZS

Rysunek 8 przedstawia schemat uktadu pomiarowego
kata samozaptonu paliwa z zastosowaniem sondy Lang-

Fig. 7. The Langmuir probe signals (above) and the TDC pulses (below)
measured for the Farryman D10 Diesel engine at greater time resolution

Rys. 7. Sygnaty sondy Langmuira (przebieg gorny) i impulsy uktadu
GMP silnika Farryman Diesel D10 (przebieg dolny) w powigkszeniu
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points to the existence of a temporary-steep signal
rise, which probably indicates a combustion igni-
tion in the engine cylinder. A signal rise time of
the order of 0.1 ms can be estimated. It allows a
relatively precise determination of the moment of
self-ignition in the engine.

5. The concept of an indicator of fuel self-
ignition in a cylinder of a diesel engine

Figure 8 presents a schematic of the set-up to
measure the crankshaft angular position for the fuel
self-ignition applying a Langmuir probe together
with a simultaneous measurement of the pressure
by the electronic engine indicator and vibrations
generated in the cylinder head. An important ad-
ditional element in this set-up is the TDC signal
generator. A schematic of the TDC signal generator
is presented in Fig. 9. The TDC signal generator
helps to find temporal correlation between the
signals of the electronic engine indicator measur-
ing the pressure and the detector of the vibrations
generated in the cylinder head.

A very important aspect of the TDC signal
generator is related to galvanic separation between
the TDC signals transmitted to the electronic en-
gine indicator, the detector of the vibrations and to
one of the oscillator inputs. The set-up shown in
Fig. 8 determines the TDC of the cylinder using a
reference indicator on the engine flywheel. In the
case under consideration an M6 screw head, fixed in the
appropriate position on the engine flywheel, was used as
a marker. An inductive detector identifies and determines
the screw head position. However, such a system leads to
a rather significant error in measuring of the crankshaft
angular position for fuel self-ignition. Taking into account
the relative diameter of the screw head and the diameter of
the flywheel, the uncertainty of the TDC determination can
reach as much as 1.5 deg of the crankshaft angle

A different concept to measure the crankshaft angular
position for the fuel self-ignition in a cylinder of a diesel
engine connected with simultaneous measurements of the

Fig. 9. Block diagram of the TDC signal divider
Rys. 9. Schemat blokowy dystrybutora sygnatu GMP

Fig. 8. A diagram of the set-up to measure the crankshaft angular position for fuel
self-ignition together with a simultaneous measurement of the pressure by an elec-
tronic engine indicator and the vibrations generated in the cylinder head: 1 — cylinder
head, 2 — adapter, 3 — Langmuir probe, 4 — power supply, 5 — amplifier, 6, 7 — elec-
tronic indicator, 8 — inductive sensor, 9 — TDC signal divider, 10 — pressure recorder,
11 — vibration recorder, 12 — timing of the crankshaft revolution, 13 — self-ignition
angle measurement, 14 — tachometer, 15 — digital display of the self-ignition angle,

16 — accelerometer, 17 — data export

Rys. 8. Schemat ukiadu miernika kqta samozaplonu paliwa z jednoczesnym pomiarem

cisnienia w cylindrze i rejestracjq drgan

muira w polaczeniu z jednoczesnym pomiarem cisnie-
nia indykowanego i pomiarem drgan generowanych z
gltowicy cylindrowej. Istotnym dodatkowym elementem
zastosowanym w tym ukladzie pomiarowym jest dys-
trybutor sygnalu GMP. Schemat ideowy dystrybutora
sygnalu GMP przedstawia rysunek 9. Dystrybutor sygnatu
GMP zapewnia okreslenie korelacji czasowej pomi¢dzy
sygnatami rejestrowanymi w uktadzie elektronicznego
miernika ci$nienia cylindrowego i rejestratora drgan
gtowicy cylindrowe;j.

Bardzo istotnym elementem w konstrukcji dystrybutora
jest zapewnienie separacji galwanicznej pomigdzy sygna-
tami GMP przekazywanymi do uktadu miernika ci$nienia,
rejestratora drgan i jednego z wejs$¢ oscyloskopu. W uktadzie

z rysunku 8 okreslenie GMP dla cylindra odby-
wa si¢ przez umieszczenie znacznika na kole
zamachowym silnika. W przypadku badanego
silnika wykorzystano teb §ruby M6 wkreconej
w odpowiednie miejsce (tozsame z GMP) na
kole zamachowym silnika. Czujnik indukcyjny
identyfikuje i lokalizuje teb $ruby wkrgconej w
koto zamachowe. W takim uktadzie okreslania
GMP silnika, popehnia si¢ znaczny btad okresle-
nia kata samozaptonu paliwa. Biorgc pod uwagge
szerokos¢ tba $ruby i $rednice kota zamachowe-
g0, nicjednoznacznos$¢ okreslenia punktu GMP
wynosi okoto 1,5 COWK.

Inng koncepcj¢ budowy miernika kata sa-
mozaptonu paliwa w cylindrze silnika o ZS, w
potaczeniu z jednoczesnym pomiarem ci$nienia

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)

79



Badania diagnostyczne silnika laboratoryjnego Farymann Diesel D10 z zastosowaniem sondy Langmuira

pressure by an electronic engine indicator and
the vibrations has been presented in Fig. 10. The
important additional element applied in this case
is a pulsed, rotating transducer generating 3600
pulses/crankshaft revolution (resolution 0.1 deg
of the crankshaft angle). The main advantage of
this solution is related to the fact that the TDC
signal is generated directly by the structure of the
pulsed, rotating transducer. This increases the pre-
cision of the TDC determination to 0.1 deg of the
crankshaft angle. Some errors can arise from the
torsional vibrations of the connections between
the engine and the pulsed, rotating transducer. The
TDC signal generator applied here also ensures a
determination of the temporal relations between
the signals recorded by the electronic engine
indicator and by the vibration detector.

6. Methods of determination of the
crankshaft angular position for fuel
self-ignition

Fig. 10. A diagram of the set-up to measure the crankshaft angular position using
a pulsed, rotating transducer for the fuel self-ignition together with a simultaneous

measurement of the pressure by an electronic engine indicator as well as vibrations

6.1. Determination of the LP pulse delay or
advance versus the TDC pulse

Figure 11 presents the method of determina-
tion of the crankshaft angular position for fuel
self-ignition by a determination of time ti of
advance or delay of the LP versus the TDC signal. Period
T of a full crankshaft revolution should also be measured
(see Fig. 12).

The angle of advance (in deg of the crankshaft angle
—°CA) or delay of the self-ignition is calculated from the
equation:

afcsaleti 3600 @)
T
6.2. Measurement of the number of pulses from the
pulsed, rotating transducer

Figure 13 presents the measurement of the number of
pulses Ni determining the advance or delay of the LP versus
the TDC signal.

In this case, the angle a [°CA] is determined by the
number of pulses from the pulsed, rotating transducer;
there is no need to measure period T of a full crankshaft
revolution:

N, -360° = N, (3)
3600 10

afcsale

7. Final remarks and conclusions

The application of a Langmuir probe enables an accurate
estimation of the moment of fuel self-ignition in the cylinder
of a diesel engine and provides a new diagnostic tool for a
reliable diagnosis of an engine technical condition. A precise
determination of the crankshaft angle at which the fuel self-
ignition occurs is a fundamental condition for a formulation
credible diagnosis of the technical condition of the engine
working space and its fuel feed system.

generated in the cylinder head; 18 — rotating transducer

Rys. 10. Schemat uktadu miernika kqta samozaptonu paliwa (z uzyciem przetwornika
impulsowo-obrotowego) z jednoczesnym pomiarem cisnienia w cylindrze i rejestracjq

drgan

indykowanego i pomiarem drgan przedstawia rys. 10. Istot-
nym dodatkowym elementem zastosowanym w tym uktadzie
pomiarowym jest przetwornik impulsowo-obrotowy gene-
rujacy 3600 impulséw/1 obrot watu korbowego (rozdziel-
czo$¢ 0,1 °OWK). Istota tego rozwigzania jest generowanie
impulsu GMP bezposrednio przez strukture przetwornika
impulsowo-obrotowego. W ten sposéb mozna zmniejszy¢
niedoktadnos¢ okreslenia GMP silnika do 0,1 °OWK. Pewne
btedy pomiarowe moga wnosié¢ drgania skretne potaczenia
pomiedzy silnikiem a przetwornikiem impulsowo-obroto-
wym. Zastosowany takze w tym rozwigzaniu dystrybutor
sygnatu GMP zapewnia okre$lenie wzajemnej relacji
czasowej pomiedzy sygnatami rejestrowanymi w uktadzie
elektronicznego miernika ci$nienia i rejestratora drgan.

6. Metody okreslenia kata samozaplonu paliwa

6.1. Pomiar czasu opdézZnienia lub wyprzedzenia impul-
su otrzymywanego z sondy Langmuira wzgledem
impulsu GMP

Rysunek 11 przedstawia zasad¢ okreslania kata samo-
zaptonu paliwa poprzez pomiar czasu ti opdznienia lub
wyprzedzenia impulsu otrzymywanego z sondy Lang-
muira wzgledem impulsu GMP. Dodatkowo nalezy wy-
konywa¢ pomiar czasu trwania okresu T jednego pelnego
cyklu obrotu watu korbowego silnika, co przedstawiono
na rys. 12. Kat a ["OWK] wyprzedzenia lub op6znienia

samozaptonu oblicza si¢ ze wzoru (2).

6.2. Pomiar liczby impulséw otrzymywanych
z przetwornika impulsowo-obrotowego
Rysunek13 przedstawia zasade pomiaru liczby impulsow
Ni okreslajacych wyprzedzenie badZ opdznienie impulsu z
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Fig. 11. Determination of the advance or delay time t, of the Langmuir
probe versus the TDC signal

Rys. 11. Okreslenie czasu t, wyprzedzenia lub opdznienia impulsu
otrzymywanego z sondy Langmuira wzgledem impulsu GMP

In order to verify the diagnostic results, simultaneous
measurements have been conducted of both the cylinder
pressure and the vibrations (measured on the cylinder head
cover or its mounting bolts) generated by the engine fuel
injection system and the valve timing system.

A satisfactory qualitative and quantitative agreement of
the registered control parameters has been obtained using a
simplified comparative analysis. The results show that fur-
ther modernization of the diagnostic method as well as the
computer software is necessary in order to synchronize all

Fig. 13. The measurement method of the number of pulses N, determining

the advance or delay of the LP versus the TDC signal

Rys. 13. Zasada pomiaru ilosci impulséw N, okreslajgcych wyprzedzenie bqdz

opoznienie impulsu z sondy Langmuira wzgledem impulsu GMP

the measuring quantities and enable a comparative analysis
in relation to the angular crankshaft position.

In the future, diagnostics will be validated for similar
biofuel engines.
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Fig. 12. Determination of a full crankshaft-revolution period T

Rys. 12. Okreslenie czasu T trwania jednego petnego obrotu watu
korbowego silnika

sondy Langmuira wzgledem impulsu GMP. W tym przypad-
ku kat o ["OWK] okresla liczba impulséow otrzymywanych z
przetwornika impulsowo-obrotowego; nie ma koniecznosci
pomiaru okresu T obrotu watu korbowego silnika — wzor

3).
7. Uwagi koncowe i wnioski

Zastosowanie sondy Langmuira umozliwia zgrubne
oszacowanie chwili wystapienia samozaptonu paliwa w cy-
lindrze silnika o ZS, co daje nowe mozliwosci diagnostyczne
w ocenie stanu technicznego silnika.

Precyzyjne wyznaczenie potozenia katowego
watu korbowego, przy ktorym nastepuje samozapton
paliwa to podstawowy warunek sformutowania wia-
rygodnej diagnozy o stanie technicznym przestrzeni
roboczych oraz uktadu zasilania paliwem silnika.

Dla weryfikacji informacyjnos$ci diagnostyczne;j
uzyskanych wynikow pomiarowych przeprowadzono
jednoczesne pomiary ci$nienia cylindrowego oraz
drgan generowanych z uktadu wtryskowego i roz-
rzadu zaworowego silnika.

W wyniku uproszczonej analizy pordéwnawczej
uzyskano zadowalajaca zgodnos$¢ jakosciowa i
ilosciowa zarejestrowanych przebiegéw obser-
wowanych parametrow kontrolnych. Uzyskane
doswiadczenia badawcze pozwolity przeprowadzi¢
modernizacj¢ technologii pomiaru oraz oprogra-
mowania komputerowego, w taki sposob, ze moz-
liwe jest precyzyjne zsynchronizowanie rejestracji
wszystkich wielkosci pomiarowych, dla dokonania
analizy porownawczej ich przebiegow wzgledem
potozenia katowego watu korbowego. W kolejnym etapie
badan przeprowadzone zostang dalsze testy diagnostyczne
w warunkach zasilania silnika biopaliwem.
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Monitoring of the states of malfunction of the EGR system in TDCi engines

fueled with Ekodiesel Ultra and B10 fuel

The paper discusses the identification of malfunctions in the EGR system based on a list of OBD Il error codes. The
authors monitored EGR systems of vehicles fitted with DURATORQ TDCi engines. The Analysis of the processes of
heat transfer and mass exchange in the engine intake system drew attention to a number of simplifications in the formal
description introducing a wide range of tolerance for the instantaneous recirculation rate. The aim of this study was
to determine the influence of diesel oil, Ekodiesel Ultra with biocomponents and B10 fuel used for the fueling of diesel
engines on the formation of deposits in the EGR system. The analysis was performed in a laboratory utilizing the methods
of energy dispersive X-ray fluorescence and infrared spectroscopy.

Key words: EGR, diagnostic procedures OBD, X-ray fluorescence, infrared spectroscopy IR

Monitorowanie stanu niesprawnosci ukladu EGR silnikéw TDCi zasilanych olejem napedowym
Ekodiesel Ultra oraz paliwem B10

W artykule dokonano analizy procesu uszkodzen oraz lokalizacji usterek w uktadzie EGR silnikow DURATORQ TDCi
z udokumentowanym procesem eksploatacji, przeglgdow technicznych i stosowanych rodzajow paliw. Analiza procesu
wymiany ciepta i masy na odcinku uktadu dolotowego silnika zawiera szereg uproszczen w opisie formalnym wprowadzajgc
szeroki zakres tolerancji chwilowej wartosci stopnia recyrkulacji. Wnioskowanie zwrdcone zostato na potencjalny wphyw
rodzaju paliw, stosowanych w procesie rownoleglej eksploatacji analizowanych silnikow na przyczyny powstawania
osadow w uktadzie EGR prowadzqcych do wystepowania zapisanych bledow. Badania porownawcze przeprowadzono
z wykorzystaniem oleju napedowego Ekodiesel Ultra oraz paliwa B10 z udziatem biokomponentow. Analizy przeprowa-
dzono w laboratorium akredytowanym z wykorzystaniem metod fluorescencji rentgenowskiej z dyspersjq energii oraz
spektroskopii w podczerwieni.

