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Editorial

Dear readers,

We are proud to give to you issue number 4/2012 — the last Combustion
Engines/Silniki Spalinowe in 2012. The passing 2012 was a jubilee year for
our journal: we printed the 150th issue and 50 years passed from the first
printed copy of our magazine ever. On this occasion the management of
PTNSS wish to express their utmost gratitude to all the people involved in
the publishing and development of the journal. We also proudly announce
that the magazine’s popularity is constantly growing, which is reflected in
the circulation on the level of 600-700 copies. Also, each month we print
new foreign publications.

Bearing in mind the mission to extend the outreach of the magazine
(international readership in particular), in 2012 we launched an ‘open ac-
cess’ version of Combustion Engines/Silniki Spalinowe on our website. In
the coming year we plan to launch a new independent magazine website at
www.combustion-engines.eu.

As recommended by the Ministry of Science and Higher Education, in
the current issue we are providing you with the list of paper reviewers in 2012.
Over 70 people worked entirely pro bono to maintain the high quality of the
magazine content. We wish to thank all these people because it is them that
we owe the high editorial level of our magazine to. Speaking of the reviewers,
we wish to inform our readers on the initiative of a scientific development of
young scholars. As tradition has it, at least two reviewers will be appointed
for the evaluation of each of the papers. We will, though, take every effort to
have younger employees review the papers as well.

Management PTNSS
Editorial Combustion Engines/Silniki Spalinowe

Szanowni Czytelnicy,

Oddajemy do Waszych rak numer 4/2012 — ostatni numer Combustion
Engines/Silniki Spalinowe w 2012 roku. Koficzacy si¢ rok 2012 byt dla
kwartalnika rokiem jubileuszowym: wydano 150-ty numer oraz uptyngto 50
lat od wydania pierwszego numeru czasopisma. Z tej okazji Zarzad PTNSS
sktada szczere wyrazy wdzigcznosci wszystkim osobom zaangazowanym w
wydawanie i rozw¢j kwartalnika. Jednocze$nie z satysfakcja informujemy o
niestabngcym zainteresowaniu kwartalnikiem, majacym odzwierciedlenie w
statym, wysokim naktadzie na poziomie 600-700 egzemplarzy. Z zadowo-
leniem odnotowujemy rowniez obecno$¢ w kazdym numerze Combustion
Engines/Silniki Spalinowe artykulow zagranicznych.

Majac na uwadze dalsze zwigkszenie zasiggu kwartalnika, a w
szczegblnosel jego popularyzacje zagranica, w biezacym roku uruchomi-
ono na stronie internetowej PTNSS dostep do tresci Combustion Engines/
Silniki Spalinowe w systemie ,,open access”. W roku przyszlym planujemy
zaproszenie czytelnikow na nowa, samodzielna strong internetowa kwartalnika
pod adresem www.combustion-engines.eu.

Zgodnie z zaleceniami Ministerstwa Nauki i Szkolnictwa Wyzszego w
biezacym numerze publikujemy list¢ 0sob opiniujacych prace publikowane
w kwartalniku w roku 2012. Osobom tym, a jest ich ponad siedemdziesiat,
sktadamy serdeczne podzigkowania, gdyz to im w znacznej mierze
zawdzigczmy wysoki poziom naszego kwartalnika, a wykonuja oni swoja
prace catkowicie spoltecznie. Gdy mowa o recenzentach, pragniemy takze
poinformowac¢ czytelnikéw o inicjatywie redakcji majacej na celu rozwdj nau-
kowy mtodej kadry. Tak jak dotychczas, do oceny kazdej z prac zgtoszonych do
publikacji wyznaczani bgda co najmniej dwaj recenzenci. Staraniem redakcji
bedzie natomiast, aby poza recenzentami z grupy profesoréw, kazda prace
oceniat takze mtodszy pracownik nauki.

Zarzqd PTNSS
oraz Redakcja Combustion Engines/Silniki Spalinowe
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Fiber optic-based in-cylinder pressure sensor for advanced engine control and monitoring

Marek T. WLODARCZYK

PTNSS-2012-SS4-401

Fiber optic-based in-cylinder pressure sensor for advanced engine control

and monitoring

This paper describes the design and performance of a miniature cylinder pressure sensor packaged either as a
stand-alone device or integrated with a cylinder head gasket, glow plug, fuel injector, or spark plug. Benefitting from
a fiber-optic based design the sensing element can operate at ultra-high temperatures and is not affected by EMI. This
low cost device utilizes the principle of light intensity changes transmitted by two optical fibers upon reflection from a
metal diaphragm deflecting under the effect of pressure. When the diaphragm thickness and shape are optimized, the
sensor can operate up to 5 billion pressure cycles. The device is compensated for all temperature effects encountered in
combustion engines, resulting from the thermal shock, engine load changes, and under-hood temperature fluctuations.
Due to the diaphragm small thermal mass the sensor is subject to the thermal shock error if no heat shield is employed.
While a suitable shield can almost eliminate the thermal shock error, it can get clogged in engines fuelled by diesel or
landfill gas. For such engines a dual diaphragm construction offers a robust solution against soot and other combus-
tion deposits as well as minimum thermal shock error. In comparison to a water cooled piezoelectric quartz transducer
the present sensor offers the accuracy of £1.5% of reading at pressures above 5 bars, 0.1 bar error at pressure below
5 bars during compression, and the thermal shock error ranging from 0.1 bar to 0.3 bar dependent if a single or dual
diaphragm is used. Such accuracy is possible with both stand-alone sensors as well as those 1.7 mm in diameter used
in the “pressure sensing” cylinder head gaskets, glow plugs, fuel injectors, or spark plugs. This accuracy is maintained
under all combustion conditions, sensor tip continuous temperatures up to 380 °C, signal conditioner temperature range
of =40 °C to 140 °C, pressures up to 350 bar, and over frequency range of 0.1 Hz to 30 kHz. Such remarkable accuracy
allows advanced engine controls based on highly accurate values of the Indicated Mean Effective Pressure, Mass Frac-
tion Burned, Maximum Pressure Gradient, and Peak Pressure. Benefitting from sensor s high accuracy at both low and
high pressures the device enables closed-loop control of fuel injection as well as in-cylinder prediction of mass air flow

and engine NO_emission levels.

Key words: cylinder, pressure, sensor, engine, control

1. Introduction

For the last 30 years numerous manufacturers of light
duty internal combustion engines have attempted to develop
control strategies based on a Cylinder Pressure Sensor
(CPS) [1], which culminated in 2008 in the introduc-
tion of the first cylinder pressure-controlled clean diesel
4-cylinder and 6-cylinder engines [2]. Through the closed
loop control of Mass Fraction Burned and Indicated Mean
Effective Pressure the engine features substantially reduced
in-cylinder emissions of NO, and soot, lower engine noise
levels, and improved fuel economy and drivability [3,
4]. Other benefits of cylinder pressure-based closed loop
combustion controls include: stability over lifetime (toler-
ances, emissions), elimination and/or simplification of other
engine sensors, reduction application effort (simplified
engine maps), enabling highest power-density, on-board
diagnostics (OBD), compensation for fuel quality, torque
feedback and control, improved cold-starting and engine
warm-up.

Other CPS-based engine control applications that recent-
ly gained significant interest are based on novel combustion
concepts such as homogenous charge compression ignition
(HCCI) [5], premixed charge compression ignition (PCCI)
[6], and reactivity controlled compression ignition (RCCI)
[7], which offer promise of substantial efficiency improve-
ments combined with significant emissions reduction in
gasoline, diesel, and alternative fuel engines.

2. Current status of CPS targeting series
production engines

During the last 30 years of the development of different
CPS technologies targeting series production engines various
sensor packages have been considered to measure combus-
tion pressure of internal combustion engines through a port
in the cylinder head, spark plug, glow plug, fuel injector, or
cylinder head gasket. All these solutions have their advan-
tages and limitations. The cylinder head, using a dedicated
port, is an obvious solution and works for all internal com-
bustion engines with space permitting, but with compromise
of structural rigidity. The spark plug offers an opportunity for
ignition type engines as an integrated product [8, 9]. Design
challenges for this solution are the high temperature expo-
sure of the CPS due to the location and the close proximity
to high electromagnetic noise, both favouring a fiber optic
based solution. A piezoelectric quartz pressure sensor [10]
integrated with an engine cylinder head gasket (CHG) has
some inherent advantages of such integration over stand
alone or spark plug-mounted sensors including suitability
for use in all types and sizes of engines and different fuels,
considerably lower cost especially in engines with a large
number of cylinders, and compactness of the solution with
a minimum number of connectors and harnesses needed.
However, due to the sensor diameter of 3.5 mm the gasket
thickness had to be increased from a typical ~1 mm to 5
mm making the design not suitable for a majority of smaller
engines. It is only a 1.8 mm diameter fiber-optic pressure
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sensor that has so far enabled a 3.0 mm thick
cylinder head gasket [11].

The detection principle of the pressure
sensor glow plug (PSG) [12] currently in use
in series production light duty diesel engines
relies on the heating rod axial displacement
associated with changing cylinder pressure
transmitting the motion to deflect the device
diaphragm with a piezoresistive silicon strain
gauge located on the of glow plug top. While
the PSG offers good performance at high pres-
sures and no thermal shock error, its spring-
mass principle is inherently prone to artefacts
associated with engine vibration as well as
valve and fuel injector actuation. The notch
filter used by the sensor electronics dampens
the heater axial resonance limiting at the same time knock
detection capability required for applications in gasoline or
gas engines.

A number of so called stand-alone CPS intended for
mounting into a dedicated port drilled in the engine head has
been under development for the last few years focusing on
applications in emerging gasoline HCCI and similar engines.
One sensor type is based on a piezoceramic load cell [13] re-
sponding to the pressure-related changes of the device stress
loading. However, this sensor suffers from susceptibility to
engine valve actuation and vibration artifacts, sensitivity to
sealing torque, and temperature and drift errors. Another
type of the stand alone CPS operates on the same principle
as the PSG suffering from the same limitations associated
with the device spring-mass principle. As a result, the sen-
sor has poor low pressure detection accuracy and distorted
frequency response prohibiting high fidelity detection of
engine knock and engine control strategies based on low
cylinder pressure signal.

In contrast to the CPS designs based on either piezoresis-
tive or piezoceramic sensors, which both measure pressure
indirectly, the fiber optic-based sensor described here relies
on the direct effect of combustion pressure, which defects
sensor diaphragm located in the device tip [14]. The design
enables high detection accuracy over a wide frequency range
and at low pressure during compression where alternative
CPS technologies suffer from engine vibration artifacts.
However, the direct exposure of sensor diaphragm to com-
bustion gasses and associated rapid temperature changes are
the sources of so called thermal shock error that needs to be
minimized to attain high detection accuracy at low pressure
during expansion cycle.

3. Description of fiber optic-based pressure sensor

The schematic diagram of the fiber-optic cylinder pres-
sure sensor [14] Optrand has developed is shown in below
(Fig. 1).

The sensor head, which can vary in diameter from 1.8
mm to 10 mm depending on the diaphragm diameter, con-
sists of stainless steel housing with a welded hat-shaped
diaphragm made of Inconel 718 alloy and a metal ferrule
with two optical fibers sealed inside. By an optimum selec-

Fig. 1. Schematic diagram of fiber optic-based pressure sensor

tion of diaphragm thickness and geometry its fatigue life can
be as high as 5 billion cycles and possibly more. The most
recent improvement of the fiber to ferrule seal relies on a
hermetic glass bond rated for the maximum temperature of
either 420 °C or 510 °C enabling the maximum sensor tip
temperature of 380 °C or 480 °C, respectively. The other
fiber ends are connected to the sensor signal conditioner. The
diaphragm’s inside surface is illuminated by the “deliver-
ing” fiber connected to a light source while the “receiving”
fiber transmits light reflected from the diaphragm to a light
detector. During sensor assembly the ferrule is advanced
toward the diaphragm until the target gap is reached, at which
time the ferrule is welded to the housing. Figure 2 shows
examples of sensor head packages based on the 1.7 mm
diameter diaphragms with different thicknesses — depend-
ent of engine peak pressures, targeting integration with such
engine components as a glow plug, cylinder head gasket,
spark plug, or fuel injector.

Fig. 2. Examples of sensor heads based on 1.7 mm diameter diaphragm

The key components of the sensor signal conditioner
are an LED light source, a photodiode photo detector, and
SMT electronic parts. Two large core fibers are permanently
bonded to the LED (850 nm wavelength, 100 micron emitting
area, point-source type) and photodiode (Silicon) chips. The
Auto-Referencing circuitry [ 14] regulates the LED light in-
tensity in a closed-loop control scheme so that the sensor off-
set is kept constant as the sensor head and signal conditioner
temperatures change. In combination with the Temperature
Compensation technique [14], closed loop LED control also
corrects for the temperature dependence of sensor sensitiv-
ity associated with the diaphragm’s deflection temperature

4
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dependence. The temperature compensation technique relies
on an optimum selection of the sensor housing and ferrule
thermal expansion coefficients and their lengths resulting in
an increased diaphragm-to-ferrule gap with increasing sen-
sor head temperature. The resulting increase in the reflected
signal at minimum pressure is compensated by reducing the
LED output by the auto-referencing circuitry, effectively re-
ducing the sensor gain. This reduction is optimized to offset
the effect of increased diaphragm deflection at increased
temperature. Another advantage of the auto-referencing
circuitry is its ability to maintain drift-free sensor offset
under engine load changes and over the device’s lifetime.
Finally, the thermal error is kept at a minimum level owing
to a heat shield installed in front of the sensor diaphragm.
Various heat shield designs are used dependent on the engine
type and level of soot deposits.

Over the last 15 years of sensor development the signal
conditioner construction and size have been undergoing
evolution from the original FiberPSI design shown in Fig. 3
based on a 100 mm-wide and 200 mm-long circuit board to
an intermediate AutoPSI-A/I sensor shown in Fig. 4 based on
a 25 mm-wide and 75 mm-long board to the latest AutoPSI-
OEI sensor shown in Fig. 5 based on a 12.7 mm-wide and
20 mm-long board.

Fig. 3. Original FiberPSI pressure sensor with 100 mm x 200 mm circuit
board

Fig. 4. AutoPSI-A and AutoPSI-I sensors based on a 25 mm x 75 mm
circuit board

Fig. 5. Latest AutoPSI-OE sensor with 12.7 mm-wide x 20 mm-long
circuit board

4. Sensor packages targeting original equipment

engines

Benefitting from the miniature diaphragm, as small as
1.7 mm in diameter, several fiber optic-based CPS packages
have been developed ranging from the “stand-alone” sen-
sors of various shapes intended for mounting in dedicated
bores of the engine head to a number of dual-function
“pressure-sensing” engine components such as spark plugs,
glow plugs, fuel injectors [15] or cylinder head gaskets [11]
with CPS either permanently mounted or removable. Out of
these packages three types are currently targeted for mass
production, (1) stand alone CPS shown in Figs. 6 and 7, (2)
glow-plugs with integrated sensors shown in Fig.8, and (3)

Fig. 6. Stand-alone AutoPSI-Al sensor for installation into dedicated
bore in engine head
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sensors installed into a Cylinder Head

Gasket (CHG) shown in Fig. 9. Two

stand-alone versions are offered, the

AutoPSI-Al sensor shown in Fig. 6

having the signal conditioner connect-

ed to the sensor head by a 1.5m-long

ruggedized fiber optic cable and the

AutoPSI-OEI sensor shown in Fig. 7

with the signal conditioner integrated

with the sensor body. In either case the

present circuitry is based on miniature

SMT LED, photodiode, and electronic

components enabling parts fitting on a board 12.7 mm wide
and 20 mm long. A future version of the conditioner will
have most of the electronic parts replaced a custom ASIC
reducing the circuit board length to 10 mm. While a number
of different connectors can be employed, a circular version
similar to what is presently used in the commercial pres-
sure sensor glow plug (PSG) is preferred due to installation
advantages.

For applications in engines with small amount of com-
bustion deposits such as gasoline, CNG, LPG, or similar the
sensors come with heat-deposit shields, shown in Fig. 6 and
7, which primary function is to minimize the thermal shock
error by reducing the heat flux the sensor dia-
phragm is exposed to. The secondary function of
the shield is to trap any combustion deposits/soot
so any amount accumulated on the diaphragm
over time cause minimum and tolerable accuracy
errors. For engines with large levels of combus-
tion/soot deposits such as fuelled by diesel or
landfill gas the sensors use a dual diaphragm
construction shown in Fig. 7, where an external
diaphragm deflects the internal diaphragm via a
short transfer pin. When such a dual-diaphragm
sensor is installed in an engine with the external
diaphragm flush with the fire deck any soot ac-

Fig. 7. AutoPSI-OE sensor with single and dual diaphragm

Fig. 8. Glow plug-integrated CPS, PSGP

cumulated on the diaphragm burns out during engine opera-
tion at high load. The geometry and dimensions of both the
external and internal diaphragms are optimized to minimize
thermal shock error without distorting the frequency response
of the sensor or causing vibration susceptibility.

For light duty diesel engines that employ glow plugs an
alternative to a stand-alone dual-diaphragm sensor is the
“self-cleaning” PressureSense Glow Plug (PSGP) based on
a 1.8 mm diameter CPS welded into the glow plug heating
element, either metal sheath or ceramic [16], as shown in
Fig. 8. During glow plug actuation when the heating element
tip temperature reaches 1000 °C+1200 °C the temperature of
the pressure orifice drilled in the glow plug heater reaches

Fig. 9. Cylinder head gasket with installed miniature CPS

600 °C resulting in burning off any soot deposits ac-
cumulated in the wire mesh filter. By backing of the
diaphragm by 8 mm + 10 mm from the orifice location
the maximum temperature of the sensor tip is less than
~350 °C — sufficiently low for sensor stable operation
during the lifetime up to 30 k hours.

For applications in engines with minimum levels
of combustion deposits such as gasoline, CNG, or
LPG, a CPS solution that offers cost and perform-
ance advantages is based on a custom Cylinder Head
Gasket with installed in it 1.8mm diameter sensors
[11] — as shown in Fig. 9. For robustness and lowest
cost the miniature signal conditioners of the sensors
are attached to the gasket, protected by a hermetic
cover and connected to the ECU by a single multi pin
electrical connector.

5. Sensor performance

The performance of a stand-alone sensor with the
1.7 mm diameter diaphragm and a M3 x 0.5 thread
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Fig. 10. Performance of M3 x 0.5 thread sensor in gasoline engine

is shown in Fig.10 obtained in a gasoline gen-set engine
against a water-cooled Kistler 6061 reference transducer.
Both sensors were installed into dedicated bores drilled into
the single cylinder engine head. A heat/soot shield made of
Inconel 600 wire mesh was inserted in front of the 1.7 mm
diameter diaphragm. The data were collected using a 16 bit
ADC at 50k samples per second against time while running
the engine at full load and 3600 rpm. The overall sensor
performance is within £1.5% of the reference transducer,
as seen in the graphs below, demonstrating in addition good

Fig. 11. Performance of glow plug mounted sensor

Signal to Noise ratio and no phase shift. The thermal shock
error is less than 0.2 bar.

Figure 11 demonstrates the performance of another
sensor based on the 1.7 mm diameter diaphragm welded
this time into a glow plug heater. The data were collected
on the same single cylinder gasoline engine as used to test
the stand-alone sensor describe above. Accuracy within
+1.5% of the reference transducer was recorded while the
SNR was slightly lower than in the case of the stand alone

Fig. 12. Performance of gasket mounted sensor at different engine loads
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sensor associated with the sensor mounting in the glow plug
heater 25 mm long. The thermal shock error was again be-
low 0.2 bar owning to the low heat flux the diaphragm was
exposed to due to 0.8 mm diameter of the pressure orifice
and passage.

Figure 12 shows performance comparison obtained in a
heavy duty 6-cylinder 6.71 diesel engine between a water-
cooled Kistler 6071 reference transducer and a 1.8 mm
diameter fiber optic sensor installed into a cylinder head
gasket [11].

Combustion profiles and Lissajous diagrams at a 2000
rpm engine speed are plotted under multiple load condi-
tions of 25%, 50%, 75% and 100%. The same slope of the
sensor response is retained as the engine load and sensor
temperature change, demonstrating the sensor’s accuracy
is independent to sensor temperature changes.

6. Summary and conclusion

The design and performance of a 1.7 mm diameter fiber-
optic based cylinder pressure sensor was described packaged
either as a stand-alone device or integrated with a glow plug
or a cylinder head gasket. The sensor operates on the prin-
ciple of light intensity changes transmitted by two optical

Paper reviewed/Artykut recenzowany

fibers upon reflection from a metal diaphragm deflecting
under the effect of pressure. The miniature opto-electronic
and fiber optic components include an encoder-type, surface
emitting, LED, small area Si PIN photodiode, and two 125
micron diameter multimode optical fibers. The fibers are
hermetically bonded inside a metal ferrule using the metal
glass-sealing principle. The ferrule is in turn hermetically
welded into stainless steel housing with a hermetically weld-
ed Inconel 718 diaphragm. The latest generation of sensor
signal conditioner fits on a 12.7 mm x 20 mm circuit board
allowing its packaging into miniature device enclosures or
“smart” automotive connectors. In comparison to a water
cooled piezoelectric quartz transducer the present sensor
offers the accuracy of +£1.5% of reading at pressures above
5 bars and less than +0.2 bar error at pressures below 5
bars. Such accuracy allows engine controls based on highly
accurate values of the Indicated Mean Effective Pressure,
Mass Fraction Burned, Maximum Pressure Gradient, and
Peak Pressure. Benefitting from sensor’s high accuracy at
both low and high pressures the device uniquely enables
pilot fuel injection closed-loop control as well as in-cylinder
prediction of Mass Air Flow and engine NO_emission levels
in each cylinder.
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The sources of contamination and reasons for damage of the flow part...

Zbigniew KORCZEWSKI

The sources of contamination and reasons for damage of the flow part
of the marine turbine engine in operation

The aim of this paper is to show particular sensitivity of the flow part of the marine turbine engine to the presence
of contaminants in the intake air. The contaminants form hard-to-remove deposits in the intervane channels that result
in a reduced efficiency and performance of the engine. The paper classifies the contaminants according to the source
of their formation and their destructive force. The performed analyses and syntheses of the discussed problem have been
complemented with the results of own endoscopic research of the flow part of various types of marine turbine engines.

Keywords: marine turbine engine, flow part, damage identification

Zrodla zanieczyszczen i uszkodzen czesci przeplywowej okretowego turbinowego
silnika spalinowego podczas jego eksploatacji

Celem niniejszego artykutu jest wykazanie szczegolnej wrazliwosci czesci przeptywowej turbinowego silnika spalino-
wego zabudowanego w sitowni okretowej na obecnos¢ zanieczyszczen zawartych w powietrzu dolotowym. Tworzqg one
w kanatach miedzylopatkowych sprezarek i turbin trudno usuwalne osady, ktore zmniejszajq sprawnosc¢ i osiqgi silnika.
W artykule sklasyfikowano wystepujqce zanieczyszczenia wedlug zrodla powstawania i wedlug charakteru destrukcyjnego
oddziatywania na czes¢ przeplywowq. Przeprowadzone analizy i syntezy rozpatrywanego problemu eksploatacyjnego
uzupetniono wynikami wlasnych badan endoskopowych czesci przepbywowej roznych typow turbinowych silnikéw

PTNSS-2012-SS4-402

okretowych.

Stowa kluczowe: okretowy turbinowy silnik spalinowy, czes¢ przeplywowa, identyfikacja uszkodzen

1. Introduction

There are many requirements related to the application of
turbine engines in marine powertrains that ensure long lasting
and reliable operation of the machinery. Turbine engines at
sea must operate under storm conditions accompanied by
permanent vertical, longitudinal and transverse sway as well
as longitudinal and transverse oscillations of the hull.

During an intense sea swell, despite the forces exerted
on the bearings of the engine rotors a serious danger is the
possibility of the ingression of seawater into the flow part
of the engine in large amounts [2, 5].

The sea pyrosol sucked in by the engine air intake (dry
air containing solid mineral particles and liquid water par-
ticles in which mineral salts are dissolved) carries all the
contaminants to the flow channels, which leads to a formation
of deposits. The sea pyrosol is generated as a result of the
wind and the ship acting on the sea surface.

Another problem is the possibility of the presence of
exhaust gases in the pyrosol sucked in by the engine. The
exhaust gases come from the same engine (dysfunction of
the labyrinth seals) or their source could be another marine
engine of the main or auxiliary units of the ship. As a con-
sequence, the energy-related indexes of the marine turbine
engines and their external and internal characteristics are
subject to continuous changes in time. This process is una-
voidable whose dynamics and nature of progress are tightly
related to the widely understood conditions of operation. The
scale of this phenomenon is also influenced by the design
of the air intakes, the intake and exhaust ducts, the dedust-

1. Wprowadzenie

Zastosowanie turbinowych silnikow spalinowych w
okretowych uktadach napedowych stawia przed uzytkow-
nikiem wiele specyficznych wymagan gwarantujacych ich
dlugotrwala i bezawaryjng prace. Uzytkowanie w warun-
kach morskich wymaga zdolnosci do kontynuowania pracy
uktadu napedowego podczas zeglugi okretu w sztormowych
warunkach pogodowych, ktdrej towarzyszy permanentne
kotysanie pionowe, wzdtuzne i boczne kadluba oraz jego
oscylacje wzdluzne i poprzeczne.

Podczas intensywnego falowania morza, oprocz od-
dzialywania znacznych obciazen mechanicznych na wezly
lozyskowe wirnikéw silnika, istotne zagrozenie stanowi
mozliwo$¢ bezposredniego przedostawania si¢ wody
morskiej do czgsci przeplywowej silnika — nawet w dosé¢
znacznych ilo$ciach [2, 5].

Zasysany przez silnik czynnik roboczy, tzw. pyrozol
morski (suche powietrze zawierajace stale czgsteczki
pochodzenia mineralnego oraz ciekte czasteczki wody, w
ktérych rozpuszczone sa sole mineralne), niosac ze sobg w
glab kanalow przeptywowych réznorodne substancje w nim
zawarte, staje si¢ przyczyna powstawania osadow. Pyrozol
morski powstaje w wyniku oddziatywania wiatru i ruchu
okretu na powierzchnie morza.

Innym problemem jest mozliwo$¢ obecnosci spalin w
pyrozolu zasysanym przez silnik. Pochodzg one z samego
silnika (dysfunkcja uszczelnien labiryntowych), albo ich
zrdédlem moze by¢ inny okretowy silnik spalinowy nape-
du gléwnego lub pomocniczego okretu. W konsekwencji
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ers and the engine loads. An existing rule when designing
a turbine-powered vessel is to place the air intakes closest
to the diametrical and midship sections above the sea level
(8 meters). Their shape and location should reduce the prob-
ability of water splash and exhaust gases getting into the
intake channels. Modern fast warships (but not only) with a
turbine propulsion are equipped with deduster systems that
reduce the amount of water and mineral salts getting into
the engine intervane channels. Their design and geometry as
well as thermal/flow characteristics depend on the design and
the parameters of the vessel. The total pressure losses for a
clean deduster should not exceed 500 + 1800 Pa at the flow
velocities of 2.5+ 10 m/s. This corresponds to approximately
1 = 2% power loss [5, 6]. Marine engines have an admis-
sible increase in the flow resistance (due to contamination)
by 800 + 1000 Pa, which additionally reduces the engine
power output by approximately 1.5% [1, 2, 12].

Improper operation of the engine elements (combustors
and bearings in particular) may also result in a presence of
oil-based products in its flow part. The most disadvantageous
is the very process of engine startup i.e. non-steady operating
conditions. Such specific elements of the engine as labyrinth
seals, fuel feed lines or the combustor may become a source
of additional contamination.

When combusting the fuel in the engine a mix of com-
bustion products and air is formed whose proportions and
chemical composition are determined by the parameters of
the working medium at the intake to the combustor and the
quality of fuel and corrosion inhibitors. The nature of the
changes of the chemical composition of the working medium
along the flow part has been shown in Fig. 1.

The conditions of operation of marine turbine engines
can be divided into two basic groups:

Fig. 1. Changes of the chemical composition of the working medium along the flow part

Rys. 1. Charakter zmian sktadu chemicznego czynnika roboczego wzdluz czesci przepltywowej

wskazniki energetyczne okretowych turbinowych silnikow
spalinowych, a tym samym ich charakterystyki zewnetrzne
i wewnetrzne, ulegaja ciagglym zmianom wraz z uplywem
czasu eksploatacji. Jest to proces nieunikniony, ktoérego
dynamika i charakter przebiegu sa $cisle uzaleznione od
szeroko pojetych warunkow eksploatacji. O skali tego
zjawiska decyduja rowniez wzgledy konstrukcyjne przy-
jetych rozwigzan wlotow powietrza, kanatéw dolotowych
1 wylotowych, zastosowanych odpylaczy oraz obcigzenie
silnika. Obowigzujaca zasada przy projektowaniu kadtuba
okretu z napedem turbinowym jest usytuowanie wlotow
powietrza mozliwie najblizej ptaszczyzn diametralnej i
owreza okretu, na wysoko$ci ponad warstwa przywodna
(8 metrow nad poziomem morza). Ich ksztalt i usytuowanie
powinny ograniczy¢ do minimum prawdopodobienstwo
przedostania si¢ do kanatow silnika mas wody rozbryzgiwa-
nych przez kadhub i spalin wylotowych pracujacych maszyn
okretowych. Wspotczesne szybkie okrety wojenne (i nie
tylko) z napedem turbinowym wyposazane sa w urzadzenia
oczyszczania powietrza (odpylacze), ktore zainstalowane na
okrecie, pomigdzy atmosferg otaczajaca kadtub i przekrojem
wlotowym silnika, zmniejszaja ilos¢ wody, a tym samym
ilo$¢ soli mineralnych przedostajacych si¢ do kanalow mie-
dzylopatkowych silnika. Ich konstrukcja, ksztatty i wymiary
geometryczne oraz charakterystyki cieplno-przeplywowe
uwarunkowane sg przeznaczeniem i mozliwosciami okretu.
Straty ci$nienia catkowitego dla czystego odpylacza nie
powinny przekracza¢ 500 + 1800 Pa, przy predkosciach
przeplywu rzedu 2,5 + 10 m/s. Odpowiada to mniej wigcej
1 = 2% utracie mocy [5, 6]. Podczas uzytkowania silnika
zabudowanego w sitowni okr¢towej dopuszczalne normy
przewiduja zwigkszenie opordéw przeptywu wskutek zanie-
czyszczenia wktadow filtrujacych odpylaczy o 800 + 1000
Pa, co dodatkowo zmniejsza moc
silnika o okoto 1,5% [1, 2, 12].