Stowa kluczowe: system EGR, procedury diagnostyczne OBD II, fluorescencja rentgenowska XRF, spektroskopia IR

1. Introduction

The optimization of the process of charge combustion
in a multiple injected diesel engine using hydrocarbon and
biocomponent fuels in a Common Rail system sets the main
trends in the research and development works on diesel
engines. A symptom of these modifications is the develop-
ment of a system allowing homologation compliance with
respect to the emission limits, particularly: CO, HC, NO_
and particulate matter (PM). Exhaust aftertreatment systems
such as exhaust gas recirculation (EGR), catalytic converters
and Diesel Particulate Filters (DPF) are used increasingly.
Parallel to the advancement of EGR systems for the reduction
of the NO_ concentration engineers introduce SCR systems
(Selective Catalytic Reduction) using AdBlue or DEF (Diesel
Exhaust Fluid) complying with the quality requirements of
the ISO-22241 standard.

Research into innovative processes of exhaust gas catalysis
and advancement of the design of DPF filters are convergent
with the improvement of the physical chemical characteristics
of FAME biofules containing certain selected conditioners
[3, 8]. The research experiments additionally cover selective
composition of biofuels with certain selected conditioners.
Particulate matter, the result of the fuel combustion is an effect
of local incomplete combustion that leads to the formation of
carbon and agglomerates of different size.

1. Wstep

Optymalizacja procesu spalania tadunku w silniku o ZS
przy wieloetapowym wtrysku paliwa weglowodorowego
oraz paliwa z udzialem biokomponentéw w systemie Com-
mon Rail, wyznacza gtéwne kierunki prac badawczych w
zakresie rozwoju silnikow o ZS. Symptomem tych mo-
dyfikacji jest rozwo6j uktadéw pozwalajacych zachowaé
zgodnos¢ homologacyjng z limitami emisji toksycznych
sktadnikow spalin, gtownie: CO, HC, NO_ oraz czgstek
statych PM (Particulate Matter). Zaznacza si¢ upowszech-
nienie uktadéw oddziatujacych na spaliny silnika (Exhaust
Aftertreatment) takich jak recyrkulacja spalin EGR (Exhaust
Gas Recirculation), konwertery katalityczne (katalizatoréw)
a takze stosowanie filtrow czastek statych DPF (Diesel Par-
ticulate Filter). Rownolegle z doskonaleniem uktadéw EGR
dla potrzeb obnizenia poziomu stezenia NO_wprowadzane
sa uktady SCR (Selective Catalytic Reduction) z wykorzy-
staniem reduktora AdBlue lub DEF (Diesel Exhaust Fluid)
spetniajacych wymogi jakosciowe norm ISO-22241.

Badania w zakresie innowacyjnych procesow katalizy
spalin wraz z doskonaleniem konstrukcji filtréw czastek
statych DPF przebiegaja rownolegle z doskonaleniem cech
fizyko-chemicznych biopaliw FAME z dobranym pakietem
dodatkéw uszlachetniajacych [3, 8]. Eksperymenty badaw-
cze obejmuja ponadto selektywne komponowanie biopaliw
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The manufacturers of diesel engines for modern farm
tractors declare the compatibility of their engines with the
B100 biofuels provided the EN/PN 14213 quality standard is
met. In this case the application of EGR systems is reduced
to the benefit of the SCR systems using AdBlue. Sometimes
a combined SCR and EGR systems are applied, as is in the
case of JOHN DEERE heavy-duty farm tractors.

In diesel engines of passenger vehicles fueled with
conventional hydrocarbon fuels with a growing content
of FAME we can see an advancement of the EGR systems
and the systems controlling their operation, which leads to
a reduction of the combustion rate, thus contributing to the
reduction of the NO_ concentration in the exhaust gas. As
a result of this process the maximum temperature of com-
bustion is reduced along with the amount of oxygen in the
charge fed to the cylinder. However, an excess amount of
exhaust gas in the charge fed to the cylinder may result in a
drop of the engine power and an increase in the emission of
PM, thus deteriorating other engine indexes [1, 6].

Taking into account the popularity of DPF systems and
catalytic converters in diesel engines the condition of a
malfunctioning EGR is inadmissible [3].

FAME biofuel is substantially different from diesel fuel
in that it has a different chemical constitution, fractional
composition, viscosity, molar mass and the content of sulfur
and oxygen. The obtainment of a high quality FAME fuel
is mainly conditional upon the used resources, preliminary
rectification, the course of the transestrification process and
the applied pack of conditioners such as antioxidants, depre-
sators and biocides. Additionally, esters should, not contain
any remnants of methanol that increases the risk of seizure
of the friction pairs in the fuel feed system. The presence
of the linoleic and linolenic acids leads to the processes of
oxidation and polymerization of fuel. Higher fatty acids have
a substantial impact on the operation of DPF because high
content of unsaturated acids results in an increase of the emis-
sion of soot. Additionally, oils of low quality may contain
more contaminants such as free fatty acids, phospholipids,
colorants and water [4].

One of the important quality parameters of fuels tightly
related to their chemical constitution is the proneness to form
deposits in the intake system and combustion chambers.
A chemical composition of the fuel also introduces a low
thermal stability and susceptibility to polymerization the
result of which is sludge formation [4].

2. Functional analysis of the EGR system

The total mass of the charge fed to the cylinder is a
mixture of air and exhaust gas of varied proportions and
is calculated based on such parameters as: engine speed,
intake air mass, charging pressure and the temperature of
the components. The mass of the recirculated exhaust gas is
calculated from the difference of the total mass of the charge
and the mass of air in reference to the intake air temperature
correction [11]. We can, thus determine the exhaust gas recir-
culation rate as a ratio of the mass of the exhaust gas to the
mass of air and compare this value under given engine load
conditions with the value stored in the ECU. The opening

wraz z dobranymi pakietami uszlachetniaczy. Czastki stale
PM powstajace w wyniku silnikowego spalania paliw sa
efektem miejscowego niezupelnego i niecatkowitego spa-
lania paliwa, prowadzac do powstania wegla i tworzenia si¢
aglomeratow o roznej wielkosci.

Producenci silnikow o ZS dla wspotczesnych ciagnikow
rolniczych deklarujg mozliwo$¢ stosowania biopaliw typu
B100 z zastrzezeniem spetnienia wymogow normy jakoscio-
wej EN/PN 14213. W tym przypadku zaznacza si¢ odejscie
od klasyki stosowania uktadow EGR na rzecz uktadow SCR
z wykorzystaniem reduktora AdBlue. Niekiedy wprowadza
si¢ wspoldziatanie systemow SCR 1 EGR jak np. we wspot-
czesnej wersji cigzkich ciggnikow firmy JOHN DEERE.

W przypadku silnikéw o ZS samochodéw osobowych
zasilanych paliwami weglowodorowymi z postepujacym
wzrostem udziatu FAME zaznacza si¢ doskonalenie uktadow
EGR oraz systemo6w sterowania pracg uktadu, prowadzac do
obnizenia predkosci spalania, co przyczynia si¢ do spadku
poziomu stgzenia NO_w spalinach. W wyniku tego proce-
su zostaje obnizona maksymalna temperatura spalania jak
réwniez nastepuje ograniczenie maksymalnej ilo$¢ tlenu
w ladunku dostarczanym do cylindra. Jednak nadmierny
udziat spalin w catym tadunku dostarczanym do cylindra
moze powodowac spadek mocy oraz znaczny wzrost emisji
czastek statych, a przez to uzyskanie niekorzystnych wartosci
innych wskaznikow pracy silnika [1, 6].

Biorac pod uwage upowszechnienie systeméw PDF
oraz konwerteréw katalitycznych w uktadzie wylotowym
silnikow z ZS, stan wadliwego dzialania EGR nalezy uzna¢
za niedopuszczalny [3].

Biopaliwo FAME wykazuje zasadnicze zrdznicowanie
wzgledem ON przede wszystkim ze wzgledu na budowe
chemiczna, sktad frakcyjny, lepko$¢, mas¢ molowg oraz
zawartos¢ siarki i tlenu. Uzyskanie wysokiej jakosci paliwa
FAME zalezy przede wszystkim od uzytego surowca, wstep-
nego oczyszczania, przebiegu procesu transestryfikacji oraz
zastosowanego pakietu dodatkéw uszlachetniajacych takich
jak np. depresatory, antyoksydanty, biocydy. Dodatkowo
estry nie powinny zawierac resztek metanolu, ktory zwigksza
ryzyko zatarcia elementdw roboczych aparatury paliwowej.
Obecnos$¢ kwaséw linolowego i linolenowego prowadzi
do procesow utleniania i polimeryzacji biopaliwa. Wyzsze
kwasy tluszczowe maja znaczacy wplyw na prac¢ DPF, gdyz
wysoka zawarto$¢ kwasow nienasyconych powoduje wzrost
emisji sadzy. Dodatkowo oleje niskiej jakosci moga zawierac
wigcej zanieczyszczen, takich jak wolne kwasy ttuszczowe,
fosfolipidy, barwniki, wode [4].

Jednym z istotnych parametréw jakosciowych paliw
$cisle zwigzanych z ich budowa chemiczng jest sktonnos¢
do tworzenia si¢ osadéw w uktadzie dolotowym i komorach
spalania. Sktad chemiczny paliwa wprowadza rowniez niska
stabilno$¢ termiczng a takze sktonno$¢ do polimeryzacji w
wyniku czego powstaja szlamy[4].

2. Analiza funkcjonalna ukladu EGR

Catkowita masa zasysanego ladunku do cylindra jest
mieszaning powietrza i spalin przy zmiennych proporcjach
1 jest obliczana na podstawie takich parametréw jak: pred-
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of the EGR valve defines the mass of the exhaust gas to as-
sure the instantaneous required recirculation rate X, .. The
error range is precisely determined and its excess results in
an emission related malfunction signaled by a MIL.

The identification of DTCs in this case is a complex pro-
cedure because a group of combined signals is analyzed that
come from the solenoid valve controlling the pneumatic EGR
actuator or directly from the electric actuator. The signals are
then compared against the signal of the mass airflow rate,
the intake pressure, the temperatures of the media and the
engine speed. The EGR system is distinguished by a great
range of tolerance to momentary change of the recircula-
tion rate, particularly in the interval of non-steady engine
operating states.

The thermodynamics-related issues have been presented
in the previous publication on a diagnosing procedure of
the states of malfunction of the EGR system based on a
multi-symptom structure of stored DTCs for the VW group
vehicles fitted with 1,9 TDI ASZ having a pneumatic EGR
valve positioning actuator EGR [2].

The analysis of the energy balance of heat and mass
exchange contains certain simplifications due to a lack of
the possibility of unambiguous description of all the factors
conditioning an accurate parameterization of the exhaust gas
recirculation process.

A fundamental problem is proper determination of
the specific heat of the recirculated exhaust gas based on
the specific heat of all its individual components. As the
engine deterioration advances the share of the fraction of
burnt lubricant increases. Besides, as a result of the use of
biofuel conditioners there are more (as compared to regular
hydrocarbon fuels) such components as: CO,, CO, HC and
NO_[2].

Another approximation of the actual state is contained
in the notation of the Clapeyron equation of the state of the
formed mixture of air and exhaust gas. There are no effective
methods of measurement of the mass flow of the recirculated
exhaust gas. A useful parameter is the exhaust gas density
under given engine load conditions. The difficulty in the
notation also results from the fact that feeding recirculated
exhaust gas, irrespective of its prior chilling, results in a
growth of the intake air temperature [5].

A secondary temperature drop of the mixture takes place
as a result of a heat exchange in the intake manifold. In this
case, we need to allow for the area of the heat transfer, the
heat transfer coefficient by the material structure of the intake
manifold and the duration of the transfer at the temperature
difference between the charge and the surroundings.

A different nature of the heat exchange takes place in the
portion of the intake manifold located in the cylinder head
ending in the valve seat zone. We can precisely determine
the flow time of the mixture through the analyzed distance
(taking the engine speed and the filling efficiency) but it is
difficult to average the medium flow results having variable
intake geometry in the zones of varied wall temperatures. A
simplification is, thus introduced consisting in that a circular
cross section is assumed of the intake manifold for its replace-

ko$¢ obrotowa watu, masa powietrza zasysanego, ci$nienie
dotadowania oraz temperatury sktadnikow.

Masa recyrkulowanych spalin wyznaczana jest z roznicy
masy catkowitej tadunku i masy powietrza w odniesieniu do
korekty temperaturowej powietrza zasysanego [11]. Zatem
mozna wyznaczy¢ stopien recyrkulacji jako stosunek masy
spalin do masy powietrza i poréwnac ta wartos¢ w danych
warunkach obcigzen silnika z warto$cig zapisang w pamieci
sterownika. Stopien otwarcia zaworu EGR wyznacza mas¢
spalin dla potrzeb zapewnienia chwilowej wartosci stop-
nia recyrkulacji X, .. Przedziat bledu jest Scisle ustalony
a przekroczenie tej wartosci wyznacza usterkg emisyjna
prowadzac do sygnalizacji stanu pracy silnika poprzez
kontrolke MIL.

Rozpoznanie btedow stanowi w tym przypadku ztozong
procedure, gdyz analizowana jest grupa wzajemnie sprz¢zo-
nych sygnatéw pochodzacych z elektrozaworu sterujgcego
sitownikiem pneumatycznym EGR lub wprost z sitownika
elektrycznego uktadu, w odniesieniu do sygnatu masowego
natgzenia przeptywu, ci$nienia w uktadzie dolotowym, tem-
peratur czynnikow oraz predkosci obrotowej watlu. Uktad
EGR wyrdznia si¢ stopniem znacznego przedziatu toleran-
cji na chwilowa zmiang stopnia recyrkulacji, zwlaszcza w
przedziale nieustalonych obcigzen silnika.

Zagadnienia termodynamiczne zostaty przedstawione w
poprzedniej publikacji dotyczacej procesu diagnozowania
stanow awaryjnych uktadu EGR na podstawie wielosympto-
mowej struktury zapisanych btedow dla pojazdow grupy VW
z silnikami 1,9 TDI ASZ wyposazonych w pneumatyczny
sitownik pozycjonujacy zawér EGR [2].

Analiza bilansu energetycznego wymiany ciepta i masy
zawiera w sobie pewien zakres uproszczen z uwagi na brak
mozliwosci jednoznacznego opisania wszystkich czynnikéw
warunkujacych dokladng parametryzacje procesu recyrku-
lacji spalin.

Zasadniczy problem stanowi wlasciwe okreslenie ciepta
wlasciwego recyrkulowanych spalin na podstawie ciepta
wlasciwego poszczegdlnych jego sktadnikow. Wraz ze stop-
niem zuzycia silnika zwigksza si¢ udziat frakcji spalanego
oleju smarujacego. Ponadto, w wyniku stosowania dodatkow
biopaliwowych zaznacza si¢ zréznicowany, w stosunku do
paliw weglowodorowych, udziat takich sktadnikow jak:
CO,, CO, HC, NO_[2].

Nastepne przyblizenie stanu rzeczywistego zawarte jest
w zapisie rOwnania Clapeyrona stanu powstatej mieszaniny
powietrza i spalin. Zaznacza si¢ brak efektywnych metod
pomiaru masowego nat¢zenia przeptywu recyrkulowanych
spalin. Przydatnym parametrem jest gesto$¢ spalin w danych
warunkach obcigzen silnika. Utrudnienie zapisu wynika
réwniez z faktu, iz doprowadzenie recyrkulowanych spalin,
niezaleznie od mozliwosci ich wczes$niejszego ochlodzenia,
powoduje wzrost temperatury zasysanego powietrza [5].

Ponadto dochodzi do wtornego spadku temperatury
mieszaniny w wyniku oddawania ciepta do struktury ko-
lektora dolotowego. Nalezy w tym przypadku uwzglednic
powierzchni¢ wymiany ciepta, wspolczynnik przenikania
ciepla przez struktur¢ materiatowa kolektora ssacego oraz
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ment diameter, which leads to a simplification of the notation
of the heat exchange area. The situation is aggravated by the
fact that, due to tar deposits, there is no possibility of allowing
for the variable flow resistance of the exhaust gas in the zone
of the valve controlling the exhaust gas flow [2].

The functional condition of an EGR system can be im-
proved by introducing a variety of signal converters in the
design of the intake and exhaust systems of an engine, which
leads to a complication of the system, a modification of the
ECU software and an increase in the overall costs.

3. EGR system diagnostic

The fundamental objective of on-board diagnostic in the
OBD II standard is the control of the exhaust emissions with
respect to the currently applicable emission limits of EURO IV
and V. The area of the unification of the diagnostic principles
has been significantly extended by compliance of the controllers
with the software according to the OBD II system meeting both
the SAEJ1830 and ISO9141-2 standards. The coexistence of
the diagnostic controllers was initiated when the ISO15031-3
standard was introduced allowing communication through the
CAN standard (Controller Area Network) [7].

The skill of making multisymptom diagnostic conclu-
sions and the knowledge of technical solutions used in the
functional system of a vehicle are a basis for the formulation
of correct diagnostic decisions [2].

A facilitating element is the unification of the nomencla-
ture of the systems and their components (SAE J1930) as
well as the unification and location of the DLC (Data Link
Connector) according to SAE J1962. An important step in
the development of OBD was the notation and definitions of
the trouble codes (SAE J2012). The storage of an error code
in the controller memory was supplemented with the stor-
age of the operating parameters at which the error occurred,
thus creating a database (Freeze Frame). The pulling of the
error codes from the controller is possible with a scan tool.
Diagnostic scan tools (SAE J1978) and the description of
the individual scan tool operating modes (SAE J1979) are
also subject to standardization. The principle of error code
hierarchy was introduced not only because of the component
or a functional system malfunction but mainly to maintain the
exhaust emissions on the level below the admissible values.
An incorrect course of the combustion process or a faulty
operation of the system elements results in a flash of a MIL
light (Malfunction Indicator Light) [12].

A list of standardized error codes directly or indirectly
related to the operation of the EGR systems has been shown
in Table 1.

Besides, the PO100 to PO104 error codes shown in table 1
may provide additional information in the assessment of the
EGR system operation (showing an incorrect recirculation
rate). The stored error codes from the PO110 to PO114 group
are assigned to the air intake temperature sensor. Usually
problematic in the malfunction identification is the effect of
simultaneous storage of the error codes in the turbocharger
pressure circuit from the P0235 to P0242 group supple-
mented with the error code of the recirculated exhaust gas
temperature sensor from the P0544 to P0549 group.

czas wymiany ciepta przy roéznicy temperatur tadunku i
otoczenia.

Odmienny charakter wymiany ciepla zaznacza si¢ na
odcinku kanatu ssacego zlokalizowanego w glowicy, konczac
na strefie gniazda zaworu ssacego. O ile mozna w doktadny
sposob wyznaczy¢ czas przeplywu mieszaniny na analizo-
wanym odcinku, biorgc za podstawe predkos¢ obrotowa
watu i sprawno$¢ napetnienia, to jednak trudno jest usredni¢
warunki przeplywu czynnika przy zmiennej geometrii kanalu
w strefach o zréznicowanych temperaturach §cianek. Zatem
wprowadza si¢ uproszczenie polegajace na przyjeciu kotowe-
go przekroju kanatu dla zastepczej jego $rednicy, co prowadzi
do uproszczenia zapisu powierzchni wymiany ciepta. Sytuacje
pogarsza fakt braku mozliwosci uwzglednienia zmiennych
oporow przeptywu spalin w strefie zaworu sterujgcego prze-
plywem spalin w wyniku zalegania nagaru [2].

Stan funkcjonalny uktadu EGR mozna poprawi¢ wpro-
wadzajac szereg przetwornikdéw sygnatéw w strukturze
uktadu wlotowego i wylotowego silnika, co w prostym
odniesieniu prowadzi do zwigkszenia stopnia komplikacji
uktadu, konicznej modyfikacji oprogramowania sterownika
ECU oraz wzrostu kosztow przedsigwzigcia.

3. Diagnostyka ukladu EGR

Podstawowym celem diagnostyki pokladowej wg stan-
dardu OBD II jest kontrola emisji szkodliwych sktadnikow
spalin odniesiona do obowigzujacych obecnie wymogow
normatywow EURO IV i V. Obszar unifikacji zasad diagno-
styki zostat znaczaco powigkszony poprzez zgodnos¢ komu-
nikacji sterownikéw z oprogramowaniem wg standardu OBD
II spetniajacych zar6wno wymagania normy SAEJ1830 jak
réwniez 1SO9141-2. Wspotdziatanie kontrolerow diagno-
stycznych zaistniato wraz z zapisem normy ISO15031-3
wprowadzajacej mozliwo$¢ komunikacji za posrednictwem
sieci standardu CAN (Controller Area Network — Sie¢ Ob-
szaru Sterownika) [7].

Umiejetnos$¢ wielosymptomowego wnioskowania oraz
znajomosc¢ rozwigzan technicznych stosowanych w obrebie
uktadow funkcjonalnych pojazdu stanowia podstawe do
ksztattowania trafnych decyzji diagnostycznych [2].

Utatwieniem jest wprowadzenie normalizacji nazew-
nictwa uktadow oraz ich elementow (SAE J1930), a takze
unifikacja i lokalizacja ztacza diagnostycznego DLC (Data
Link Connector) zgodnie z SAE J1962. Waznym etapem
stat si¢ zapis, oznaczenia i definicje kodow usterek (SAE
J2012). Rejestracja kodu usterki w pamigci sterownika zo-
stata uzupetiona zapisem parametréw pracy silnika, przy
ktérych wystapita usterka tworzac baze danych (Freeze
Frame). Odczytanie kodow usterek zapisanych w pamieci
sterownika mozliwe jest z wykorzystaniem testera diagno-
stycznego — skanera (Scan-Tool). Normalizacji podlegaja
réwniez testery diagnostyczne (SAE J1978) oraz opis po-
szczegblnych trybdéw pracy skanera (SAE J1979). Zasada
hierarchii kodow btedu zostala wprowadzona nie tylko ze
wzgledu na wystapienie uszkodzenia elementu lub uktadu
funkcjonalnego, lecz przede wszystkim w aspekcie utrzyma-
nia emisji szkodliwych sktadnikéw spalin ponizej wartosci
dopuszczalnych. Wadliwy przebieg procesu spalania lub

86

COMBUSTION ENGINES, No. 2/2013 (153)



Monitoring of the states of malfunction of the EGR system in TDCi engines...

A diagnostic monitor contains diagnostic procedures re-
sponsible for controlling and observation of the components
assigned to it. According to the OBD principles each controller
of a vehicle has at least one control procedure implemented
that creates continuous and non-continuous monitors. The
engine manufacturers are obliged to publish the algorithm
allowing the realization of a driving cycle that guarantees the
realization of all EOBD/OBD II monitors [9].

4. EGR system diagnostics using a scan tool

The subject of the analysis as regards the identification
of malfunctions in the EGR system is the intake manifold
of a Common Rail DURATORQ TDCi engine fitted in
FORD MONDEO MK4. The intake system is fitted with
a variable geometry turbocharger and an intercooler. The
ECU controller — J248 controls the stepper motor position-
ing the EGR valve. It is noteworthy that the volume of the
charge from the crankcase breather system is fed omitting
the MAF sensor. In this case it is possible to distort the

Table 1. Standardized diagnostic trouble codes directly or indirectly related

to the malfunctioning EGR [13]

wadliwa praca elementéw uktadow powoduje zapalenie
kontrolki MIL (Malfunction Indicator Light) [12].

Zestawienie znormalizowanych kodow usterek bezpo-
$rednio lub posrednio zwigzanych z awaryjnym funkcjono-
waniem ukladu EGR zamieszczono w tabeli 1.

Ponadto niekiedy wystepujace kody btedow P0100 do
P0104 oprocz wykazanych w tabeli 1 mogg stanowi¢ infor-
macj¢ pomocnicza w procesie oceny uktadu EGR, wykazujac
nieprawidtowa warto$¢ stopnia recyrkulacji. Zapisywane
numery kodow usterek z grupy P0110 do PO114 przypisane
sa do obwodu czujnika temperatury powietrza na wejsciu
do uktadu dolotowego. Zwykle problematyczny w procesie
lokalizacji uszkodzen jest efekt rownoczesnego zapisu btedu
w obwodzie czujnika ci$nienia turbosprezarki z grupy P0235
do P0242, uzupetniony btedem obwodu czujnika temperatury
recyrkulowanych spalin — z grupy P0544 do P0549.

Monitor diagnostyczny zawiera procedury diagnostyczne
odpowiedzialne za kontrolg i obserwacje¢ przypisanych mu
podzespolow. Zgodnie z zasadami OBD kazdy sterownik
pojazdu wykazuje implementacj¢ przynaj-
mniej jednej procedury kontrolnej tworzacej

Tabela 1. Znormalizowane kody usterek bezposrednio lub posrednio zwigzane z awaryjnym
funkcjonowaniem uktadu EGR [13]

DTC Circuit, system, parameter to which the error Type of malfunction/rodzaj
code is related/ obwdd, uktad, parametr, ktérego usterki
dotyczy kod usterki
P0400 | Exhaust gas recirculation flow/uktad recyrkulacji Malfunction/wadliwe
spalin dziatanie
P0401 | Exhaust gas recirculation flow/uktad recyrkulacji | Insufficient detected/za maty
spalin stopien recyrkulacji
P0402 | Exhaust gas recirculation flow/uktad recyrkulacji |  Excesive detected/za duzy
spalin stopien recyrkulacji
P0403 | Exhaust gas recirculation circuit (valve or con- Malfunction/wadliwe
trol)/ukiad recyrkulacji spalin (zawor dzialanie
lub sterowanie)
P0404 Exhaust gas recirculation circuit/uktad Range/performance/
recyrkulacji spalin nieprawidfowy zakres
sygnatu
P0405 Exhaust gas recirculation sensor A/uktad Circuit low/za niska wartosé¢
recyrkulacji spalin Obwéd czujnika A sygnalu
P0406 Exhaust gas recirculation sensor A/uktad Circuit high/za wysoka
recyrkulacji spalin. Obwéd czujnika A wartos¢ sygnatu
P0407 Exhaust gas recirculation sensor B/uktad Circuit low/za niska wartosé¢
recyrkulacji spalin. Obwod czujnika B sygnatu
P0408 Exhaust gas recirculation sensor B/uktad Circuit high/za wysoka
recyrkulacji spalin. Obwod czujnika B wartos¢ sygnatu
P0100 Mass or volume air flow/obwod masowego Circuit malfunction/wadliwe
lub objetosciowego przeplywomierza powietrza dzialanie
PO101 Mass or volume air flow/obwod masowego Circuit range performance
lub objetosciowego przeptywomierza powietrza problem/nieprawidtowy
zakres wartosci sygnatu
P0102 Mass or volume air flow/obwod masowego Circuit low input/za niska
lub objetosciowego przeplywomierza powietrza | wartos¢ sygnatu wejsciowego
P0103 Mass or volume air flow/obwod masowego Circuit high input/za wysoka
lub objetosciowego przeplywomierza powietrza wartos¢ sygnatu
P0104 Mass or volume air flow/obwod masowego Circuit intermittent/sygnat
lub objetosciowego przeptywomierza powietrza elektryczny przerywany
sporadycznie

monitory ciaggte lub niecigglte. Producenci
silnikéw zobowigzani sg do opublikowania
algorytmu pozwalajacego zrealizowac cykl
jezdny gwarantujacy wykonanie wszystkich
przewidzianych norma monitoréw EOBD/
OBD 11 [9].

4. Diagnostyka ukladu EGR
z wykorzystaniem testera
diagnostycznego

Przedmiotem analiz obejmujacych
identyfikacj¢ uszkodzen w uktadzie EGR
jest uktad dolotowy silnika DURATORQ
TDCi, samochodu FORD MONDEO MK4
z uktadem wtrysku paliwa Common Rail
Siemens. Uktad dolotowy wyposazony jest
w turbosprezarke o zmiennej geometrii ka-
nalow wlotowych spalin do turbiny oraz w
chlodnice powietrza wlotowego. Sterownik
ECU — J248 steruje silnikiem krokowym
pozycjonujac przemieszczenie grzybka
zaworu uktadu EGR. Nalezy zauwazy¢, iz
objetos¢ tadunku z odpowietrznika skrzyni
korbowej dostarczana jest z pominigciem
przeptywomierza. Mozliwe jest w tym
przypadku zaburzenie stopnia recyrkulacji,
zwlaszcza przy znacznym udziale przedmu-
chow spalin do skrzyni korbowe;.

Proces identyfikacji uszkodzen jest
znaczaco utrudniony w przypadku po-
jawiajacych si¢ krotkotrwatych stanow
niesprawnosci w nieregularnych odstgpach
i warunkach eksploatacji pojazdu. W opisy-
wanej procedurze diagnostycznej pojazdu
stwierdzono chwilowe i sporadyczne spad-
ki mocy polaczone z brakiem ptynnosci
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recirculation rate particularly if the blow—by to the crank-
case is extensive.

The process of fault identification is getting difficult if
intermittent malfunctions occur at irregular intervals and
unsteady engine operating states. In the described diagnostic
procedure of the vehicle momentary and sporadic power
drops were observed combined with a lack of smoothness in
acceleration and high exhaust opacity. The use of a variety
of scan tools and other diagnostic devices significantly ac-
celerates the diagnostic process. In the case of a short-term
malfunction the ECU does not interpret the existing param-
eters as erratic, and does not store the error in the memory.

Upon connecting of the diagnostic interface of the TEXA
Nawigator TXT (Fig. 1) scan tool to the vehicle no error codes
stored in the memory were detected. The analysis of the param-
eters pulled from the ECU and those given by the manufacturer
did not show any deviations from the required values.