Nieprawidtowos$ci w pracy we-
wnetrznych weztéw konstrukceyjnych
silnika (szczeg6lnie komory spalania
i przestrzeni tozyskowych) moga
réwniez stac si¢ przyczyna obecnosci
W jego czgsci przeptywowej czastek
oleju smarowego i innych produktéw
ropopochodnych. Najbardziej nie-
korzystny jest tutaj proces samego
uruchamiania silnika, tzn. podczas
nieustalonych warunkéw jego pracy.
Takie szczegdlnie newralgiczne ele-
menty konstrukceji, jak uszczelnienia
labiryntowe weztow tozyskowych,
instalacja zasilania silnika paliwem,
komora spalania moga sta¢ si¢ zro-
dlem dodatkowego zanieczyszczenia
czynnika roboczego.

Podczas spalania paliwa w silniku
tworzy si¢ mieszanina produktow
spalania i powietrza, ktorej proporcje
i sktad chemiczny determinowane sg
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1. Ambient conditions:

— the location where the ship is operated (port, characteristics
of the waters etc.),

— atmosphere parameters in the aspect of their deviation
from the reference atmosphere (ISA).

2. The change in the shape and geometry of the flow channels

and the conditions of their surface caused by:

— areversible process of contamination and an irreversible
wear process of corrosion — erosion,

— deformation of the shape of the external engine casing
(change in the radial and axial play in the rotor assem-
blies),

— damage resulting from an incidental presence of foreign
objects in the flow part (FOD),

— damage to the subassemblies responsible for the adjust-
ment of the shape and geometry of the flow part (wastegate,
reverse mechanism of the separate drive turbine, variable
geometry of engine intake, variable geometry of the turbine
first stages etc.).

The issue of sensitivity of marine turbine engines to
the variability of the widely understood sea conditions of
operation is still a very current issue ever since the first
applications of this type of powertrain when in 1947 the
‘Gatric’ engine by British Associated Electrical Industries
Ltd. Marked G1 (1840 kW) was used as the peak power en-
gine for the Royal Navy torpedo cutter under the operating
number of M.G.B.2009 [3, 4]. It was the sea adaptation of
the Metropolitan-Vickers jet engine that was coupled with
a free drive turbine. The first sea trials surprised the design-
ers with a very high sensitivity of the engine to the deposits
of salts in the intervane channels of the compressor. After
approximately 20 hours of operation the power drop was so
large that the test had to be stopped. The observed imperfec-
tion was remedied only partially by an injection of deionized
water into the air at the compressor intake.

2. The deposit formation mechanism

Hard to remove deposits continuously sediment on the
surfaces of the flow part of the engine and are a reason for
permanent drop in the engine efficiency and a serious dete-
rioration of the engine dynamics. The classification of the
contaminants according to the source of their formation and
according to the nature of their interaction with the flow part
has been shown in Fig. 2.

The mass flow of the working medium running through
the flow part of the engine may reach up to 100 kg/s for
modern engines, which means that with the mass of air also
large amounts of salt get through. For the Baltic Sea, where
the salt level is low (7.2 g/kg on average) and in the air
above the water surface the concentration of salt in the air is
0.1 mg/kg only during one hour of operation of the engine
at the nominal load the flow part receives approximately
0.03 + 0.05 kg of salt [5].

A portion of the salt only flows through the engine but
some of it deposits contaminating its flow channels. The
mechanism of the formation of the deposits is as follows:
seawater droplets, containing dissolved salt get inside the
compressor at the same time intensely evaporating. As-

parametrami czynnika roboczego na wlocie do komory spa-

lania, jak réwniez jako$cia samego paliwa i zastosowanych

inhibitoréw korozji. Charakter zmian sktadu chemicznego
czynnika roboczego wzdtuz czgsci przeplywowej przedsta-

wiono na rys. 1.

Warunki eksploatacji okretowych turbinowych silnikow
spalinowych podzieli¢ mozna na dwie zasadnicze grupy:

1. Warunki otoczenia:

— miejsce uzytkowania okrgtu (baseny portowe, charakte-
rystyka akwenu ptywania itp.),

— parametry atmosfery, w kontekscie ich odchylen od tzw.
atmosfery wzorcowej (ISA).

2. Zmiana ksztaltu i wymiardw geometrycznych kanatow

przeplywowych i stanu ich powierzchni spowodowana:

— odwracalnym procesem zanieczyszczenia i nieodwracal-
nym korozyjno-erozyjnym procesem zuzycia,

— deformacja ksztattu kadlubow zewngtrznych silnika
(zmiana luzéw promieniowych i osiowych w zespotach
wirnikowych),

— uszkodzeniami w nastgpstwie przypadkowego przedo-
stania si¢ do czgsci przeptywowej tzw. obcych przedmio-
tow,

— uszkodzeniami konstrukcji podzespotow regulacji ksztattu
i wymiarow geometrycznych czgsci przeptywowej (upust
powietrza, elementy mechanizmu nawrotu oddzielne;j
turbiny napedowej, regulowana kierownica wlotowa sil-
nika, regulowane kierownice pierwszych stopni sprezarki
itp.).

Zagadnienie szczegdlnej wrazliwo$ci okretowych
turbinowych silnikow spalinowych na zmiennos¢ szeroko
rozumianych morskich warunkéw ich uzytkowania nic nie
stracito na aktualno$ci od czasu pierwszych aplikacji tego
typu napedu, kiedy w 1947 roku silnik ,,Gatric” produkeji
British Associated Electrical Industries Ltd., oznaczony
symbolem G1 (1840 kW), wykorzystano jako silnik mocy
szczytowej do napedu kutra torpedowego Royal Navy o
numerze taktycznym M.G.B.2009 [3, 4]. Stanowit on morska
adaptacje silnika odrzutowego Metropolitan-Vickers, do kto-
rego ,,dostawiono” oddzielng (swobodng) turbing napedowa.
Pierwsze proby okretu w morzu zaskoczyly konstruktorow
bardzo duza wrazliwo$cig silnika na zanieczyszczenia osa-
dami soli kanatow miedzytopatkowych sprezarki. Po okoto
20 h pracy spadek osiggéw okretu byt tak duzy, iz prze-
rwano dalsze testy. Zaobserwowang niedoskonatos¢ udato
si¢ wowczas usungc tylko cze$ciowo przez wtrysk wody
destylowanej do powietrza na wlocie do sprezarki.

2. Mechanizm powstawania zanieczyszczen

Trudno usuwalne osady zanieczyszczen, gromadzace si¢
w sposob ciagly na powierzchniach czgsci przeptywowej
okretowego turbinowego silnika spalinowego sa przyczyna
permanentnego spadku mocy i sprawnosci silnika, przy
znacznym pogorszeniu jego cech dynamicznych. Klasyfi-
kacje zanieczyszczen wedtug zrodta powstawania i wedtug
charakteru oddzialywania na czg¢s$¢ przeptywowa przedsta-
wiono na rys. 2.

Strumien masy czynnika roboczego przeptywajacego
przez czgs$¢ przeptywowa moze wynosic dla wspotczesnych
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suming that in each consecutive stage of the compressor
the temperature of the working medium rises by 15 + 20
K it turns out that the greatest sedimentation rate of the
mineral salts is already on the first 4 + 5 stages, where
the temperature of the sucked pyrosol reaches 350 + 380
K. In an engine operating at a given, steady load range,
the contamination of the flow part in the form of deposits
is limited to the initial stages of the compressor. As the
endoscopic examinations show, frequent changes in the
engine load facilitate the growth of the evenness of the
distribution of the deposits on the intervane channels of
the compressor part [7].

The mineral salts
transported in the in-
take air deposit on the
elements of the flow
part and are bond-
ed with the surface
through oil vapors
from the labyrinth
seals and the prod-
ucts of combustion
sucked in with the in-
take air. The soot and
oil vapors, carried by
the pyrosol, deposit
mainly on the guide
vanes and the first
2 +3 stages of the com-
pressor. The thickness
of the deposit layer in
the compressor part
may reach values of
tenths of millimeter
and the greatest con-
centration occurs on
the guide vanes up to the 2/3 of their height counting from
the top — Fig. 3.

The layer of the deposit is composed of the salts of so-
dium, magnesium, calcium, potassium, carbon compounds
and ferric oxides. A part of these components, getting
through to the combustor and farther, forms, together with
the products of combustion, a layer of a difficult-to-remove
deposit on the flow channels of the turbines. The nature and
chemical composition of the deposit mainly depends on the
physical and chemical properties of the used fuel, the quality
of the combustion process, the efficiency of pyrosol filtering
at the intake and the frequency of the cleaning procedure of
the flow part. Also, the way of cooling of the vanes plays
and important role in the mechanism of deposit formation
inside the turbines.

The conducted endoscopic examinations have shown a
much greater intensity of the contamination of vanes cooled
with air fed from the compressor part of the engine. The
difference of the particle concentration near the surface
of the vane and in the region of the cooling air outlet is
a consequence of an uneven field of temperature and the

silnikéw okretowych nawet do 100 kg/s, co oznacza, ze wraz
z zasysanym powietrzem przedostaja si¢ rowniez znaczne
ilosci soli wody morskiej. Dla rejonu Morza Baltyckiego,
gdzie zasolenie wody jest niewielkie i wynosi $rednio 7,2
g/kg, a w warstwie przywodnej stezenie (zawartos¢) soli
w powietrzu wynosi 0,1 mg/kg, tylko podczas jednej go-
dziny pracy silnika na nominalnym zakresie obcigzenia do
czesci przeptywowej przedostaje si¢ okoto 0,03 + 0,05 kg
soli [5].

Cze$¢ soli tylko przeplywa przez silnik, cz¢$¢ natomiast
pozostaje, zanieczyszczajac jego kanatly przeplywowe.
Mechanizm powstawania zanieczyszczen jest nastepujacy.

Fig. 2. The classification of the possible sources of contamination in the air feeding the marine turbine engine

Rys. 2. Klasyfikacja mozliwych zZrédel zanieczyszczen powietrza zasilajqcego okretowy turbinowy silnik spalinowy

Kropelki wody morskiej, zawierajace w sobie rozpuszczone
czasteczki soli, przedostajg si¢ w glab sprezarki, intensywnie
odparowujac. Przy zatozeniu, ze w kazdym kolejnym stopniu
sprezarki temperatura czynnika roboczego podnosi si¢ o
15 +20 K okazuje si¢, ze najwigksza intensywno$¢ osadza-
nia si¢ soli mineralnych wystepuje juz na pierwszych 4 =5
stopniach, gdzie temperatury zasysanego pyrozolu osiagaja
350 + 380 K. W silniku pracujacym w zadanym, ustalonym
zakresie obcigzenia zanieczyszczenie czgsci przeptywowej
w postaci osadow soli ogranicza si¢ do poczatkowych stop-
ni sprezarki. Jak wykazuja wyniki badan endoskopowych,
cze¢ste zmiany obcigzenia silnika sprzyjaja zwickszeniu
rownomierno$ci rozktadu osadu zanieczyszczen wzdhuz
kanatéw miedzytopatkowych czesci sprezarkowej [7].
Sole mineralne transportowane w powietrzu dolotowym
do silnika osadzajg si¢ na elementach cz¢$ci przeplywowe;j
1 wigzane sg z podlozem parami oleju z uszczelnien labi-
ryntowych oraz produktami spalania zasysanymi do silnika
wraz z powietrzem. Sadza i opary olejowe, ktore niesie
zasysany przez silnik pyrozol osadzaja si¢ gléwnie na kie-
rownicy wlotowej i pierwszych 2 + 3 stopniach sprezarki.
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phenomenon of thermo diffusion
[5]. Figure 4 presents a recorded
image of the layer of deposit on the
cooled turbine vanes of the Zorya
UGT6000 engine.

3. Corrosive-erosive wear

The substances contained in
the sea pyrosol cause changes
to the material properties of the
structure of the flow part thus re-
ducing the reliability of the whole
engine. The basic reason for the
decrease in the durability indexes
of the elements of the flow part
in the region of the turbines is
the corrosion resulting from an
aggressive activity of sulfur. So-
dium and other alkaline elements

contained in the sea salt react in
the presence of oxygen and water Fig. 3. Deposits on the vanes of the first stage of the low pressure compressor — Zorya UGT3000 engine

vapor with sulfur contained in the Rvs. 3. Osady zanieczyszczen na topatkach kierowniczych 1 st. sprezarki niskiego cisnienia silnika Zorya

fuel forming sulfates: typu UGT3000

Grubo$¢ warstwy osadu w czgsci sprezarkowej
moze osiaggac¢ wartosci rzedu dziesigtych czesci
milimetra, przy czym najwieksza koncentracja
zanieczyszczenia wystgpuje na topatkach kie-
rowniczych, do 2/3 ich wysokosci, liczac od
wierzchotka (rys. 3).

3. Zuzycie korozyjno-erozyjne

Substancje zawarte w zasysanym pyrozolu
morskim wywotuja zmiany wlasciwosci materia-
towych struktury konstrukcyjnej czgsci przeply-
wowej, obnizajac niezawodno$¢ calego silnika.
Podstawowga przyczyna obnizenia wskaznikow
wytrzymatosciowych elementow czesci przepty-
wowej w rejonie turbin jest korozja wywolana
agresywnym oddziatywaniem siarki. S6d i inne
pierwiastki pochodzenia alkalicznego zawarte w
soli wody morskiej reaguja w obecnosci tlenu i
pary wodnej z siarkg zawartg w paliwie, tworzac
siarczany — wzor (1) 1 (2).

Wystepujacy w najwigkszych ilo$ciach
siarczan sodu wraz z parg wodng tworzy w

Fig. 4. Deposits in the area of the outlet of cooling air on the cutting edge of the rotor produktach spalania kwas siarkowy o silnych
vane ~-TWC Zorya UGT6000 engine wilasciwosciach korozyjnych (korozja niskotem-

Rys. 4. Osady zanieczyszczen w rejonie otworéw wylotowych powietrza chlodzqcego na  peraturowa) — wzor (3).
krawedzi sptywu topatki wirnikowej TWC silnika Zorya typu UGT6000 Dodatkowo w czasie wzajemnej reakcji
powstajacych chlorkow pierwiastkow alkalicz-
nych (wanad, sod i potas zawarte w paliwie)
4NaCl + 280, + O, + 2H,0 — 2Na, SO, + 4HCI (1) i zwigzkéw siarki, w zakresie wysokich temperatur rzedu
1050 K, tworza si¢ pirosiarczany i trojsiarczany o silnym

NaCl + H,0 — NaOH + HCl (2)  oddzialywaniu korozyjnym na ochronng warstwe tlenkow

metalu (korozja wysokotemperaturowa) —rys. 5 [11, 12].
Sodium sulfate occurring in the largest amounts together Aktywne chemicznie substancje przemieszczajace si¢
with water vapor forms highly corrosive sulfuric acid inthe ~ wzdtuz czegsci przeptywowej silnika naruszaja powtoke
products of combustion (low temperature corrosion): ochronng jej elementéw konstrukcyjnych. Uszkodzenie
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2Na,SO, + 2H,0 — 2H,SO, + 2Na O 3)

Moreover, during the mutual reaction of the forming
chlorides of the alkaline elements (vanadium, sodium and
potassium contained in the
fuel) and the sulfur com-
pounds at high tempera-
tures around 1050 K pyro-
sulfates and tri-sulfates
are formed that are highly
corrosive to the protective
metal oxide layers (high
temperature corrosion) —
Fig. 5[11, 12].

The chemically ac-
tive substances moving
along the flow part of the
engine disintegrate the
protective layer of the
engine structure. Damage
of the protective alloy
layer based on aluminum,
nickel or cobalt begins
from the formation of
local corrosion spots (sul-
fur oxides and vanadium
oxides) gradually find-
ing their way inside the
layer. For example for
the material of the turbine
vanes coated with the
aluminum-nickel-cobalt protective layer, the presence of
particles of vanadium and sulfur in the fuel results in a
formation of complex compounds such as oxides, sulfides
and vanadates. They occur as fusible mixtures depositing

powtoki ochronnej, wykonanej ze stopéw na osnowie alu-
minium, niklu lub kobaltu, rozpoczyna si¢ od powstawania
lokalnych ognisk korozyjnych (tlenkow siarki i tlenkow
wanadu), systematycznie przenikajacych w glab powtoki. Na

Fig. 5. Characteristic high temperature corrosion bubbles on the guide vanes of the high pressure turbine of the

Zorya DES9 engine

Rys. 5. Charakterystyczne pecherze korozji wysokotemperaturowej na topatkach kierowniczych turbiny wysokiego

cisnienia silnika Zorya typu DES9

przyktad dla materiatu fopatek turbin z aluminiowo-niklowo-
kobaltowa powtoka ochronng obecnos$¢ w paliwie czasteczek
wanadu i siarki skutkuje w wyniku spalania tworzeniem si¢
ztozonych zwiazkdéw chemicznych typu tlenkéw, siarczkéw

Fig. 6. The mechanism of formation and development of the corrosion of the protective layer of a turbine vane in the Zorya UGT engines

Rys. 6. Mechanizm powstawania i rozwoju korozji powloki ochronnej topatek turbin w silnikach Zorya typu UGT
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on the surfaces of the blades in the form of a liquid ash (the

surface temperature is higher than the melting temperature

for these compounds) thus creating good conditions for the
disintegration of the protective layer of the aluminum oxide

(ALQO,) and preventing its regeneration.

As a result of the chemical reactions occurring on the
contact of the protective layer and the oxides of the vanadate
and sulfur compounds Ni, Al forms of very weak protective
properties. This leads to an accelerated corrosion and fur-
ther permeation of the oxides inside the layer, which leads
to deterioration of the strength of the base material. The
mechanism of formation and development of the corrosion
of the protective layer of a turbine vane in the Zorya UGT
engine has been shown in Fig. 6.

The basic types of erosive wear of the flow part of the
marine engine are:

— hydro-erosion — where the decisive factor related to the
course of the erosion process is the action upon the surface
of the flow channels of particles of high kinetic energy,

— abrasive erosion — is a result of the presence of pyrosol of
hard particles of industrial dust in the intake air.

The consequence of the wear of the surface of the flow
channels of the engine (manifested as local chippings in the
surface layer) is the increase in the roughness of the surface
at a simultaneous change of the structure of the material.
This is particularly the case for surfaces of the vanes where
the cutting edges of the intake stages of the compressors
wear most rapidly [10]. It is most frequently a result of the
abrasive erosion caused by the presence in the mass flow
of hard mineral particles and particles of liquid getting to

Fig. 7. The cutting edge of the guide vane (TWC Zorya UGT3000 engine) with the visible erosive wear
Rys. 7. Krawedz natarcia topatki kierowniczej TWC silnika Zorya typu UGT3000 z widocznymi Sladami zuzycia erozyjnego

i wanadkow. Wystepuja one w formie niskotopliwych mie-

szanin osadzajacych si¢ na powierzchniach topatek w postaci

plynnego popiotu (temperatura powierzchniowa przewyzsza
temperature topnienia tych zwigzkéw), stwarzajac dogodne
warunki do naruszenia powtoki ochronnej tlenku aluminium

Al O, i uniemozliwiajgc tym samym jej regeneracjg.

W rezultacie reakcji chemicznych zachodzacych na sty-
ku powtoki ochronnej i tlenkéw zwigzkow wanadu i siarki
tworzy si¢ zwigzek Ni,Al, o bardzo stabych wlasciwosciach
ochronnych. Prowadzi to do przyspieszenia rozwoju korozji,
dalszego przenikania tlenkdw do wnetrza powtoki i w efekcie
do ostabienia wlasciwos$ci wytrzymato§ciowych materialu
podstawowego. Mechanizm powstawania i rozwoju korozji
powloki ochronnej topatki turbinowej w silnikach Zorya typu
UGT przedstawiono na rys. 6.

Podstawowe rodzaje zuzycia erozyjnego cze¢sci przeply-
wowej okretowego turbinowego silnika spalinowego to:

— hydroerozja, gdzie czynnikiem decydujacym o przebiegu
procesu jest oddzialywanie na powierzchnie kanatow
przeplywowych czasteczek cieczy o wysokiej energii
kinetycznej,

— erozja $cierna, jako skutek obecnosci w zasysanym przez sil-
nik pyrozolu twardych czasteczek pytéw przemystowych.

Konsekwencjg zuzycia erozyjnego powierzchni kanalow
przeptywowych silnika, objawiajacego si¢ miejscowymi
ubytkami w warstwie wierzchniej, jest zwigkszenie chropo-
watosci powierzchni, przy jednoczesnej zmianie struktury
(wlasciwosci) materiatu konstrukcyjnego w tym miejscu.
Dotyczy to w szczego6lnosci powierzchni ulopatkowania,
gdzie najintensywniej zuzywaja si¢ krawedzie natarcia
lopatek wirnikowych
stopni wlotowych
sprezarki [10]. Jest
ono najczesciej nie-
uniknionym skutkiem
erozji $ciernej Spowo-
dowanej obecnos$cia
w strumieniu przepty-
wajacego czynnika
roboczego twardych
czasteczek pochodze-
nia mineralnego oraz
czasteczek cieczy
przedostajacych sig
do silnika wraz z za-
sysanym powietrzem.
Nastgpuje rowniez
znaczny wzrost nie-
rownomiernosci
ksztaltu i chropowa-
to$ci powierzchni w
rejonie czesci wkle-
stych lopatek.

Czesto spotykane
W czasie zimowego
uzytkowania okreto-
wych turbinowych
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the engine with the intake air. A drop in the evenness of the
shape of the vanes occurs and increased roughness occurs
in their concave parts.

It is quite frequent and hazardous for the engine that during
winter operation intense erosive wear occurs of the compressor
vanes (intake stages in particular) caused by the presence of
ice solids detached from the iced air intakes [7].

The engine turbines are also prone to erosion of the flow
channels. This process (abrasive erosion) is related to the
formation of hard, charred particles in the products of incom-
plete combustion. The greatest wear occurs then in the vanes
(cutting edges) of the first stage of the high-pressure turbine.
Fig. 7 presents the cutting edge of the high-pressure turbine
guide vane recorded during the endoscopic examinations.

The intensity of the erosive processes in the flow partis a
function of the kinetic energy of the particles, the condition
of the surface and the hardness of the construction material
as well as the angle of attack of the flowing working medium
on the channel. The destructive consequences of the erosive
wear are additionally augmented by the corrosion processes.
As a consequence, the efficiency of the individual flow ma-
chines and the strength properties of the vanes are reduced,
which may cause local increase in the tension concentration
as well as formation and development of micro cracks until
complete destruction (breaking) of the vane.

4. The influence of the deposit layer on the operat-
ing parameters of the compressor and turbines

The layers of salt, tar and other contaminants that deposit
on the surfaces of the flow part of the compressors and tur-
bines with varied intensity modify the shape and geometry
of the vanes, the shape of the flow channels and the structure
of the surfaces. It is significant, particularly for the compres-
sors that the increase in the values of the roughness of the
vane surface reaches several times (see Fig. 3). In a brand
new engine the arithmetic average deviation of the profile
from the average line of the profile marked as Ra does not
exceed one micrometer [11]. During the operation of the
engine between overhauls this parameter value grows up to
several tens of micrometers [8]. For the turbines the growth
in the Ra value triggered by the formation of a deposit may
reach up to several micrometers. The results of the increased
roughness of the surface is in each case a growth of the flow
resistance and as a result — reduced efficiency of the rotor
assembly of the contaminated compressors and turbines.

An example dependence of the changes in the efficiency
of the flow machines of a turbine engine as a function of
the average arithmetic profile deviation from the average
line of that profile on the length of the elementary portion
le of the rotor and the guide vane surfaces has been shown
in Fig. 8.

When analyzing the influence of the contamination of
the flow channels on the characteristics of the compressor
of a turbine engine we need to distinguish two possibilities
that determine these characteristics:

— channel contamination i.e. flow channel upstream or
downstream the compressor,

silnikdw spalinowych i bardzo niebezpieczne w skutkach jest
intensywne zuzycie erozyjne lopatek sprezarki, szczegolnie
stopni wlotowych, wywolane obecnos$cig krysztatkéw lodu
odrywanych z oblodzonych wlotow powietrza [7].

Turbiny silnika sg rowniez narazone na zuzycie erozyjne
powierzchni kanaléw przeptywowych. Proces ten (erozja
$cierna) zwiazany jest z tworzeniem twardych, zweglonych
czasteczek w produktach niecatkowitego spalania paliwa
w komorze spalania. W najwigkszym stopniu zuzywaja si¢
woweczas topatki pierwszego stopnia turbiny wysokiego ci-
$nienia, szczegolnie na ich krawedziach natarcia. Na rysunku
7 przedstawiono, zarejestrowang w czasie badan endosko-
powych silnika w biezacej eksploatacji, krawedz natarcia
opatki kierowniczej turbiny wysokiego ci$nienia.

Intensywno$¢ procesow erozyjnych w czesci przeptywo-
wej silnika jest funkcja energii kinetycznej czasteczek, stanu
powierzchni i twardo$ci materiatu konstrukcyjnego oraz kata
natarcia strumienia przeplywajacego czynnika roboczego na
powierzchni¢ kanatu. Destrukcyjne konsekwencje zuzycia
erozyjnego dodatkowo poglebia oddziatywanie proceséw
korozyjnych. W konsekwencji obnizaja si¢ sprawnosci po-
szczeg6lnych maszyn przeplywowych, a takze wlasciwosci
wytrzymalo$ciowe materiatu topatek, co moze spowodowaé
miejscowy wzrost koncentracji naprezen, powstawanie i
rozwoj mikropeknigé, az do catkowitego zniszczenia (uta-
mania) topatki.

4. Wplyw warstwy osadu na parametry pracy
sprezarek i turbin

Warstwa soli, nagaru i innych zanieczyszczen, ktore
podczas uzytkowania silnika z ré6znym natg¢zeniem osa-
dzaja si¢ na powierzchniach czesci przeptywowej spre-
zarek i turbin, zmieniaja ksztatt i wymiary geometryczne
topatek, ksztatt kanatow przeptywowych i chropowatos¢
powierzchni. Bardzo istotne, i to szczegdlnie w odniesieniu
do sprezarek, jest kilkakrotne nawet zwigkszenie wartosci
parametrow charakteryzujacych chropowato$¢ powierzchni
profilu topatki (patrz rys. 3). W fabrycznie nowym silniku
$rednie arytmetyczne odchylenie profilu od linii $redniej
tego profilu, oznaczane jako Ra, nie przekracza jednego
mikrometra [11]. W czasie mi¢edzyremontowego okresu
eksploatacyjnego parametr ten zwigksza swoja warto$¢ na-
wet do kilkudziesi¢ciu mikrometrow [8]. Dla turbin wzrost
warto$ci Ra wywotany powstawaniem osadu wynosi¢ moze
nawet kilkaset mikrometrow. Rezultatem wzrostu wartosci
parametréw chropowato$ci powierzchni jest w kazdym
przypadku wzrost oporow przeplywu i w rezultacie — obni-
zenie sprawnosci palisad topatkowych zanieczyszczonych
sprezarek i turbin.

Przyktadowa zalezno$¢ zmian sprawno$ci maszyn prze-
ptywowych silnika turbinowego, jako funkcje¢ $redniego
arytmetycznego odchylenia profilu od linii $redniej tego
profilu mierzone na dtugosci odcinka elementarnego le
powierzchni topatek wirnikowych i kierowniczych przed-
stawiono na rys. 8.

Rozpatrujac wptyw zanieczyszczenia kanatow przepty-
wowych na charakterystyke sprezarki turbinowego silnika
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— contamination of the intervane channels of the
COMPressor.

In the case of contamination of the channels the
conditions of interaction of the compressor with
the channels are changed and as a result the line of
the compressor interaction with the channels shifts
towards the boundary of stable operation of the
engine. The change of the conditions of compres-
sor operation when the channels are contaminated
(filter elements in the intake channels) has been
shown in Fig. 9.

From the course of the interaction line on the
characteristics it results that following the contami-
nation of the channels drops the efficiency of the
compressor, the mass flow of the working medium
and the surge margin defined as follows:

AZ =(Z,—1)100% 4)
where:
B (mg /1),

T (T[S/rh)p

(6))

Fig. 8. Dependence of the efficiency of a turbine (T) and a compressor (S) of a turbine
engine on the average arithmetic deviation of the profile from the average line of that
profile measured on the length of the elementary portion le of the vane rotor and the

guide vane surface

Rys. 8. Zaleznos¢ sprawnosci efektywnej turbiny (T) i sprezarki (S) turbinowego
silnika spalinowego od sredniego arytmetycznego odchylenia profilu od linii sredniej

tego profilu mierzonego na dtugosci odcinka elementarnego le powierzchni topatek

where: Z_— coefficient of the surge margin of a
compressor, (g /m), — ratio of the compression

rate of a compressor to the mass flow of the working medium
on the boundary of stable operation, (t5/m), —ratio of the
compression rate of the compressor to the mass flow of the
working medium on the line of steady compressor interaction
with the channels.

A reduction of the coefficient of the surge margin of the
turbine engine below 5% results in detaching of the bound-
ary layer on the protuberant parts of the rotor vanes and a
pulsation of the flowing air mass [2, 5].

When the intervane channels of the compressor get
contaminated the conditions of flow of the working medium
are changed and the result is an ‘entirely different’ flow ma-
chine. The revolutions decrease and the rotor gets heavier.
Isodromes (lines n = const) on the characteristics of the
compressor are delaminated. In Fig. 10 example deforma-
tions of the compressor characteristics of a turbine engine
have been presented as resulting from the contamination of
the intervane and other channels at different variants of the
engine load control algorithm (dotted lines). For example, in
the case shown in Fig. 10a the controller of the engine load
range operates based on the compressor revolutions and the
compressor velocity is kept at a set value while the efficiency,
the air mass flow of the working medium, the compression
rate and the surge margin of the compressor vary.

The contamination of the intervane channels of turbine
has similar consequences. Deformation of the intervane
channels results in the changes of the optimum ratio of
velocity u/c in the turbine stage, which means a drop in the
efficiency and unit work of decompression of the working
medium, and, as a consequence, the reduction of the turbine
power output. This, depending on the assumed manner of
engine control, triggers adequate deformations of the turbine
and compressor characteristics [2, 5, 9].

wirnikowych i kierowniczych

spalinowego, nalezy przede wszystkim rozdzieli¢ dwie

mozliwos$ci zasadniczo jg ksztaltujace:

— zanieczyszczenie sieci, tzn. kanatu przeptywowego przed
lub za sprezarka,

— zanieczyszczenie kanatow migdzytopatkowych sprezarki.

W przypadku zanieczyszczenia sieci zmianie ulegaja
warunki wspolpracy sprezarki z siecig i w rezultacie linia
wspotpracy przesuwa si¢ w kierunku granicy pracy statecznej
silnika. Zmiang warunkow pracy sprezarki przy zanieczysz-
czeniu sieci (np. wkltadow filtracyjnych odpylaczy powietrza
w kanalach dolotowych) przedstawiono na rys. 9.

Z przebiegu linii wspolpracy na charakterystyce wynika,
ze wskutek zanieczyszczenia sieci nastgpuje zmniejszenie
sprawnosci sprezarki, strumienia masy przettaczanego czyn-
nika roboczego, a takze zapasu statecznej pracy sprezarki
(g /M),

zdefiniowanego zaleznoscia (4), gdzie Zs a

(s / m)p ’
gdzie: Z_—wspdtczynnik zapasu statecznej pracy sprezarki,
(ms /M)y, — stosunek sprezu sprezarki do strumienia masy
czynnika roboczego na granicy pracy statecznej, (Ts/m),
— stosunek sprezu sprezarki do strumienia masy czynnika
roboczego na linii ustalonej wspolpracy sprezarki z siecia.