Analogically to the EGR test procedures, according to
DeltaScan, assuming the basic settings [04] in the group
of measurement blocks [003] an observation was made as
the engine speed was increased above 1400 rpm. The tester
then provided a two-state value of the parameter storage that
identified the request of the EGR valve opening or closing
given by the controller. Another parameter shown in this
group of measurement blocks is the current signal of the
mass airflow determined by the MAF sensor. An important
parameter is the percentage value of the filling coefficient
of the PWM signal confirming the setting of the EGR valve
stepper motor. In the analyzed system, when the valve was
closed the value of the filling coefficient did not deviate from
the admissible level i.e. above 70 % and when the valve was
open the value was also in the 25 % limit. In the measure-

Fig. 1. TEXA Nawigator TXT scan tool
Rys. 1. Tester TEXA Nawigator TXT

Fig. 2. TEXA OBD-Log recorder
Rys. 2. Rejestrator TEXA OBD-Log

przyspieszania oraz znacznym zadymianiem spalin. Wy-
korzystanie réznego rodzaju skanerow diagnostycznych
i diagnoskopow w sposob znaczacy przyspiesza proces
diagnostyczny. W przypadku krétkotrwalego wystepowania
usterki sterownik ECU nie interpretuje zaistniatych para-
metrow jako blednych i tym samym nie zapisuje usterki w
pamieci sterownika.

Po podiaczeniu interfejsu diagnostycznego testera, TEXA
Nawigator TXT (rys. 1) nie odnotowano zadnego btedu w
pamigci kodow usterek sterownika ECU. Analiza odczyta-
nych i podanych parametrow przez producenta silnika nie
wykazala odstepstw od wymaganych wartosci.

W analogii do procedur testu EGR wg programu Del-
taScan, przyjmujac ustawienia podstawowe [04] w grupie
blokéw pomiarowych [003] — wykonano obserwacje przy
zwigkszeniu predkosci obrotowej silnika od okoto 1400
obr/min. Tester podaje wowczas dwustanowg warto$¢ zapisu
parametrow, ktéra identyfikuje wydanie przez sterownik
ECU rozkazu otwarcia lub zamknigcia zaworu recyrkulacji
spalin. Kolejnym parametrem wys$wietlanym w tej grupie
blokéw pomiarowych jest aktualny sygnat masowego nate-
zenia przeptywu powietrza wyznaczony przez przetwornik
MAF. Istotnym parametrem jest wyrazona w procentach
warto$¢ wspolczynnika wypetniania sygnatu PWM, $wiad-
czaca o wysterowaniu silnika krokowego zaworu EGR. W
analizowanym uktadzie przy zamknigtym zaworze EGR war-
to$¢ wspolczynnika wypelnienia nie odbiegata od poziomu
dopuszczalnego tj. powyzej 70 %, jak rowniez przy otwartym
zaworze warto$¢ byta prawidlowa, tzn. w granicach 25 %. W
bloku pomiarowym zmienialy si¢ rowniez wskazania warto-
$ci masowego przeptywu powietrza, ktore przy zamknigtym
zaworze EGR zawieraly si¢ w wyznaczonym przedziale tj.
420 do 600 mg/cykl, oraz 180 do 340 mg/cykl — dla zaworu
W pozycji otwartej.

Istotnym faktem, na ktory nalezy zwrdci¢ uwage jest
przebieg zmian masowego nat¢zenia przeptywu powietrza,
ktérego warto$¢ powinna zmieniac si¢ skokowo od momentu
wysterowania zaworu EGR. Wydhuzony czas oczekiwanej
zmiany warto$ci przeptywu powietrza moze wskazywac na
nadmierne zanieczyszczenie elementéw wykonawczych
zaworu EGR powodujac opdznienia w jego pozycjonowaniu.
Brak reakcji zmiany masowego natezenia przeptywu powie-
trza na zamykanie i otwieranie zaworu EGR moze §wiadczy¢
réwniez o wadliwym dziataniu sensora MAF.

Biorgc pod uwage okresowos¢ pojawiania si¢ chwilowych
standw niesprawnosci silnika i brak zapisanych kodow bledéw
zdecydowano si¢ na zapis wybranych parametrow w trakcie
przejazdow testowych z wykorzystaniem rejestratorem TEXA
OBD Log ze standardowym przytaczem 16-pin do gniazda
diagnostycznego OBDII J1962 przedstawionym na rysunku
2. Zapis podstawy czasu w rejestratorze ulatwienia analize
parametrow wraz z mozliwo$cig oceny stanu eksploatacyjnego
silnika, przy ktorym zostata zapisana usterka.

Stan awaryjny zaznaczyt si¢ zapisem bledéw dopiero po
przeprowadzeniu cyklicznego wzrostu obcigzenia silnika wg
charakterystyk zapisanych na rys. 3. Analizujac stanu krét-
kotrwalego spadku mocy i wzrostu zadymienia spalin przy
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ment block the values of the mass airflow changed as well
and fell in the interval from 420 to 600 mg/cycle when the
EGR valve was closed and 180 to 340 mg/cycle when the
EGR valve was opened.

An important fact that has to be noted is the course of
the changes of the mass airflow whose value should change
stepwise from the moment of the setting of the EGR valve.
An extended time of the expected change of the value in
the mass airflow may indicate an excessive contamination
of the actuators of the EGR valve leading to a delay in its
positioning. No reaction of the air mass airflow to the opening
and closing of the EGR valve may confirm a malfunction
of the MAF sensor.

Due to the intermittence of the engine malfunctions
and lack of error codes stored in the memory the authors
decided record selected parameters during the test runs us-
ing the TEXA OBD Log recorder equipped with a standard
16-pin OBDII J1962 port as shown in Fig. 2. The recording
of the time scale in the recorder facilitates the analysis of
the parameters and enables the evaluation of the operating
state at which the fault code was stored.

The state of malfunction was indicated by the storage of
the error code in the memory only after a cyclic increase in
the engine load as per the characteristics shown in Fig. 3.
Analyzing the conditions of a short-term drop of power and
an increase in the exhaust opacity at part loads we need to
note that at this time a growth in the mass airflow and the
charging pressure did not occur while the engine load was
partly increased. When the symptoms of a momentary drop
of power subsided the parameters stabilized i.e. at the engine
load of 75 % a clear increase in the mass airflow to the value
of 69 gs™' and absolute charging pressure to the value of 230
kPa occurred. In the case of a cycling increase in the engine
load the malfunction became more conspicuous leading to
the occurrence of the error codes in the ECU and switching
into restricted performance mode.

Analyzing the parameters of the test run as per Fig. 3
just before the recording of the malfunction by the control-
ler we could observe too low a value of the mass airflow
at a low value of the charging pressure and a hesitating
engine operation. On this basis we may initially suspect
a rather frequent malfunction of the EGR valve blocking
in the position of partial opening. The reason for such a
situation may be a momentary blocking of the turbocharger
variable vanes.

In order to unambiguously determine the reasons
for the malfunction the engine test was repeated using
stationary scan tools identifying the error codes: P0402
and P0404 assigned to the EGR monitor. Incorrect diag-
nostics may have been directed towards a malfunctioning
mass airflow meter. A frequent case of simplifying the
diagnostic process is the replacement of the MAF, which
in many cases provides a short-term improvement of the
functional conditions of the engine. Introducing a MAF
sensor of a proper level of the output signal most often
eliminates the effect of error conjunction resulting mostly
from an incomplete EGR valve opening.

obcigzeniach czg¢$ciowych nalezy zauwazy¢, iz w tym czasie
nie nastapit wzrost wartosci masowego nat¢zenia przeptywu
powietrza oraz ci$nienia dotadowania podczas czg¢$ciowego
zwigkszania obcigzenia silnika. Po ustgpieniu objawow
chwilowego spadku mocy silnika parametry stabilizowaly
si¢ tj. przy obciazeniu silnika 75 % nastgpowat wyrazny
przyrost masowego przeptywu powietrza do wartosci 69 gs™!
jak réwniez wzrost bezwzglednego ci$nienia dotadowania
do wartosci 230 kPa. W przypadku cyklicznego zwigkszania
obcigzenia silnika nastgpilo nasilenie si¢ objawdw usterki
prowadzac do zapisania kodéw bledow przez sterownik ECU
oraz przej$cie na awaryjny tryb pracy.

Analizujac parametry przejazdu, wg rysunku 3, tuz przed
zarejestrowaniem usterki przez sterownik mozna zaobser-
wowac zbyt niskg warto$¢ masowego nat¢zenia przeplywu
powietrza, przy niskiej wartosci ci$nienia dotadowania
turbosprezarki oraz nierdéwnomiernej praca silnika. Na tej
podstawie mozna wnioskowaé¢ wstepnie o wystapieniu cze-
stej usterki uktadu wynikajacej z okresowego blokowania si¢
zaworu EGR w pozycji cz¢§ciowego otwarcia. Przyczyna
takiego stanu moze mie¢ réwniez swoje podtoze w chwilo-
wym zablokowaniu kierownic turbospre¢zarki.

W celu jednoznacznego ustalenia przyczyn usterki
dokonano powtdérnego testu silnika z wykorzystaniem
podanych testeréw stacjonarnych identyfikujac zapisane
kody usterek: P0402 i P0404 przypisane monitorowi EGR.
Obszar btednej decyzji mogt zosta¢ ukierunkowany w tym
przypadku réwniez na potrzeb¢ wymiany masowego prze-
ptywomierza powietrza. Czgstym przypadkiem uproszczen
procesu diagnostycznego jest wymiana przeplywomierza
masowego powietrza, co w wielu przypadkach przynosi
chwilowg poprawe stanu funkcjonalnego silnika. Wprowa-

Fig. 3. The parameters of the TEXA OBD Log recorder with the error codes

P0402 and P0404 stored

Rys. 3. Parametry rejestratora TEXA OBD Log z zarejestrowanym bledami

P0402 i P0404
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The intensity of the EGR system malfunctions in modern
diesel engines and a frequent renewals of the EGR systems
at the dealership workshops indicates a need to conduct
research on the underlying reasons. The main problem
pertains to engines previously operated on diesel fuel and
subsequently switched to fuel containing biocomponents on
the level of 5.75 %.

The reasons for the malfunction of EGR systems were
also related with the evaluation of the influence of biocom-
ponent-based diesel fuel application on the process of deposit
formation in the EGR system of a diesel engine. The research
comprised an evaluation of the content of the precipitated
unoxidized organic compounds. Analyses of the composi-
tions of the deposits in the EGR ducts were performed for two
DURATORQ TDC:i engines of the mileage of 80.000 km as
per the CEC F-20-98 procedure. A comparative analysis of
the issue of deposit formation in the EGR system was pos-
sible due to the fact that a variety of fuels were used: diesel
fuel (Ekodiesel Ultra) and B10 (containing biocomponents).
At a growing share of the FAME content in diesel fuel [2],
these become actual in-service problems of the users of
modern diesel engines.

5. Spectral analysis of the deposits in the EGR
valve zone

A spectral analysis was performed of the deposits sam-
pled in the surface of the EGR channel in the DURATORQ
TDCi engines fueled with B10 biofuel and Ekodiesel Ultra
(diesel fuel). In the microscopic analysis of the deposit (en-
larged 100x) from the engine fueled exclusively with Ekodie-
sel Ultra grains of deposits were observed that were bonded
with a tarry substance. The deposits on the EGR valve of
the engine fueled with B10 biofuel had a more refined and
dry structure with a visible fraction of mineral material. The
comparison of the deposit zones for two EGR valves control-
ling the exhaust flow — the one disassembled from a vehicle
and a brand new one have been shown in Figure 4. The valve
head and the seat did not show any signs of damage resulting
from excess exhaust temperature, which usually take place
at an excessive backpressure of the exhaust gas.

The spectrums of the X-ray fluorescence with the XRF ED
energy dispersion were recorded with the ED 2000 recorder
made by Oxford Instruments, while the IR infrared spectrums
(FTIR) were recorded with FTS 175 by BIO-RAD.

In the qualitative analysis the authors used a method of
x-ray XRF taking a sample of a deposit after cleaning of the
EGR zone with hexan. The recording of the XRF characteris-
tics for deposits taken from the EGR valve zone of an engine
fueled with Ekodiesel Ultra and B10 have been shown in Fig.
5. Based on the assessment of the changes of the intensity
of the spectral bands for the identified elements a qualitative
analysis was performed. In the analyzed deposits such metals
were identified as: iron, zinc, chromium, nickel and copper.
Other elements were also present in the analyzed composi-
tion- calcium, phosphorus and sulfur. Iron traces originate
in the processes of corrosion or may be an environmental
contaminant while chromium, nickel and copper indicate a

dzenie przeplywomierza powietrza o wlasciwym poziomie
sygnatu wyjsciowego usuwa zwykle doraznie efekt koniunk-
cji btedow najczesciej wynikajacych z niepetnego otwarcia
zaworu EGR.

Intensywno$¢ uszkodzen uktadéw EGR stosowanych w
silnikach o ZS i ich czgsta wymiana w ASO wskazuje na po-
trzebg prowadzenia badaf nad przyczynami tego stanu. Gtéwny
problem dotyczy pojazdow eksploatowanych uprzednio na ON
1 przejéciu na obecne warunki zasilania paliwami z udziatem
biokomponentdw na poziomie 5,75 %.

Ustalenie przyczyn niesprawnos$ci uktadu EGR, zostato
ukierunkowane rowniez na ocen¢ wplywu stosowania ON z
udziatem biokomponentdéw na proces tworzenia si¢ osadow
w uktadzie EGR silnika o ZS. Wnioskowanie obejmowato
ocen¢ zawarto$ci wytraconych nieutlenionych sktadnikow
pochodzenia organicznego. Przeprowadzono analizy sktadu
osaddéw w strefie kanatu przelotowego EGR dla dwoch silni-
kéw DURATORQ TDCi po przebiegu eksploatacyjnym 80
tys.km wg procedury CEC F-20-98. Analiz¢ por6wnawcza
zagadnien powstawania osadow w ukladzie EGR umozliwit
proces zasilania odrgbnymi paliwami tj. olejem napedowym
Ekodiesel Ultra oraz paliwem B10 z udziatem biokompo-
nentéw. Zagadnienia te przektadaja si¢ na zasadnicza pro-
blematyke eksploatacyjng uzytkownikéw wspotczesnych
silnikow o ZS przy postgpujacym wzroscie procentowego
udziatu dodatkow FAME do ON [2].

5. Analiza spektralna osadow zalegajacych strefe
zaworu EGR

Przeprowadzono analiz¢ spektralng osadow pobranych
z powierzchni kanatlu przelotowego zaworu EGR z kanalu
przeptywu powietrza silnikéw DURATORQ TDC;, zasilanych
biopaliwem B10 i olejem napgdowym Ekodiesel Ultra. W
analizie mikroskopowej osadu (pow. 100x) pochodzacego
z silnika samochodu zasilanego wytacznie olejem napedo-
wym Ekodiesel Ultra zauwazono ziarna osadu, ktore zostaly
sklejone smolista substancja. Osad na zaworze EGR silnika
zasilanego paliwem B10 cechowatl si¢ struktura bardziej
drobnoziarnista i ,,suchg” z widoczng frakcja materialu mi-
neralnego. Porownanie strefy osadéw dla zaworu sterujacego
przepustem spalin zaworu EGR fabrycznie nowego oraz w sta-
nie zdemontowanym z badanego silnika przedstawia rysunek
4. Grzybek i gniazdo zaworu nie wykazywato stanu uszkodzen
spowodowanych nadmierna temperaturg spalin, co zwykle ma
miejsce przy zbyt wysokim przeciwcisnieniu spalin.

Widma fluorescencji rentgenowskiej z dyspersja energii
XRF ED zapisano rejestratorem ED 2000 firmy Oxford
Instruments, natomiast widma w podczerwieni IR (FTIR)
zarejestrowano na FTS 175 firmy BIO-RAD.

W analizie jakosciowej postuzono si¢ metoda fluorescencji
rentgenowskiej XRF pobierajac probke osadow po przemyciu
strefy kanatu EGR heksanem. Zapis charakterystyk XRF dla
osadow pobranych ze strefy zaworu EGR silnika zasilanego
paliwem Ekodiesel Ultra. i B10 przedstawiono na rysunku 5.
Na podstawie oceny zmian intensywnosci pasm dla zidentyfi-
kowanych pierwiastkow dokonano oceny jakosciowej osadow.
W badanych osadach stwierdzono obecno$¢ gtoéwnie metali
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a) b)

Fig. 4. The deposits on the inner surface of the EGR channel in the DURATORQ TDCi engine fitted in FORD
MONDEO MK4 143 HP for the condition of malfunction (a) and a brand new valve (b). A set of connecting compo-
nents for the exhaust cooler (c)

Rys. 4. Osady na powierzchni wewnetrznej kanatu krééca EGR silnika DURATORQ TDCi, FORD MONDEO MK4
143 PS dla stanu eksploatacyjnego wystgpienia kodu usterki (a), oraz zaworu fabrycznie nowego (b). Zestaw elemen-
tow przylgczeniowych do chlodnicy spalin (c)

friction wear of the engine friction pairs. The presence of
zine, calcium and phosphorus results from the degradation
of the engine lubricant, including the oil additives. Besides,
depresators as part of the biofuel conditioners contain ions
of iron [3]. In the XRF spectrum of the deposits for the en-
gine fueled with B10 greater intensity of the iron spectrum
was observed. These contaminants results mainly from the
processes of corrosion of steel elements whose structure is
more prone to FAME related corrosion. We should note a
relatively high intensity of the spectral bands of calcium and
zinc, which indicates contamination with engine lubricant
and a share of a spectral band confirming the presence of
nickel. The effect that distorts the spectral analysis is the
share of fractions coming from the oil emulsion directed
from the engine breather system.

Upon taking the deposit off the inner walls of the EGR
valve with chloroform the samples were analyzed in the
infrared spectrum. Traces of fuel, engine oil and the prod-
ucts of their degradation were observed. The IR spectrum
for the substances in the EGR zone for the vehicle fueled
with diesel fuel is poorer— Figs. 6 and 7. In the beginning a
comparative analysis was performed of the spectral bands
characteristic of hydrocarbons i.e. wave number: 2850 cm™!

Fig. 5. The XRF spectrum for the deposits taken from the EGR valve
zone of an engine fueled with Ekodiesel Ultra

Rys. 5. Widmo XRF dla osadow ze pobranych ze strefy zaworu EGR
silnika zasilanego paliwem Ekodiesel Ultra

) takich jak: zelazo, cynk,
chrom, nikiel, miedz.
Ponadto zwrocono uwa-
ge na obecno$¢ takich
pierwiastkow jak wapn
oraz fosfor i siarka. Zela-
70 pochodzi z procesOw
korozji lub tez moze
by¢ zanieczyszczeniem
srodowiskowym - na-
tomiast chrom, nikiel 1
miedz $wiadcza o zu-
zyciu ciernym elemen-
tow roboczych silnika.
Obecnos¢ cynku, wapnia
ifosforu wynika z degra-
dacji oleju silnikowego,
w tym rowniez pakietu dodatkow uszlachetniajacych. Ponadto
depresatory jako sktadniki pakietu dodatkoéw do biopaliw
zawieraja jony zelaza [3]. W widmie XRF osadow dla silnika
samochodu zasilanego B10 zarejestrowano wyzszg intensyw-
no$¢ pasm zelaza. Zanieczyszczenia te wynikaja glownie z
procesow korozji elementéw stalowych, ktorych struktura
jest bardziej podatna na dzialanie korozyjne FAME. Nalezy
zauwazy¢, wzglednie wysoka intensywnos¢ pasm wapnia i
cynku, co wskazuje na zanieczyszczenia olejem silnikowym
oraz udzial pasma §wiadczacego o wystgpowaniu niklu. Efek-
tem zaklocajacym analiz¢ widmowg jest udziat frakcji pocho-
dzacych z emulsji olejowej kierowanej z odmy silnika.

Po wymyciu chloroformem osadu z wewngtrznej po-
wierzchni zaworu EGR poddano analizie probki w widmie
podczerwieni. Zaobserwowano zardwno pozostatos¢ paliwa
jak rowniez oleju silnikowego oraz produkty ich degradacji.
Widmo IR dla substancji wydzielonych w strefie EGR w
przypadku samochodu zasilanego ON jest ubozsze — rysunek
6 1 7. Na wstepie dokonano analizy poréwnawczej pasm

Fig. 6. IR spectrum (range 4000 cm™' — 900 cm™') of the soluble fraction
of the deposit from the EGR valve zone in the engines fueled with the
analyzed fuels — diesel oil (red) and B10 (blue).

Rys. 6. Widmo w podczerwieni (zakres 4000 cm™ — 900 cm™) czesci
rozpuszczalnej osadu ze strefy zaworu EGR silnikow samochodow nape-
dzanych badanymi paliwami ON (czerwony) i i B10 (niebieski).
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—3000 cm™, 1464 cm™, 1377 cm™!, 722 cm™') [10]. In both
cases greater background intensification occurred, which
indicates the presence of soot. Additionally, spectral bands
are present of vibration typical of hydroxyl group bonds
(approx. 3400 cm™) that may come from the adsorbed
water and may be a derivative of the alcohol structure and
carboxylic acids [10].

The most intense is the spectral band of approx. 1655
cm! in the diagnostic area of 2000 cm™ — 1600 cm™! con-
firming the occurrence of processes of oxidation of organic
compounds to carbonyl and carboxyl structures. The effect
of the influence of these compounds on the nitric oxides is
most likely related to the presence of the hydrated salts of
carboxylic acids. These substances may also come from the
processes of oxidation and degradation of alkaline additives
present in the engine lubricant.

The spectral band, approx. 1630 cm™' comes from other
compounds having C-O-NO, bonds created as a result of
nitro oxidation of the components of the engine lubricant
and fuel with nitric oxides. As for the case of substances
identified in the deposits coming from the EGR systems of
the engine fueled with B10 the spectrum is richer. We may
observe an intense spectral band of 1747 cm™ related to the
presence of esters. We cannot unambiguously state whether
these are undegraded FAME esters or the products of their
degradation or di or trimerization.

For the purpose of identification of the deposits of the es-
ter group the relations of the carbonyl groups C=0 (aliphatic)
are representative with the corresponding spectral band in
the wave number of 1750-1735 cm™.

The presence of the ester structures is confirmed by the
spectral bands in the ,finger print” range (approx. 1240
cm™! and 1160 cm™). The spectral band of approx. 1720
cm™! comes from other carbonyl or carboxyl compounds
while the spectral band of approx. 1633 cm™! indicates the

Fig. 7. IR spectrum (range 2000 cm™ — 900 cm™) of the soluble fraction
of the deposit from the EGR valve zone in the engines fueled with the
analyzed fuels — diesel oil (red) and B10 (blue)

Rys. 7. Widmo w podczerwieni (zakres 2000 cm™ — 900 cm™) czesci
rozpuszczalnej osadu ze strefy zaworu EGR silnikow samochodow nape-
dzanych badanymi paliwami ON (czerwony) i i B10 (niebieski)

charakterystycznych dla weglowodorow tj. zakres liczby
falowej: 2850 cm™ — 3000 cm™!, 1464 cm™, 1377 cm™,
722 cm™) [10]. W obu przypadkach wystgpito silniejsze
podniesienie tla co wykazuje zwigzek z obecnos$cia sadzy.
Dodatkowo obecne sa pasma drgan typowe dla wigzan grup
hydroksylowych (ok. 3400 cm™) mogace pochodzi¢ od
zasorbowanej wody jak rowniez moga stanowi¢ pochodna
struktur alkoholi i kwaséw karboksylowych [10].

Najbardziej intensywne jest pasmo ok. 1655 cm™ w ob-
szarze diagnostycznym 2000 cm™ — 1600 cm™ $§wiadczace o
wystepowaniu proceséw utleniania zwigzkéw organicznych
do struktur karbonylowych i karboksylowych. Efektem od-
dziatywaniem tych zwigzkdéw na tlenki azotu zwigzane jest
prawdopodobnie z obecno$ciag uwodnionych soli kwasow
karboksylowych. Substancje te moga réwniez pochodzi¢
z procesOw utleniania i degradacji dodatkéw zasadowych
obecnych w oleju silnikowym.

Pasmo ok. 1630 cm™ pochodzi od innych zwigzkow
zawierajacych wigzania C-O-NO,, powstatych w wyniku
nitrooksydacji sktadnikow oleju silnikowego i paliwa tlen-
kami azotu. W przypadku substancji wydzielonej z osadu
pochodzacych z uktadu EGR silnika samochodu zasilanego
B10 — widmo IR jest bogatsze. Obserwuje si¢ intensywne
pasmo 1747 cm™! zwigzane z obecnos$cig estrow. Nie mozna
jednoznacznie stwierdzi¢, czy sa to niezdegradowane estry
FAME, czy produkty ich degradacji lub di- i trimeryzacji.

Dla potrzeb identyfikacji osadéw grupy estrowej repre-
zentatywne sg relacje grup karbonylowych C=0 (alifatyczne)
z odpowiadajacym im pasmem w obszarze liczby falowej
1750-1735 cm™.

Obecnos¢ struktur estrowych potwierdzajg pasma w
zakresie ,.finger print” (ok. 1240 cm™ i 1160 cm™). Pasmo
ok. 1720 em™ pochodzi od innych zwigzkow karbonylo-
wych lub karboksylowych, natomiast pasmo ok. 1633 cm™
wskazuje na obecno$¢ produktéw oddziatywania tlenkow
azotu z produktami utlenienia paliwa. Stabe pasmo ok. 1735
cm! pochodzi od innych zwigzkow zawierajacych wigzania
C=0, powstalych w wyniku utleniania sktadnikow oleju
silnikowego i paliwa. Identyfikacja grupy kwasow karbok-
sylowych jest zwykle problematyczna, gdyz rejestrowane sg
one w szerokim pasmie O-H (rozciggajace), ktore naktada
si¢ z pasmem C-H (rozciggajace). Powodem wystepowania
szerokiego pasma O-H w kwasach karboskylowych jest to, ze
czesto kwasy te wystepuja w postaci dimerow potaczonych
wigzaniem wodorowym [10]. Absorpcja rozciagajacego
C-O pojawia si¢ w zakresie 1300-1210 cm™', natomiast
strefy zginajace O-H wystgpuja w obszarze liczby falowej
1440-1395 cm™ oraz 950-910 cm™.

6. Wnioski

1. Zasadniczy problem decyzji diagnostycznej wystepuje
wraz z potrzeba rozpoznania ztozonych przyczyn usterek
analizowanego uktadu zapisanych w wykazie btgdow.

2. Zaprezentowane etapy testow wraz z analiza zapisanych
bteddéw uktadu ukierunkowuja procedurg wnioskowania
na podjecie trafnej decyzji diagnostyczne;.

3. Analizy widma fluorescencji rentgenowskiej z dyspersja
energii w odniesieniu do wyznaczenia udziatu pierwi-
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presence of the products of reactions between the nitric
oxides and the products of fuel oxidation. A poor spectral
band of approx. 1735 cm™' comes from other compounds
having the bonds C=0 generated as a result of oxidation of
the components of the engine oil and fuel. The identification
of the group of carboxylic acids is usually problematic as
they are recorded in a wide spectral band of O-H (extend-
ing) that overlap with the spectral band of C-H (extending).
The reason or the occurrence of a wide spectral band of
O-H in the carboxylic acids is the fact that these acids often
appear in the form of dimers connected with a hydrogen
bond [10]. The absorption of the extending C-O appear in
the range of 1300-1210 cm !, and the bending zones O-H
appear in the area of the wave number of 1440-1395 cm™!
and 950-910 cm™.

6. Conclusions

1. The fundamental problem of a diagnostic analysis ap-
pears in the need to explore complex phenomena of stored
malfunctions of the analyzed system.

2. The presented stages of the tests together with the analy-
sis of the stored error codes of the system lead to a correct
diagnostic decision.

3. The spectral analyses of the X-ray fluorescence with
energy dispersion in relation to the determination of the
share of the chemical elements forming the deposit in the
EGR valve zone as well as the recording of the IR spectrum
made after the extraction of the sample have confirmed a
share of organic compounds in the solid deposit.

4. The main sources of the deposit are FAME polymer
groups coming from varied biofuel conditioners.

5. The presence of deposits leads to a blocking of the control
elements of the exhaust gas flow through the EGR valve
and, as a consequence occurrence of a DTC stored in the
OBD system.

Nomenclature/Skroty i oznaczenia

B10  mieszanina 10% (V/V) FAME i 90% (V/V) ON
DPF  Diesel Particulate Filter/filtr czgstek statych
EGR Exhaust Gas Recirculation/recyrkulacja spalin

FAME Fatty Acid Methyl Esters/estry metylowe kwasow tluszczo-
wych

MAF Mass Airflow Sensor/masowy przeplywomierz powietrza

NO,  Nitric Oxides/tlenki azotu

ON  diesel fuel/olej napedowy

PM  Particulate Matter/czgstki state

Xy €xhaust recirculation rate/stopiern recyrkulacji spalin
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astkow tworzacych osad w strefie zaworu EGR jak
rowniez zapis widma spektroskopii w podczerwieni
wykonany po ekstrakcji probki wykazaty udzial
zwigzkow organicznych w osadzie statym.

4. Glownym zrodtem osadu sg grupy polimeréw
FAME pochodzace ze zrdéznicowanych pakietéw
uszlachetniajacych stosowanych do produkcji bio-
paliw.

5. Zaleganie osadéw prowadzi do zablokowania elementow
sterujacych przepustem spalin zaworu EGR i w kon-
sekwencji do zaistnienia btgdu zapisanego w systemie
OBD.
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The effect of the design and material parameters on the temperature gradient

in lightweight valves in the valvetrains of combustion engines

Abstract: According to the current trend to reduce the valvetrain movable masses in combustion engines lightweight
valves are used increasingly. They can be made of light alloys from the TiAl alloy group or of ceramic materials such
as silicon nitride. They are often coated with additional protective layers to reduce the resistance of friction or the wear
intensity. They may also be a hollow structure made of steel with internal reinforcing ribs. Compared to traditional full
steel valves they are characterized by different temperature gradients when working in a valvetrain. As a result, their
working change, particularly the intensity of the heat transfer and wear. The paper presents valve models developed with
the FEM technique for several design and material configurations for lightweight intake and exhaust valves operating
under conditions similar to those made of steel. Also the temperature gradients of the discussed valves have been included
and compared to those of full steel valves.