Zmniejszenie wspotczynnika zapasu statecznej pracy
sprezarki silnika turbinowego ponizej 5% skutkuje odry-
waniem si¢ warstwy przysciennej na wypuklych profilach
topatek wirnikowych i pulsacja przetlaczanego strumienia
powietrza [2, 5].

Przy zanieczyszczeniu kanatéw miedzytopatkowych
sprezarki zmianie ulegaja warunki przeptywu czynnika
roboczego i mamy do czynienia z zupehie ,,inng” maszyna
przeplywowa. Nastepuje spadek predkosci obrotowej —
wirnik staje si¢ ,,ci¢zszy”. Izodromy (linie n = const) na
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In multishaft engines the interpretation of the influence
of the contamination of the flow part on the characteristics
of the individual flow machines is a much more complex
issue. A strong gas-dynamic bond of the rotor assemblies of
the compressors and turbines operating at different veloc-
ity ranges results in their peculiar mutual interaction. This

Fig. 10. Changes of the compressor characteristics triggered by the contamination of the intervane and other chan-
nels at different variants of the engine load range control algorithms: a) n = const, b) z,” = const, ¢) T", = const,
d) m,,; = const, n — rotor velocity, T, — compression rate, — air mass flow A, B — the points of interaction of the

compressor with the channels

Rys. 10. Zmiany charakterystyki sprezarki wywolane zanieczyszczeniem jej kanatow miedzylopatkowych i sieci,
przy réznych wariantach algorytmu sterowania zakresem obcigzenia silnika: a) wedlug n, = const, b) wedlug n;" =
const, ¢) wedlug T", = const, d) wedlug 1, = const, n,— predkos¢ obrotowa, ;- sprez, — strumier masy powie-

trza A, B — punkty wspolpracy sprezarki z siecig

Fig. 9. Change of the operation range on the characteristics
of the compressor when the channels are contaminated:

1 — the line of interaction determined through calculations,
2 — the line of stable interaction when the channels are
contaminated, 3 — the line of compressor efficiency, 4 — the
boundary of stable operation of a compressor, ng — rotor
velocity, ns*— compression rate, m — air mass flow, A, B —
the points of interaction of the compressor and the turbine
at nominal power and idle speed power, G — excess of the
boundary of stable operation of the compressor

Rys. 9. Zmiana zakresu pracy na charakterystyce sprezarki
przy zanieczyszczeniu sieci: 1 — linia wspolpracy ustalonej
w warunkach obliczeniowych, 2 — linia wspoipracy ustalo-
nej w warunkach zanieczyszczenia sieci, 3 — linia sprawno-
Sci efektywnej sprezarki, 4 — granica pracy statecznej spre-
Zarki, ng— predko$¢ obrotowa, ' — sprez, 1 — strumien
masy powietrza, A, B — punkty wspolpracy sprezarki
i turbiny na zakresie mocy nominalnej i biegu jatowego,
G — przekroczenie granicy pracy statecznej sprezarki

charakterystyce sprezarki ulegajg rozwarstwieniu. Na rysun-
ku 10 przedstawiono pogladowo przyktadowe deformacje
charakterystyki sprezarki silnika turbinowego spowodowane
zanieczyszczeniem jej kanatow migdzytopatkowych i sieci,
przy réznych wariantach realizowanego algorytmu sterowa-
nia obcigzeniem silnika (linie przerywane). Przyktadowo, w
przypadku przedstawio-
nym narys. 10a regulator
zakresu obcigzenia silnika
sprzezony jest z predko-
$cig obrotowg sprezarki
i jest ona utrzymywana
na zadanej warto$ci, przy
réznej sprawnosci, stru-
mieniu masy czynnika
roboczego, sprezu oraz
mniejszym zapasie sta-
tecznej pracy sprezarki.

Zanieczyszczenie ka-
natéw miedzylopatko-
wych turbin powoduje
podobne skutki. Deforma-
cja kanalow miedzytopat-
kowych powoduje zmiany
optymalnego stosunku
predkosci u/c w stopniu
turbiny, co oznacza spadek
sprawnosci i jednostkowej
pracy rozprezania czynni-
ka roboczego, a w konse-
kwencji — spadek mocy
turbiny. Wywotuje to, w
zalezno$ci od przyjetego
sposobu regulacji silnika,
adekwatne deformacje
charakterystyk sprezarki i
turbiny [2, 5, 9].

W silnikach wielo-
watowych interpretacja
wplywu zanieczyszczenia
czesci przeptywowej na
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interaction may have a boosting or damping effect and its
course is determined with the shape of the lines on the static
and dynamic characteristics of the engine resulting from its
design, dynamic features and assumed way of engine load
control [6, 12].

5. Conclusions

The most probable region of contamination of the flow
part of a marine turbine engine are the first stages of the low
pressure compressor (the main component of the deposit is
salt) and the high pressure turbine where the contamination
can be a result of the presence of salt and oil products at the
same time.

Corrosive and erosive wear of the flow part of the en-
gine causes, similarly to its contamination, a deformation
of the shape and geometry of the intervane channels as well
as increases the roughness of their surface. This leads to a
reduction of the efficiency of the individual flow machines,
deterioration of their dynamic, kinematic and thermody-
namic characteristics, which is reflected in a reduction of
the values of the basic engine parameters.

Additionally the strength properties of the construction
material of the vanes are significantly reduced, which may
cause local increase in the tension concentration as well as
formation and development of micro cracks until complete
destruction (breaking) of the vane.

Paper reviewed/Artykut recenzowany

charakterystyki poszczegolnych maszyn przeptywowych jest
zagadnieniem znacznie bardziej skomplikowanym. Silna wi¢z
gazodynamiczna zespolow wirnikowych sprezarek i turbin,
pracujacych w roznych zakresach predkosci obrotowej, skut-
kuje szczegdlnym sposobem ich wzajemnego oddziatywania.
Oddziatywanie to moze mie¢ charakter wspomagajacy lub
dlawiacy, a jego przebieg zdeterminowany jest ksztattem
linii na charakterystykach statycznych i dynamicznych
silnika, wynikajacych z jego formy konstrukcyjnej, cech
dynamicznych oraz przyjetego sposobu sterowania zakresem
obcigzenia [6, 12].

5. Podsumowanie

Najbardziej prawdopodobnym rejonem zanieczyszczenia
czesci przeplywowej okrgtowego turbinowego silnika spalino-
wego sg pierwsze stopnie sprezarki niskiego cisnienia, dla kto-
rych glownym sktadnikiem osadu jest sol oraz turbina wysokie-
go cisnienia, gdzie zanieczyszczenia moga by¢ spowodowane
jednoczesna obecnoscig soli i produktow ropopochodnych.

Zuzycie korozyjne i erozyjne cze¢sci przeplywowe;j silni-
ka powoduje, podobnie jak w sytuacji jej zanieczyszczenia,
deformacje ksztaltu oraz zmiang wymiaréw geometrycznych
kanatéw miedzylopatkowych, a takze wzrost chropowa-
tosci powierzchni. Prowadzi to do obnizenia sprawnosci
poszczegdlnych maszyn przeptywowych, pogorszenia ich
charakterystyk dynamicznych, kinematycznych i termody-
namicznych, co ma swoje odzwierciedlenie w zmniejszaniu
si¢ wartosci parametrow podstawowych silnika.

Dodatkowo zdecydowanie obnizaja si¢ wlasciwosci
wytrzymato$ciowe materiatu konstrukcyjnego lopatek, co
moze spowodowac zwigkszenie miejscowych koncentracji
napre¢zen, powstawanie i rozwoj mikropeknigé¢, az do cal-
kowitego zniszczenia (utamania) topatki.
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The potential of current european light duty CNG-fuelled vehicles to meet

Euro 6 requirements

Natural gas is one of the most promising alternative fuels to meet the new stringent Euro 6 emissions regulations in
the European Union, as well as the planned CO, emissions reductions. For spark-ignition (SI) engines, bi-fuel fuelling
equipment is widely available and engine conversion technology for European automobiles is well established, thereby
facilitating usage of CNG in this engine type.

This study investigates the implications of natural gas fuelling of a passenger car featuring a spark-ignition engine
regarding the possibility of meeting Euro 6 emissions limits for gaseous pollutants. This paper presents an analysis of
CO, THC, NMHC, NOA and COZ emissions during testing of a vehicle on a chassis dynamometer, fuelled with CNG, in
the context of the new Euro 6 emissions requirements. The analyses were performed on a Euro 5 bi-fuel vehicles with
an SI engine equipped with an MPI feeding system operating in closed-loop control, a typical three-way-catalyst, and a
heated oxygen sensor. The vehicles had been adapted by their manufacturer for fuelling with CNG by using additional
special equipment mounted onto the existing petrol fuelling system. The vehicles tested featured a multipoint gas injec-
tion system latest generation.

The tests subject to the analyses presented here were performed in the Engine Research Department of BOSMAL Au-
tomotive Research and Development Institute Ltd in Bielsko-Biala, Poland, within a research programme investigating
the influence of alternative fitels on exhaust emissions from automotive vehicles with spark-ignition and compression-
ignition engines.

Key words: light duty vehicle, alternative fuels, CNG, SI engine, exhaust emissions, Euro 6

Mozliwosci spelnienia norm emisji Euro 6 przez obecnie produkowane europejskie lekkie pojazdy

samochodowe zasilane gazem ziemnym

Gaz ziemny jest jednym z najbardziej obiecujgcych paliw alternatywnych w aspekcie spetnienia wymagan nowych,
obnizonych limitow emisji zwigzkow szkodliwych spalin w planowanych przepisach Euro 6 w Unii Europejskiej i jedno-
czesnie umozliwiajgcym planowang redukcje emisji CO, przez pojazdy samochodowe. Dla silnikow z zaptonem iskrowym
rozwigzania konstrukcyjne do zasilania silnika dwoma rodzajami paliwa: benzyng i gazem ziemnym sq dobrze znane.
Producenci uktadow zasilania silnika gazem dysponujg obecnie rozwigzaniami gotowymi do zastosowania w nowocze-
snych silnikach samochodowych.

Tematem niniejszego artykutu jest analiza emisji CO, THC, NMHC, NO_i CO, podczas testow pojazdu zasilanego
gazem ziemnym CNG na hamowni podwoziowej w aspekcie spetnienia nowych standardow emisji spalin Euro 6. Proby
przeprowadzano z wykorzystaniem pojazdow spetniajqcych limity normy Euro 5, wyposazonych w silniki o zaptonie
iskrowym z wielopunktowym wtryskiem paliwa sterowanym ze sprzezeniem zwrotnym na podstawie sygnatu z sondy
lambda, typowym trzyfunkcyjnym reaktorem katalitycznym i podgrzewanym czujnikiem zawartosci tlenu w spalinach.
Samochody uzywane w badaniach byly dostosowane przez producenta do zasilania gazem ziemnym CNG przez uzycie
dodatkowego osprzetu, oprocz istniejgcego systemu zasilania benzyng. Badane samochody wyposazone byty w system
wielopunktowego wirysku gazu ziemnego najnowszej generacji.

Badania i analizy przeprowadzono w Zaktadzie Badan Silnikow Instytutu Badan i Rozwoju Motoryzacji BOSMAL w
Bielsku-Biatej, w ramach programu badan majgcych na celu okreslenie wplywu zastosowania paliw alternatywnych na
mozliwos¢ obnizenia poziomu emisji zwigzkow szkodliwych spalin z pojazdow samochodowych z silnikami o zaplonie
iskrowym (Z1) i samoczynnym (Z8S).

Stowa kluczowe: lekkie pojazdy samochodowe, paliwa alternatywne, gaz ziemny, CNG, silnik samochodowy, emisja
spalin, Euro 6

1. Introduction

Air pollution and the necessity of reducing greenhouse
gas emissions are becoming the main global problems with
population growth and the resulting increase in demand for
transportation. The use of alternative fuels (biodiesel, gaso-
line-alcohol blends, CNG, LPG) in vehicular powertrains
has grown in recent years in European Union countries, the
United States, Japan, India, Brazil and many other countries,

1. Wstep

W zwigzku z wzrastajacag liczbg ludnosci i stale zwigk-
szajacym si¢ zapotrzebowaniem na $rodki transportu,
zanieczyszczenie powietrza szkodliwymi sktadnikami
spalin silnikowych i konieczno$¢ obnizenia emisji gazow
cieplarnianych staja si¢ coraz wigckszym problemem w skali
$wiatowej. Zwigkszenie ilo§ci wykorzystywanych paliw al-
ternatywnych (biodiesel, mieszanki etanolu z benzyna, CNG
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due to finite fossil fuel resources and the necessity of a re-

duction in anthropogenic CO, emissions. The main drivers

that have an influence on future personal transportation are

[3,5,12, 14, 21]:

— climate change as the biggest environmental challenge —
strong action dedicated for the contribution of the transport
sector to the reduction of greenhouse gas emissions — glo-
bal CO, legislation targets for new passenger cars,

— emissions regulatory development at European, US and
Asian level — regulation as an incentive for innovation
(examples: Euro 5+ and Euro 6, US Tier 2 & 3, CARBLEV
II & 111, Japanese Long Term Regulations, new hydrogen
vehicles regulations, etc.),

— automotive growth opportunities in aspects of global
energy consumption,

— powertrain development from a fuel perspective — alterna-
tive fuel resources and blending strategies.

New European requirements regarding vehicle emissions
for passenger cars (PC) and light commercial vehicles (LCV)
were introduced in 2009 for type approval (TA) and 2011
for all new types (ANT), specified as Euro 5, with further
requirements (Euro 6) planned for 2014/2015 (Fig. 1). For
PC and LCV, the key elements for Euro 5 and Euro 6 are as
follows [5, 14]:
1.Reduction in tailpipe emission limits in NEDC cycle (the

same as with the Euro 3 & Euro 4 standards):

a) 20% NO_emission reduction (diesel NO, limit s closer
to gasoline NO ),

b) 80% PM emission reduction (mass + particle number
by the widespread introduction of DPFs),

c) application of particulate mass measurement for gaso-
line DI engines and nanoparticle number measurement
for diesel engines in Euro 5 and gasoline DI engines in
Euro 6,

d) application of measurement of NMHC in addition to
THC emissions for gasoline engines,

e) the same limits for gaseous pollutants from gasoline
engines in Euro 5 and Euro 6.

2. Vehicle durability increases from 80,000 to 160,000 km
for Euro 5 and further to 200,000 km for Euro 6.

3. Consideration of the effect on CO, emissions —the achieve-
ment of the 2008 commitment and introduction of fleet
average limit for CO, emissions.

4. Introduction of cleaner fuels for improved emission control
technology.

In the last few years several institutions and organizations
have presented predictions for world energy demand. According
to these publications, world energy demand will increase from
2005 to 2030 by 50 + 60 per cent. Fossil fuels will remain the
main energy sources for transportation; however, sufficiency of
oil supply might become a problematic issue [2, 3, 22].

Currently, natural gas (NQG) is the best alternative for
oil as an energy source. CNG is economically sustainable
compared to fossil oil and it is available with a more favour-
able geopolitical distribution. Due to its high knock resist-
ance (RON 130) NG is a very good fuel for turbocharged
SI engines.

i LPG) w jednostkach napgdowych pojazdow wystepuje w
krajach Unii Europejskiej, Stanach Zjednoczonych, Japonii,
Indiach, Brazylii i wielu innych panstwach w zwiazku z
wyczerpywaniem si¢ zapaséw paliw kopalnych i potrzeba
obnizenia antropogenicznej emisji CO,. Glownymi czynni-
kami, ktére wptywajg na indywidualny transport przysztosci
sa [3,5, 12, 14, 21]:

— zmiany klimatyczne jako najwicksze wyzwanie §rodowi-
skowe; zdecydowane dziatanie dotyczace udziatu sektora
transportowego w procesie zmniejszenia emisji gazow cie-
plarnianych ; ogélnoswiatowe ustawodawstwo dotyczace
redukcji poziomu emisji CO, przez samochody osobowe
1 cigzarowe,

— 10zw0j przepiséw prawnych dotyczacych emisji zwigzkow
szkodliwych spalin na poziomie europejskim, amerykan-
skim i azjatyckim; limity emisji bodZzcem dla innowacyj-
nosci (np.: Euro 5+1 6, US Tier 21 3, LEV 21 3, Japan
2009 Long Term Regulation, nowe wytyczne dla pojazdow
wodorowych itd.),

— szansa rozwoju motoryzacji w aspekcie globalnej kon-
sumpcji energii,

— rozwdj silnikéw pod katem zastosowania nowych typow
paliw; strategia alternatywnych zrédet paliw i ich miesza-
nin z paliwami konwencjonalnymi.

Nowe europejskie wymagania dotyczace emisji zwigz-
kéw szkodliwych spalin dla samochoddéw osobowych i
lekkich pojazdow uzytkowych okreslane jako Euro 5 zostaly
wprowadzone w 2009 r. dla nowo homologowanych pojaz-
doéw io0d 2011 r. dla wszystkich nowych pojazdow, a kolejne
zmiany wymagan (okreslane jako Euro 6) planowane sg do
wprowadzenia w latach 2014-2015 (rys. 1). Dla samocho-
déw osobowych i lekkich pojazdéw dostawczych kluczowe
elementy norm Euro 5 i Euro 6 sa nastepujace:

1. Zmniejszenie limitow emisji z uktadu wylotowego pojazdu
podczas cyklu jezdnego NEDC (takie same jak w normie
Euro 3/4):

a) zmnigjszenie o 20% emisji NO_ (limity dotyczgce sil-
nikow ZS sg zblizone do limitow emisji NO_ silnikow
Z1),

b) zmniejszenie o 80% emisji PM (masowej + liczby
czastek statych), szerokie wprowadzenie filtrow czastek
statych (DPF),

¢) wprowadzenie obowigzku pomiaru masy czastek dla
silnikow benzynowych z bezposrednim wtryskiem
paliwa 1 liczby nanoczastek statych w spalinach dla
silnikéw ZS w Euro 5 i silnikéw ZI z bezposrednim
wtryskiem benzyny od Euro 6,

d) dodanie obowigzku pomiaru NMHC do pomiaréw
emisji THC,

e) limity gazowych zwigzkow szkodliwych sg takie same
w Euro 6 jak w Euro 5.

2.Wzrost trwato$ci pojazdu w zakresie spelniania norm
emisji z 80 000 do 160 000 km dla normy Euro 5 i dalej
do 200 000 km dla normy Euro 6.

3. Rozwazenie wptywu na globalng emisj¢ CO, — osiggnigcie
zobowigzania redukcji tej emisji z 2008 r. i wprowadzenie
sredniego limitu emisji CO, dla floty pojazdow.
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The European Commission has accepted the target of
20 per cent replacement of conventional fuels by alterna-
tive fuels (biofuels, CNG, hydrogen), of which up to 10 per
cent CNG, in the road transportation sector by 2020 (Fig.
2) [11,12,13].

Fig. 1. Progress in European emission regulations for passenger cars fitted with

spark ignition engines

Rys. 1. Postep w europejskich przepisach dotyczqcych emisji zwigzkow szkodli-
wych spalin dla samochodow osobowych z silnikami o zaptonie iskrowym

25

B Biofuel

20/

ONatural gas
B Hydrogen
ETotal

2005 2010 2015 2020

Fig. 2. European Union suggested scenario for alternative fuel use by
2020 according to Directives 2003/30/EC and 2003/96/EC

Rys. 2. Sugerowany przez Unie Europejskq scenariusz wykorzystania
paliw alternatywnych do roku 2020 wedtug Dyrektyw 2003/30/EC i
2003/96/EC

Natural gas is widely used in the refining industry of
liquid transportation fuels. It is seen as the bridge to a future
hydrogen-based society. The locations of the main global
natural gas reserves are shown in Fig. 3.

Natural gas vehicle numbers are growing and reached
a figure of about 6.5 million in 2007. The average growth
since 2000 has been 30 per cent. The largest markets for
CNG vehicles are Argentina, Pakistan and Brazil. The
majority of this fleet consists of simple after-market conver-
sions, which would not meet European and North American
emissions standards. In 2007 there were around 800,000
CNG vehicles in Europe (around 400,000 in Italy, 55,000
in Germany, 13,000 Sweden and about 10,000 in France);

4. Wprowadzenie czystszych paliw celem poprawienia
skuteczno$ci dziatania uktadow katalitycznego obnizania
emisji.

W ostatnich latach kilka instytucji i organizacji miedzy-
narodowych przedstawito w publikacjach przewidywane
$wiatowe zapotrzebowanie na energi¢. Zgodnie
z tymi publikacjami $§wiatowe zapotrzebowanie
na energi¢ wzro$nie w latach 2005-2030 o okoto
50 + 60%. Paliwa kopalne pozostang glownym zro-
dlem energi dla transportu; jednakze dostateczne ilosci
zapasow ropy naftowej moga sta¢ si¢ problemem w
tym czasie [2, 3, 14].

Obecnie gaz ziemny jest najlepszg alternatywa dla
ropy naftowej jako zrodta energii. CNG jest ekono-
micznie lepiej ocenianym paliwem niz ropa naftowa
i jest dostepny w bardziej korzystnym podziale geo-
politycznym. Dzieki wysokiej odpornosci na spalanie
stukowe (RON 130) gaz ziemny jest bardzo dobrym
paliwem dla turbodotadowanych silnikow ZI. Ko-
misja Europejska w 2003 r. zaakceptowala jako cel
dla transportu zastgpienie konwencjonalnych paliw
w 20% przez paliwa alternatywne (biopaliwa, CNG,
wodor), z czego udziat CNG ma wynosi¢ 10%, w
sektorze transport drogowego do 2020 r. (rys. 2) [11,
12, 13]. Gaz ziemny jest szeroko stosowany w prze-
mysle rafineryjnym cieklych paliw transportowych.
Postrzegany jest jako pomost do transportu dla przysztych
spoteczenstw, oparty w przysztos$ci na uzywaniu wodoru
jako paliwa. Gléwne $§wiatowe zasoby gazu ziemnego
przedstawiono na rys. 3.

Liczba pojazdow zasilanych gazem ziemnym stale wzra-
sta i osiggneta warto$¢ okoto 6,5 miliona w 2007 r. Sredni
wzrost w porownaniu z rokiem 2000 to 30%. Najwigkszymi
rynkami pojazdow zasilanych CNG sa obecnie Argenty-
na, Pakistan i Brazylia. Znaczna czg¢$¢ tej floty stanowia
pojazdy wykorzystujace proste, niefabryczne instalacje
zasilania CNG, ktore nie spekniaja europejskich i amery-
kanskich standardéw emisji. W roku 2007 w Europie bylo
zarejestrowanych okoto 800 000 pojazdow zasilanych CNG
(okoto 400 000 we Wtoszech, 55 000 w Niemczech, 13 000
w Szwecji i okoto 10 000 we Francji) i w przyblizeniu 145
000 samochodéw w Stanach Zjednoczonych i okoto 30 000
w Japonii [7].

Gaz ziemny wydo-
bywany jest gtéwnie z
szyboéw gazowych, a
takze uzyskiwany jako
produkt pochodny pod-
czas procesu przetwa-
rzania ropy naftowej.
Typowy gaz ziemny
zawiera 80 + 99% me-
tanu i innych wyzszych
weglowodorow, a takze
zanieczyszczenia, takie
jak: hel, azot, siarkowo-
dor, dwutlenek wegla

Fig. 3. The locations of the main global
natural gas reserves
Rys. 3. Lokalizacja swiatowych zasobow
gazu ziemnego
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and approximately a further 145,000 in the US and around
30,000 in Japan [7].

Natural gas is mainly obtained from gas wells or is driven
off as a by-product during crude oil production.

Natural gas typically consists of 80 + 99 per cent methane
and other gases, higher hydrocarbons as ethane, propane,
iso- and n-butane and impurities such as helium, nitrogen,
hydrogen sulphide, carbon dioxide and water vapour [18].
Natural gas only requires dehydration and some clean-up
steps after extraction. Natural gas can be compressed, so it
can be stored in special stainless steel bottles and used as
compressed natural gas (CNG). Methane is characterised by
soot-free combustion. CO, emission from vehicles fuelled
with methane is typically some 25 per cent lower compared
with emissions from the combustion of petrol and diesel.
The key properties of natural gas are presented in Table 1
[8, 10].

CNG as a vehicular fuel exhibits significant potential for
the reduction of gaseous emissions and particle emissions
[1, 2, 3,6, 16, 18, 19, 20, 22, 23]; such effects have been
discussed and confirmed in previous studies [6, 7, 8]. CNG
also has the potential to achieve reductions of greenhouse gas
(GHG) emissions. CNG produced biogenically (biomethane)
reduces life-cycle GHG emissions by around 80 per cent,
compared to when gasoline is used as a vehicular fuel [9].

2. CNG technology for light duty vehicles

Natural gas is commonly used in bi-fuel light-duty ve-
hicles (LDV) and light-commercial-vehicles (LCV) as an
alternative to gasoline. At this stage of development, vehicle
configurations play a significant role in determining exhaust
emissions performance. To meet low exhaust emission limits,
dedicated CNG fuelling control systems have to be applied.

i par¢ wodng. Gaz ziemny po wydobyciu wymaga tylko
odwodnienia i kilku proceséw oczyszczajacych. Pod koniec
tych procesow technologicznych spreza si¢ go w celu uzy-
skania sprezonego gazu ziemnego (CNG). Metan, gléwny
sktadnik CNG, charakteryzuje si¢ spalaniem bez wydzielania
sadzy. Emisja CO, przez pojazdy zasilane metanem jest
mniejsza o0 25% w poréwnaniu do emisji z pojazdow zasila-
nych benzyna czy olejem napedowym. Gtéwne wtasciwosci
gazu ziemnego przedstawiono w tabeli 1. CNG jako paliwo
samochodowe wykazuje potencjal obnizonej emisji spalin
gazowych i czastek statych [1, 2, 3, 16, 18, 19, 21], co zostato
przedyskutowane i udowodnione przez wielu specjalistow
[6, 7, 8]. Istnieje takze potencjalna mozliwo$¢ redukcji ga-
z6w cieplarnianych. Wprowadzenie CNG produkowanego
metodami biogenicznymi (biometan) zmniejsza catkowita
emisj¢ gazoéw cieplarnianych procesu przygotowania pali-
wa i spalania w silniku (GHG) do okoto 80% w poréwnaniu
do pojazddéw napedzanych benzyng [9].

2. Zasilanie CNG dla lekkich pojazdow
samochodowych

Gaz ziemny zwykle stosowany jest w dwupaliwowych
samochodach osobowych i lekkich pojazdach dostawczych
jako alternatywne paliwo dla benzyny. Kluczowa rol¢ pod
katem oddzialywania na poziom emisji zwigzkow szkodli-
wych spalin odgrywaja zmiany konstrukcyjne wprowadzone
w silniku i catym pojezdzie. Aby spetni¢ niskie limity emisji
spalin, nalezy stosowac¢ przeznaczone do danych pojazdow
systemy zasilania CNG. Z powodu mniejszej entalpii spa-
lania gazu ziemnego w porownaniu do benzyny, nalezy
wprowadzi¢ pewne zmiany w systemie sterowania silni-
kiem w celu uniknigcia spadku mocy. Z powodu tych strat
potrzebna jest optymalizacja parametréw konstrukcyjnych

Table 1. Major properties of Natural Gas

Tabela 1. Gtowne wlasciwosci gazu ziemnego [3]

Property (units/conditions)/wtasciwos¢ (jednostka/warunki) Value/wartosé
Carbon to hydrogen ratio/stosunek wegla do wodoru 0.25-0.33
Relative density/gestos¢ wzgledna (dla 15 °C/ 1 bar) 0.72-0.81
Boiling point/temperatura wrzenia (°C/ 1 bar) -162
Flashpoint/temperatura zaptonu (°C) 540 — 650
Octane number//iczba oktanowa (RON/MON) 120 - 130
Methane number//iczba metanowa 80-99
Stoichiometric air/fuel ratio (mass)/wspdlczynnik stechiometryczny powietrze/paliwo (masowy) 17.2
Lower heating value/wartos¢ opatowa 38-50
Methane concentration (volume %)/zawartos¢ metanu (objetosci w %) 80-99
Ethane concentration (volume %)/zawartosc¢ etanu (objetosci w %) 2.7-4.6
Nitrogen concentration (volume %)/zawartos¢ azotu (objetosci w %) 0.1-15
Carbon dioxide concentration (volume %)/zawartosc ditlenku wegla (objetosci w %) 1-5
Sulphur concentration (ppm, mass)/zawartos¢ siarki (ppm, masowa) <5
Wobbe Index (MJ/m?)*/indeks Wobbego (MJ/m?)* 41

nowazny 10-procentowy wzrost stosunku powietrze/paliwo

* Wobbe Index — the ratio of the specific calorific value of the fuel to its density; this value represents the fuel chemical energy that passes through a specified orifice at a
given pressure drop; the variation of Wobbe index with stoichiometric air/fuel ratio is linear, i.e. 10% increase in Wobbe index leads to 10% increase in equivalence ratio

Indeks Wobbego — stosunek wartosci opatowej do gestosci paliwa; wartos¢ przedstawia chemiczng energig paliwa przy przejsciu przez specjalng kryze o okreslonym
spadku cisnienia; zaleznos¢ miedzy Indeksem Wobbego a stosunkiem stechiometrycznym powietrze/paliwo jest liniowa, np. 10% wzrostu Indeksu Wobbego powoduje row-
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Because of the lower enthalpy of combustion of natural gas
compared with petrol, some changes should be made to the
engine control system to avoid power loss. Because of these
potential losses, some optimisations are needed which are
achieved by charging the CNG engine or by increasing its
compression ratio. High compression ratios are possible due
to the high octane rating of methane.

Engine technologies such as variable valve timing (VVT),
exhaust gas recirculation (EGR) or highly refined systems
for the direct injection of natural gas can help to enhance
the emissions performance and improve fuel efficiency of
gas engines. Natural gas direct injection systems rely on the
late-cycle high pressure injection of gas into the combus-
tion chamber. Natural gas has a higher ignition temperature
than conventional liquid fuels and so an ignition aid (pilot
spray) is needed.

Natural gas has a high octane number, thus permitting
high compression ratios. For this reason, most NG engines
operate on spark ignition. Gaseous NG has a low volumetric
energy density, but in liquid form this value increases. NG
is less dense than air, creating an explosion risk in enclosed
spaces. Safety requirements are stricter for CNG than for
LPG, because of the high pressure of CNG storage, however
LPG is denser than air and is banned from indoor parking
areas, while compressed gas CNG vehicles can normally be
parked in indoor and underground garages.