Key words: combustion engine, valvetrain, lightweight valve, temperature gradient

Wplyw parametréw konstrukeyjnych i materialowych na rozklad temperatury w lekkich zaworach

rozrzadu silnikéw spalinowych

Streszczenie: Zgodnie z obecng tendencjq do zmniejszania mas ruchomych rozrzqdu w silnikach spalinowych stoso-
wane sq lekkie zawory. Mogq by¢ one wykonane z lekkich stopow z grupy TiAl lub z materiatow ceramicznych jak azotek
krzemu. Czesto sq powlekane dodatkowymi warstwami ochronnymi dla zmniejszenia oporow tarcia lub intensywnosci
zuzycia. Mogq to by¢ tez zawory stalowe drgzone, z ewentualnym zastosowaniem wewnetrznych zeber wzmacniajacych. W
stosunku do klasycznych petnych zaworow stalowych odznaczajq sie one innym rozktadem temperatury podczas pracy w
rozrzgdach. W efekcie zmieniajq sie ich warunki pracy, a zwtaszcza intensywnos¢ odbioru ciepta i zuzywania. W artykule
przedstawiono opracowane modele zaworu, wykonane przy uzyciu MES, dla kilku konfiguracji konstrukcyjnych i mate-
riatowych lekkich zaworow dolotowych i wylotowych, pracujgcych w zblizonych warunkach jak petne zawory stalowe.

Zamieszczono tez obliczone rozktady temperatury i porownano je z przypadkiem petnych zaworow stalowych.

Stowa kluczowe: silnik spalinowy, rozrzqd silnika, lekki zawor, rozklad temperatury

1. Introduction

According to current trends aiming at a reduction of the
movable masses in engine valvetrains lightweight valves
are used increasingly in internal combustion engines. They
can be made of light alloys of the TiAl group or ceramic
materials such as silicon nitride. They are often coated
with additional protective layers to reduce friction or wear
intensity. They may also be a hollow structure made of steel
with internal reinforcing ribs. Compared to classic full steel
valves they are characterized by a different temperature
gradient during operation in a valvetrain. As a result, their
working conditions are variable, particularly the intensity of
the heat transfer and wear. The aim of the present work is
to calculate the temperature gradients in a lightweight valve
for its several different design and material configurations
and to compare such gradients to the gradients of a full steel
valve of similar geometry.

2. Methods to reduce weight of valves
in a valvetrain

In all valvetrain configurations, the reduction of mov-
able masses, including valves, is a preferred solution. In
fact, this results in a decrease in the motion resistance,
the force required for the valvetrain drive and the fuel

1. Wprowadzenie

Zgodnie z obecna tendencjg do zmniejszania mas rucho-
mych rozrzadu w silnikach spalinowych stosowane sg lekkie
zawory. Moga by¢ one wykonane z lekkich stopow z grupy
TiAl lub z materiatdéw ceramicznych jak azotek krzemu.
Czesto sa powlekane dodatkowymi warstwami ochronnymi
dla zmniejszenia oporow tarcia lub intensywnosci zuzycia.
Moga to by¢ tez zawory stalowe drazone, z ewentualnym
zastosowaniem wewnetrznych zeber wzmacniajacych.
W stosunku do klasycznych pelnych zawordéw stalowych
odznaczaja si¢ one innym rozktadem temperatury podczas
pracy w rozrzadach. W efekcie zmieniajg si¢ ich warunki
pracy, a zwlaszcza intensywno$¢ odbioru ciepta i zuzywania.
Celem obecnej pracy jest obliczenie rozktadéw temperatu-
ry w lekkim zaworze, dla jego kilku r6znych konfiguracji
konstrukcyjnych i materiatowych oraz poréwnanie tych
rozktadow z wystepujacymi w pelnym zaworze stalowym
o zblizonej geometrii.

2. Sposoby zmniejszania masy zaworow rozrzadu

We wszystkich konfiguracjach rozrzadu zmniejszenie
mas ruchomych, w tym zaworow jest korzystne. Skutkuje
to bowiem zmniejszeniem oporéw ruchu, wymaganej mocy
napedu rozrzadu i zuzycia paliwa. Silnik moze pracowaé
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consumption. The engine can operate faster, transfer more
of the load and be more efficient. Valves with a reduced
diameter of their stems are very often used, which results
in a reduction of their weight by 8-10 % compared to
standard valves. Using lighter valves reduces the stress
in the springs, cups, rockers, tappets and timing cams. A
weight reduction of the intake valves is more effective
than that of the exhaust ones for obtaining higher engine
speeds. Because of larger diameters of their heads, intake
valves are heavier than the exhaust ones. Further valve
weight reduction can be achieved by drilling them and/or
manufacturing them from lightweight materials. The use of
light valve allows an application of weaker springs of lower
weight. The product of the negative acceleration and of the
sum of the valve mass and the partial mass of the spring
allows estimating the spring force. Weight reduction of the
valve by 40 % allows a reduction in the spring stiffness by
approximately 30 % [1].

To conclude, lightweight valves may come as hollow,
made of steel, TiAl alloy or ceramic.

3. Drilled valves

As has been mentioned above, one way to reduce the
valve weight is the use of their drilled version. Valve stems
are drilled and micro-polished. Such drilling can be per-
formed at 2/3 of the upper part of the stem where the stiffness
is one order of magnitude lower than in the zone just above
the valve head. After drilling a hardened tip is welded at
the top of the stem. As a result we obtain a valve lighter up
to 20 %. The use of drilled valves replacing the traditional
ones can increase the engine speed range of 300-350 rpm
without the need to modify the valvetrain [2].

Micropolishing reduces the risk of the occurrence of
indentations on the inner surface of the stem [3].

Drilling reduces the strength; hence the valves must be
built from stronger alloys. The durability of drilled valves
used in naturally aspirated engines is comparable to that of
the undrilled ones. However, they are most often used in
supercharged, turbocharged and natural gas fueled engines
due to the increased amount of heat generated by the said
configurations. Engines of greater thermal loads use drilled
valves filled with sodium, particularly the exhaust ones.
Liquid molten sodium allows a heat transfer from the valve
head to its stem during the valve motion. The valve transfers
up to 25 percent more heat through its stem as compared to
the one having an undrilled stem. This allows the valve head
to operate under heavier heat load [2].

Empty drilled valves are approximately 10% lighter than
those filled with sodium [3].

Mabhle Ventiltrib has developed a drilled valve, filled
with sodium, made of N06601 alloy containing 60 % Ni,
which is 30-50 % lighter than a conventional valve. It can
operate in temperatures up to 1230 K. The valve components
have been made of steel of the thickness of 0.8—1.8 mm and
welded by laser [4].

Drilled valves can also be made of titanium alloys [3].
Drilled steel valves have chrome-plated stems and seats with
a hardness of 42 HRC [3].

szybciej, wymienia¢ wigksza ilo$¢ tadunku i mie¢ wigk-
sza moc efektywng. Czg¢sto s wykorzystywane zawory o
zmniejszonej Srednicy trzonkdéw, co owocuje zmniejsze-
niem ich masy o 8—10 % w poréwnaniu do standardowych
zawordw [1]. Stosujac 1zejsze zawory uzyskuje si¢ mniejsze
naprezenia w sprezynach, miseczkach, dzwigienkach, popy-
chaczach i krzywkach rozrzadu. Zmniejszenie masy zawo-
réw dolotowych jest efektywniejsze niz wylotowych, pod
katem uzyskiwania wickszych predkosci silnika. Posiadajac,
bowiem wigksze $rednice grzybkéw, zawory dolotowe sa
ciezsze od wylotowych. Dalsze zmniejszenie masy zawo-
réw mozna o0siaggna¢ przez zastosowanie drazenia zaworow
lub/i lekkich materiatow. Zastosowanie lekkich zaworow
umozliwia wykorzystywanie slabszych sprezyn o mniejszej
masie. Iloczyn ujemnego przyspieszenia oraz masy zaworu i
czgséci masy sprezyny umozliwia oszacowanie sity sprezyny.
Zmniejszenie masy zaworu o 40 % umozliwia zmniejszenie
sztywno§ci sprezyn o okoto 30 % [1].

Lekkie zawory mogg wystepowac, jako stalowe drazone,
ze stopéw TiAl lub jako ceramiczne.

3. Zawory drazone

Jednym ze sposobow zmniejszenia masy zaworow jest
stosowanie konstrukcji drazonej. W tych rozwigzaniach
trzonki zaworow sa drazone i mikropolerowane. Takie
drazenie jest wykonywane w 2/3 gornej czgsci trzonka,
gdzie sztywnos$¢ jest o rzad mniejsza niz w obszarze tuz nad
grzybkiem zaworu. Po przewierceniu, na gorze trzonka jest
wspawana utwardzona koncowka. W rezultacie, uzyskuje
si¢ zawor o 20 % lzejszy, niz w przypadku z pelnym trzon-
kiem. Zastosowanie drazonych zaworéw w miejsce petnych
umozliwia zwigkszenia zakresu predkosci silnika 0 300-350
obr/min, bez koniecznosci modyfikowania rozrzadu [2].

Mikropolerowanie zmniejsza ryzyko wystgpowania
karbow na wewngtrznej powierzchni trzonka [3].

Wiercenie powoduje zmniejszenie wytrzymatosci,
dlatego na zawory powinny by¢ stosowane nieco mocniej-
sze stopy. Trwalos¢ zaworow drazonych, stosowanych w
silnikach wolnossacych nie jest pogorszona w stosunku do
trwatosci zaworow pelnych. Nie sg one jednak stosowane
w silnikach dotadowanych, turbodotadowanych i zasilanych
gazem ziemnym, z powodu zwigkszonej iloci generowane-
go w tych silnikach ciepta. W bardziej obcigzonych cieplnie
silnikach sg stosowane drazone zawory, wypelnione sodem,
zwlaszcza, jako wylotowe. Ciekly stopiony sod umozliwia
W czasie ruchu zaworu przenoszenie ciepta z grzybka za-
woru do jego trzonka. Taki zawor przenosi o 25 procent
wiecej ciepta przez trzonek niz zawor z pelnym trzonkiem.
Umozliwia to pracg zaworu przy wigkszych obcigzeniach
cieplnych grzybka zaworu [2].

Puste zawory drazone sa okoto 10% lzejsze niz wypel-
nione sodem [3].

Firma Mahle Ventiltrib opracowala drazony zawor, wy-
petniany sodem, wykonany ze stopu N06601 zawierajacego
60 % Ni, 1zejszy 0 30—-50 % od zaworow konwencjonalnych.
Moze on pracowa¢ w temperaturze do 1230 K. Komponenty
zaworu wykonane z blachy o grubosci 0,8—1,8 mm, byly
spawane laserowo [4].
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Drilled titanium valves are available with drilled stems
only or as a combination of drilled stems and heads. The
use of drilled-stem valves only reduces the valve weight by
approximately 10 per cent and a drilling of the valve head
provides an additional 0.6—-0.8 g reduction depending on the
valve size. The inner part of the valve head can be strength-
ened by ribs to ensure adequate strength and stiffness [5].

4. Valves made of TiAl alloys

Currently, there are several methods in the production of
titanium valves. One of them is powder metallurgy. Powder
metallurgy allows a production of titanium rods for hot
forging. Titanium exhaust valves are also made by casting
and rolling of the Ti,Al,Sn,Zr MoSi alloy. To increase the
wear resistance of these valves the plasma carburizing is
used [6].

Many titanium valves are produced by the initial forging
and machining until the final shape is obtained. Some design
forms are made as two partially treated segments joined
together by friction welding, and then machined until the
final shape is obtained [5].

To obtain a hard cup on the valve stem three methods
are currently used: hardened steel cap, cap with a ceramic
coating, thin film coating by the PVD technology [5].

Since titanium is relatively soft, hardened caps are usually
used. For the valve stem diameters lower than 7 mm hard
coated stems are used in order to avoid friction between the
cap and the tip of the valve stem [5].

In the case of titanium valves with a Stellite friction-welded
end it can be planned only to the 0.015-0.020 mm [5].

5. Ceramic valves

When ceramic valves are used instead of steel ones the
valve weight reduction reaches up to 56 % and the reduction
of the valve spring load up to 20 % [6].

Ceramic silicon nitride valves have been extensively
investigated for applications in both light and heavy-duty
engines. In light duty engines we can see an improvement
in the fuel economy, the reduction of emissions and engine
noise. In heavy-duty engines, a serious problem is durabil-
ity and reliability due to a much longer service time and
greater power outputs in comparison to light duty engines.
Ceramic valves are made of brittle material that may fail
due to a defect. Therefore, durability of ceramic valves can-
not be accurately predicted using a theory based on limited
statistical research of material properties. To evaluate the
durability a non-destructive identification methods can be
used (NDE) [7].

The region of the greatest load of the valve is in its thin
subsurface layer. In this region, internal defects may occur
such as porosity and voids and external damage remaining
after mechanical treatment [8]. Ceramic valves can be dia-
mond grinded [8].

6. Computational model

The schematics of a valve mating with the seat insert
and the guide, with marked surfaces of heat transfer has
been shown in Fig. 1.

Zawory dragzone moga by¢ takze wykonywane ze sto-
pow tytanu [3]. Stalowe dragzone zawory maja chromowane
trzonki 1 przylgnie o twardosci do 42 HRC [3].

Drazone zawory tytanowe sa dostgpne, albo jedynie z
drazonymi trzonkami albo bedace kombinacja drazonych
trzonkow i grzybkow. Zastosowanie jedynie pustych trzon-
kow zmniejsza masg¢ zaworu o okoto 10 %, a wydrazenie
grzybkdéw o dodatkowe 3—-5 %, w zaleznosci od wielkosci
zaworu. Wnetrze grzybka zaworu moze zosta¢ wzmocnione,
na przyktad zebrami, dla zapewnienia odpowiedniej wytrzy-
malosci i sztywnosci [5].

4. Zawory ze stopow TiAl

Obecnie stosowanych jest kilka metod wykonania za-
wordw tytanowych. Jedng z nich jest metalurgia proszkow.
Metalurgia proszkéw pozwala produkowac tytanowe prety
do kucia na goraco. Inne tytanowe zawory wylotowe powsta-
japoprzez odlewanie i walcowanie stopu Ti Al,Sn,Zr,MoSi.
Dla zwigkszenia odpornosci na zuzywanie tych zaworow,
stosuje si¢ ich plazmowe naweglanie [6].

Wiele zaworow tytanowych jest wytwarzanych poprzez
poczatkowe kucie, a nastgpnie obrobke skrawaniem na osta-
teczny ksztalt. Niektore konstrukcje sa wykonywane, jako
dwa czg¢$ciowo obrobione segmenty, taczone ze soba poprzez
spawanie tarciowe, a nastgpnie obrabiane skrawaniem na
ostateczny ksztalt [5].

Dla zapewnienia twardych koncowek trzonkéw zaworu
wykorzystywane sg obecnie trzy sposoby: nasadki ze stali
hartowanej, nasadki z pokryciem ceramicznym, cienkowar-
stwowe pokrycie technologia PVD [5].

Poniewaz tytan jest stosunkowo migkki, wykorzystuje
si¢ zazwyczaj utwardzone nasadki. Dla $rednic trzonkoéw
zaworow mniejszych niz 7 mm, jest wykorzystywane twarde
powlekanie koncowki trzonka, dla uniknigcia oddziatywan
tarciowych w styku nasadka-koncowka trzonka zaworu [5].

W przypadku zaworéw tytanowych z przyspawana tar-
ciowo koncowka Stellite, moze by¢ ona szlifowana podczas
naprawy, ale maksymalnie do 0,015-0,020 mm [5].

5. Zawory ceramiczne

W przypadku zastosowania zaworow ceramicznych wystepu-
je zredukowanie masy 0 56 % w stosunku do zaworow stalowych
oraz zmniejszenie obcigzenia sprezyn zaworow do 20 % [6].

Ceramiczne zawory z azotku krzemu byly intensywnie
badane zaré6wno do zastosowan w lekko i wysokoobcig-
zonych silnikach samochodowych. W lekko obcigzonych
silnikach wystepowato zmniejszenie zuzycia paliwa, zmniej-
szenie emisji toksycznych sktadnikow spalin i hatasu silnika.
W silnikach wysoko obcigzonych powaznym problemem
jest trwato$¢ 1 niezawodno$¢, z uwagi na znacznie dhuzszy
czas eksploatacji 1 wigksze moce, w porownaniu do silni-
kow lekko obcigzonych. Zawory ceramiczne sg wykonane z
kruchego materiatu, ktory moze ulec uszkodzeniu z powodu
jednej skazy. Dlatego trwato$ci ceramicznych zaworow nie
mozna doktadnie przewidzie¢, korzystajac z teorii, opar-
tych na ograniczonych danych statystycznych wiasnosci
materiatowych. Do oceny trwatosci mozna wykorzystac
nieinwazyjne metody identyfikacyjne (NDE) [7].
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Power Q of transferred heat has been calculated from
equation [1]

Q= t’ljaﬁ) dt |A,
’ (1)

T -1 T
IOL (t) dt IOL (t) TFLUID (t) dt - TWALL
0 0

Fig. 1. Schematics of a valve with its seat insert and its guide; BC1 — the
surfaces of heat transfer by conduction: between the tappet and the tip
surface of the valve stem and between the keepers and the stem, BC2 — the
surface of heat transfer by convection between the stem and the surrounding
fluid, BC3 — the surface of heat transfer: partly by convection between the
stem and the fluid in the gap between the stem and the guide and partly by
conduction between the stem and the guide, BC4 — the surface of heat trans-
fer by convection between the valve and the surrounding fluid, BC5 — the
surfaces of heat transfer by convection between the valve and the surround-
ing fluid, BC6 — the surface of heat transfer periodically: by conduction
between the seats of the valve head and of the seat insert and by convection
between the valve seat and the surrounding fluid

Rys. 1. Schemat napedzanego zaworu z gniazdem i prowadnicq; BCI —
powierzchnie wymiany ciepla przez przewodzenie: miedzy popychaczem
i czotowq powierzchnig trzonka zaworu oraz miedzy klinami i trzonkiem
zaworu, BC2 - powierzchnia wymiany ciepla przez konwekcje miedzy trzon-
kiem zaworu i otaczajgcym plynem, BC3 — powierzchnia wymiany ciepla:
czesciowo przez konwekcje miedzy trzonkiem zaworu i plynem w szczelinie
miedzy trzonkiem zaworu i prowadnicq oraz czesciowo przez przewodzenie
miedzy trzonkiem i prowadnicq, BC4 — powierzchnie wymiany ciepla przez
konwekcje miedzy zaworem i otaczajgcym plynem, BC5 — powierzchnie
wymiany ciepla przez konwekcje miedzy zaworem i otaczajgcym plynem,
BC6 — powierzchnia wymiany ciepla miedzy przylgniami zaworu i gniazda
okresowo przez przewodzenie i okresowo przez konwekcje miedzy przylgnia
zaworu i otaczajgcym plynem

Rejon najwigkszego obciazenia zaworu znajduje si¢ w
cienkiej warstwie podpowierzchniowej. W tym rejonie moga
wystepowac wewngetrzne wady, takie jak porowato$¢ i puste
przestrzenie, oraz zewng¢trzne uszkodzenia poobrobkowe [8].
Zawory ceramiczne mozna szlifowa¢ diamentem [8].

6. Model obliczeniowy

Na rys. 1 pokazano schemat zaworu wspolpracujacego
z gniazdem i prowadnicg; z zaznaczonymi powierzchniami
wymiany ciepta.

Table 1. The values of the heat transfer coefficient, partly based on [9]

Tabela 1. Wartosci wspotczynnikow przejmowania ciepla, czesciowo w oparciu o [9]

Boundary conditions/
warunki brzegowe

Time period/ okres

0-0.019 s (contact valve-seat
insert/ styk zawor — gniazdo)

0.019-0.0.29 s (separation valve — seat
insert/ rozdzielenie zawor — gniazdo)

BC1 Ambient temperature/ 403 403
temperatura otoczenia [K]
A [W/mK] 1500 1500
BC2 Ambient temperature/ Linear gradient 403—473 Linear gradient 403—473
temperatura otoczenia [K]
A [W/mK] Gradient Gradient
BC3 Ambient temperature/ 473 473
temperatura otoczenia [K]
A [W/mK] 1000 1000
BC4 Ambient temperature/ Linear gradient 473-573 Linear gradient 473-573
temperatura otoczenia [K]
A [W/mK] Gradient Gradient
BC5 [9] Ambient temperature/ 573 873
temperatura otoczenia [K]
A [W/mK] 250 400
BC6 [9] Ambient temperature/ 573 873
temperatura otoczenia [K]
A [W/mK] 15000 400
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where: A — heat transfer area [m?], T —time [s], T
temperature of the surrounding fluid [K], T,
temperature [K].

Table 1 shows the values of the coefficients of heat
transfer.

FLUID the
— the wall

Table 2. The material parameters used in the model valve [12]

Tabela 2. Parametry materiatowe stref wykorzystanych w modelu

zaworu [12]
Material/ Density/ Specific heat/ Thermal
material gestos¢ cieplo wiasciwe | conductivity/
przewodnosé
cieplna
[kg/m?] [J/kgK] [W/m’K]
Steel 7800 460 58
TiAl 4500 523 224
Si3N4 3200 650 27
Air 1.1 1005 0.025

Values for coefficient of heat transfer a from the walls
of the valve in the transition zones BC2 and BC4 have been
calculated from equation [10]:

a=12793-D* - p** - w - T.000 2)
where: D — characteristic diameter [m], p — the pressure of
the surrounding fluid [bar], w —mean velocity of the valve
[m/s], T, ,, — temperature of the surrounding fluid.

The finite element mesh and the boundary conditions
have been shown in Fig. 2. Computations have been
made in the axisymmetric model. The finite element
PLANESS [11] of four nodes has been used in the model
and its degrees of freedom have been nodal values of the
temperature. The finite element mesh has been generated
by a commercial computer program ANSYS [11]. As the
boundary conditions the values of the heat transfer coef-
ficient have been introduced to the outer surface of the

Fig. 3. The temperature distribution in a full valve made of steel

Rys. 3. Rozktad temperatury w petnym zaworze stalowym

Fig. 2. The finite element mesh and the boundary conditions in the mod-
el of the lightweight valve; 1 — air, 2 — valve material, 3 — heat transfer
coefficients on the surfaces of the valve depending on the temperature of
the surrounding fluid (according to Table 1)

Rys. 2. Siatka elementow skonczonych i warunki brzegowe w modelu
lekkiego zaworu, 1 — powietrze, 2 — material zaworu, 3 — wspotczynniki
przejmowania ciepla na powierzchniach zaworu w zaleznosci od tempe-
ratury otaczajgcego plynu (zgodnie z tabelg 1)

Moc Q przejmowanego ciepta obliczano z wzoru (1) [1],
gdzie: A, — powierzchnia wymiany ciepta [m*], T — czas [s],

Fig. 4. The temperature distribution in a full valve made of the TiAl
alloy

Rys. 4. Rozkiad temperatury w petnym zaworze ze stopu TiAl
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Fig. 5. The temperature distribution in a full valve made of Si,N,

Rys. 5. Rozktad temperatury w petnym zaworze z Si.N,

Fig. 7. The temperature distribution in a drilled valve with the bore
diameter of 4 mm

Rys. 7. Rozkiad temperatury w zaworze drqzonym o Srednicy 4 mm

valve. The values have been calculated for the temperature
of the surrounding fluid, as shown in Table 1.

The material parameters used in the model have been
shown in Table 2.

7. The results of the research

The calculated values of the temperature distribution in
a full valve have been shown in Figure 3 — for a valve made
of steel, Figure 4 — for a valve made of the TiAl alloy and
Figure 5 — for a valve made of Si,N,. The highest values of
temperature were obtained for valves made of the TiAl alloy.
They are 5 % lower than in the case of a steel valve. The
values of temperature obtained for the valve made of Si,N,
are greater by only 4 % than in the case of the steel one.

Figures 6 and 7 show the calculated temperature distribution
for a drilled valve made of Si,N, with a bore of the diameter of
2 and 4 mm respectively. Increasing the bore diameter resulted
in a non-linear increase of the values for the valve temperature.
Such an increase was not great — of the order of 1.5 % times the
temperature values obtained for the full valve.

Fig. 6. The temperature distribution in a drilled valve with the bore
diameter of 2 mm

Rys. 6. Rozklad temperatury w zaworze drgzonym o Srednicy otworu 2 mm

WALL tem-

T, ,p — temperatura otaczajgcego ptynu [K], T
peratura $cianki [K].

W tabeli 1 podano warto$ci wspotezynnikéw przejmo-
wania ciepla.

Wartosci wspotczynnikéw o przejmowania ciepta od
$cianek zaworu w strefach przejsciowych BC2 i BC4 obli-
czano ze wzoru (2) [10],
gdzie: D — $rednica charakterystyczna [m], p — ci$nienie
otaczajacego ptynu [bar], w — $rednia predkos¢ zaworu [m/s],
T, ,p — temperatura otaczajgcego ptynu.

Siatke elementdéw skonczonych i warunki brzegowe
pokazano na rysunku 2. Obliczenia wykonano w modelu
osiowosymetrycznym. Do modelowania uzyto czterowe-
ztowego elementu skonczonego PLANESS [11], ktorego
stopniami swobody byly weztowe wartosci temperatury.
Siatka elementéw skonczonych zostala wygenerowana
przez komercyjny program obliczeniowy ANSYS [11].
Jako warunki brzegowe wprowadzono wspétczynniki
przejmowania ciepta z powierzchni zewnetrznej zaworu
obliczane dla temperatury otaczajacego ptynu, zgodnie z
tabelg 1.

Parametry materialowe uzyte w modelu przedstawiono
w tabeli 2.

7. Wyniki badan

Obliczony rozktad warto$ci temperatury w petnym za-
worze pokazano na rysunku 3 — dla zaworu stalowego, na
rysunku 4 — dla wykonanego ze stopu TiAl oraz na rysunku 5
—dla wykonanego z Si,N,. Najwigksze wartosci temperatury
uzyskano dla zaworu wykonanego ze stopu TiAl. Byly one o
5 % wigksze niz w przypadku zaworu stalowego. Wartosci
uzyskane dla zaworu z Si,N, byly wigksze tylko o 4 % niz
w przypadku zaworu stalowego.

Na rysunkach 6 i 7 pokazano obliczone rozktady tempe-
ratury dla drazonego zaworu z Si3N4, o $rednicy otworu 2 i
4 mm. Zwigkszenie $rednicy otworu powoduje nieliniowy
wzrost wartosci temperatury zaworu. Wzrost ten nie jest
duzy, rzedu 1,5 % wartoséci temperatury uzyskanych dla
zaworu petnego.
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8. Summary

The calculated values of temperature distribution in the
case of full lightweight valves are only a few percent greater
than in the case of steel valves with the same geometry and
subjected to the same thermal load. Valve drilling causes
only a slight increase in the valve temperature values as
compared to a full valve.

8. Podsumowanie

Obliczone wartosci temperatury w lekkich peinych
zaworach sa tylko o kilka procent wicksze, niz w zaworze
stalowym o takiej samej geometrii i poddanego takim sa-
mym wymuszeniom cieplnym. Drazenie zaworéw powoduje
jedynie niewielki wzrost wartosci temperatury w zaworze,
W poréwnaniu z zaworem petnym.

Nomenclature/Skroty i oznaczenia

BCl, .., BC6 heat transfer zone (boundary conditions)/strefa
wymiany ciepta (warunki brzegowe)
power of transfered heat/moc wymienianego ciepta

A, area of transferred heat/powierzchnia wymiany ciepla

T time/czas

o heat transfer coefficient/wspofczynnik przejmowania

ciepta

T, p temperature of the surrounding fluid/temperatura otacza-
Jjacego plynu

Ty, temperature of the wall/temperatura Scianki

D characteristic diameter/srednica charakterystyczna

p pressure of the surrounding fluid/cisnienie otaczajgcego
plynu

w mean valve velocity/srednia predkosé zaworu
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An overview of particulate matter emissions from modern light duty vehicles

This paper presents a comparison of particle mass and number emissions from different types of vehicles with spark-
ignition (SI) engines, with MPI and DI fuelling systems and compression-ignition (CI) engines with DI fuelling system
with/without Diesel particles filters (DPF). The methodology of particulate mass and particle number emissions meas-
urement with a full flow dilution tunnel for LDD engines and particulate sampling system is described. The results of
measurements performed according to Euro 5/Euro 6 requirements for PC and LDV vehicles are presented, as performed
on the chassis dynamometer in the Exhaust Emission Laboratory of BOSMAL Automotive Research and Development
Institute (in Bielsko-Biala), Poland.

Key words: engine, particulate matter emission, vehicle

O emisji czastek stalych z nowoczesnych samochodowych silnikow spalinowych

W artykule przedstawiono porownanie emisji czgstek statych (masy i liczby) z roznych samochodow z silnikami o
zapltonie iskrowym (Z1) z wielopunktowym (MPI) i bezposrednim wtryskiem paliwa (DI), jak rowniez z silnikami o za-
plonie samoczynnym (ZS) z bezposrednim wtryskiem paliwa oraz bez/z filtrem czqgstek statych (DPF). Opisano metodyke
pomiaru masy i liczby czgstek statych z wykorzystaniem petnoprzepbywowego tunelu rozcienczajacego dla samochodow z
silnikami diesla i ukladu pobierania probki spalin. W artykule przedstawiono wyniki pomiaréw wykonanych na hamowni
podwoziowej w Laboratorium Badania Emisji Spalin w Instytucie Badan i Rozwoju Motoryzacji BOSMAL, zgodnie z

wymaganiami przepisow Euro 5/Euro 6 dla samochodow osobowych i lekkich samochodow uzytkowych.