Technology for light-duty CNG vehicles is well estab-
lished, and CNG vehicles have comparable performance
to their petrol-powered counterparts. CNG is commonly
used in spark ignition engines because their powertrains are
relatively easy to convert from liquid to gaseous fuels. To
improve engine performance while running on CNG fuel, the
compression ratio should be optimised for higher RON val-
ues (130). The construction of the cylinder head in each case
should be customised (geometry, valve and seat materials) for
the engine and fuel used, which influences the combustion
process, especially the temperature profile. It is advisable to
reach spark ignited stoichiometric combustion for all operat-
ing conditions so that a three-way catalyst (TWC) improved
to convert CH, can be used. The TWC has to be dedicated
to the conversion of CH,, which typically means it has a
higher volumetric capacity and higher precious metal loading
compared with its gasoline counterpart (typically loading is
no less than 300 g/ft’ at a Pt:Pd:Rh ratio of 1:28:2 and cell
density is not less than 600 cpsi) [6, 17]. The reason for this
is that oxidation of methane is difficult to achieve — vehicles
operating on petrol have relatively limited quantities of CH,
in their exhaust gas and are fitted with TWCs optimized for
oxidation of heavier hydrocarbons.

Regarding fuel management, the most common CNG
technology is multipoint sequential injection with a dedicated
intake manifold. This type of injection is used in bi-fuel cars
(petrol and CNG). The principle used in the past by the ECU
to calculate the injection timing applied to the CNG injectors
was based on the acquisition of petrol injection timing by
the CNG ECU during CNG mode. Therefore, engine man-
agement is mainly handled by the petrol ECU — the CNG

silnika i jego osprzetu, ktdrg osiaga si¢ przez zastosowanie
dotadowania, badz zwigkszenie stopnia sprezania. Zastoso-
wanie duzych stopni spr¢zania jest mozliwe dzigki wysokiej
liczbie oktanowej metanu. Rozwigzania takie jak zmienne
fazy rozrzadu (VVT), recyrkulacja spalin (EGR) czy zasto-
sowanie uktadow wtrysku bezposredniego gazu ziemnego
moga by¢ pomocne do spetnienia limitdéw emisji oraz po-
prawi¢ ekonomiczno$¢ silnikéw zasilanych gazem. Systemy
bezposredniego wtrysku gazu ziemnego charakteryzuja si¢
op6znionym wtrysnigciem gazu do komory spalania pod
wysokim ci$nieniem. Gaz ziemny ma wyzsza temperature
zaplonu niz konwencjonalne paliwa ciekle i z tego powodu
wymaga stosowania zaptonu wspomaganego (strumien pilo-
tujacy). Gaz ziemny ma duzg liczbe oktanowa, dzigki czemu
mozliwe jest stosowanie wysokich stopni sprezania. Z tego
wzgledu wigkszos¢ silnikow zasilanych CNG to silniki ZI.
W stanie gazowym gaz ziemny ma matg objetosciowa ge-
stos¢ energetyczna, ale w postaci ciektej warto$¢ ta wzrasta.
Gaz ziemny jest 1zejszy od powietrza, co powoduje ryzyko
wybuchu w pomieszczeniach zamknietych. Ze wzgledu na
wyzsze ci$nienie magazynowania gazu w butlach wymogi
dotyczace bezpieczenstwa sg bardziej restrykcyjne niz dla
LPG, jednakze LPG jest ci¢zszy od powietrza, przez co
pojazdy zasilane LPG nie mogg korzysta¢ z zamknigtych
parkingdw, podczas gdy pojazdy z CNG moga korzystaé i
z zamknigtych parkingdw, i z garazy podziemnych.

Rozwigzania konstrukcyjne dla lekkich pojazdéw samo-
chodowych zasilanych CNG sg dobrze rozwinigte i pojazdy
zasilane CNG majg porownywalne osiagi z ich odpowied-
nikami zasilanymi benzyng. CNG jest szeroko stosowane
w silnikach ZI ze wzgledu na tatwo$¢ zaadaptowania tego
silnika do wykorzystywania paliw gazowych zamiast ptyn-
nych. W celu poprawy osiggoéw silnika podczas pracy przy
zasilaniu CNG stopien spr¢zania powinien by¢ dostosowany
do wigkszej liczby oktanowej paliwa (RON = 130). Kon-
strukcja glowicy cylindréw zawsze powinna by¢ dobrana
(geometria, materiaty zaworéw i gniazd zaworowych) dla
danego silnika i uzywanego paliwa, bo to wptywa na proces
spalania, a zawlaszcza na rozktad temperatur. Dla silnikow
ZI wskazana jest regulacja sktadu mieszanki gaz—powietrze,
ktéra zapewnia spalanie stechiometryczne przy wszystkich
warunkach pracy, tak aby poprawi¢ proces utleniania CH,
przez trojfunkcyjny reaktor katalityczny. Reaktor powinien
by¢ specjalnie przystosowany do przetwarzania CH,; zwykle
ma on wigkszg pojemno$¢ objetosciowa 1 wigksza zawar-
to$¢ metali szlachetnych w poréwnaniu do benzynowego
odpowiednika (zazwyczaj metali szlachetnych nie jest mniej
niz 300 g/ft® w stosunku Pt:Pd:Rh, odpowiednio 1:28:2 i
gestosci komodrkowej nie mniejszej niz 600 cpsi) [6, 17].
Przyczyna tego jest trudno$¢ w utlenianiu metanu — pojazdy
nap¢dzane benzyng majg niskg zawartos¢ CH, w spalinach
1 wyposazone sg w reaktory katalityczne zoptymalizowane
do utleniania cig¢zszych weglowodorow.

Najczgsciej spotykanym sposobem zasilania CNG jest
wielopunktowy, sekwencyjny wtrysk gazu wraz z modyfi-
kowanym uktadem dolotowym. Tego typu uktad wtryskowy
wykorzystywany jest w dwupaliwowych silnikach samocho-
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control unit translates petrol actuations into an appropriate
programme for the CNG injectors by using specific informa-
tion such as CNG injector rail pressure, CNG temperature,
engine coolant temperature, engine speed and battery volt-
age, in addition to inputs from the petrol ECU. In order to
maintain harmony with the petrol system, the CNG ECU
drives the CNG injectors in the same sequence as the petrol
injectors [6]. This solution was used in OEM systems up to
Euro 4 (and is till used for aftermarket systems); from Euro
5 onwards a single, integrated ECU is used to control the
engine when operating on either fuel. Currently, the most
common bi-fuel systems use petrol start-up engine as their
default mode. When the engine is running and the fuel switch
is set to CNG mode, the CNG ECU switches fuel from petrol
to CNG. The CNG fuel stored in the tank is vaporised in the
pressure regulator so that it can achieve a relative outlet pres-
sure 2 bars above the intake manifold pressure. The solenoid
valve installed on the pressure regulator is switched on when
the threshold engine coolant temperature is reached. The
petrol injectors are switched off when in CNG mode and
the integrated ECU assumes control of the CNG injectors
[6, 15]. Since the vehicle used in this study was a Euro 5
vehicle, it featured a single, integrated ECU to control the
injection of both fuels — CNG and gasoline.

CNG vehicles require special high pressure refuelling
infrastructure. Without such a network, CNG cars have no
future in the vehicular market — however, it is clear that such
a network should be built as production of CNG vehicles
increases. Typically, the ratio between CNG vehicles and
CNG refuelling stations varies from 20 to 800. To achieve
profitability, a CNG refuelling station should serve at least
100 light-duty vehicles or smaller numbers of busses con-
suming an equivalent amount of fuel. This problem is often
discussed in conjunction with NG vehicles. Development
of CNG refuelling infrastructure is arguably as important
as work on emissions from CNG.

Gas-to-Liquid (GTL) fuel is the most cost-effective natu-
ral gas-based fuel that can help the European Union reach
its transportation fuel aspirations. The EU’s 2020 vision for
20 per cent non petroleum-derived road transport fuels can
likely only be achieved with natural gas forming part of the
range of alternative fuels. In addition to the technical and
economic development of GTL, this fuel can help accelerate
the development of other XTL options.

3. Research programme

3.1. Methods of emissions testing according to Euro 5
and 6 requirements for CNG vehicles

The analysis of exhaust emissions from a bi-fuel vehicle
with a spark-ignition engine fuelled with CNG and, later,
with petrol during the NEDC cycle was carried out on a
chassis dynamometer in the Emissions testing laboratory
(Fig. 4 and 5) of BOSMAL Automotive R&D Institute in
Bielsko-Biala, Poland. The tests presented in this paper were
carried out within a research programme investigating the
influence of alternative fuels on exhaust emissions from
automotive vehicles with spark ignition and compression

dowych (benzyna i CNG). Zasada obliczania czasu wtrysku
dla wtryskiwaczy gazu przez uklad sterujacy CNG ECU
polega na odwzorowaniu czaséOw wtrysku benzyny przez
uktad sterujacy ECU podczas pracy w trybie CNG. Dlatego
sterowanie zasilaniem silnika w paliwo wykonywane jest
gtéwnie przez uktad sterowania ECU dla standardowych
silnikow benzynowych — uktad sterujacy CNG przetwarza
sygnaty zadawania wtrysku benzyny na odpowiedni program
dla wtryskiwaczy CNG, z wykorzystaniem specjalnych in-
formacji, takich jak: ci$nienie gazu w szynie zasilajacej wtry-
skiwacze, temperatura gazu, temperatura ptynu chodzacego
silnika, predko$¢ obrotowa silnika i napiecia akumulatora
—jako informacje dodatkowe oprocz sygnatu pochodzacego
ze standardowego uktadu ECU. Aby utrzymac sp6jnos¢ z
uktadem benzynowym, uktad sterujacy CNG ECU steruje
wtryskiwaczami gazu w tej samej sekwencji jak dla wtryski-
waczy benzyny [6]. Tego typu rozwigzanie byto stosowane
przez producentéw samochoddéw typu LDV az do poziomu
Euro 4 (i ciggle jest stosowane w rozwigzaniach dotycza-
cych przerobek rynkowych samochodéw benzynowych na
zasilanie CNG). Dla samochodéow Euro 5 wprowadzono
jeden zintegrowany uktad startujacy ECU, ktory steruje wtry-
skiem paliwa i zaptonem silnika dla obu stosowanych paliw.
Obecnie najbardziej rozpowszechnione systemy sterowania
dla uktadu dwupaliwowego wykorzystuja benzyne w celu
uruchomienia silnika, w trybie domyslnym. Po uruchomieniu
silnika i przetgczeniu w tryb pracy CNG, uktad ECU przela-
cza paliwo z benzyny na CNG. Zmagazynowany gaz CNG
w zbiorniku samochodu jest odparowywany w reduktorze,
aby mozna bylo uzyska¢ wzgledne cisnienie okoto 2 baréw
w odniesieniu do ci$nienia w kolektorze dolotowym. Zawor
elektromagnetyczny zainstalowany na reduktorze urucho-
miony jest w chwili, gdy temperatura czynnika chtodzacego
silnik osiagnie zaprogramowany poziom. Wtryskiwacze
benzyny zostaja wytaczone w chwili przejscia w gazowy
tryb pracy i uktad ECU rozpoczyna sterowanie wtryskiwa-
czami gazu [6, 15].

Pojazdy zasilane gazem ziemnym CNG wymagaja spe-
cjalnej, wysokoci$nieniowej infrastruktury tankowania po-
jazdu gazem. Bez tej sieci pojazdy CNG nie maja przysztosci
na rynku samochodowym. Jednakze, wiadomo, iz taka sie¢
powinna by¢ zbudowana z racji rosnacej produkcji i zain-
teresowania pojazdami zasilanymi CNG. Typowy stosunek
miedzy liczba pojazdow CNG a liczbg stacji tankowania
CNG wynosi od 20 do 800. Aby osiagna¢ optacalnos¢ przy
planowaniu budowy takich stacji, stacje tankowania powinny
obshugiwac¢ przynajmniej 100 samochoddéw osobowych lub
dostawczych, lub mniejszg liczbe autobusdéw, zuzywajacych
podobng ilo$¢ paliwa. Ten problem czgsto jest przedmiotem
dyskusji w odniesieniu do zagadnienia pojazdow zasilanych
gazem ziemnym. Rozwoj infrastruktury napetniania CNG
jest niemal tak wazny, jak praca nad emisjg pojazddéw zasi-
lanych tym rodzajem paliwa.

Paliwo gazowe w postaci cieklej (Gas-to-Liquid — GTL)
jestnajbardziej ekonomicznie efektywnym paliwem opartym
na gazie ziemnym, ktére moze pomoéc Unii Europejskiej
spetni¢ jej przyszle plany w dziedzinie transportu. Plano-
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ignition engines. The objective of the research presented
here was to determine the influence of CNG fuel usage on
exhaust emissions in the context of the new Euro 6 emis-
sions limits, which will be mandated in EU countries from
2014/2015.

Two types of test were performed: continuous pollutant
concentration measurements and CVS-bag tests measuring
average emission of these pollutants during chassis dynamom-
eter testing. The New European Driving Cycle (NEDC — Fig.
6), introduced in Directive 98/69/EC (8), was selected as a
representative test for this study. The test consists of two
phases: the Urban Driving Cycle (UDC), followed by the
high-speed Extra Urban Drive Cycle (EUDC).

All tests were conducted on a bi-fuel vehicle of Euro-
pean manufacture, powered by an SI engine, fuelled either
with a MPI petrol fuel injection system or a MPI natural
gas injection system. The vehicle tested was a bi-fuel light
duty vehicle, adapted by the manufacturer to run on CNG

Fig. 4. BOSMAL Emission Testing Laboratory (cell 2) — internal view
of the climatic chamber

Rys. 4. Laboratorium Badania Emisji Spalin w Instytucie Badan
i Rozwoju Motoryzacji BOSMAL (nr 2) — komora klimatyczna
z hamowniq podwoziowgq

fuel in addition to petrol. The vehicle was equipped with
multipoint sequential injection, with a dedicated intake
manifold for CNG and an integrated ECU unit with dif-
ferent injection and ignition timing strategies for both
petrol and CNG. The engine always starts on petrol and
is automatically switched over to CNG operation after
a few seconds (when the vehicle is in CNG mode). The
aftertreatment system of the car tested consisted of a three
way catalytic converter (TWC) specially adapted for bi-
fuel cars (fueled with petrol and CNG). The usage of CNG
fuel also caused some changes in the engine construction
of the car tested. The construction of the cylinder head was
modified for CNG operation by changes made to valve
and seat materials. The changes to the engine and fuelling
system, together with the installation of a larger TWC cause
a slight increase in vehicle mass compared to the standard
(petrol only) model.

wany 20-procentowy udziat paliw nieropopochodnych w
strukturze rynku paliwowego do 2020 r. jest mozliwy do
osiggnigcia z zastosowaniem gazu ziemnego, wypelnia-
jac cze$¢ planowanego udzialu paliw alternatywnych na
rynku paliw silnikowych. Wraz z rozwojem technicznym i
ekonomicznym produkcji GTL, to paliwo moze pomoéc w
przyspieszeniu rozwoju silnikow zasilanych GTL.

3. Programy badan

3.1. Metody badania emisji spalin z pojazdéw zasila-
nych CNG zgodnie z wymogami norm Euro 5i 6

Analiza emisji spalin z pojazdu dwupaliwowego z sil-
nikiem ZI zasilanego CNG i zasilanego benzyng podczas
cyklu jezdnego NEDC przeprowadzona byta na hamowni
podwoziowej w laboratorium badania emisji spalin (rys. 4
i 5) Instytutu Badan i Rozwoju Motoryzacji BOSMAL w
Bielsku-Biatej. Badania prowadzono w ramach programu
badawczego oceniajacego wplyw zastosowania alterna-
tywnych paliw silnikowych na mozliwos$¢ redukcji emisji
zwiazkow szkodliwych spalin z pojazdéw samochodowych z
silnikami ZI 1 ZS. Celem tych badan byto okreslenie wplywu
uzycia CNG jako paliwa na poziom emisji spalin w aspekcie
nowych limitéw emisji zwiazkow szkodliwych zawartych
w normach Euro 6, ktére beda obowiazywac we wszystkich
krajach Unii Europejskie;j.

W czasie testdw badawczych prowadzono ciggly pomiar
koncentracji poszczegoélnych zwigzkéw w spalinach oraz
wykonywano analize sktadu spalin w workach pomiarowych
przy wykorzystaniu metody pomiaru ilosci spalin i probko-
wania za pomocg uktadu CVS, mierzac srednig emisje tych
zwigzkow podczas testu jezdnego samochodu na hamowni
podwoziowej. Pomiary wykonano w cyklu jezdnym NEDC
(rys. 6), opisanym w Dyrektywie 98/69/EC. Sklada si¢ on
z dwoch faz: cyklu miejskiego (UDC), a nastepnie z fazy
jazdy z wyzszymi predkosciami (EUDC).

Badania prowadzono na samochodzie przystosowanym
do zasilania dwupaliwowego (benzyna — CNG), napedzanym
silnikiem ZI, zasilanym zaréwno z benzynowego wielo-
punktowego ukladu wtryskowego, jak i z wielopunktowe-
g0, sekwencyjnego uktadu wtrysku CNG. Badany pojazd
byl przystosowany fabrycznie do zasilania CNG. Pojazd

Fig. 5. BOSMAL Emission Testing Laboratory (cell 2) — external view
of the climatic chamber

Rys. 5. Laboratorium Emisji Spalin w Instytucie Badan i Rozwoju
Motoryzacji BOSMAL (nr 2) — zewnetrzna komora klimatyczna
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Fig. 6. The New European Driving Cycle (NEDC)
Rys. 6. Nowy europejski cykl jezdny (NEDC)

3.2. Analysis of CNG emissions in comparison to petrol
emissions

A series of tests were performed on a chassis dynamom-
eter facility on the test vehicle, fuelled with petrol and with
CNG (in turn). Tests were undertaken in order to determine
the influence of CNG fuel on emissions in comparison to
Euro5 and 6 limits and in comparison to standard petrol.
Results obtained using both fuels are presented side-by-side
for ease of comparison. Figs 7,9, 11, 13 and 15 present the
average emissions (in g/lkm) of THC, NMHC, CO, NO, and
CO, for both phases, e.g. the UDC and EUDC, as well as
for the complete NEDC (UDC+EUDC) from the test vehicle
fuelled both with CNG and with petrol (in turn).

THC, NMHC and CO emissions

Carbon monoxide (CO) and unburned hydrocarbons
(THC) are exhaust gas components which can be effectively
removed by a Three Way Catalyst (TWC). The TWC'’s ef-
fectiveness after reaching its light off temperature is high
and it is quite satisfactory for the moment. However, there
is a problem due to CO and THC emissions during cold-start
and warm-up conditions (during the first phase of the NEDC
i.e. the UDC phase). This means that THC and NMHC emis-
sions during the NEDC (UDCH+EUDC) cycle are effectively
determined by emission during the UDC phase (Fig. 7 and 9),
as the contribution of the second phase (EUDC) is negligible;
during the EUDC phase the THC and NMHC emissions were
at very low levels for both test fuels, confirming the high
effectiveness of the TWC at removing hydrocarbons once
it had achieved its light off temperature.

During the UDC phase, and the for entire NEDC, emis-
sions of total hydrocarbons were 17% higher when run-
ning on CNG than when running on petrol (Fig. 7 and 8).
However, for NMHC, this situation was reversed (Fig. 9),
and NMHC emission was noticeably lower when running
on CNG, the difference being approximately 42%. CH,
concentration in tailpipe (TP) gases was much higher when
running on CNG (Fig. 10).

Regarding CO emissions, the most important part of
the NEDC cycle is also engine start-up, with necessary fuel
enrichment for proper engine starting and the period during
which the TWC has not yet reached light off temperature;
emissions during the EUDC phase are much lower (Figs
11 and 12). For CO (Fig. 11), emission was slightly lower
during the UDC, but substantially higher during the EUDC,

wyposazony byl w wielopunktowy, sekwencyjny system
wtryskowy ze zmodyfikowanym kolektorem dolotowym
dla uktadu zasilania CNG i zintegrowany uktad sterowania
ECU. Silnik zawsze byt uruchamiany z wykorzystaniem
benzyny i po paru sekundach automatycznie przelaczany na
prace przy zasilaniu CNG (jesli pojazd byl w trybie pracy na
CNQG). Uktad wylotowy w testowym pojezdzie sktadat si¢ z
trojfunkcyjnego reaktora katalitycznego (TWC) przystoso-
wanego dla pojazdow dwupaliwowych (zasilanych benzyna
i CNG). Wykorzystanie gazu CNG jako paliwa wymusito
takze kilka zmian konstrukcyjnych w silniku testowanego
pojazdu. Konstrukcja glowicy cylindrow zostata zmody-
fikowana do pracy z wykorzystaniem CNG, w stosunku
do podobnej wersji benzynowej, przez zmian¢ materialow
wykorzystanych na zawory i gniazda zaworowe. Zmiany
w silniku i uktadzie paliwowym, razem z instalacja uktadu
butli na gaz ziemny i wigkszego reaktora katalitycznego,
powoduja niewielki wzrost masy pojazdu w poréwnaniu do
masy pojazdu standardowego napedzanego sama benzyng.

3.2. Analiza emisji spalin z pojazdu zasilanego CNG

Seria testow badawczych emisji NEDC z wykorzysta-
niem opisanego wyzej pojazdu, zasilanego kolejno benzyng
i gazem CNG, zostata przeprowadzona na hamowni podwo-
ziowej laboratorium badania emisji spalin. Testy zrealizo-
wano w celu okreslenia wptywu zasilania pojazdu CNG na
emisje¢ spalin w kontekscie limitow Euro 5 1 Euro 6, a takze
dla poréwnania ze standardowg benzyng. Na rysunkach 7, 9,
111 13 przedstawiono emisj¢ (w g/km) THC, NMHC, CO,
NO_iCO, dla obu faz, np. UDC i EUDC i dla kompletnego
cyklu NEDC (UDC+EUDC) dla pojazdu zasilanego zar6wno
gazem CNG, jak i benzyng. Dodatkowo na rys. 8, 10, 12 i
14 przedstawiono koncentracje powyzszych zwigzkow, mie-
rzong w sposob ciagly (na bazie modalnej analizy) podczas
petnego cyklu NEDC (UDC+EUDC).

Analiza poziomu emisji THC, NMHC i CO

Tlenek wegla (CO) i niespalone weglowodory (THC) sa
zwigzkami gazow spalinowych, ktore moga by¢ efektywnie
usunigte (utlenione) przez trojfunkcyjny reaktor katalityczny
(TWC). Efektywnos¢ reaktorow TWC po osiagnieciu ich
temperatury pracy jest wysoka i wynosi okoto 98 + 99%.
Jednakze istnieje problem powodowany emisjag CO i THC
podczas rozruchu zimnego silnika i w czasie jego nagrze-
wania si¢ (podczas pierwszej fazy NEDC, np. faza UDC)
Oznacza to, iz emisja THC i NMHC podczas cyklu NEDC
(UDCHEUDC) zalezy od poziomu emisji podczas fazy UDC
(rys. 719). Dla obu testowanych paliw faza EUDC charakte-
ryzowala si¢ emisjg THC i NMHC (0,004 — 0,010 g/km) na
bardzo niskim poziomie, potwierdzajac wysoka efektywnosé¢
usuwania przez reaktor katalityczny weglowodorow (kiedy
osiggnie wlasciwg temperature pracy).

Podczas fazy UDC i catego cyklu NEDC emisja THC
byta o 17% wicksza dla silnika zasilanego CNG niz dla silni-
ka napedzanego benzyng. Jednakze dla NMHC byto zupetnie
odwrotnie (rys. 9) i emisja NMHC byta zauwazalnie nizsza
podczas pracy na CNG (roznica si¢gata 42%). Jednoczes$nie
zaobserwowano znacznie wigkszg koncentracj¢ CH, w ga-
zach wylotowych przy zasilaniu CNG (rys. 10).
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resulting in increased overall emission of CO when running
on CNG (a difference of 18% over the entire NEDC).

In general, gaseous fuels such as NG permit better air-
fuel mixing, and therefore have the potential to reduce THC
emissions [2]. The increase observed in THC emissions
when running on CNG may have been due to the greater
proportion of CH, in the exhaust (CH, being a difficult
molecule to oxidize catalytically in the TWC, as mentioned
previously). While emission of THC and CO have the same
cause — incomplete combustion — opposing trends were ob-

80 1

701 @vehicle fueled with petrol —
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40 +
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20 1

THC emission [mg/km]

4
0 T T
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Fig. 7. THC emissions from the UDC and EUDC phases and from the
total NEDC cycle for the vehicle fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 7. Emisja THC w trakcie faz UDC i EUDC, a takze calego cyklu
Jjezdnego NEDC dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

Fig. 9. NMHC emissions from the UDC and EUDC phases and from the
total NEDC cycle for the vehicle fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 9. Emisja NMHC w trakcie faz UDC i EUDC, a takze calego cyklu
Jjezdnego NEDC dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

Fig. 11. CO emissions from the UDC and EUDC phases and from the
total NEDC cycle for the vehicle fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 11. Emisja CO w trakcie faz UDC i EUDC, a takze catego cyklu
Jjezdnego NEDC dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

Gdy wzigto pod uwage emisj¢ CO, okazato si¢, ze naj-
wazniejsza czgscig cyklu NEDC byt moment uruchomienia
silnika, z koniecznym wzbogaceniem mieszanki paliwo—po-
wietrze, dla zapewnienia poprawnego rozruchu silnika, i
czas jego pracy bezposrednio po nim nastepujacy, podczas
ktorego reaktor katalityczny nie osiagnal odpowiedniej
temperatury pracy. W nastgpnych fazach pracy silnika w
cyklu EUDC emisja jest juz znacznie mniejsza (rys. 11 i
12), ale ze wzgledu na wigksza emisje w pierwszej fazie,

Fig. 8. Tailpipe THC concentration during the NEDC cycle for the
vehicle fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 8. Stezenie THC w spalinach podczas cyklu jezdnego NEDC
dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

Fig. 10. Tailpipe CH, concentration during the NEDC cycle for the
vehicle fuelled with petrol and CNG in turn
Rys. 10. Stezenie CH, w spalinach podczas cyklu jezdnego NEDC
dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

Fig. 12. Tailpipe CO concentration the NEDC cycle for the vehicle
fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 12. Stezenie CO w spalinach podczas cyklu jezdnego NEDC
dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng
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served when operation on CNG and operation on petrol
were compared. The relatively low carbon fraction present
in the fuel reduces the air required to achieve the complete
oxidation of the carbon present in the fuel, thereby reducing
emission of CO, as more carbon atoms are fully oxidized
to CO,. Additionally, there is less carbon in the fuel to form
CO. Improved mixture formation (as a result of usage of a
gaseous fuel), also makes the mixture less heterogeneous
and reduces CO formation somewhat. In light of these con-
siderations, it is somewhat surprising that CO emission was
higher during the second phase when running on CNG. It is
possible that the enrichment required for high load sections
of'the EUDC was more pronounced when running on CNG,
thereby causing greater emissions of CO. (However, it should
be noted that CO emissions were low for both fuels, being
well below the Euro 6 limit.)

NO,_ emissions

NO_ formation is influenced by flame temperature effects
and ignition delay effects driven by fuel chemistry (e.g. the
proportion of methane and the content of other, heavier hy-
drocarbons in the fuel) and fluid dynamics. Additionally, an
effect caused by the interaction of the higher specific energy
content of methane with the engine control system which
was calibrated using gasoline as a base fuel has an influence
on NO_emissions. At higher loads (e.g. the EUDC phase),
characterized by diffusion flame combustion, the flame
temperature effect is dominant. Emissions of NO_ from the
vehicle when fuelled with petrol were almost twice as high as
when the vehicle was running on CNG (Fig. 13). NO_emis-
sions increased rapidly during each period of acceleration in
the UDC phase for the petrol fuel. A similar trend (but with
smaller peaks) was observed when running on CNG.

The combustion of NG occurs at a higher temperature
than for conventional fuels — in this case petrol, due to the
high isentropic value of methane. These higher tempera-
tures can lead to increased formation of oxides of nitrogen.
(However, increased temperatures also tend to reduce
somewhat the time required for the TWC to reach its light
off temperature).

Nitrogen oxides can be formed through three different
mechanisms during the combustion process. At low tempera-
tures, nitrogen present in the fuel can react with oxygen in
the intake air to produce oxides of nitrogen. Other processes
generally require high temperatures and thus localized areas
of high temperature (hotspots) have a significant impact on
NO, formation [4]. The dramatically lower NO_emission
results presented here may be at least partially due to greater
thermal homogeneity within the cylinder (higher average
temperature, but fewer hotspots) when running on CNG
than on petrol. The substantial reduction in NO_emission
observed for both phases when running on CNG is notewor-
thy and could well have resulted from the improved mixing
permitted by use of a gaseous fuel (CNG).

CO, emissions

CO, emission results are shown for CNG and petrol in
Figs 15 and 16. It can be noted that these emissions are about
32% lower for CNG fuel than for petrol in both phases, as

og6lny wynik emisji dla silnika zasilanego CNG byt o 18%
wigkszy niz dla silnika benzynowego.

Paliwa gazowe, takie jak gaz ziemny, lepiej mieszaja
si¢ z powietrzem, co stanowi mozliwos$¢ obnizenia emisji
THC [2]. Zwigkszona emisja THC zaobserwowana pod-
czas spalania CNG moze by¢ spowodowana zwigkszong
zawarto$cig CH, w spalinach (jak wyjasniono wcze$niej,
CH, zle utlenia si¢ w reaktorze katalitycznym). Pomimo
tego, ze emisja THC i CO ma ten sam powod — niecatko-
wite spalanie — zaobserwowane skutki byty zupetnie inne
dla silnikéw benzynowych i zasilanych CNG. Wzglednie
mata frakcja weglowa wystepujaca w paliwie ogranicza
ilo§¢ powietrza potrzebnego do catkowitego utlenienia
zawartego w paliwie wegla, co skutkuje mniejszg emisja
CO, gdyz wigcej atomow wegla jest w pelni utlenionych
do CO,. Dodatkowo w paliwie jest mniej wegla mogacego
si¢ utleni¢ do CO. Poprawione mieszanie (wynikajace z
zastosowania paliwa gazowego) sprawia, iz mieszanina
jest mniej heterogeniczna, a to prowadzi do ograniczenia
emisji CO. W $wietle tych faktow zaskakujaca wydaje si¢
wicksza emisja CO zaobserwowana w trakcie fazy drugiej
dla silnika napedzanego CNG. Mozliwe, iz wzbogacanie
mieszanki wymagane do wykonania naglych przyspieszen
samochodu i duzego obcigzenia podczas fazy testu EUDC
spowodowato wzrost emisji ze spalania CNG. Nalezy jed-
nak doda¢, ze calkowita emisja CO bytla nie tylko bardzo
mata, ale takze o wiele mniejsza niz limity dopuszczane
przez Euro 6.