Stowa kluczowe: silnik, emisja czgstek stalych, pojazd

1. Introduction

Internal combustion engines (ICE) have been, are and
will be the main solution for transportation for the fore-
seeable future, however, the ICE concept has certain key
existential challenges to overcome [1, 2]. Concern over the
impact of vehicles on air quality remains high. Emissions
of particulate matter are coming under increasing scrutiny
as a form of pollution with wide-ranging negative impacts
ranging from asthma to climate forcing. While the study of
particles in vehicular exhaust has traditionally focused on
mass-based quantification of emissions from compression
ignition engines, there is now a growing awareness that
other engine types (direct injection, port fuel injection) and
other metrics and quantification methods (particle number,
particle size distribution, particle surface area) are all worthy
areas of investigation. In comparison to gaseous emissions,
particle emissions still present multiple open questions and
large domains of investigation [1, 3—5]. There are also con-
siderable practical difficulties involved in investigating solid
nanoparticle emissions from engines. Despite this, modern
aftertreatment systems for reducing emissions of particulate
matter have proven effective, although there remains much
room for improvement.

As a consequence of more stringent exhaust emissions
regulations in the USA, Europe, Japan and other industrial-
ised countries, an effort to determine the cause of emissions
and the development of new technologies for the reduction
of emission levels from internal combustion engines have
become a matter of prime importance. Compression ignition

(CI) engines have become an increasingly common feature
of light-duty vehicles over the past few decades and engines
with direct injection of petrol are used to power vehicles more
and more frequently. Hence, the main problem to be solved
is emission of particulate matter and nitrogen oxides.

Particulate matter emissions regulations are tightening
in Europe and the US due to the environmental and health
effects attributed to these emissions. The progress of the
European emission regulation in limiting particle mass
(PM) and number (PN) is shown in Fig. 1. Passenger cars
(PC) and light commercial vehicles (LCV) are one of the
most important sources of particle emissions, and their mass
based PM emissions have been restricted in the EU since
1992. From the Euro 1 standard to the Euro 5 standard, the
gravimetric PM limit was reduced > 95 %, to a point where
accurate quantification became difficult, as the legislative
limit approached the detection limit for the specified method.
Toxicological studies have revealed that health effects are
more closely related to particle number and surface area than
mass. As aresult of these two factors, a particle number limit
was introduced in Euro 5b legislation [6] for CI engines.
This emissions limit represents a significant departure from
previous requirements, as the measurement technique is fun-
damentally different from the methods employed to quantify
gaseous and PM mass-based emissions.

In addition to legislative requirements, particle counting
systems are essential pieces of equipment for assessing the
performance of PM aftertreatment systems (Diesel par-
ticulate filters, DPFs) for research and development work,
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Fig. 1. PM and PN emission limits for passenger cars with CI engines (and for PC cars with SI DI engines) in
EU countries

as the gravimetric PM technique is insufficiently sensitive

gent, thereby making particle
counting the critical research
metric for CI engines and af-
tertreatment systems.
Gravimetric and number-
based emissions results are
powerful tools for investigating
engines, fuels, aftertreatment
systems, particularly (but not
exclusively) for Diesel engines
and fuels and direct injection
petrol engines. PM and PN
results can be used to compare
fuels [9-12], both in terms of
legislative emissions limits, as
well as meritocratically, where-
by a direct comparison is made
between different fuels or fuel
blends. Interest in biofuels is
increasing and since such fuels
generally differ chemically and
physically from fossil fuels,

to distinguish between DPF-filtered PM emissions in most ~ PM and PN measurements form an important part of the
cases [7]. The gravimetric PM limit and the PN limitare not  armoury of tests that can be used to assess the environmental
equivalent [8], the PN limit being considerably more strin-  performance of biofuels and biofuel blends. It is tempting

Fig. 2. One of BOSMAL’s engine test cells with various devices to measure PM, PN and particle size distribution from IC engines installed
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Fig. 3. Dilution tunnel (looking upstream) and HORIBA 2000-SPCS PN
counter (foreground)

Fig. 4. Sartorious M5P-000V001 and MSE2.7S balances

to compare PM and PN, and thereby derive characteristics

Fig. 5. Particulate sampling system for PM measurements

quite different things and therefore PM
and PN cannot be directly correlated.
However, with these caveats in mind,
the two metrics can be compared.
Where PM is sufficiently high (for
some Diesel engines and direct injec-
tion petrol engines), a linear trend may
be observed. However, this trend does
not apply in all cases. Modern Diesel
engines featuring DPF systems are
easily able to meet the PM limit; the
margin by which their PN emissions
lie under the limit varies by orders of
magnitude.

Particulates emitted in Diesel
exhaust is a complex mixture of car-
bonaceous soot, unburned fuel and Iu-
bricating oil, and perhaps the products
of fuel pyrolysis reactions. An example
of a complex set-up to measure PM,
PN and size distribution is presented in
Fig. 2. Particulate matter can be both
solid and liquid; typically PM includes
four fractions of Diesel particulates:
(1) solid soot, (2) SOF (soluble organic

such as particle mass and even mean diameter. However,  fraction; heavy hydrocarbons), (3) sulphur compounds and
closer examination of the sampling conditions and meas-  (4) ash. For modern engines, sulphur content is one of the
urement techniques reveals that the two methods measure  fuel properties which has the greatest influence on particu-
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Table 1. Vehicles used in tests

Vehicle type Engine type Fuel used Swept volume [dm?] Emission level
A SI MPI petrol 1.2 Euro 5
B SI MPI petrol 1.4 Euro 5
CNG
C SI DI petrol 1.4 Euro 5
D SI DI petrol 1.8 Euro 5
E CIDI Diesel 1.9 Euro 4
F CIDI Diesel 1.9 Euro 4
G CIDI Diesel 1.6 Euro 5
H CIDI Diesel 1.3 Euro 5

lates. Particulate emissions in Diesel exhaust are a function
of a number of parameters, including: engine type, engine
operating conditions, and fuel and lubricant oil composition.
The size distribution of submicron Diesel exhaust particles

Fig. 6. The New European Driving Cycle (NEDC)

Fig. 7. PM emissions over the NEDC for different vehicles with SI and CI engine

can typically be divided into two separate modes called the
accumulation mode (AM) and the nucleation mode (NM).
The accumulation mode consists of solid agglomerated soot
particles which can bear volatile or semivolatile components

(e.g. sulphur compounds, water, hydrocarbons)
on their surfaces. Nucleation mode particles are
commonly reported to consist of water, sulphu-
ric acid and hydrocarbons. Several studies have
indicated that nucleation mode particles are semi-
volatile and that formation of the particles occurs
when the exhaust gas is cooled and diluted in the
atmosphere [13—15].

2. Test methodology used during PM, PN
and size distribution measuring

A wide variety of tests have been carried out
at BOSMAL’s Emission Testing Laboratory (see
[16]). ACVS-CFV sampling system together with
a full-flow dilution tunnel (Horiba DLT-7020)
(Fig. 3), a particulate sampling system (Horiba
DLS-7100E) (Fig. 5), a particle number counting
system (Horiba MEXA-2000SPCS) (Fig. 3) and
a Sartorius microbalance (Fig.
4) have been used to measure
exhaust particulate mass and
number emissions from a range
of vehicle and engine types.

Quantification of particle
numbers shows better repeat-
ability than mass based meas-
urements at very low emission
levels. The operating and quan-
tification principal of a particle
number counting system is de-
scribed below. A size-selective
sample is taken from the dilu-
tion tunnel, heated and diluted,
treated at high temperature to
evaporate volatiles (non-solid
phase particles), further diluted
and cooled, and then drawn
into the condensation particle
counter unit. Here the sample is
dosed with a small quantity of
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butanol, which condenses onto
the particles present to increase
their size and ensure detection.
A closely controlled volume of
the sample is passed through a
laser beam. The resulting in-
terruption of the laser beam is
detected using a series of lenses
and a photometer, which gener-
ates a signal indicating particle
detection.

In addition to testing activi-
ties on CI engines, as required
by Euro 5b legislation, the
PN counter has also recently
been used to measure particle
number emissions from SI en-
gines operating on various fuel
types [8, 9], and to investigate
emissions from DI SI engines
(in connection with — and an-
ticipation of — the upcoming PN
limits for this engine type).

In one such study, a series of emissions tests were per-
formed on eight vehicles — one bi fuel vehicle, one vehicle
equipped with a standard petrol engine, two vehicles with DI
petrol engines, two Diesel vehicles (Euro 4) with unit injec-
tors, and two Diesel vehicles (Euro 5) with Common Rail DI
engines with Diesel particulate filters (DPF). Selected key
properties of the test vehicles are shown in Table 1.

The New European Driving Cycle (NEDC) was used to
test all vehicles (Fig. 6).

3. Analysis of particulate emissions measurement
results

A summary of the chassis
dynamometer test results for all
test vehicles using Diesel, pet-
rol or CNG fuels are shown in
Figs 7-13. These figures show
observed trends for particulate
exhaust emissions in different
phases of the NEDC cycle for
different fuelling systems and
different fuels. A comparison of
PM exhaust emissions (Figs. 7
and 8) measured in the NEDC
cycle shows that these emis-
sions are very low for gasoline
engines with multi-point injec-
tion systems fuelled with petrol
as well as with CNG and for
Diesel vehicles with a DPF;
they are several times higher
for SI engines with direct-
injection fuelling systems and
much higher for Diesel vehicles

Fig. 8. PM emissions over the NEDC for different Euro 5 vehicles with SI and CI engine

without a DPF.

In the case of PN emissions (Figs. 9-11) it is immedi-
ately apparent that these emissions are the lowest for Diesel
vehicles with a DPF (even lower than for the vehicle fuelled
with CNQG); they are reasonably high for the SI engines with
direct-injection fuelling systems (three times higher than the
proposed Euro 6 limit for SI vehicles with DI engines) and
very high for Diesel vehicles without a DPF. The highest PN
emissions were measured at the beginning of the test due to
the cold start effect (Fig. 11) and during each acceleration
to speeds above 20 km/h.

The size distribution of particles emitted over the NEDC
for the petrol vehicle with DI engine and for the Diesel

Fig. 9. PN emissions over the NEDC for different vehicles with SI and CI engine
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Fig. 10. PN emissions over the NEDC for different Euro 5 vehicles with SI and CI engine

vehicle with a DPF are shown in Figs 12 and 13. This is an
additional measurement, not required by the legislation, but
which provides very interesting data on the size of particles
in the exhaust.

In the aforementioned research programme, a TSI Par-
ticle Sizer Spectrometer 3090 was used to measure the size
distribution of particles. The measuring range of the TSI
Particle Sizer Spectrometer 3090 is 5.6—560 nm.

The majority of particles for vehicle D (Fig. 11) and

vehicle G had diameters of between 5 and 200 nm, and they
are not measured during the legislative particulate mass
measurement (membrane filters used for PM measurement
filter out 99 % of particles of diameter > 300 nm). Also, the
PN counter doesn’t measure all
particles (the measuring range
of this device is 23-2500 nm).
This shows how important it
is to use a method of measure-
ment which allows the quanti-
fication of nanoparticles of a
wider size range.

4. Conclusions and
summary

Particle emissions from
internal combustion engines
are on ongoing problem and a
research priority. BOSMAL’s
well-equipped laboratory is an
example of the type of high-
end testing facility which is
required for research on this
topic. Sample results presented
in this paper are summarized
below.

A range of vehicles, fea-
turing MPI SI, DI SI and CI
engines were tested over the
NEDC for comparison of PM
and PN emissions. The results
of this research indicated:

— Particle emissions are detect-
able from all engine types.

— The legislative PM and PN
methodologies are generally
effective tools for quantify-
ing particle emissions.

— The fuel delivery strategy
and the physicochemical
characteristics of the fuel in-
fluence PM an PN to varying
degrees.

— Cold start PM and PN emis-
sions are significant and de-
pend strongly on the ambient
temperature.

— PM emissions over the entire

NEDC were the lowest for the

vehicle fuelled with CNG. For

the vehicles with ST MPI, engines fuelled with petrol, as

well as for the vehicles with CI engines equipped with a

DPF, PM emissions were higher by some 50-90 %. These

emissions were 4-5 times higher for the vehicles with

SI DI engines and 64—69 times higher for the vehicles

with CI engines without a DPF, in comparison to the

CNG fuelled vehicle.

PN emissions over the entire NEDC were the lowest

for the vehicles with CI engines equipped with a DPF.

These emissions were 11 times higher than for the vehicle

fuelled with CNG, 41-53 times higher than for the ve-

Fig. 11. Second-by-second particle concentration over the NEDC for different Euro 5 vehicles
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hicles with ST MPI engines,

447-595 times higher for

the vehicles with SI DI

engines, and more than 10

000 times higher than for

the vehicles with CI engines

without a DPF; all in com-
parison to the vehicles with

CI engines equipped with a

DPF.

Modern Diesel engines
featuring DPF systems are eas-
ily able to meet the PM limit;
the margin by which their PN
emissions lie under the limit
varies by orders of magnitude.
Research performed by BOS-
MAL has shown that while
mass emissions from modern
direct injection engines are
reasonably low (generally be-
low 5 mg/km, at least over the
NEDC), PN emissions are very
high. Thus, the upcoming PN
limit for this engine type will
force the use of some form of
aftertreatment system (either
a GPF or a continuously re-
generating POC). Emissions
limits are unlikely to remain
static and further reductions in
the limits are anticipated in the
coming decades. Additionally,
the specified methodologies
for measuring PM and PN
may well change. Furthermore,
particle emissions limits may
eventually be introduced for
all engine types, regardless of
injection strategy or fuel type.

Fig. 12. Size distribution of particles over the NEDC for vehicle D

Fig. 13. Size distribution of particles over the NEDC for vehicle G

Nomenclature/Skroty i oznaczenia

CI compressed ignition/silnik o zaptonie samoczynnym NEDC New European Driving Cycle/nowy europejski cykl

CNG Compressed Natural Gas/sprezony gaz ziemny Jezdny

DI direct injection/wirysk bezposredni PC  passenger car/samochdd osobowy

DPF  Diesel particulate filter/filtr czastek statych PM  particulate matter/czgstki stale

EU  European Union/Unia Europejska PN particle number/liczba czgstek stalych

EUDC extra urban driving cycle/pozamiejski cykl jezdny POC particulate oxidation catalyst/reaktor katalityczny utlenia-

GPF  gasoline particulate filter/filtr czgstek statych dla samocho- Jjacy czastki state
dow z silnikiem ZI DI SI spark ignition/silnik o zaptonie iskrowym

ICE internal combustion engine/silnik spalinowy wewnetrznego ~ SOF  soluble organic fraction/ciekia frakcja organiczna
spalania UDC urban driving cycle/miejski cykl jezdny

LDD light duty diesel/silnik ZS dla pojazdu LDV Z1 silnik o zaptonie iskrowym

LDV light duty vehicle/lekki pojazd uzytkowy ZS silnik o zaptonie iskrowym

MPI  multi point injection/wtrysk wielopunktowy
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