Analiza emisji NO_

Formowanie si¢ tlenkow azotu NO, zalezy od tempera-
tury ptomienia i efektu opdznienia zaptonu, warunkowanego
sktadem chemicznym paliwa (np. zawartos¢ czystego metanu
1 cigzszych weglowodoréw) i dynamika ptynow. Efekt ten
moze by¢ spowodowany wyzszg warto$cig energii zawartej w
metanie, ktora nie jest kompensowana przez regulacje systemu
zasilania gazem, a ktora jest adaptowana z uktadu sterowania
wtryskiem benzyny. Opisany efekt moze miec¢ rowniez wptyw
na poziom emisji NO . Przy duzych obcigZeniach (np. faza
EUDC) proces spalania charakteryzowany jest przez ptomien
dyfuzyjny, temperatura ptomienia jest dominujaca.

Emisja NO_ z badanego pojazdu zasilanego CNG byta
okoto dwukrotnie mniejsza niz pojazdu zasilanego benzyna
(rys. 13). Réznice migdzy koncentracja NO_w spalinach
wyraznie widoczne sg na rys. 14. Emisja NO_ gwaltownie
wzrasta podczas kazdego okresu przyspieszania w fazie UDC
dla pojazdu zasilanego benzyna.

Spalanie gazu ziemnego przebiega przy wyzszej tempe-
raturze niz dla paliw konwencjonalnych — w tym przypadku
benzyny, z racji wyzszej wartosci izentropowej metanu.
Tak wysokie temperatury prowadza do wzrostu ilosci for-
mowanych tlenkow azotu. Jednakze wzrost temperatury
powoduje przyspieszenie osiggniecia przez trdjfunkcyjny
reaktor katalityczny jego temperatury pracy.

NO_mogg by¢ formowane w wyniku trzech r6znych
mechanizméw w czasie procesu spalania. Przy niskich
temperaturach azot bedacy w paliwie moze reagowac z
tlenem zawartym w powietrzu dolotowym, tworzac tlenki
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Fig. 13. NO, emissions from the UDC and EUDC phases and from the
entire NEDC cycle for the vehicle fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 13. Emisja NO_w trakcie faz UDC i EUDC, a takze catego cyklu
Jjezdnego NEDC dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

well as in the complete NEDC cycle, mainly no doubt due to
the lower carbon fraction found in CNG than in petrol.
The main component of natural gas is methane, which,
consisting of one carbon atom and four hydrogen atoms,
has a H/C ratio of 4:1. Other combustible trace components
are somewhat less hydrogen-rich, but the four next most
abundant species typically present in commercial vehicle
fuel natural gas (1) all have H:C ratios > 2.4:1. Assuming a
minimum CH, content of 90 per cent, NG can be assumed
to have a minimum H/C ratio of around 3.85:1. In contrast,
petrol has a much lower ratio of 1.86:1. Emission of CO, is
a function of fuel consumption, as well as fuel H:C ratio, and
using a fuel with a higher H:C ratio does not always guaran-
tee reduced CO, emissions, but for the for the vehicle used
in this study the resulting effect was significantly reduced
CO, emissions. While the Euro 6 regulations do not cover
CO,, this finding is of note, as vehicles meeting the Euro 6
standard will also have to comply with other pieces of EU
legislation governing fleet average CO, emissions.

4. Conclusions and summary

The main aim of this paper was to determine the influence
of CNG fuel on emissions in the context of the new Euro
6 emissions requirements. An analysis was performed on a
Euro 5 bi-fuel light duty vehicle in comparison to emissions
when the vehicle was fuelled with gasoline.
On the basis of the analyses of results obtained dur-
ing the NEDC emissions test, it has been found that the
vehicle tested with a CNG multipoint gas injection and
an integrated (petrol/CNG) ECU already meets the Euro
6 emissions limits, without any further modifications, in
particular:
1.CO, THC and NMHC emissions meet Euro 5/6 limits for
the LDV category. Observed THC emissions were even
relatively close to the NMHC limit stipulated by these
regulations, so emissions limits in this area were comfor-
tably met. NMHC emissions were almost 50% under the
Euro 6 limit when running on CNG.

2.THC emissions during the NEDC cycle increased when
the vehicle was fuelled with CNG, in comparison to petrol,
but this increase was far too small to cause problems with
the Euro 6 emissions limit.

Fig. 14. Tailpipe NO_ concentration during the NEDC cycle for the vehi-
cle fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 14. Stezenie NO_w spalinach podczas cyklu jezdnego NEDC
dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

azotu. Inny proces generalniec wymaga wysokich tempe-
ratur, a zatem lokalizacja obszaréw wysokich temperatur
(miejsc gorgeych) ma znaczacy wptyw na formowanie sig¢
NO_ [4]. Ewidentnie mniejsza emisja NO , prezentowana
wyzej, moze by¢ czeSciowo spowodowana lepsza termalng
jednorodnoscig w cylindrze (wyzsza $rednia temperatura,
ale mniej miejsc ,,goracych”) podczas zasilania pojazdu
gazem CNG. Zaobserwowang redukcje w emisji NO_pod-
czas obu faz cyklu jezdnego dla silnika zasilanego CNG
mozna wytlumaczy¢ lepszym mieszaniem si¢ powietrza z
paliwem gazowym.

Emisja CO,

Na rysunkach 15 i 16 przedstawiono wyniki emisji CO,
zardwno dla CNG, jak i benzyny. Mozna zauwazy¢, iz ta
emisja jest o okoto 24% mniejsza dla paliwa CNG niz dla
benzyny w obu fazach testu jezdnego, jak rowniez w kom-
pletnym cyklu NEDC, z powodu mniejszej zawartosci wegla
(C) w gazie ziemnym w poréwnaniu do benzyny.

Glownym sktadnikiem gazu ziemnego jest metan, ktory
zawiera jeden atom wegla 1 4 atomy wodoru, posiada sto-
sunek H/C o wartosci 4:1. Inne palne, Sladowe sktadniki sg
raczej ubozsze w wodor, ale kolejne cztery o najwigkszym
udziale w sktadzie gazu ziemnego, jako paliwa dla pojaz-
dow samochodowych, posiadaja stosunek H/C > 2.4:1. Gdy
zaloZy si¢ minimalng zawartos¢ CH, na poziomie 90%, gaz
ziemny moze mie¢ przewidywany minimalny stosunek H/C
na poziomie 3.85:1. Dla porownania: benzyna czy olej napg-
dowy zasadniczo maja nizsze stosunki H/C — odpowiednio
1.89:1 1 1.86:1. Emisja CO, jest funkcjg zuzycia paliwa, a
takze stosunku H:C. Wykorzystanie paliwa o wigkszym
wspotezynniku H:C nie zawsze gwarantuje redukcje CO,,
jednak dla pojazdu wykorzystanego w tym tescie emisja
CO, byta mniejsza. Pomimo tego, ze wymagania Euro 6 nie
regulujg kwestii poziomu emisji CO,, to warto zauwazy¢, ze
pojazdy spetniajace t¢ normg, beda musiaty spetniaé inne eu-
ropejskie wymogi dotyczace Sredniej emisji flotowej CO,.

4. Wnioski i podsumowanie

Gléwnym celem niniejszej pracy byto okreslenie wptywu
zastosowania paliwa gazowego CNG na emisj¢ szkodli-
wych sktadnikéw spalin silnikowych w aspekcie nowych
przepiséw emisyjnych Euro 6. Analiz¢ przeprowadzono z
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Fig. 15. CO, emissions from the UDC and EUDC phases and from the
entire NEDC cycle for the vehicle fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 15. Emisja w trakcie faz UDC i EUDC, a takze catego cyklu jezdne-
go NEDC dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

Fig. 16. Tailpipe CO, concentration during the NEDC cycle for the
vehicle fuelled with petrol and CNG in turn

Rys. 16. Stezenie CO, w spalinach podczas cyklu jezdnego NEDC
dla pojazdow zasilanych alternatywnie CNG i benzyng

3.CO emission during the NEDC cycle decreased by 18%
when the vehicle was fuelled with CNG, although CO
emission from both fuel types was well below the limit.

4. NO, emissions from the vehicle when fuelled with CNG
met limits for both Euro 5 and Euro 6, and were about 2
times lower in comparison to petrol.

5.CO, emissions were decreased by 30% when the vehicle
was fuelled with CNG.

6.For the first phase (the UDC), which is critical for deter-
mining total emissions during the NEDC, emissions of
NMHC, CO and NO_were all lower when the vehicle was
running on CNG than when it was running on petrol.

Emissions results presented here are more favourable than

a comparable study by the authors of this paper [ 7], which used

a Euro 4 vehicle for testing. Assuming these two test vehicles

are representative of passenger cars their age, it would appear

that a considerable improvement has been made. This is most
likely due to improvements in the engine/ECU calibration,
making the fuel delivery strategy and overall combustion
process more compatible with usage of CNG. Additionally,
improvements to the aftertreatment system (TWC) could also
have helped to improve emissions performance somewhat.
The technology currently in use for light-duty CNG
vehicles, with new generation fuelling systems, is well
advanced and CNG vehicles have performance comparable

wykorzystaniem samochodu osobowego zasilanego CNG,
spehiajacego wymagania normy Euro 5, odnoszac uzyskane
wyniki badan do poziomu emisji pojazdu zasilanego alter-
natywnie benzyna.
Na podstawie przeprowadzonej analizy wynikéw uzyska-
nych podczas cyklu NEDC stwierdzono, iz testowy pojazd z
wielopunktowym wtryskiem gazu i dodatkowym ukladem ste-
rujacym ECU spetnia limity emisji zawarte w normach Euro
5 1 Euro 6, bez dalszych modyfikacji, w szczego6lnosci:
1.Emisja CO, THC i NMHC spehia limity norm Euro 5 i
Euro 6 dla kategorii lekkich pojazdéw samochodowych.
Zaobserwowana emisja THC byta bliska limitom NMHC
okreslonym w tych normach, wigc wszystkie wymagania
zostaty spelnione. Emisja NMHC byta o 50% ponizej wy-
magan normy Euro 6 w czasie zasilania pojazdu CNG.

2.Emisja THC podczas cyklu NEDC byta wicksza dla pojaz-
du napedzanego CNG niz dla pojazdu zasilanego benzyna,
jednak ten wzrost byl niewielki i nie sprawiat problemow
ze spelnieniem normy Euro 6.

3.Emisja CO podczas cyklu NEDC wzrastata o 18%, gdy
pojazd zasilany byt gazem CNG, jednak emisja z obu
typow silnikdéw byta znacznie ponizej limitéw Euro 6.

4.Emisja NO_ z pojazdu zasilanego CNG spetniata limity
zaréwno normy Euro 5, jak i Euro 6, a w poréwnaniu do
pojazdu zasilanego benzyna byta dwukrotnie mniejsza.

5.Emisja CO, byta mniejsza o 32% przy zasilaniu pojazdu
gazem CNG.

6.Podczas fazy UDC, ktora byta kluczowa ze wzgledu na
poziom catkowitej emisji w czasie trwania testu NEDC,
emisja NMHC, CO i NO, byla mniejsza dla pojazdu za-
silanego CNG.

Zaprezentowane wyniki pomiaréw emisji zwigzkow
szkodliwych spalin pojazdu zasilanego CNG sg znacznie
korzystniejsze niz osiagni¢te w porownywalnych bada-
niach przeprowadzonych przez autoro6w niniejszej pracy i
przedstawionych w publikacji [8]. Wtedy do badan i analiz
uzyto samochodu spetniajacego wymagania normy Euro 4.
Zaktadajac, ze te dwa pojazdy testowe sg reprezentatywne
dla danego okresu produkcji, mozna zaobserwowac znaczng
poprawe osigganych wynikéw emisji. Przyczynia si¢ do tego
najprawdopodobniej ulepszona regulacja silnika przez uktad
sterowania ECU, dzigki czemu proces spalania jest lepiej za-
projektowany dla zasilania CNG. Dodatkowo zastosowanie
specjalnych rektoréw katalitycznych w systemie oczyszcza-
nia spalin korzystnie wptyneto na redukcje emis;ji.

Obecne w lekkich pojazdach samochodowych nape-
dzanych CNG rozwigzania uktadu zasilania silnika gazem,
wykorzystujace uktad paliwowy najnowszej generacji, sg
bardzo zaawansowane technicznie, a osiagi pojazdéw zasi-
lanych CNG sg poréwnywalne z ich odpowiednikami zasila-
nymi benzyna. Biorgc jednak pod uwage wyniki emisji CO i
THC w odniesieniu do benzyny wydaje si¢, iz mozna jeszcze
bardziej poprawi¢ emisj¢ tych szkodliwych sktadnikéw spa-
lin, przez dalszy rozwoj zintegrowanych uktadéw sterowania
ECU, a przez to doktadniejszg regulacje systemu zasilania
CNG i dalszy rozwoj katalitycznych uktadéw oczyszczania
spalin przystosowanych do paliw gazowych.
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to their petrol-fuelled equivalents. However, looking at the
THC emissions results in comparison to petrol, it can be seen
that emissions performance still could be improved by better
CNG fuelling and optimised ignition timing calibration, as
well as some further refinement of the TWC.

In this study, CNG was observed to perform well in terms
of emissions. However, this study has focussed only on regu-
lated emissions (as defined in the Euro 6 legislation). Usage
of alternative fuels (and particularly gaseous fuels) affects the
combustion process in many ways, which includes impacts
on exhaust emissions of compounds which are not currently
regulated — for example ammonia (NH,). Recent research
implies that usage of CNG could have measureable impacts
on emissions of ammonia [4]. Research on CNG should
also consider the impact on unregulated exhaust pollutant
species, as future legislation may set limits for emission of
NH, and other species.

CNG is commonly used in spark ignition engines because
their powertrains are relatively easy to convert from liquid
to gaseous fuels. This fuel is very attractive as it is cheaper
than gasoline or diesel. It is also very attractive from the en-
vironmental protection point of view, as it causes inherently
lower air pollution emissions and is associated with lower
greenhouse gas emissions. This paper has shown that even
certain pre-Euro 6 technologies can meet Euro 6 emissions
standards when CNG is used as a fuel. Additionally, the CO,
emissions from vehicle operation on CNG are low. For both
these reasons, interest in producing and marketing bi-fuel
passenger cars for the European market (among others) is
sure to remain high, notwithstanding the current inequalities
in NG distribution infrastructure and local availability.
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W przeprowadzonych badaniach zaobserwowano, iz za-
stosowanie CNG jako paliwa pozytywnie wptywa na poziom
emisji zwigzkow szkodliwych spalin. Badania te dotyczyly
jednak okreslenia jedynie emisji limitowanych sktadnikow
spalin (zgodnie z wymaganiami Euro 6). Wykorzystanie
paliw alternatywnych ma duzy wptyw na proces spalania,
ktéry obejmuje emisj¢ zwigzkéw nieobjetych jeszeze nor-
mami —na przyktad amoniaku (NH,). Z najnowszych badan,
prowadzonych réwniez przez autoréw pracy [4], wynika, ze
korzystanie z CNG ma zauwazalny wptyw na poziom emisji
amoniaku. Badania wplywu zasilania CNG jako paliwa sil-
nikowego powinny wigc bra¢ pod uwage emisje zwigzkow
dotad nielimitowanych, poniewaz przyszle ustawodawstwo
moze ustanowi¢ rowniez limity emisji dla dla NH..

CNG jest powszechnie uzywanym paliwem w silnikach
o zaptonie iskrowym, poniewaz te jednostki napedowe wy-
magaja nieduzych przerébek do zasilania paliwem gazowym.
Atrakcyjno$¢ tego paliwa dla uzytkownikéw pojazdow
polega gléwnie na jego nizszej cenie rynkowej w porow-
naniu do benzyny czy oleju napedowego. Jest to rowniez
paliwo interesujace z punktu widzenia ekologii transportu,
gdyz jego uzycie charakteryzuje si¢ malg emisja zwigzkow
szkodliwych spalin, a takze generuje mniejszg ilos¢ gazow
cieplarnianych.

Przeprowadzone badania i analizy pokazuja, ze nawet
rozwigzania konstrukcyjne opracowane na kilka lat przed
wprowadzeniem przepisOw UE Euro 6 moga spetniaé
wymagania w zakresie przysztych norm emisji zwigzkoéw
szkodliwych spalin, jesli jako paliwo silnikowe zostanie
zastosowane CNG. Dodatkowg zaleta eksploatacji CNG jest
znacznie mnigjsza emisja CO,. Z obu tych powodow rosnie
stopniowo zainteresowanie pojazdami dwupaliwowymi
zasilanymi alternatywnie benzyng i CNG na rynku euro-
pejskim i to pomimo obecnych niedoboréw infrastruktury
umozliwiajacej tankowanie CNG oraz wynikajacej z tego
malej dostepnosci tego paliwa przy powszechnej eksploatacji
samochodu na réznych rynkach europejskich.

Abbreviations/ Wykaz skrotow

CH, methane/metan
CNG compressed natural gas/sprezony gaz ziemny
CO  carbon monoxide/tlenek wegla

CO,  carbon dioxide/dwutlenek wegla
cpsi  cells per square inch/ilos¢ komorek na cal kwadratowy
CVS  constant volume sampling/probkowanie o statej objetosci

DI direct (gasoline) injection/bezposredni wtrysk (benzyny)
DPF  Diesel Particulate Filter/filtr czgstek statych
EC European Commission/Komisja Europejska

ECE Economic Commission for Europe/Europejska Komisja
Gospodarcza (ONZ)

ECU electronic control unit/elektroniczna jednostka sterujgca

EGR exhaust gas recirculation/recyrkulacja gazow wylotowych

EU European Union/Unia Europejska

EUDC Extra Urban Driving Cycle/pozamiejski cykl jezdny
GHG greenhouse gases/gazy cieplarniane

GTL  gas to liquid/ciekte paliwo z gazu

HC hydrocarbons/weglowodory

LCV  Light-Commercial Vehicle/samochod dostawczy

LDV Light-Duty Vehicle/lekki pojazd samochodowy

MPI  multi point (fuel) injection/wielopunktowy wtrysk paliwa
NEDC New European Driving Cycle/nowy europejski cykl jezdny
NG  natural gas/gaz ziemny

NH, ammonia/amoniak

NMHC Non-methane hydrocarbons/weglowodory niemetanowe
NO_  nitrogen oxides/tlenki azotu

PC Passenger Car/samochod osobowy

Pt platinum/platyna

Pd palladium/pallad

Rh rhodium/rod

RON research octane number/badawcza liczba oktanowa

SI spark ignition/zaplon iskrowy

THC total hydrocarbons/weglowodory (catkowita ilosc)

TP tailpipe/emisja z uktadu wylotowego

UDC Urban Driving Cycle/miejski cykl jezdny
VVT variable valve timing/zmienne fazy rozrzqdu
XTL  X-to-liquid/plynne paliwo z produktu X
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The assessment of the possibilities of improvement of the extraction evenness
in multicyclone dedusters fitted in special vehicles

A modification of the structure of the dust collector has been made through partitioning of its chamber into separate
dedusting channels to which a number of cyclones was assigned. Using the model of the dust collector a preliminary
selection of the heights hl, h2, .... hi, at the intake was made of the individual channels of the dust collector sections
to ensure identical flow resistance of the airstream through these channels. The model investigations of the sections of
the dust collector were verified in flow investigations. The values of the stream was measured extracted from individual
cyclones for several variants of the dust collector. An assessment of the improvement of the dedusting efficiency from

individual cyclones has been performed.

Key words: combustion engines, air filtration, multicyclone, dust collector, extraction efficiency

Badania mozliwoS$ci poprawy rownomiernosci odsysania pylu z osadnika multicyklonu filtru powietrza
pojazdu specjalnego

W artykule opisano zmiane formy konstrukcyjnej osadnika pytu przez podziat komory osadnika pytu na odizolowane
od siebie kanatly odsysania, ktorym przyporzgdkowano okreslong liczbe cyklonow. Wykorzystujgc model osadnika pytu,
dokonano wstepnego doboru wysokosci na wylocie hl, h2, .... hi, kolejnych kanatow odsysajgcych segmentu osadnika
pytu pod wzgledem jednakowych oporow przepltywu strumieni powietrza przez kanaty. Badania modelowe segmentu
osadnika pytu zweryfikowano podczas badan przeptywowych. Pomierzono wartosci strumieni powietrza odsysanego z
pojedynczych cyklonow dla kilku wariantow osadnika pytu. Dokonano oceny poprawy rownomiernosci odsysania pytu

z pojedynczych cyklonow multicyklonu filtru powietrza.

Stowa kluczowe: silniki spalinowe, filtracja powietrza, multicyklon, osadnik pylu, réwnomiernosé¢ odsysania

1. Introduction

Vehicle engines operated in heavily dusted conditions
(exceeding 1 g/m?) are fitted with dual stage filter where
the first stage of the air cleaning are multicyclones that are
composed of several filter elements (individual cyclones) in
a parallel configuration. The dust separated in each of the
cyclones is accumulated in a common dust collector (con-
tainer) and subsequently it is eliminated through continuous
extraction.

Dust extraction from the dust collector significantly in-
creases the dedusting efficiency. While maintaining identical
flow criteria and extraction rate the performance of the mul-
ticyclone (dedusting efficiency) as a whole are much worse,
sometimes up to 10% as compared to a single cyclone [1 —4,
9]. Numerous experiments have shown that the simplest solu-
tion of directing the dust from the multicyclone deduster to
a common dust collector from which the stream is extracted
through one or two outlets results in a significant drop in the
deduster efficiency. The reason for the drop in the efficiency
of the multicyclones is the uneven distribution of gas to the
individual cyclones caused by backflows.

The basic reason for the unevenness of the airstream
extracted from the individual cyclones is different flow resist-
ance of these airstreams inside the dust collector on the line
cyclone — extraction pipe. This results from different lengths
of the said lines determined by the location of the cyclone
against the pipe and the interaction of the walls of the dust
collector and the streams extracted close to the cyclones.

1. Wstep

Silniki pojazdow mechanicznych eksploatowanych w
warunkach duzego zapylenia powietrza (najczesciej powy-
zej 1 g/m®) wyposaza si¢ w filtry dwustopniowe, w ktorych
pierwszym stopniem oczyszczania powietrza sg multicy-
klony bedace zespotami sktadajacymi si¢ z kilku do kilku-
dziesieciu elementow filtracyjnych (cyklonéw) potaczonych
rownolegle. Odseparowany w kazdym z pojedynczych
cyklonéw pyt jest gromadzony we wspdlnym kolektorze
(pojemniku), zwanym osadnikiem pytu, skad nastgpnie jest
usuwany najczesciej przez ciagle odsysanie.

Zastosowanie odsysania pytu z osadnika powoduje
zauwazalny wzrost jego skutecznosci odpylania. Przy za-
chowaniu jednakowych kryteriow przeptywu i tym samym
jednakowym stopniu odsysania, osiaggi multicyklonu (sku-
teczno$¢ odpylania) jako catos$ci bywaja jednak znacznie
gorsze, niekiedy o okoto 10% w stosunku do pojedynczego
cyklonu [1 — 4, 9], z ktorych jest on zbudowany. Liczne
doswiadczenia wykazaly, ze najprostsze rozwigzanie odpro-
wadzania zanieczyszczen z odpylacza multicyklonowego
do jednego, wspodlnego dla wszystkich cyklondw osadnika,
z ktorego strumien odsysany jest dwoma lub jednym kroé-
cem, powoduje wyrazny spadek skutecznosci odpylacza.
Przyczyna spadku efektywnosci odpylania multicyklonow
jest nierdwnomierny rozdzial gazu na poszczeg6lne cyklony,
spowodowany zwrotnymi przeplywami.

Zasadniczg przyczyng nierownomiernosci strumieni od-
sysajacych z poszczegblnych cyklondw jest zréznicowanie
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Another reason may be the mutual interaction of the swirled
streams flowing out of multiple cyclones to the common
dust collector. A simple conclusion follows: the system of
dust extraction to a common dust collector does not ensure
identical extraction rate from each cyclone in a multicyclone
system, hence the need to seek better solutions related to the
dust extraction. One of the solutions has been shown on the
example of an extraction system in a multicyclone of an air
cleaner (special vehicle BWP-1).

A general design of the multicyclone of a BWP-1 air
cleaner is quit simple. On a rectangular plate (Fig. 1) i.e.
the upper part of the dust collector, cyclones are fitted
horizontally in three columns. The BQP-1 multicyclone is
built of 39 (three columns, 13 cyclones) horizontally fitted
reverse cyclones with a tangent intake of the inner diameter
of D=35mm.

The dust collector of the multicyclone is a hollow cham-
ber formed into a flat cuboid whose bottom is slightly skewed
lengthwise. The dust extraction is realized at a single point

a) b)

Fig. 1. Functional schematics of the air cleaner in a BWP-1 special vehicle: a) lo-
cation of the dust collector, b) a cyclone in the multicyclone system, 1 — air intake
pipe, 2 — dust collector in a multicyclone, 3 — extraction pipe, 4 — multicyclone

5 —main collector, 6 — air outlet pipe

Rys. 1. Schemat funkcjonalny filtru powietrza pojazdu specjalnego BWP-1:
a) lokalizacja osadnika pytu, b) cyklon multicyklonu, 1 — krociec wlotowy powie-
trza, 2 — osadnik pylu multicyklonu, 3 — krociec odsysania, 4 — multicyklon,

5 — kolektor zbiorczy, 6 — krocce powietrza wylotowego

oporow przeplywu tych strumieni w osadniku odpylacza,
na odcinku cyklon — krociec odsysania. Wynika ono przede
wszystkim z niejednakowych dtugos$ci wspomnianych od-
cinkow, zdeterminowanych potozeniem cyklonu wzgledem
krocea oraz oddzialywaniem $cian osadnika na strumienie
odsysane polozonych w ich poblizu cyklonow. Innym po-
wodem moze by¢ wzajemne oddziatywanie zawirowanych
strumieni wyptywajacych z wielu cyklonéw do wspolnego
osadnika pylu. Nasuwa si¢ stad prosty wniosek, ze system
odprowadzania zanieczyszczen do jednego wspdlnego osad-
nika nie zapewnia jednakowego stopnia odsysania z kazdego
cyklonu wchodzacego w sktad multicyklonu. Wynika z tego
konieczno$¢ poszukiwania doskonalszych rozwigzan sposo-
bu odprowadzenia strumienia odsysania. Jeden ze sposobdéw
pokazano na przyktadzie systemu odsysania pytu z multicy-
klonu filtru powietrza pojazdu specjalnego BWP-1.

Ogolna konstrukcja multicyklonu filtru powietrza BWP-1

jest prosta. Na prostokatnej ptycie (rys. 1), bedacej gorna
$ciang osadnika pytu umocowane sa cyklony, rozmieszczone
poziomo w trzech kolumnach. Multicyklon BWP-1
zbudowany jest z 39 (trzy kolumny po 13 cyklonow),
poziomo zamocowanych cyklonéw zwrotnych z wlo-
tem stycznym o $rednicy wewnetrznej D = 35 mm.

Osadnik pytu multicyklonu jest pusta wewnatrz
komorg o ksztalcie zblizonym do ptaskiego prostopa-
dlo$cianu, ktérego dno jest lekko skosne na catej jego
dlugosci. Odsysanie pytu realizowane jest punktowo
jednym kréécem umieszczonym na $cianie czolo-
wej osadnika pytu multicyklonu (rys. 1). Cyklony
wzgledem otworu wylotowego krocea odsysania sg
rozmieszczone w réznej odlegtosci. Ostatni w rzedzie
cyklon znajduje si¢ w odleglosci 12 razy wigkszej niz
cyklon potozony najblizej otworu wylotowego kroéca
odsysania. Ma to duzy wptyw na warto$¢ strumienia
odsysania z poszczego6lnych cyklonow (rys. 2).

Z analizy przedstawionych na rysunku 2 charak-
terystyk wynika, ze najwigksze warto$ci strumieni
odsysanych Q. z cyklondow gornej kolumny multicy-
klonu wystepuja, niezaleznie od wartosci gtéwnego

strumienia odsysania Q,, dla cyklonow znajdujgcych

Fig. 2. Values of the streams Q. extracted from the individual cyclones of the upper column of the multicyclone (BWP-1)

Rys. 2. Wartosci strumieni odsysanych Q. z pojedynczych cyklondw gornej kolumny multicyklonu BWP-1
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through a pipe on the front wall of the multicyclone (Fig.
1). The Cyclones are located at different distances from the
extraction pipe. The last cyclone in the row is located at a
distance that is 12 times greater than the cyclone closest to
the extraction pipe. This significantly influences the extrac-
tion from the individual cyclones (Fig. 2).

From the characteristics presented in Fig. 2 it results
that the greatest values of the streams QSC extracted from
the cyclones of the upper column of the multicyclone are in

the range of Q. = 1.83 + 6.4 m’/h, irrespective of the value
of the main extraction stream Q, for the cyclones that are
the closest to the extraction pipe of the dust collector of the
multicyclone. As the distance of the cyclone location grows a
systematic drop in the extraction stream Q. takes place and
for cyclone XIII the Q. streams assume values in the range

Q.= 1.42+4.32m’hi.e. more than 30% lower. This clearly
impacts the efficiency of the cyclone dedusting.

In order to better monitor the test results the values of
Q.. for the subsequent cyclone of the column and for the
same main extraction stream Q¢ have been connected with
straight lines. Ensuring identical values of the streams ex-
tracted from all multicyclones requires a modification of the
whole system, particularly the dust collector.

2. The concept of dedusting from a multicyclone

In order to ensure an even extraction from the indi-
vidual cyclones of the multicyclone the most appropriate
seems the modification of the structure of the multicyclone
dust collector through partitioning of the collector space
into sections and each section into independent isolated
extraction channels that should be assigned to groups of
individual cyclones [5, 7, 8]. Schematics of such parti-
tioning of the dust collector into sections and the sections
into extraction channels (for the BWP-1 vehicle) has been
shown in Fig. 3.

The dust collector chamber of the multicyclone has
been partitioned into three identical and independent sec-
tions S of width a. Each has been assigned a column of
13 cyclones (I, II, I11, ..., XII, XIII). The section can have
different numbers of extraction channels and each can have
a different number of cyclones assigned. The chambers of
the dust collectors of the sections (Fig. 3) have been divided
with horizontal (parallel against one another and against
the bottom) partitions into four separate extraction channels
of different heights h , h,, h,, h,. The basic problem when
dividing the chamber of the dust collector of each section
into the extraction channels is to set the horizontal parti-
tions on appropriate heights h , h,, ..., h.. To this end the
authors developed a calculation algorithm that allows an
initial selection of the heights at the outleth , h,, ..., h, of
the subsequent extraction channels of the dust collector so
that identical flow resistance of the air through the channels
is maintained [5, 7, 8]. The final selection of the number
and heighth , h, ...., h had to be made during experimental
research on a separate section of the multicyclone. Such
research has been carried out for a section of a multicyclone
fitted in the BWP-1 vehicle.

si¢ najblizej otworu wylotowego kroéca odsysania osadnika
pytu multicyklonu i zawieraja si¢ w zakresie Q.. = 1,83 + 6,4
m*h. Wraz z oddalaniem si¢ potozenia cyklonow od tego
miejsca nastgpuje systematyczny spadek strumieni Q. i dla
cyklonu nr XIII strumienie Q. przyjmuja wartosci w zakresie
Q.= 1,42 + 4,32 m*h, a wigc o ponad 30% mniejsze. Ma to
niewatpliwie wptyw na skutecznos$¢ odpylania cyklonow.

W celu lepszego Sledzenia wynikow badan wartosci Q.
dla kolejnych cyklonéw kolumny i dla tego samego gltow-
nego strumienia odsysania Q  potgczono liniami prostymi.
Zapewnienie jednakowych wartosci strumieni odsysajacych
ze wszystkich minicyklonow wymaga wykonania modyfi-
kacji uktadu odsysania zanieczyszczen, a w szczegdlnosSci
osadnika pyhu.

2. Koncepcja ukladu odsysania pylu
z multicyklonu

Dla zapewnienia rownomiernego odsysania strumieni
z pojedynczych cyklonéw multicyklonu najbardziej odpo-
wiedni wydaje si¢ sposob polegajacy na zmianie struktury
osadnika pytu multicyklonu, przez podziat przestrzeni osad-
nika przegrodami na segmenty, a segmentu na niezalezne,
odizolowane od siebie kanaly odsysania, ktorym nalezy
przyporzadkowac okreslone grupy pojedynczych cyklonow
[5, 7, 8]. Schemat ideowy podzialu osadnika multicyklonu
pojazdu specjalnego BWP-1 na segmenty, a segmentu na
kanaly odsysania przedstawiono na rys. 3.

Komore¢ osadnika pylu multicyklonu podzielono na
szeroko$ci $cianami wewngtrznymi (przegrodami) na trzy
jednakowe i niezalezne czgsci (segmenty S) o szerokosci
a. Kazdemu przyporzadkowano kolumne 13 (I, II, III, ...
XII, XIII) cyklonéw, co stanowi segment. Segment moze
zawiera¢ rozne liczby kanatow odsysania, a do kazdego moze
by¢ przypisana inna liczba cyklonéw. Komory osadnikéw
segmentow (rys. 3) podzielono poziomymi (réwnolegtymi
do siebie i do dna osadnika) przegrodami na cztery odrgbne
kanaty odsysania o réznych wysokosciach h , h,, h, h,.
Podstawowym problemem przy podziale komory osadnika
segmentu na kanaly odsysania jest ustawienie poziomych

Fig. 3. Schematics of the dust collector partitioning in the multicyclone
of the air cleaner [7]

Rys. 3. Schemat ideowy podziatu osadnika pytu multicyklonu filtru
powietrza na segmenty [7]
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3. The range and methodology of the flow
investigations

The aim of the flow investigations was the experimental
evaluation of the proposed concept of modification of the
inner structure of the section of the dust collector in a multi-
cyclone system (BWP-1) in order to obtain an improvement
in the efficiency of the extraction from individual cyclones,
which should positively influence the dedusting efficiency
of the multicyclone.

The investigations determined the values of the streams
Q. extracted from individual cyclones of the separated sec-
tion (column) of a multicyclone in the air cleaner. The tests
were performed under conditions in which the extraction
stream Qg flows through the dust collector with the extrac-
tion rate m, = 4, 8 and 16% and engine air demand Qg cor-
responding to the engine speed of the maximum power.

In order to determine the values of the streams Q.
extracted from the individual cyclones of a section in the
multicyclone deduster an indirect method was used that
consisted in measuring of the intake stream Q.. to the cyclone
(which, if the cyclone outlet stream is Q. = 0, assumes the
value of Q. = Q.. [6, 7]). Such a case takes place when the
outlet holes from all the cyclones are closed and the stream
Q, is extracted from the section of the dust collector that is
the sum of the Q. streams from the individual cyclones.

Q=2 Qs (1)

where: L IL 11, ..., j, ...., J — subsequent number of the cyclone
in the column.

Stream Qg extracted from the dust collector of a multi-
cyclone was determined from the relation:

2

where: mg — the number of sections into which the
dust collector was partitioned, Q. —stream extracted
from the dust collector of a multicyclone determined
for the engine speed of the engine maximum power
n and the extraction rate m; =4, 8 and 16%.

The flow investigations of the dust collector
section of the BWP-1 multicyclone consisting in
the measurement of the values of the streams Q.
extracted from the individual cyclones was carried
out in two stages on a special test stand whose
schematics has been shown in Fig. 4.

The values of the streams Q. extracted from
the individual cyclones were determined indirectly
through the measurement of the air velocity in the
measurement channel in the known cross-section
A, . For this a special measurement system was used
(Fig. 5) whose basic element was a fan probe of the
Testo-400 device placed in a cylindrical measure-
ment channel of diameter d .

przegréd na odpowiednich wysokosciach h, h, ..., h. W
tym celu wykorzystano opracowany algorytm obliczen, ktory
umozliwia wstgpny dobdr wysokosci na wylocie h, h,, ...,
h,, kolejnych kanatéw odsysajgcych segmentu osadnika pytu
pod wzgledem jednakowych oporow przeptywu strumieni
powietrza przez kanaty [5, 7, 8]. Ostateczny dobdr liczby
i wysokosci h , h, ..., h. kanatéw nalezy przeprowadzi¢
podczas badan eksperymentalnych wydzielonego segmentu
multicyklonu. Badania takie wykonano dla segmentu multi-
cyklonu filtru powietrza pojazdu specjalnego BWP-1.

3. Zakres i metodyka badan przeplywowych

Celem badan przeptywowych byta eksperymentalna oce-
na zaproponowanej koncepcji zmian struktury wewngtrznej
segmentu osadnika pylu multicyklonu filtru powietrza pojaz-
du specjalnego BWP-1 ze wzglgdu na poprawe rownomier-
nosci odsysania z pojedynczych cyklondw, co pozytywnie
powinno wplyna¢ na skuteczno$¢ odpylania multicyklonu.

Zakres badan obejmowal okreslenie wartosci strumieni
odsysanych QSC z pojedynczych cyklonéw wydzielonego
segmentu (kolumny) multicyklonu filtru powietrza. Badania
wykonano w warunkach, gdy przez osadnik multicyklonu
przeptywa kolejno strumien odsysania Q. o wartoSciach
odpowiadajgcych stopniu odsysania m; =4, 8 i 16% i za-
potrzebowaniu powietrza przez silnik Qg przy predkosci
obrotowej mocy maksymalne;.

Do okreslenia warto$ci strumieni odsysanych Q. z poje-
dynczych cyklonéw segmentu osadnika multicyklonu filtru
powietrza wykorzystano metod¢ posrednia polegajaca na
pomierzeniu warto$ci strumienia wlotowego Q. do cyklo-
nu, ktory dla przypadku, gdy strumien wylotowy z cyklonu
Q. = 0 przyjmuje warto$¢ Q.. = Q. [6, 7]. Przypadek
taki zaistnieje wtedy, kiedy otwory wylotowe z wszystkich
cyklonow segmentu zostang zastonigte, a z osadnika pytu
segmentu odsysany jest strumien Q. bedgcy sumg strumieni
odsysanych Q. z pojedynczych cyklonow —wzor (1), gdzie:
LIL I, ..,]J, ..., J— numer kolejny cyklonu w kolumnie.

Fig. 4. Schematics of the test stand for the measurement of the streams Q. extracted
from individual cyclones of the sections of the dust collector: 1 — bottom of the dust
collector section, 2 — partitions dividing the sections of the dust collector into chan-
nels, 3 — extraction stream measurement system, 4 — plug, 5 — rotameter, 6 — extrac-

tion fan

Rys. 4. Schemat stanowiska do pomiaru strumieni odsysanych Q. z pojedynczych
cyklonow segmentu osadnika pytu: 1 — dno segmentu osadnika pytu, 2 — przegrody
dzielgce komore osadnika na kanaly, 3 — uktad pomiarowy strumienia odsysania,

4 — korek zamykajqcy, 5 — rotametr, 6 — wentylator ssawny
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Due to the specific design of the cyclones in the BWP-1
multicyclone the outlet of the cylindrical measurement chan-
nel was extended with a conical connecting channel and the
outlet of this channel was shaped so as to fit the elliptical
cross-section A of the cyclone intake pipe (Fig. 5).

For the set value of the main extraction stream Qg the
measuring system was connected to the intake pipes of the
tested cyclones. For each cyclone every 10 seconds 7 values
of the flowing air L, were recorded out of which an average
U, was calculated. The values of the air stream flowing
through the pipe was calculated fom the relation:

QSCjk = Vg Ap 3)

where: A - cross-section area of the cylindrical measure-
ment system.

The values of the streams Q. extracted from the individ-
ual cyclones of the sections of the multicyclone dust collector
were measured before and after the internal structure of the
dust collector had been modified through partitioning into
the extraction channels. Based on these results the authors
assessed the improvement of the extraction efficiency caused
by the dust collector partitioning into sections and channel
partitioning into extraction channels.

Fig. 5. Schematics of the system for the measurement of the streams Q.
extracted from the individual cyclones of the BWP -1 dust collector
sections: 1 — cyclone block, 2 —plug, 3 — intake pipe to the cyclone,

4 — connecting channel, 5 — measurement channel, 6 — fan probe,
7 — probe jib, 8 — casing of the fan probe head, 9 — intake lemniscate

Rys. 5. Schemat ukladu do pomiaru strumieni odsysanych Q. z pojedyn-
czych cyklonow segmentu osadnika pytu multicyklonu BWP-1: 1 — kadtub
cyklonu, 2 — korek, 3 — krociec wlotowy cyklonu, 4 — kanat lgczqcy,

5 — kanat pomiarowy, 6 — wiatraczek sondy, 7 — wysiggnik sondy,

8 — obudowa gltowicy sondy wiatraczkowej, 9 — lemniskata wlotowa

4. Analysis of the results

In the first stage the values were evaluated of the streams
Q. extracted from the individual cyclones of the column in
a section with the original dust collector.

In the second stage the authors measured the streams
Q. extracted from the same individual cyclones of a sec-
tion where the modification of the internal structure of the
dust collector had been made — the chamber was partitioned

Strumiefi odsysania Q z osadnika segmentu multicyklo-
nu okreslano z zaleznosci (2), gdzie: mg — liczba segmentow
na ile zostat podzielony osadnik pytu multicyklonu, Qg —
strumien odsysania z osadnika multicyklonu okreslony dla
predkosci obrotowej mocy maksymalnej n silnika oraz
stopnia odsysania m, = 4, 8 i 16%.

Badania przeptywowe segmentu osadnika pylu multi-
cyklonu BWP-1 polegajace na pomiarze wartosci strumieni
odsysanych Q. z pojedynczych cyklonow przeprowadzono
w dwoch etapach na specjalnym stanowisku, ktérego sche-
mat przedstawiono na rys. 4.

Wartosci strumieni odsysanych Q. z pojedynczych
cyklonéw okre$lano posrednio przez pomiar predkosci
przeplywu powietrza w kanale pomiarowym w przekroju
o znanym polu powierzchni A. W tym celu zastosowano
specjalny uktad pomiarowy (rys. 5), w ktorym podstawo-
wym elementem jest sonda wiatraczkowa przyrzadu Testo-
400, umieszczona w cylindrycznym kanale pomiarowym o
srednicy d .

Z uwagi na specyficzng konstrukcje cyklonéw multicy-
klonu BWP-1 wylot cylindrycznego kanalu pomiarowego
sondy przedtuzono stozkowym kanatem tgczacym, a otwor
wylotowy tego kanatu uksztattowano tak, aby pasowat
do eliptycznego przekroju A, otworu krocca wlotowego
cyklonu —rys. 5.

Dla ustalonej wartosci gléwnego strumienia odsysania
Q,, dotgczano kolejno do otworéw kroccow wlotowych

badanych cyklonéw uktad pomiarowy. Dla kazdego
cyklonu w odstepach co 10 sekund rejestrowano 7 war-
tosci predkosci przeptywajacego powietrza V0 Z ktérych
wyznaczano $rednig U, . Warto$¢ strumienia powietrza
przeptywajacego przez krociec okreslano z zaleznosci (3),
gdzie: A — pole przekroju poprzecznego cylindrycznego
kanatu pomiarowego.

Zmierzono warto$ci strumieni odsysanych Q. z po-
jedynczych cyklonow segmentu osadnika pytu, w ktorym
dokonano zmiany struktury wewnetrznej osadnika poprzez
podzial na kanaty odsysania, i przed ta zmiang. Na ich pod-
stawie oceniono poprawe rownomiernosci odsysania, jaka

powoduje podziat komory osadnika pytu multicyklonu na
segmenty i podzial komory osadnika na kanaty odsysania.

4. Analiza wynikéw badan

W pierwszym etapie okreslono warto$ci strumieni odsy-
sanych Q. z pojedynczych cyklonéw kolumny segmentu z
osadnikiem pytu w wersji oryginalnej.

W drugim etapie pomierzono warto$ci strumieni odsysa-
nych Q. z tych samych pojedynczych cyklonow segmentu,
w ktorym dokonano zmiany struktury wewnetrznej komory
osadnika pytu — podzielono komore osadnika na kanaty od-
sysania o wysoko$ciach h , h,, h,, h, wynikajgcych z obliczen
numerycznych i z odpowiednim, ustalonym wczesniej, przy-
porzadkowaniem cyklonow. W tym etapie badano kolejne
zmiany konstrukcyjne segmentu osadnika pytu multicyklonu
BWP-1, oznaczajac je kolejno A, B, C, az do uzyskania
zadowalajacej rownomiernos$ci odsysania.

Wariantem A wyjsciowym segmentu byl osadnik pytu,
ktorego komorg podzielono na cztery kanaty odsysania
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into extraction channels of the heights h, h,, h,, h, result-
ing from the calculations with a preset cyclone assignment.
At this stage further design modifications of the section
of the BWP-1 multicyclone dust collector were tested and
marked A, B, C until satisfactory extraction efficiency was
obtained.

The output variant A of the section was a dust collector
whose chamber was partitioned into four extraction channels
of the heights at the outlet: h, = 8.5 mm, h, = 13 mm, h, =
=17 mm, h, = 21.5 mm (Fig.6).

In the second stage the variants of the BWP-1 multicy-
clone dust collector section were tested as given in Table
1. The heights of the channels were determined through
numerical calculations using the dust collector algorithm and
calculation program presented earlier in the paper.

0 wysokosciach na wylocie: h, = 8,5 mm, h, = 13 mm, h, =
=17 mm, h, = 21,5 mm (rys. 6).

W drugim etapie badano warianty segmentu osadnika
pytu multicyklonu BWP-1 podane w tabeli 1. Wysokosci
kanatéw okreslono numerycznie, wykorzystujac prezento-
wany wczesniej algorytm i program obliczeniowy osadnika
pyhu.

Zmiana struktury wewngtrznej komory osadnika pytu
(podziat na kanaly odsysania) spowodowala, ze wartosci
strumieni odsysanych Q. z pierwszych trzech (I, II, III)
cyklonéw (kanal nr 1) s3 wyraznie mniejsze (okoto 40%) niz
przed wprowadzeniem kanatow odsysania (rys. 7).

Strumienie odsysane z kolejnych trzech (IV, V, VI)
cyklonéw — kanat nr 2, zblizone sa najbardziej wartosciami
do strumieni przed podziatem na kanaly. W pozostalych cy-

Table 1. Variants of the BWP-21 multicyclone dust collector section

Tabela 1. Warianty osadnika pytu segmentu multicyklonu BWP-1

Section variant/ Channel/kanat 1

Channel/kanat 2

Channel/kanat 3 Channel/kanat 4

Vi
wariant segmentu number of

cyclone/nu-
mer cyklonu

number of
cyclone/nu-
mer cyklonu

height/
wysokosé h,
[mm]

height/
wysokosé h,
[mm]

number of
cyclone/nu-
mer cyklonu

number of
cyclone/nu-
mer cyklonu

height/
wysokosé h,
[mm]

height/
wysokosé h,
[mm]

A
Partitions parallel
to the bottom of
the dust collector/
przegrody row-
nolegte do dna
osadnika

L, IL, 11 8.3 IV, V, VI

13 VII, VIII, IX 17

X, XI, XII,
XIII

B
Partitions parallel
to the upper
wall of the dust
collector/prze-
grody rownolegle
do gornej Sciany
osadnika

I, II, 11T 8.5 IV, V, VI

13 VII, VIII, IX 17

X, XI, XII,
XTI

C
Partitions parallel
to the upper
wall of the dust
collector/prze-
grody rownolegle
do gornej Sciany
osadnika

I, II, 11T 10.5 IV, V, VI

13 VII, VIIL, IX 16

X, XI, XII,

XIII 205

The modification of the internal structure
of the dust collector chamber (partitioning
into extraction channels) led to a situation that
the values of the streams Q. extracted from
the first three (I, II, IIT) cyclones (channel 1)
were clearly smaller (approximately 40%)
than before the introduction of the extraction
channels (Fig. 7).

The streams extracted from the following
three (IV, V, VI) cyclones — channel 2 — are the
closest to the values of the stream before par-
titioning into channels. In the outstanding cy-
clones (channels 3 and 4) a significant growth in

Fig. 6. Schematics of the BWP-1 multicyclone dust collector section as partitioned into
extraction channels— variant A: 1 — cyclone, 2 — channel partitions, 3 — outlet manifold,

4 — bottom of the dust collector

Rys. 6. Schemat osadnika pytu segmentu multicyklonu BWP-1 z podziatem na kanaty
odsysania — wariant A: 1 — cyklon, 2 — przegrody kanalow, 3 — kolektor wylotowy, 4 — dno

osadnika
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the values of the extracted streams Q.
occurred as compared to the situation
before the introduction of the chan-
nels. A significant variation occurred
between the values of the streams
extracted from the cyclones within a
single extraction channel at the same
value of the main extraction stream
Qg The greatest differences (more
than 30%) occurred in the cyclones
within channel 1. For the rest of the
channels (2, 3, 4) the differences
were on the level of 7%. The reasons
for such a large difference among the
streams Q. of the first and the third
cyclones are the design of channel 1.
Its height as a result of the positioning
of the partition parallel to the skewed
bottom of the dust collector decreases
and in the final part, covering the outlet
of the third cyclone, reaches a value
of 1 mm. The same may be the reason
for a small value of the stream Q. ex-
tracted from cyclone VI of channel 2. A lack of the chamber
in channel 1 resulted in a very strong damping of the outflow
of the streams from the final cyclones of this channel.

By positioning of the partition of channel 1 parallel
lengthwise at a distance h , to the upper plate of the dust
collector (variant B) a chamber of the height of h, , = 8.5
mm was created (Fig. 8).

The outflow of the streams extracted from cyclones I,
IT and III is realized to a space of greater volume, which
reduces the damping of the outflow of the streams from
these cyclones. The partitions of the outstanding channels
and the bottom of the dust collector were positioned parallel
to the partition of the first channel maintaining the previous
distance between them. As predicted, a decrease in the dif-
ference between the values of the streams extracted from the
cyclones in channel 1 occurred. The changes in the values
Q. occurring in the outstanding channels are insignificant
(Fig. 9).

At the same value of the extraction stream Q, there is
still a great difference between the values of the streams

Fig. 8. Schematics of the BWP-1 multicyclone dust collector section — variant B: 1 — cyclone, 2 — channel parti-
tions, 3 — outlet manifold, 4 — bottom of the dust collector

Rys. 8. Schemat osadnika pytu segmentu multicyklonu BWP-1 — wariant B: 1 — cyklon, 2 — przegrody kanalow,
3 — kolektor wylotowy, 4 — dno osadnika

Fig. 7. The values of the streams Q. extracted from the individual cyclones of the section of the
BWP-1 multicyclone dust collector with the collector chamber partitioned into extraction channels —

variant A and before partitioning

Rys. 7. Wartosci strumieni odsysanych Q. z pojedynczych cyklondw segmentu osadnika pytu multi-
cyklonu BWP-1 z komorq osadnika podzielong na kanaly odsysania — wariant A i przed podziatem

klonach (kanaly nr 3 i nr 4) nastapit znaczny wzrost wartosci
strumieni odsysanych Q., w poréwnaniu z sytuacjg przed
wprowadzeniem kanatow. Wystapito duze zrdéznicowanie,
przy tej samej wartosci gtdwnego strumienia odsysania Q,
pomigdzy warto$ciami strumieni odsysanych z cyklonow w
obrebie jednego kanatu odsysajacego. Najwicksze roznice
(ponad 30%) wystapily w cyklonach objetych kanatem nr 1.
Dla pozostatych kanatow nr 2, 3, 4 réznice te ksztaltowaty si¢
na poziomie 7%. Przyczyny tak duzej r6znicy migdzy stru-
mieniami Q. pierwszego i trzeciego cyklonu nalezy szuka¢
w konstrukceji kanatu nr 1. Jego wysokos¢, w wyniku row-
noleglego ustawienia przegrody do sko$nego dna osadnika,
zmniejsza si¢ i w koncowym odcinku, obejmujacym wylot
trzeciego cyklonu, ma warto$¢ 1 mm. Ta sama przyczyna
moze by¢é powodem matej warto$ci strumienia odsysania
Q. z cyklonu nr VI kanatu nr 2. Brak komory w kanale nr
1 spowodowat bardzo silne tlumienie wyptywu strumieni
powietrza z ostatnich cyklonow tego kanatu.

Ustawiajac przegrode kanatu nr 1 réwnolegle na catej
jego dhugosci w odlegtosci h , do gornej plyty osadnika
pyhu (wariant B), utworzono
komorg o wysokosci h,, =
= 8,5 mm (rys. 8).

Wyptyw strumieni od-
sysania z cyklonéw nr I, 1T i
IIT odbywa si¢ do przestrzeni
o wigkszej objetosci, co
zmniejsza thumienie wypty-
wu strumieni z tych cyklo-
néw. Przegrody pozostatych
kanalow oraz dno osadnika
wykonano réwnolegle do
przegrody pierwszego kana-
hu, zachowujac poprzednie
odlegtosci migedzy nimi.
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Fig. 9. The values of the streams Q. extracted from the individual cyclones of
the BWP-1 multicyclone section with the chamber of the dust collector parti-
tioned into extraction channels — variant C and before the partitioning

Rys. 9. Warto$ci strumieni odsysanych Q. z pojedynczych cyklonéw segmentu
multicyklonu BWP-1 z komorq osadnika pytu podzielong na kanaly odsysania —

wariant C'i przed podziatem

extracted from the cyclones. The greatest values of the
streams Q. occured in the cyclone of channel 4 and the
smallest in channel 1, which prompted a modification in this
area. The modification of the cross-section area of channels
1, 3 and 4 through changing of their heights influenced the
values of the flow resistance. Hence, (variant C) the height
of channel 1 h, . was increased by 2 mm and heights h, . and
h,. of channels 3 and 4 were reduced by 1 mm. The height
of channel 2 h, . remained unchanged. The new channel
heights were as follows: h,. = 10.5 mm, h,. =13 mm, h, . =
=16 mm, h,. = 20.5 mm.

The effects of the corrections introduced in the structure
of'the dust collector chamber have been presented in Fig. 10.
Assignificant evenness was obtained (reduction of differences
between the greatest and the smallest values of Q) of the
values of the streams extracted from the cyclones within
one extraction channel. The differences for channel 1 did
not exceed 5% and for the outstanding channels — 3%. A
significant reduction of the differences between the streams
extracted from the cyclones of the adjacent channels has
also been achieved. The difference between channel 1 and
4 was 4%. The obtained results were deemed satisfactory
and variant C of the dust collector-final.

The differences between the values of the streams Q. ex-
tracted from the cyclone within one extraction channel as well
as the difference between the average values of the streams
extracted from cyclones in the adjacent channels at the same
value of the extraction stream Q, did not exceed 4%.

As aresult of the modification of the internal structure of
the dust collector (partitioning into independent sections, and
the sections into the extraction channels assigned to given
groups of cyclones) the authors obtained an improvement
of the extraction evenness — reduction of the differences
between the greatest and the smallest of the streams Q. ex-
tracted from the individual cyclones of the multicyclone.

5. Conclusions

The applied methodology of the flow investigations of the
separated section of the air cleaner multicyclone consisting

Nastapito, zgodnie z przewidywaniami, zmniejszenie
réznic migdzy warto§ciami strumieni odsysanych z
cyklonéw w kanale nr 1. Zaistniate w pozostatych
kanatach zmiany warto$ci strumieni Q. s3 nieistotne
(rys. 9).

Wystepuje nadal duze zréznicowanie, przy tej
samej warto$ci strumienia odsysania Q ., pomigdzy
warto$ciami strumieni odsysanych z cyklonéw. Naj-
wigksze warto$ci strumieni Qg. wystepuja w cyklo-
nach kanatu nr 4, a najmniejsze — w kanale nr 1, co
sugeruje ingerencj¢ w tym obszarze. Zmiana pola prze-
kroju poprzecznego kanatow nr 1, 3 i 4 przez zmiang
ich wysokosci wplynie na wartosci opordéw przeptywu.
W tym celu zwigkszono (wariant C) o0 2 mm wysoko$¢
h,. kanatu nr 1 oraz zmniejszono odpowiednio o 1
mm wysokosci h,. i h,. kanatow nr 3 i 4. Zachowano
natomiast wysoko$¢ h, . kanatu nr 2. Nowe wysokosci
kanalow sa wigc nastgpujace: h, .= 10,5 mm, h,.=13
mm, h,. =16 mm, h,. = 20,5 mm.

Efekty wprowadzonych korekt w strukturze komory
osadnika przedstawiono na rys. 10. Uzyskano znaczna
réwnomierno$¢ (zmniejszenie roznic migdzy warto$cig naj-
wigkszg a najmniejszg Q ) wartosci strumieni odsysanych
z cykloné6w w obrebie jednego kanatu odsysania. Réznice
te dla kanalu nr 1 nie przekraczaja 5%, a dla pozostatych —
3%. Uzyskano takze znaczne zmniejszenie roznic migdzy
$rednimi warto$ciami strumieni odsysanych z cyklonéw w
sasiednich kanatach. Rdznica ta migdzy kanatem nr 1 a nr 4
wynosi 4%. Otrzymane wyniki uznano za zadowalajace, a
wykonany wariant C osadnika pytu za ostateczng wersje.

Roéznice migdzy wartosciami strumieni odsysanych Q.
z cykloné6w w obrebie jednego kanatu odsysajacego, jak
i pomigdzy $rednimi warto$ciami strumieni odsysanych z
cyklonéw w sasiednich kanatach, przy tej samej warto$ci
strumienia odsysania Q, nie przekraczaja 4%.

W wyniku przeprowadzonych zmian struktury we-
wnetrznej osadnika pytu multicyklonu polegajacych na
jego podziale na niezalezne segmenty, a segmentu na kanaty
odsysania, ktorym przyporzadkowano okreslone grupy
cyklondw, uzyskano zwigkszenie réwnomiernosci odsy-
sania — zmniejszenie réznic mi¢gdzy wartoscia najwicksza
a najmniejszg strumieni odsysanych Q. z pojedynczych
cyklonéw multicyklonu.

5. Podsumowanie

Zastosowana metodyka badan przeptywowych wydzie-
lonego segmentu multicyklonu filtru powietrza, polegajaca
na pomiarze wartosci strumieni odsysania z pojedynczych
cyklonow (bedaca oryginalnym osiagnigciem autora) umoz-
liwia skorygowanie wyznaczonych numerycznie wysokosci
h,, h,, ..., h kanatéw komory osadnika pylu w zaleznosci od
liczby przyporzadkowanych im pojedynczych cyklonow dla
warunkow wynikajacych z pracy filtru w zakresie strumienia
powietrza wlotowego odpowiadajacego zakresowi eksploata-
cyjnemu predkosci obrotowe;j silnika i dla warto$ci strumieni
odsysania wynikajacych z przyjetego stopnia odsysania.

Zmiana struktury komory osadnika pylu multicyklonu
polegajaca na jego podziale na segmenty, a komory osadnika
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Badania mozliwosci poprawy rownomiernosci odsysania pytu z osadnika multicyklonu filtru powietrza...

in the measurement of the streams extracted from the
individual cyclones (author‘s own invention) allows
a correction of the numerically determined heights
h, h,, ..., h. of the channels of the dust collector
chamber depending on the number of assigned in-
dividual cyclones for the conditions of the operation
of the air cleaner that reflect the operating engine
speed range and for the value of the extracted stream
resulting from the assumed extraction rate.

The modification of the structure of the chamber
of'the dust collector consisting in its partitioning into
sections, and the chamber of the dust collector into
independent, separated extraction channels resulted
in a decrease of the differences (Fig. 10) between the
values of the streams extracted from the individual
cyclones from 3 to 5%, which should render the
cyclone dedusting more efficient.

In the cyclones within the extraction channels,
in which, for technical reasons, a creation of a
chamber is impossible and the streams extracted
from the cyclones flow directly into the outlet channel of
low height (channel 1) there occur significant difficulties
in obtaining identical values of the extraction streams from
the cyclones. Such a channel can only be assigned a single
row of cyclones. For such channels the number of cyclones
should not exceed two.

Paper reviewed/Artykut recenzowany

Fig. 10. The values of the streams Q. extracted from the individual cyclones of the
BWP-1 multicyclone section with the chamber of the dust collector partitioned into

extraction channels — variant C and before the partitioning

Rys. 10. Wartosci strumieni odsysanych Q. z pojedynczych cyklonéw segmentu
multicyklonu BWP-1 z komorg osadnika pytu podzielong na kanaly odsysania —

wariant C i przed podziatem

segmentu na niezalezne, odizolowane od siebie kanaty odsy-
sania powoduje zmniejszenie r6znic, od 3 do 5% (rys. 10),
mi¢dzy warto$ciami strumieni odsysanych z pojedynczych
cyklonow, co powinno dawa¢ wigksze wartosci skutecznosci
odpylania cyklonow.

W cyklonach objetych kanalem odsysania, w ktorych ze
wzgledow technicznych nie mozna wyodrebni¢ komory, a
strumienie odsysania z cyklonéw wplywaja bezposrednio
do kanatu wylotowego o matej wysokos$ci (kanat pierw-
szy), wystepuja duze trudno$ci w uzyskaniu jednakowych
warto$ci strumieni odsysania. Kanatowi temu nalezy przy-
porzadkowac¢ tylko jeden rzad cyklonow. Dla pozostatych
kanatéw nie powinny by¢ przypisane wigcej niz dwa rzedy
cyklonow.
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Simulation of the combustion in a dual fuel engine with a divided pilot dose
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Simulation of the combustion in a dual fuel engine with a divided pilot dose

The paper presents a simulation of the combustion process in a dual fuel engine fueled with natural gas and diesel
oil with a divided fuel dose. Diesel fitel doses — the pilot and the extra dose were injected at different times and the com-
bustion process was different in terms of dynamics and duration. The task of the additional fuel dose was to maintain
combustion, which should lead to improved engine efficiency and better ecological features. Dynamometer tests have
confirmed the initial assumptions.

Simulation studies have been conducted based on the original combustion model assuming different combustion of
two different doses of diesel oil and natural gas. The parameters of the medium in the combustion chamber and the
energy-related effect are a superposition of three separate fuel combustion processes of different combustion dynamics.
The validation of the model was based on an SB3.1 engine test (engine operating under variable load and speed).

Simulation studies have shown a significant effect of the initiating dose and the injection angle of the additional dose
on the engine combustion parameters. The conclusions from the simulation studies can be used for the adjustment of
dual fuel engines fueled with natural gas and diesel oil.

Key words: dual fuel engine, divided dose, theoretical model, simulation of combustion

Symulacja procesu spalania w dwupaliwowym silniku z dzielong dawka oleju napedowego

W artykule przedstawiono badania symulacyjne procesu spalania w dwupaliwowym silniku zasilanym gazem ziemnym
i olejem napedowym z dzielong dawkq inicjujqcq. Dawki oleju napedowego: inicjujgca i dodatkowa byly wtryskiwane w
roznym czasie, a ich proces spalania byt zréznicowany odnosnie do dynamiki i czasu. Zadaniem dawki dodatkowej byto
podtrzymanie procesu spalania mieszaniny gaz-powietrze, co powinno prowadzic¢ do poprawy sprawnosci silnika i jego
cech ekologicznych. Hamowniane badania wstepne potwierdzily te zatozenia.

Badania symulacyjne przeprowadzono, opierajgc sie na autorskim modelu spalania, zakladajgcym zroznicowany
przebieg spalania dwu dawek oleju napedowego i gazu. Parametry czynnika w komorze spalania i efekt energetyczny sq
superpozycjq trzech oddzielnych procesow spalania paliw o zroznicowanej dynamice. Walidacje modelu przeprowadzono
na podstawie badan silnika SB3.1 pracujgcego w zmiennych warunkach obcigzenia i predkosci obrotowej.

Badania symulacyjne wykazaly istotny wplyw podziatu dawki inicjujqcej oraz kqta opoznienia wtrysku dawki dodat-
kowej na parametry spalania silnika. Wnioski z badan symulacyjnych mogg by¢ wykorzystane przy doborze regulacji

dwupaliwowego silnika zasilanego gazem ziemnym i olejem napedowym.

Stowa kluczowe: silnik dwupaliwowy, podzial dawki, model teoretyczny, symulacja spalania

1. Introduction

The coming decade is forecasted to see a dynamic
growth of natural gas fueling, particularly in a compressed
form (above 20 MPa). European countries, including the
EU member states, where the CNG fueling has been given
high priority will contribute to this growth. The development
of CNG fueling in the EU will be related to a preferential
taxation system and support in the building of CNG fueling
stations.

In medium sized traction engines used in transport of
goods and passengers CNG fueling may be realized in two
ways — through spark ignition or dual fueling. The dual
fueling system preserves most of the positive features of
a traditionally fueled diesel engine. The most important is
its high efficiency as compared to spark ignition engines,
which contributes to the energy saving policies and remains
in line with the applicable legislative policy of many coun-
tries worldwide. What is also important is that a dual fuel
engine, during a malfunction of the CNG system/or CNG
fuel depletion, can be fueled only with diesel oil. This may

1. Wstep

W nadchodzacej dekadzie bedzie nastgpowat dynamicz-
ny rozwoj zasilania silnikow gazem ziemnym, gtéwnie
sprezonym do ci$nien powyzej 20 MPa. W rozwoju tym
uczestniczy¢ bedg kraje europejskie, w tym kraje Unii Eu-
ropejskiej, w ktorych zasilaniu gazem CNG nadano wysokie
priorytety. Rozwdj zasilania CNG w UE zwigzany bedzie z
preferencyjnym system podatkowym i wspieraniem budowy
sieci stacji tankowania.

W silnikach trakcyjnych $redniej wielkoSci, stosowanych
w transporcie towarowym i osobowym, zasilanie CNG moze
odbywac si¢ w dwodch systemach — z zaptonem iskrowym
lub z systemem dwupaliwowym. System dwupaliwowy
pozwala zachowa¢ wigkszo$¢ pozytywnych cech silnika ZS
zasilanego tradycyjnie. Najwazniejsza z nich jest wysoka
sprawnos¢, w stosunku do silnika z zaptonem iskrowym,
przyczyniajaca si¢ do poszanowania energii i zgodna z
obecng polityka ustawodawcza wielu krajow. Istotne jest
rowniez to, ze silnik dwupaliwowy przy awarii systemu
gazowego lub braku gazu moze pracowac na samym oleju
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be of paramount importance in the transitory period of CNG
implementation in the market.

The decreasing efficiency at part loads is the basic prob-
lem of dual fuel diesel engines. This pushed the authors of
this paper to embark on a research on the activation of the
combustion of gas-air mixtures under part load conditions.
In widely used common rail systems the activation of com-
bustion was attempted through diesel fuel dose division.
The authors assumed a diesel fuel dose division into two
identical fuel doses injected at different times (constituting
20% of the total energy supplied in the engine work cycle).
The first fuel dose was to initiate the combustion in a time
resulting from earlier engine tests research. The second dose
injected during active combustion was to maintain the fading
combustion of the gas mixture.

The test results have confirmed the assumption on the
positive impact of fuel dose division on the combustion
process in a dual fuel engine, which, as a consequence,
leads to an increase in the engine overall efficiency and an
improvement of its ecological properties, particularly a dras-
tic decrease in the NO, emission, exhaust opacity. Fuel dose
division also reduces the engine noise level and improves its
even operation [5, 8, 9]. Positive effects of the tests allow
a supposition that this system could be introduced in dual
fuel traction engines.

Laboratory engine tests were preceded by a develop-
ment of a theoretical model of combustion involving fuel
dose divisions and a simulation research. This facilitated
the selection of the parameters of the fuel doses of diesel
oil and natural gas. The developed model and the simulation
research have significantly reduced the range of the engine
laboratory tests.

2. The theoretical model of combustion in a dual
fuel engine with a diesel fuel dose division

The basic assumption behind the research is the division
of the liquid fuel into two identical doses injected at different
times by the common rail system. The controller opens and
closes the injector by changing the control times that for the
sake of easier control are converted into angular values. The
schematic of the division has been presented in Fig. 1.

The division of the dose of diesel oil results in a different
combustion of the individual doses.

— The first dose is self-ignited after a delay time characteristic
of the liquid fuel and the conditions inside the combustion
chamber. Due to the size of the fuel dose (half of the mass
of a single dose) in the self-ignition delay time almost the
whole fuel evaporates and mixes with air. The combustion
rate of this fuel portion is determined by the rate of the
chemical reactions and is very high.

— The second fuel dose injected with a delay in the phase
of active combustion reacts immediately as the injec-
tion continues. The combustion rate is dependent on the
evaporation rate and fuel injection. It is a classic diffusive
combustion and is relatively slower.

The above- described differences in the combustion of
the pilot and the additional fuel doses substantiates the need

nap¢dowym. Moze to mie¢ duze znaczenie w przejsciowym
okresie wprowadzania CNG.

Malejaca sprawno$¢ przy cze¢sciowych obciazeniach
jest podstawowym problemem dwupaliwowych silnikéw o
zaplonie samoczynnym. Sklonito to autoréw tego artykutu
do podj¢cia badan zwigzanych z aktywizacja spalania mie-
szanin gaz-powietrze w warunkach czgsciowego obcigzenia.
Wobec powszechnie stosowanych uktadéw zasobnikowych
typu common rail aktywizacje spalania mieszanin gazowych
starano si¢ realizowa¢ przez podzial dawki ON. Przyjeto
zasade podzialu dawki ON, stanowiacej ok. 20% calosci
energii dostarczanej w cyklu pracy silnika, na dwie jedna-
kowe dawki wtryskiwane w r6znym czasie. Dawka pierwsza
miata za zadanie inicjacj¢ spalania w czasie wynikajacym z
wcze$niejszych badan silnika. Dawka druga, wtryskiwana w
czasie aktywnego spalania, miata za zadanie podtrzymywac
zanikajace spalanie mieszaniny gazowe;.

Wyniki badan potwierdzity zatozenia o pozytywnym
oddziatywaniu dzielonej dawki na proces spalania w sil-
niku dwupaliwowym, co w efekcie prowadzi do wzrostu
sprawnosci ogdlnej silnika i poprawy jego ekologicznych
wiasciwosci, a szczegolnie radykalnego zmniejszenia NO, i
zadymienia spalin, zmniejszenia hatasliwos$ci oraz poprawy
réwnomiernosci pracy silnika [5, 8, 9]. Pozytywne efekty
badan pozwalaja przypuszczaé, ze system ten moze by¢
wprowadzony w trakcyjnych silnikach dwupaliwowych.

Badania hamowniane silnika byty poprzedzone opra-
cowaniem modelu teoretycznego spalania w silniku z
dzielong dawka inicjujacg oraz wykonaniem badan symu-
lacyjnych. Utatwilo to dobdr parametrow regulacyjnych
wtryskiwanych dawek oleju i gazu. Opracowany model
i badania symulacyjne skrocity znacznie zakres badan
hamownianych silnika.

2. Teoretyczny model spalania w silniku
dwupaliwowym z podzialem dawki oleju
napedowego

Podstawowym zatozeniem badan jest podziat paliwa
ciektego na dwie jednakowe dawki wtryskiwane w réoznym
czasie przez sterownik uktadu CR. Sterownik otwiera i za-
myka wtryskiwacz przez zmiany czasow sterowania, ktore
dla wygody obslugi przeliczone sa na wartosci katowe.
Schemat podzialu przedstawiono na rys. 1.

Fig. 1. Schematics of the division of the diesel oil dose

Rys. 1. Schemat podziatu dawki oleju napedowego

Podziat dawki oleju napgdowego powoduje zrdéznicowa-

nie spalania poszczegdlnych dawek.
— Dawka pierwsza ulega samozaptonowi po okresie opdznie-
nia charakterystycznym dla paliwa cieklego i warunkow
panujacych w komorze spalania. Z uwagi na wielkos¢
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for model research on the influence of the fuel dose size,
delay angle Aa and injection angle 0 on the course of the
heat and pressure release in the period of active combustion.
The simulation research aimed at reducing the range of the
laboratory tests needed to adapt the engine to dual fueling.

In the development of the theoretical model the authors
used extensive experience of the Chair of Combustion En-
gines and Vehicles at University of Bielsko-Biata in mod-
eling of engine processes described in works [6 — §].

2.1. Mathematical formulas used in the model

The changes in the parameters of the medium were cal-
culated from the energy balance of the first law of dynamics
and the equation of state:

aQ; _du
dt dt

~d—v+h0n~dm—°“+& (1)
dt dt dt

p-V=n-R.T 2)

where: Q, — heat release in the combustion chamber, m_ —
mass of the diesel oil injected into the combustion chamber,
h  —diesel oil enthalpy , Q_—heat losses through the walls,
n — current molar number of the medium in the combustion
chamber.

The heat release rate was calculated from the formula:

dQq _dQuy , dQus dQ, 3)

dt dt dt dt

Instantaneous increments of released heat:

dQ,, dX,
—=onl _ . .H . on
d'E on monl on d'E (4)
onn2 =C. .monz 'Hon . dXon2 (5)
dr dr
dQ, dx
¢ m . (6)
dz Con My - Hy dt

where: m_ , m_, m, — mass of the first and second diesel
fuel dose and natural gas per one cycle of work [kg/cycle],
. c’;g — coefficient of unburned diesel and CNG [-], H ,
Hg — combustion heat for diesel oil and CNG [MJ/kg], X,
X, Xg — Wiebe combustion functions for: pilot fuel dose,
additional fuel dose, CNG [-].

Wiebe functions were determined from the relation:

= Mopy +1
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dawki (potowa masy dawki pojedynczej) w okresie
op6znienia samozaplonu prawie cale paliwo odparowuje
i miesza si¢ z powietrzem. Spalanie tej porcji paliwa
odbywa si¢ z predko$cia determinowang przez szybko$¢
reakcji chemicznych i jest bardzo szybkie.

— Dawka druga wtryskiwana z opdznieniem, w fazie aktywnego
spalania, wchodzi w reakcje natychmiast w miarg¢ postepu
wtrysku. Szybko$¢ spalania uzalezniona jest od szybkosci
parowania i wtrysku paliwa. Spalanie odbywa si¢ wg klasycz-
nego spalania dyfuzyjnego i jest relatywnie wolniejsze.

Opisane wyzej réznice spalania dawki inicjujacej i do-
datkowej uzasadniaja konieczno$¢ badan modelowych, ktore
powinny dotyczy¢ wptywu wielko$ci dawki, kata opdznienia
Aa oraz kata wyprzedzenia wirysku 0 na przebieg wy-
dzielania ciepta i ci$nienia w okresie aktywnego spalania.
Badania symulacyjne miaty za zadanie zmniejszy¢ zakres
badan hamownianych koniecznych do adaptacji silnika do
zasilania dwupaliwowego.

Przy opracowywaniu modelu teoretycznego wyko-
rzystano wieloletnie do$wiadczenia Katedry Silnikow
Spalinowych i Pojazdow ATH w modelowaniu procesow
silnikowych, opisane w pracach [6 — §].

2.1. Wzory matematyczne stosowane w modelu

Zmiany parametrow czynnika obliczano z rownania bi-
lansu energii I zasady termodynamiki i rownania stanu (1) i
(2), gdzie: Q, — cieplo wydzielone w komorze spalania, m_|
— masa oleju napgdowego wtryskiwana do komory spalania,
h —entalpia oleju napgdowego, Q_ —straty cieplne do $cianek,
n — aktualna liczba moli czynnika w komorze spalania.

Szybko$¢ wydzielania ciepta obliczano z wzoru (3).

Chwilowe przyrosty wydzielonego ciepta — wzory (4),
(5) i (6), gdzie: m_, m_, m, — masy pierwszej i drugiej
dawki oleju napedowego oraz gazu przypadajace na jeden
cykl pracy [kg/cykl], &, & — wspdtezynniki niedopatu dla
ONiCNG [-], H ., H, - ciepto spalania ON i CNG [MJ/
kgl, X o X, s X,— funkcje spalania Wibego odpowiednio:
dawki inicjujacej, dawki dodatkowej, gazu [-].

Funkcje Wibego okres$lono z zaleznosci (7), (8) i (9),
gdzie: o — kat obrotu walu korbowego [PCOWK], O — kat
poczatku spalania [COWK], O, = kat poczatku spalania
dawki dodatkowej ON [POWK], o, , o, , Oy — kat konca
spalania pierwszej dawki, dodatkowej dawki ON i gazu
[FOWK], m_,, m ,, m - wykfadniki funkcji Wibego dla
dawek ON i gazu [-].

Przy obliczaniu funkcji spalania Wibego przyjeto zato-
zenie, ze spalanie dawki inicjujacej 1 gazu rozpoczyna si¢
rownoczesnie dla kata O natomiast zakonczenie w roz-
nych czasach —a, i Oy Poczatek i koniec spalania dawki
dodatkowej jest przesunigty w czasie i odmienny od dawki
inicjujgcej — o, i o, ,.

Dynamika spalania poszczegdlnych porcji paliw jest
zrdéznicowana przez réozne wyktadniki funkeji Wibego od-
powiednio:m_,, m_,im,.

W,

on2
2.2. Walidacja modelu teoretycznego

Walidacj¢ modelu przeprowadzono na podstawie wy-
nikow badan przez poréwnanie symulowanego przebiegu
cisnienia czynnika w cylindrze z ci$nieniem rejestrowanym
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where: o — crankshaft angle [°CA], a — angle of start of
combustion [°CA], 0o~ angle of start of combustion of the
additional diesel fuel dose [°CA], o, 0, , Oy~ angle of end
of combustion of the first, the additional dose of diesel fuel
andCNG [°CA],m_ ,m_,, m - Wiebe function exponents
for diesel oil an CNG [-].

When calculating the Wiebe combustion function an as-
sumption was made that the combustion of the pilot dose and
CNG start at the same time for angle o, but the end takes
place at different times — o, , and Oy The start and the end of
the combustion of the additional fuel dose is shifted in time
and is different from the pilot fuel dose — (S and o, ,.

The combustion dynamics of the individual portions of
the fuels is varied due to different exponents of the Wiebe
functions: m_ , m_,and m,.

2.2. Validation of the theoretical model

The validation of the model was performed based on the
test results by comparing the simulated course of pressure of
the medium inside the cylinder with the pressure recorded
when the engine operated on the engine test bed. The com-
parison was made for the same engine loads and speeds

10

Mo =938 Nm

p [MPa]

Mo =62,5 Nm

p [MPa]
o

0 I I I I I

0 40 80
Kat obrotu watu korbowego o [COWK]

w czasie pracy silnika na hamowni. Poréwnania dokonano
dla tych samych obcigzen silnika i predkosci obrotowych,
wprowadzajac do modelu wartosci zuzycia ON, gazu i po-
wietrza oraz parametry czynnika i warunki podzialu dawki
ON takie same jak rejestrowane podczas badan. Parametrami
zmiennymi byly zmienne niezalezne charakteryzujace proces
spalania paliw: O ps Oy O Oh s 0Ly O s L oM o, )
Wymienione parametry zmieniano, tak aby symulowany
przebieg cis$nienia byl zblizony do ci$nienia mierzonego z
zadowalajaca doktadnos$cig. Przyktadowe wyniki poréwna-
nia przedstawiono narys. 2. W tabeli zamieszczonej na rys. 2
podano warto$ci zmiennych niezaleznych uzyte w symulacji
cisnien. Por6wnanie ci$nien wykazato wystarczajaca zgod-
nos$¢ cisnien we wszystkich analizowanych punktach.

W celu analizy doktadnosci odwzorowania ci$nien przed-
stawiono btedy bezwzgledne i wzgledne migdzy ci$nieniami
mierzonymi i symulowanymi obliczone z wzoréw (10)1(11),
gdzie: p,_ —ci$nienie mierzone w czasie badan, p_— ci$nienie
symulowane.

Przyktadowe przebiegi bledéw przedstawiono na rys. 3.
Przy maksymalnych obcigzeniach silnika btad odwzorowa-

badania
---------- symulacja
n= 1200 rpm
Diesel oil dose/dawka ON — q = 33.3 mm’/cycle
Injection angle/kgt wyprzedz. wtrysku —©, =22 °CA

Parameter Torque/moment obrotowy
93.8 Nm 62.5 Nm 31.3 Nm
m 0.3 0.34 0.44
m 0.2 0.26 0.36
m 1,2 1.4 2.4
we
a 10 10 10
_spl
a. 7 9 16
L sp2
a 27 32 44
|_spe
8
Mo =313 Nm
6 -
- .
¥
2 4
o .
3
&
2 4
GMP
0 T T T T T T
-20 0 20 40

Kat obrotu watu korbowego o [COWK]

Fig. 2. Comparison of the pressure measured during the engine tests and the simulated one for different engine loads: engine speed 1200 rpm, divided
dose 50/50%, delay angle Aa. = 10 °CA

Rys. 2. Poréwnanie cisnienia mierzonego podczas badan silnika i symulowanego dla roznych obcigzen silnika: predkosé obrotowa 1200 obr/min,
dawka dzielona 50/50%, kqt zwloki Aa.= 10 °OWK
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introducing in the model the values of the diesel oil, CNG
and air consumption as well as the parameters of the medium
and conditions of the diesel fuel dose division (the same as
the ones recorded during the tests). The variable parameters
were independent variables characterizing the combustion
of the fuels: 0o Opigs Oy Oy Oy O o o The
said parameters were modified so that the simulated course
of pressure was sufficiently close to the measured one. Ex-
ample results of the comparison have been shown in Fig. 2.
Table in Fig. 2 shows the values of the independent variables
used for the simulation of pressures. The comparison of the
pressures has shown a sufficient conformity of the pressures
in all analyzed points.

In order to analyze the accuracy of the reflection of the
pressure absolute and relative errors have been presented
related to the measured and simulated pressures calculated
from the formulas:

Ap=p,, —Ps (10)

8p = Pm=Ps . 100%
pm
where: p_— pressure measured during the tests, p, — simu-
lated pressure.
Example courses of errors have been presented in Fig. 3.
At maximum engine loads the error of the reflection of the
pressure is not big and the absolute value of

(1)

nia ci$nienia nie jest duzy, a wartos¢ bezwzgledna rdznic
ci$nien nie przekracza 0,4 MPa. Najwigksze rdznice cisnien
wystepuja w zakresie maksymalnych szybkos$ci narastania
ci$nienia oraz w zakresie aktywnego spalania, co odpowiada
duzym warto$ciom cis$nienia czynnika w cylindrze. W za-
kresie sprezania i koncowej fazy rozprezania rdznice ci$nien
maleja. Podobne wnioski otrzymano z analizy r6znic Ap dla
minimalnego obcigzenia silnika. W pdzniejszych fazach
rozprezania roznice cisnien symulowanych i mierzonych
byty niewielkie (< 0,1 MPa), co potwierdza dobrg jako$¢
odwzorowania ci$nien.

Z analizy przebiegow op wynika, ze w zakresie aktywne-
go spalania bledy wzgledne odwzorowania ci$nien mieszcza
si¢ w przedziale —8 +~ +8%. W zakresie katow odpowiadaja-
cych pozniejszej fazie rozprezania bezwzgledne wartosci op
wzrastajg, mimo matych wartosci Ap, co wynika z matych
warto$ci cisniefi p_.

Analiza przebiegdw odchylek bezwzglednych i wzgled-
nych ci$nien wskazuje, ze opracowany program moze by¢
wykorzystany do doboru parametréw sterowania wtryskiem
oleju napedowego i gazu oraz przewidywania przebiegu ci-
$nienia w dwupaliwowych silnikach z podziatem dawki ON.
Modelowanie strategii podziatu dawki moze da¢ informacje
o parametrach silnika i przewidywanie warto$ci maksymal-
nego cisnienia i szybko$ci przyrostu ci$nienia o obcigzeniu
mechanizmu korbowego oraz hatasliwosci silnika.

the pressure differences does not exceed 0.4 ’ ] h 1200 obr/min o4 1200 obr/min
MPa. The greatest pressure differences occur 4 Mo = 93’80Nm H ‘ Mo =93,8 Nm

. . . opo6zn. 10°OWK 0.2 opdzn. 10°OWK
in the range of maximum pressure increment 1 A -

rates and during active combustion, which = ¢ S 0 /\ N

corresponds to high values of the pressure = | :Q \ l \

of the medium inside the cylinder. In the

range of compression and the final phase of -8 b 02 \ \\'/

the decompression the pressure differences 1

decrease. Similar conclusion was reached 12 ‘ ‘ ‘ -0.4 T ‘

from the analysis of the differences Ap for 0
the minimum engine load. In the subsequent
phases of the decompression the differences
of the simulated and measured pressure were
miniscule (< 0.1 MPa), which confirms the
good quality of pressure reflection.

From the analysis of the courses of dp it
results that in the range of active combustion
relative errors fall within the range of —8 + +8%. In the range
of angles corresponding to the subsequent phase of decompres-
sion the absolute values of dp increase despite small values of
Ap, which results from small values of pressures p,_.

The analysis of the courses of the absolute and relative
deviations indicates that the developed program may be used
to select the parameters of the injection control of diesel oil
and CNG and predict the pressure course in dual fuel engines
with diesel fuel dose division. Modeling of the strategy of
fuel dose division may provide information on the engine
parameters and the forecasted values of the maximum pres-
sure and pressure increment rate, the crank-piston loads and
engine noise.

Kat obrotu walu korbowego o [COWK]

40 80 0 40 80
Kat obrotu watu korbowego o [POWK]

Fig. 3. Comparison of relative and absolute pressure differences measured and simulated at

maximum engine loads

Rys. 3. Poréwnanie bezwzglednych i wzglednych réznic cisnienia mierzonego i symulowane-

go przy maksymalnych obcigzeniach silnika

3. Analiza wynikow badan symulacyjnych

Badania symulacyjne przeprowadzono przy zatozeniu
podziatu dawki na dwie rowne czgéci w stosunku 50%/50%.
Wykorzystano przy tym wielkosci dawek oleju napedowego
1 gazu takie jak wystgpujace w badaniach hamownianych
silnika SB3.1. Przy zmianach parametrow zasilania i
réznych wariantach parametrow okreslajacych dynamike
spalania stosowano zasadg statej ilosci energii dostarczanej
sumarycznie wraz z paliwem ciektym i gazowym. Przy
uwzglednieniu kata wyprzedzenia wtrysku dawki inicjuja-
cej 0, kata opoznienia samozaptonu 0 , oraz opdznienia
wtrysku dawki dodatkowej Aa, czasowe zaleznosci spalania
poszczegodlnych dawek moga by¢ charakteryzowane jak na
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3. Analysis of the results of the simulation
research

The simulation research was performed assuming the fuel
dose division into two identical parts (50%/50%). The size of
the fuel doses of diesel oil and CNG was the same as the one
used on the engine test bed (SB3.1. engine). When changing
the fueling parameters and applying different variants of the
parameters determining the dynamics of the combustion a
principle of constant amount of total collective energy was
applied (diesel fuel and CNG). When considering the injec-
tion angle of the pilot dose 6__, self-ignition delay angle

ww?

Fig. 4. Schematics of the injection of diesel oil and combustion of the
fuels in a dual fuel engine with fuel dose division

Rys. 4. Schemat wtrysku oleju napedowego i spalania paliw w silniku
dwupaliwowym z podziatem dawki inicjujgcej

0, and injection delay angle of the additional dose Ao the
time relations of the combustion of individual doses may be
characterized as in Fig. 4. An assumption was made that the
combustion of diesel fuel from the second fuel dose initiated
with the injection of the fuel, which results from the ongo-
ing process of active combustion and high temperatures of
the reactants (good fuel atomization and negligible angle of
self-ignition delay). In the below presented investigations the
authors also assumed that the combustion of CNG initiates
with the start of combustion of the first diesel fuel dose. In
practice it may be delayed by the angle of induction resulting
from the flame development in the gas mixture depending
on its composition (at high excess air coefficient this angle
may be noticeable) [6]. The values of Ao, Aa, Aa, were
calculated based on the injector opening times determined in
the engine laboratory tests and based on the analyzed engine
speed and the values of Ao, = Ao, are dependent on the size
of the pilot fuel dose q.

Figure 5 presents the influence of the injection delay
angle of the additional dose on the selected combustion
parameters. The modification of the injection delay angle of
the additional fuel dose influences the course of the pressure
during the combustion, particularly in the range between the
start of the combustion and the point of maximum pressure.
Small delay angles 5 and 10 °CA show minuscule changes in
the pressure course, which results from a partial overlapping

rys. 4. Przyjeto przy tym zatozenie, ze spalanie ON z drugiej
dawki rozpoczyna si¢ wraz z wtryskiem paliwa, co wynika z
trwajacego procesu aktywnego spalania i wysokich tempera-
tur reagentow (dobre rozpylenie paliwa i pomijalnie maty kat
zwloki samozaptonu). W zaprezentowanych nizej badaniach
przyjmowano rowniez, ze spalanie gazu rozpoczyna si¢
réwnoczesnie z poczatkiem spalania pierwszej dawki ON.
W rzeczywisto$ci moze by¢ ono opdznione o kat indukcji,
wynikajacy z rozwoju ptomienia w mieszaninie gazowej,
zalezny od jej sktadu (przy duzym wspolczynniku nadmiaru
powietrza kat ten moze by¢ zauwazalny) [6]. Wartosci katow
Aa,, Aa, Ao, obliczano na podstawie czasOw otwarcia wiry-
skiwaczy okreslonych w badaniach hamownianych silnika
oraz na podstawie analizowanej prg¢dkos$ci obrotowej, przy
czym warto$ci Aa, = Aa, zalezne sg od wielkosci dawki
inicjujacej q.

Na rysunku 5 przedstawiono wpltyw kata opdznienia
wtrysku dawki dodatkowej na wybrane parametry spalania.
Zmiana kata op6znienia wtrysku dawki dodatkowej wptywa
na przebieg ci$nienia czynnika podczas spalania, szczeg6l-
nie w przedziale migdzy poczatkiem spalania a punktem
maksymalnego ci$nienia. Male katy opdznienia 5 i 10
°OWK wykazuja niewielkie zmiany w przebiegu ci$nienia,
co wynika z czgSciowego nakladania si¢ procesu spalania
obydwu dawek. Zwigkszenie kata opdznienia do 15 °OWK
powoduje pojawienie si¢ na linii ci$nienia punktu przegigcia,
odpowiadajacego duzej dynamice spalania dawki dodatko-
wej 1 opoznienie wzgledem GMP punktu maksymalnego
ci$nienia. Jeszcze wyrazniejsze zmiany ci$nienia wystepuja
po zwigkszeniu kata opdznienia do 20 °COWK.

Zmiany symulowanej dynamiki spalania oleju napg-
dowego widoczne sg wyraznie na przebiegach szybkosci
wydzielania ciepla (dQ/da)  (rys. 5). Przy matym kacie
opdznienia 5 °OWK procesy spalania obydwu dawek
przebiegaja prawie w tym samym czasie, co wynika z kata
opo6znienia samozaptonu dla pierwszej dawki. Dopiero
zwigkszenie kata opdznienia powyzej 10 °OWK pokazuje
na rozdzielne w czasie spalanie obydwu dawek i wystepu-
jace dwa lokalne maksima szybko$ci wydzielania ciepta dla
dawki pierwszej i drugiej.

Zmiany dynamiki spalania oleju napgdowego wynikajace
ze zmiennego kata opoznienia wtrysku dawki dodatkowej
wplywaja rowniez na sumaryczng szybkos¢ wydzielania cie-
pta (dQ/da)Wg. Dla katow Ao rownych 10 °OWK i wigkszych
na krzywych (dQ/dOt)On+g pojawiaja si¢ dwa maksima lokalne
wynikajace z maksymalnej dynamiki spalania dawki inicju-
jacej i dodatkowej. Rownoczes$nie maksymalna szybko$¢ wy-
dzielania ciepfa (dQ/da)  maleje, a punkt jej wystepowania
jest coraz bardziej opdzniony w stosunku do GMP.

Katy opdznienia w przedziale 5 + 15 °OWK nie wptywaja
na sprawnos$¢ indykowana silnika, co wynika prawdopo-
dobnie z malego udzialu ON w catkowitej dawce energii
dostarczanej do silnika (ok. 20%). Dopiero kat op6znienia 20
°OWK powoduje zmniejszenie sprawnos$ci indykowanej 1. o
okoto 3% (rys. 5). Opdznienie wtrysku dawki dodatkowej o
kat wigkszy niz 10 °COWK powoduje zmniejszenie warto$ci
sredniego ci$nienia indykowanego p..
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of the combustion of both
fuel doses. An increase
of the injection delay
angle to 15 °CA results
in the appearance of an
inflection corresponding
to high dynamics of the
combustion of the ad-
ditional fuel dose and a
delay against TDC of the
point of maximum pres-
sure. Even more conspic-
uous pressure changes
occur upon an increase
of the delay angle to 20
°CA.

The changes of the
simulated dynamics of
the combustion of diesel
oil are clearly seen in
the courses of the heat
release (dQ/da)  (Fig.
5). Atasmall delay angle
5 °CA the combustion
process of both fuel doses
occurs almost in the same
time, which results from
the self-ignition delay
angle from the first fuel
dose. Only an increase in
the delay angle above 10°
CA indicates a separate-
in-time combustion of
both fuel doses and an
occurrence of two lo-
cal maximums of heat
release rates for the pilot
and the additional fuel
doses.

The changes in the
dynamics of combustion
of diesel oil resulting from the variable angle of injection
delay of the additional fuel dose also influence the collective
heat release rate (dQ/da)OMg. For the angles Aa of 10° and
more CA on the curves (dQ/dOL)On+g appear two local maxi-
mums resulting from the maximum combustion dynamics
of the pilot and the additional doses. At the same time the
maximum heat release rate (dQ/da) _decreases and the point
of its occurrence is increasingly delayed against TDC.

The delay angles in the range 5 + 15 °CA do not influence
the indicated efficiency of the engine, which is probably due
to the low share of diesel oil in the total energy dose supplied
to the engine (approximately 20%). Only the delay angle of
20 °CA leads to a decrease in the indicated n, by approxi-
mately 3% (Fig. 5). The injection delay of the additional
dose by an angle greater than 10 °CA results in a reduction
of the value of mean indicated pressure p..

Fig. 5. The influence of the injection delay angle of the additional fuel dose on selected engine parameters: engine

speed 1400 rpm; maximum load

Rys. 5. Wplyw kqta opoznienia wirysku dawki dodatkowej na wybrane parametry silnika: predkosé obrotowa
1400 obr/min; obcigzenie maksymalne

Wplyw zmiany kata spalania dawek ON na wybrane
parametry spalania przedstawiono na rys. 6. Katy spalania
o, O, zalezg od jako$ci rozpylenia paliwa ciektego, kata
wyprzedzenia wtrysku, zwloki samozaptonu, wielkosci
dawki i parametrow termicznych czynnika oraz geometrii
komory spalania. Tak duza liczba czynnikow wptywajacych
na wymienione katy powoduje, ze trudno jest bez badan
doswiadczalnych przyjac¢ wiasciwe katy spalania odpowia-
dajgce okreslonym warunkom pracy silnika. Z tego powodu
badania symulacyjne mogg wskazywaé jedynie kierunki
zmian parametréw silnika, jednak bez okreslenia ich zalez-
nosci ilosciowych.

W badaniach (rys. 6) przyjeto zmiany kata spalania
w zakresie 10 + 40 °OWK prawdopodobnie szerszym od
rzeczywiscie wystepujacych w silnikach dwupaliwowych
sredniej wielkosSci pracujgcych na matych dawkach inicju-
jacych. Symulacje przeprowadzono dla dwoch wyktadni-
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The influence of the change of the combustion angle of
the diesel fuel doses on selected parameters of combustion
has been presented in Fig. 6. Combustion angles a_,, o,
depend on the quality of liquid fuel atomization, ignition an-
gle, self-ignition delay, size of the fuel dose, thermal param-
eters of the medium as well as geometry of the combustion
chamber. Such a great number of factors influencing the said
angles makes it difficult to adopt the right combustion angles
corresponding to the individual engine operating conditions
without experimental research. For this reason the simulation
research can only indicate trends in the engine parameters,
yet without determining of the quantitative relations.

In the research (Fig. 6) changes in the angle in the range
of 10 + 40 °CA were adopted (probably wider than the actu-
ally occurring in medium sized dual fuel engines operating
on small pilot fuel doses). The simulations were performed
for two Wiebe function exponents equaling 0.3 and 1.0

m

onl

=m_,=0,3; m = 1,8

Fig. 6. The influence of the diesel oil combustion angle on selected engine parameters: o,
m, = const; engine speed 1400 rpm; maximum load

Rys. 6. Wplyw kqta spalania oleju napedowego na wybrane parametry silnika: a
m, = const; predkos¢ obrotowa 1400 obr/min; obcigzenie maksymalne

m

kéw funkeji Wibego rownych 0,3 i 1,0, jednakowych dla
obydwu dawek oraz dla $redniej dynamiki spalania gazu
m = 1,8. Kat spalania gazu byt staty, niezaleznie od zmian
kata spalania ON. Nalezy tu podkresli¢, ze w rzeczywistych
warunkach zmiany kata spalania paliwa cieklego wptywaja
na zmiany kata spalania gazu, ale zasadnicze znaczenie ma
sktad mieszaniny gaz-powietrze, szczegdlnie w ubogich
zakresach sktadow.

W miare¢ zwickszania kata spalania dawek ON ci$nienia
maksymalne maleja, a punkt ich wystepowania przesuwa si¢
w prawo w kierunku wigkszych katow po GMP. Wynika to
ze stopniowego zmniejszania szybkosci wydzielania ciepta
na poczatku spalania. Wyrazniejsze zmiany wystepuja dla
wickszego wyktadnika funkcji Wibego. Warto rowniez
zwrdci¢ uwagge, ze charakterystyczny punkt przegiecia na
linii ci$nienia odpowiadajacy spalaniu drugiej dawki ON
zanika wraz ze zwigkszaniem kata spalania. Wynika to z
nakladania si¢ wzajemnego
spalania obydwu dawek, co
wyraznie widoczne jest na
krzywych szybko$ci wy-
dzielania ciepta ze spalania
ON (dQ/da) ,, szczegblnie
dla wigkszego wyktadnika
funkcji Wibego.

Zmiany kata spalania
ON bardzo wyraznie wpty-
waja na catkowitg szybko$¢
wydzielania ciepta (dQ/da)
onvg- V@ Tysunkach przedsta-
wiajacych krzywe (dQ/da)
onrg dodatkowo naniesiono
linig przerywang szybkos¢
wydzielania ciepta ze spala-
nia gazu, ktéra jest sktadni-
kiem sumy tworzacej warto$¢
(dQ/d(x)wg. Maksymalne war-
tosci (dQ/doz)On+g malejag w mia-
re wzrostu kata spalania ON i
wystepuja coraz poznie;.

Wazrost kata spalania ON
niekorzystnie wplywa na
$rednie ci$nienie indykowane
i sprawno$¢ indykowang.
Obydwie warto$ci male-
ja monotonicznie wraz ze
zwiekszaniem kata spalania
ON.

Jeszcze bardziej na prze-
bieg ci$nienia wptywa zmia-
na kata spalania gazu (rys.
7a). Jest to zrozumiate, bo-
wiem paliwo gazowe stanowi
podstawowa porcje energii
dostarczanej do silnika i
zmiany dynamiki jej spalania
muszg wpltywac na parametry

=m ,=10; m_ =18
on e

onl

=a )

= const;
spg

1 sp2°

=a o = const;
spl

2> Pspg
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identical for both fuel doses and for an average dynamics of
CNG combustion of m = 1.8. The angle of CNG combus-
tion was constant irrespective of the angle of combustion of
diesel oil. It s noteworthy that in real engine operation the
changes of the combustion angle of liquid fuels influence the
combustion angle of CNG but it is the mixture composition
(CNG-air) that is of importance particularly in the range of
lean compositions.

As the angle of diesel fuel doses increases the maximum
pressures decrease and the point of their occurrence is shifted
to the right towards greater angles after TDC. This results
from a gradual decrease in the heat release in the beginning
of the combustion. More conspicuous changes are visible
for greater exponents of the Wiebe function. It is also note-
worthy that the characteristic inflection on the pressure line
corresponding to combustion of the additional diesel fuel
dose fades as the combustion angle increases. This results
from the overlapping
of the combustion of
both fuel doses, which is
clearly seen in the curves
of heat release rate during
combustion of diesel oil
(dQ/da)_, particularly for
greater Wiebe function
exponents.

The changes in the
combustion angle of
diesel oil vary clearly
influence the total heat
release rate (dQ/da)wg.
In the figures showing
the curves (dQ/dOL)O11+g
an additional dotted line
was overlain denoting the
heat release rate from the
combustion of CNG being
the component of the sum
constituting the value (dQ/
do)_, . The maximum val-
ues of (dQ/dOt)On+g decrease
as the combustion angle
of diesel oil increases
and their occurrence is
delayed.

An increase in the
combustion angle of die-
sel oil has an adverse
effect on the average
indicated pressure and
indicated efficiency. Both
values decrease monot-
onically as the combus-
tion angle of diesel oil
increases. -

The change of the o ™
combustion angle of

a)

°)

e)

, = const;m

= const, m, =m, .

1

Rys. 7. Wplyw kqta spalania gazu i wykladnika funkcji Wibego mwg na wybrane parametry silnika: a,
= const; predkos¢ obrotowa 1400 obr/min, obcigzenie maksymalne

termodynamiczne czynnika w komorze spalania. Ci$nienie
maksymalne maleje wraz ze zwigkszaniem kata spalania
gazu, a dynamika wydzielania ciepta na poczatku spalania
maleje, co skutkuje przesunigciem linii ci$nienia w prawo
w kierunku pdzniejszych katow po GMP. Zmiany dynamiki
spalania gazu wyraznie widoczne s3 na liniach szybkosci
wydzielania ciepta (dQ/da)g, gdzie wida¢ zmniejszajace si¢
warto$ci maksymalne (dQ/d(l)g oraz opoznienie punktu ich
wystepowania wraz ze zwigkszaniem kata spalania gazu
(rys. 7c).

Efektem omawianych zmian jest monotoniczne zmniej-
szanie $redniego ci$nienia indykowanego i sprawnosci
indykowanej silnika wraz ze wzrostem kata spalania gazu
(rys. 7e). Potwierdza to znane z badan fakty, ze wysokie
sprawnosci ogolne silnikow dwupaliwowych uzyskiwane
sa w zakresach bogatych mieszanin paliwowo-powietrznych
o najwickszej szybko$ci ptomienia i relatywnie krétkich

b)

d)

Fig. 7. The influence of the CNG combustion angle and Wiebe function exponent m__ on selected engine parameters:
=m_, = const; engine speed 1400 rpm; maximum load

;= %
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CNG influences the course of the pressure even more (Fig.
7a). It is obvious as the gas fuel constitutes the basic portion
of energy supplied to the engine and changes in the dynamics
of its combustion must have impact on the thermodynamic
parameters of the medium inside the cylinder. The maximum
pressure drops as the CNG combustion angle increases and
the dynamics of the heat release decreases in the beginning
of the combustion, which results in shifting of the pressure
line to the right towards more delayed angles after TDC. The
changes in the dynamics of CNG combustion are clearly
visible on the lines of heat release rates (dQ/da) where
we can see the decreasing maximum values (dQ/doz)g and
a delay of the point of their occurrence as the angle of the
CNG combustion increases (Fig. 7¢).

The effect of the discussed changes is the monotonic
decrease of the mean indicated pressure and indicated effi-
ciency of the engine as the CNG combustion angle increases
(Fig. 7e). This confirms the fact known from research that
high overall efficiency of dual fuel engines is obtained in the
range of rich air-fuel mixtures of the highest flame velocity
and relatively short combustion times. Such conditions can
be obtained for engine operating at maximum loads and small
pilot fuel doses. The simulation analysis explains why the
majority of applications of dual fuel engines were stationary
(power generators).

Figures 7b, 7d, 7f show a simulation of the change in the
dynamics of the CNG combustion at a constant combustion
angle. The Wiebe function coefficient m, varied in the
range from 1.0 + 3.0. The change in exponent m results
in a delay of the maximum dynamics of heat release, which
triggers changes in the course of the pressure of the medium
during the combustion. The maximum pressures decrease as
the exponent m  grows and the point of their occurrence is
delayed. The shape of the pressure curves is clearly modified
as exponent m_, changes, particularly in the beginning of
combustion (under simulated conditions great combustion
dynamics starts after TDC).

The change in the CNG combustion dynamics within
the range of the change of exponent m = 1.0 = 2.0 does
not influence the indicated engine efficiency. Only a
significant delay of the greatest combustion dynamics,
occurring for exponent m = 3.0 results in a reduction
of the indicated efficiency. This may imply that in real
engine processes there exists a certain range of CNG-air
mixture composition in which the changes in the indicated
efficiency will be miniscule. Only the leaning of the mix-
ture outside of this range may result in a decrease in the
engine efficiency.

The change of the CNG combustion dynamics reducing
the pressure in the high-pressure part of combustion in a
dual fuel engine results in a reduction of the mean indicated
pressure. This will lead to decreased engine performance. In
a supercharged engine this is not a problem as a reduction of
the torque resulting from a lean mixture can be compensated
by an increase in the supercharging rate. Such actions can be
realized to reduce the emission of NO_ without deteriorating
the efficiency and performance of a dual fuel engine.

czasach spalania. Warunki takie mozna uzyska¢ w silnikach
pracujacych przy maksymalnym obcigzeniu i przy matych
dawkach inicjujacych. Analiza symulacyjna wyjasnia
dlaczego wigkszo$¢ zastosowan praktycznych silnikow
dwupaliwowych dotyczyta silnikow stacyjnych (przewaznie
generatorowych).

Na rysunkach 7b, 7d, 7f przedstawiono symulacje
zmiany dynamiki spalania gazu przy statym kacie spalania.
Wspolezynnik funkcji Wibego m byt zmieniany w zakresie
1,0 = 3,0. Zmiana wyktadnika m, powoduje opdznianie
maksymalnej dynamiki wydzielania ciepta, co sprawia
zmiany w przebiegu ci$nienia czynnika podczas spalania.
Maksymalne ci$nienia malejag w miar¢ zwickszania wy-
ktadnika m ,a punkt ich wystgpowania ulega op6znieniu.
Ksztalt krzywych ci$nienia ulega wyraznym zmianom wraz
ze zmianami wyktadnika m, zwlaszcza na poczatku spala-
nia (w symulowanych warunkach duza dynamika spalania
rozpoczyna si¢ po GMP).

Zmiana dynamiki spalania gazu w zakresie zmian wy-
ktadnika m = 1,0 = 2,0 nie wptywa na sprawnos¢ indy-
kowana silnika. Dopiero znaczne opdznienie najwickszej
dynamiki spalania, wystepujace dla wyktadnika m = 3,0,
powoduje zmniejszenie sprawnosci indykowanej. Moze to
sugerowac, ze w rzeczywistych procesach silnikowych ist-
nieje pewien przedzial sktadow mieszaniny gaz-powietrze,
w ktorych zmiany sprawnosci indykowanej beda niewielkie.
Dopiero zubozenie mieszaniny poza zakresem tego przedzia-
hu moze powodowaé¢ zmniejszenie sprawnosci silnika.

Zmiana dynamiki spalania gazu zmniejszajaca ciénie-
nia w wysokoci$nieniowej cze$ci procesu spalania silnika
dwupaliwowego powoduje zmniejszanie §redniego ci$nienia
indykowanego. Bedzie to prowadzito w praktyce do zmniej-
szenia osiggdw silnika. W silniku dotadowanym nie stanowi
to istotnego problemu, bowiem zmniejszenie momentu
obrotowego powodowane zubozeniem mieszaniny palnej
moze by¢ kompensowane wzrostem stopnia dotadowania.
Dziatania takie moga by¢ przyktadowo realizowane w celu
zmniejszenia emisji NO_ bez straty 0siggow i sprawnosci
silnika dwupaliwowego.

4. Wnioski

W artykule przedstawiono jedynie czg¢s¢ badan symu-
lacyjnych i obliczen z wykorzystaniem opracowanego mo-
delu teoretycznego, jakie wykonano przy okazji realizacji
niniejszej pracy. Uzyskane wyniki i doswiadczenia zdobyte
przy wszystkich symulacjach pozwalajg na sformutowanie
nastepujacych wnioskow:

— Opracowany model teoretyczny z wystarczajaca, z
technicznego punktu widzenia, doktadnoscia odwzo-
rowuje rzeczywiste przebiegi proceséw zachodzacych
w dwupaliwowych silnikach ZS z dzielona dawka
inicjujaca.

— Przyjete w modelu zmienne niezalezne umozliwiaja symu-
lowanie przebiegu wydzielania ciepta, indywidualne dla
dwoch dawek ON i gazu. Model wykazuje duza czutos¢ na
zmiany parametrow niezaleznych, co umozliwia symulacje¢
zroznicowanych procesow rzeczywistych.
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4. Conclusions

The paper presents only a part of the simulation research and
calculations made with the developed theoretical model. The
obtained results and experience gained during the said simula-
tions lead to a formulation of the following conclusions:

— The developed theoretical model with a sufficient accuracy
reflects the actual processes in dual fuel diesel engines with
a divided pilot injection.

— The independent variables adopted in the model enable
simulating the course of heat release, individual for the
two fuel doses of diesel oil and CNG. The model is highly
sensitive to changes of the independent parameters, which
enables a simulation of varied actual processes.

— The model is universal, yet the simulation for individual en-
gines requires its validation based on simplified engine tests.
This allows determining of the approximate range of changes
of such parameters as: self-ignition delay angle, Wiebe func-
tion exponents for the fuels and their doses and combustion
angles. The changes of the said parameters are individual
for each engine and are related to its fuel system, geometry
of the combustion chamber and heat transfer systems. The
validation allows an approximation of the simulation results
to the given requirements of individual engines much different
from the engine discussed in this paper.

— The application of moderate injection delay angles of the
additional fuel dose in the range 5 + 15 °CA slightly influ-
ences the combustion parameters: maximum pressure of
the medium during the combustion, indicated efficiency
and mean indicated pressure. Only wider angles of > 15
°CAresult in a decrease of the indicated efficiency by more
than 3%. The maximum heat release rate decreases as the
delay angle increases, which may lead to a reduction in
the NO_ and noise emission.

— The changes in the diesel oil combustion dynamics real-
ized through changes of the Wiebe function exponents m_ |
and m_, slightly influence the pressure course, indicated
efficiency and mean indicated pressure, which results from
small energy shares of the fuel doses in the total energy
supplied to the engine.

— A significant impact on the pressure course have the
diesel fuel combustion angles depending on the quality
of fuel atomization and thermodynamic parameters of
the medium in the beginning of combustion. An increase
in the combustion angles Ol s Oy results in a decrease in
the maximum pressure of the medium, heat release rate
(dQ/da), , indicated efficiency and mean indicated pres-
sure.

— A change in the dynamics of CNG combustion, depend-
ing mostly on its composition, significantly influences the
combustion parameters. An increase in the combustion
angle results in a monotonic decrease of both efficiency
n,, and pressure p,, which should have an adverse effect
on the external engine parameters. A change in the CNG
combustion angle results in a decrease of the maximum
dynamics of heat release from the gas and that results in
a reduction of the maximum value of (dQ/da)

ontg”

— Model ma charakter uniwersalny, jednak symulacja

dla konkretnego silnika wymaga walidacji modelu na
podstawie uproszczonych badan silnikowych. Pozwala
to na okre$lenie przyblizonych zakreséw zmian, takich
parametrow jak: kat opdznienia samozaptonu, wyktad-
niki funkcji Wibego dla dawek i paliw, katow spalania.
Zmiany wymienionych parametrow sg indywidualne dla
konkretnego silnika i zwigzane z jego systemem zasilania,
wymiarami geometrycznymi komory spalania oraz syste-
mem odprowadzania ciepta. Walidacja pozwala przyblizy¢
wyniki symulacji do okreslonych potrzeb konkretnego
silnika znacznie réznigcego si¢ od silnika stosowanego
w tej pracy.

Stosowanie umiarkowanych katéw opo6znienia wtrysku
dawki dodatkowej w zakresie 5 + 15 °OWK nieznacznie
wplywa na parametry spalania takie jak: ci$nienie maksy-
malne czynnika w czasie spalania, sprawno$¢ indykowana
i §rednie ci$nienie indykowane. Dopiero wigksze katy
op6znienie > 15 °OWK powoduja zmniejszenie spraw-
nosci indykowanej o ponad 3%. Maksymalna szybkos¢
wydzielania ciepla maleje wraz ze zwigkszaniem kata
opdznienia, co moze wptywac na zmniejszenie emisji NO_
1 hatasliwos$ci pracy silnika.

Zmiany dynamiki spalania oleju napedowego realizowane
przez zmiany wykladnikéw funkcji Wibego m_ im_,
nieznacznie wplywaja na przebieg ci$nienia, sprawnos¢
indykowang oraz §rednie ci$nienie indykowane, co wynika
z matych udzialow energetycznych dawek w catkowitej
ilosci energii dostarczanej do silnika.

Istotny wpltyw na przebieg ci$nienia czynnika majg
katy spalania ON zalezne do jakosci rozpylenia paliwa i
parametrow termodynamicznych czynnika na poczatku
spalania. Wzrost katow spalania O Oy powoduje zmniej-
szanie ci$nienia maksymalnego czynnika, szybkosci
wydzielania ciepta (dQ/da)__, sprawnosci indykowanej
i $redniego ci$nienia indykowanego.

Zmiana dynamiki spalania gazu zalezna gldéwnie od jego
sktadu wptywa istotnie na parametry spalania. Wzrost
kata spalania gazu powoduje monotoniczne zmniejszanie
zar6wno sprawnosci 1, jak i ci$nienia pi, co powinno
niekorzystnie wplyna¢ na parametry zewnetrzne silnika.
Zmiana kata spalania gazu powoduje zmniejszanie maksy-
malnej dynamiki wydzielania ciepta z gazu, a to powoduje
zmniejszanie maksymalnej warto$ci (dQ/da)wg.

Zmiana dynamiki spalania gazu przy statym kacie spalania
osiggana przez zmian¢ wyktadnika m W niewielkim stop-
niu wplywa na maksymalne wartosci szybkosci wydziela-
nia ciepta z gazu (dQ/d(x)g. Powoduje jednak opdznienie
punktu jej wystepowania, co wplywa na zmiany ci$nienia
w wysokoci$nieniowych zakresach procesu spalania. Skala
tych zmian jest jednak mniejsza niz przy zmianie kata
spalania gazu. Zmiana dynamiki dla zakresu m, = 1,0+2,0
prawie nie wptywa na sprawno$¢ indykowana silnika,
a to pozytywnie rokuje na mozliwosci doboru regulacji
sktadu mieszaniny gazowej w rzeczywistych procesach
silnikowych.
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— Achange in the dynamics of CNG combustion at a constant
combustion angle obtained through changing of exponent
m slightly influences the maximum values of the heat
release rate from the gas (dQ/da)g. It leads to a delay of the
point of its occurrence, which has impact on the pressure
changes in the high-pressure part of the combustion. The
scale of these changes is smaller than in the case of CNG
combustion angle. A change in the dynamics for range
m = 1.0 = 2.0 has almost no influence on the engine
indicated efficiency and this is promising in terms of the
possibilities of controlling of the gas mixture composition
in actual engine processes.

— The application of simulation research allows a varied
evaluation of the combustion parameters and engine
performance and facilitates reasoning when selecting the
engine parameters. This should significantly reduce the
costly engine tests.

—The comparisons of the simulated pressure courses with the
measured pressures indicate that the tested model should
undergo an improvement, particularly in heat transfer to
the walls. This will ensure a better convergence of the
calculation results with the actual engine processes.

— Zastosowanie badan symulacyjnych pozwala na r6znorod-
ne oceny parametréw spalania, osiggoéw silnika i ulatwia
wnioskowanie przy doborze parametrow regulacyjnych
silnika. Powinno to ograniczy¢ w znacznym stopniu
kosztowne badania silnikowe.

— Poréwnania symulowanych przebiegéw cisnien z cis$nie-
niami zmierzonymi wskazuja, ze badany model powinien
by¢ doskonalony, gléwnie w zakresie wymiany ciepta ze
$ciankami. Pozwoli to na lepsze dopasowanie wynikow
obliczen do rzeczywistych procesow silnikowych.
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Model research of injection of gasoline and E85 into the engine intake pipe
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Model research of injection of gasoline and ES85 into the engine intake pipe

The paper describes a simulated injection of PB 95 and E85 to an intake pipe. Integrated with a model of an injector,
a geometric model of an intake pipe of a diameter that corresponds to real dimensions was developed with AVL FIRE
software. Twventy consecutive injections of these types of fuel to the intake pipe were simulated. The studies focused on
how the intensity of fuel film formation was impacted by PB 95 and ES5 depending on engine speed and the pressure in
the intake pipe. The paper provides selected results for several engine operating points.

Key words: CFD modeling, fuel film, ethanol

Badania modelowe wtrysku benzyny i paliwa E8S do przewodu dolotowego silnika

W artykule przedstawiono badania modelowe wirysku benzyny Pb95 oraz paliwa ES5 do przewodu dolotowego silnika.
Zastosowano oprogramowanie AVL FIRE. Zbudowano model geometryczny przewodu dolotowego o srednicy odpowia-
dajgcej wymiarami obiektowi rzeczywistemu, wraz z zamontowanym modelem wtryskiwacza. Symulowano 20 kolejnych
wtryskow paliwa do przewodu dolotowego. Badano wplyw zastosowanego paliwa na intensywnos¢ powstawania filmu
paliwowego w zaleznosci od predkosci obrotowej silnika oraz cisnienia w przewodzie dolotowym. Zamieszczono wybrane
wyniki z badan dla kilku punktow pracy silnika.

Stowa kluczowe: modelowanie CFD, film paliwowy, etanol

1. Introduction

Recently, a considerable growth of interest in substitute
and alternative fuels for vehicles has been observed. The
growth of oil prices in world markets forces us to search
for new fuels that could partly or wholly replace the crude
oil based fuels. Recently, a new fuel referred to as Bio85
has appeared in the gas stations. This type of fuel contains
70 + 85% ethanol and is an alternative to oil-derivative fuels.
Application of alcohol-based fuels for fuelling of vehicles
may contribute, among others, to a decrease in the exploita-
tion of natural resources (a new source of energy) and a de-
crease in environmental hazards (lower exhaust emissions).
However, the use of ethanol for fuelling of vehicles requires
adjustment of the injection and engine control system. FFV
(Flexi Fuel Vehicles) adjusted by manufacturers for use of
this type of fuel are already available in the Polish market.

Following an injection of fuel in the intake system of the
engine appears a harmful phenomenon involving sedimenta-
tion of some of the injected fuel on the walls. The fuel creates
a fuel film that gradually evaporates and drips into the cylinder
with a considerable delay. When a fuel other than gasoline
is used the volume and speed of evaporation of the fuel film
changes. This phenomenon has to be compensated for in an
appropriate way (by determining of the coefficients) in the
control algorithm. In order to identify the process of fuel spray
and the formation of the fuel film on the engine intake system
walls for gasoline and E85 simulation tests were performed
with the use of software manufactured by AVL. The influence
of alcohol-based fuel on the intensity of the fuel film formation
depending on the engine speed and the pressure in the intake
pipe was also tested. The distribution and thickness of the fuel
film in the engine intake pipe was also analyzed.

1. Wstep

Ostatnio obserwuje si¢ znaczacy wzrost zainteresowa-
nia zastepczymi i alternatywnymi paliwami do pojazdow
samochodowych. Wzrost cen ropy naftowej na rynkach
$wiatowych sktania do poszukiwania nowych paliw, ktore
czesciowo lub catkowicie zastapityby paliwa pochodzace z
przerobki ropy naftowej. Obecnie na stacjach benzynowych
pojawito si¢ nowe paliwo pod nazwa Bio85. Paliwo to zawie-
ra 70 + 85% etanolu i stanowi rozwigzanie alternatywne dla
paliw ropopochodnych. Zastosowanie paliw alkoholowych
do zasilania pojazdow samochodowych moze przyczynié
si¢ migdzy innymi do zmniejszenia wykorzystania zasobow
naturalnych (nowe zroédto energii) oraz zmniejszenia zagro-
zenia Srodowiska (mniejsza emisja substancji szkodliwych).
Zastosowanie etanolu do zasilania pojazdow wymaga jednak
przystosowania do tego uktadu wtryskowego oraz uktadu
sterowania. Na polskim rynku sa juz dostgpne pojazdy FFV
(Flexi Fuel Vehicles) przystosowane przez producentow do
zasilania tego typu paliwem.

Po wtrysku paliwa w uktadzie dolotowym silnika
powstaje szkodliwe zjawisko osadzania si¢ na $Sciankach
czegsci wirysnigtego paliwa. Paliwo tworzy tam tzw. film
paliwowy stopniowo parujacy i $ciekajacy do cylindra ze
znacznym opdznieniem. Przy zastosowaniu paliwa o innych
wilasciwos$ciach niz benzyna wystepuje zmiana wielkosci i
szybkosci parowania filmu paliwowego. Zjawisko to musi
by¢ kompensowane w odpowiedni sposob (wyznaczonymi
wspotczynnikami) w algorytmie sterujacym. W celu iden-
tyfikacji procesu tworzenia strugi paliwa oraz powstawania
filmu paliwowego na $ciankach uktadu dolotowego silnika
dla benzyny oraz E85 przeprowadzono badania symulacyjne
z wykorzystaniem oprogramowania firmy AVL. Badano
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Modeling of physical phenomena occurring in a diesel
engine is today very common [2 — 4]. Solving complex
problems is possible thanks to a technique referred to as
numerical fluid mechanics. By discretization of the analyzed
volume and division into cells of infinite volume and thanks
to the numerical solution of partial differential equations
it is possible to determine approximate values of pressure
gradients, temperatures or flow speeds of compressive fac-
tor. Most of the contemporary CFD programs are based
on Navier-Stokes’ equations describing the principle of
behavior of mass, momentum and energy of a moving fluid
and, then discretizing the same using the method of finite
elements, finite volumes of finite differences. The use of the
software also enables conducting simulation tests of flows,
in which chemical reactions or combustion processes occur,
flows through porous structures, flows of Newton’s fluids
or non-Newton’s fluids and simulation of fluid structure
interaction.

2. The model of intake pipe

The model of intake pipe was developed in Workflow
Manager module of AVL FIRE program. The model is
composed of an intake pipe model and an injector model.
The diameter of the intake pipe and the injector dimensions
were determined based on the measurements of an actual
object. In order to eliminate discontinuity in geometry and
ensure the required accuracy of calculations, the correctness
of the developed grid was verified. A cell type referred to
as Hexahedron was used for the construction of the model.
Finally, the model included 31500 cells (Fig. 1). This level
of geometrical discretization ensured the required accuracy
of calculations and simultaneous shortening of the period
of calculations.

Fig. 1. The calculation grid of the tested intake pipe

Rys. 1. Siatka obliczeniowa badanego przewodu dolotowego

Due to the occurrence of a violent flow, it was necessary
to define an appropriate model of turbulence. The k-zeta-f
model was used for turbulent flows. This choice was de-
termined by analysis of the literature related to simulation
tests [1]. AVL FIRE Wall Film model was also used for the
determination of the distribution of fuel in the intake pipe and
the determination of the intensity of evaporation of the fuel
from the film. The calculations were performed with the as-
sumption of a model of density of an ideal gas, where density
was determined by the function of pressure and temperature.
The flow of fluid was defined as a compressive flow.

wplyw paliwa alkoholowego na intensywno$¢ powstawania
filmu paliwowego w zaleznos$ci od predkosci obrotowe;j
silnika oraz ci$nienia w przewodzie dolotowym. Analizo-
wano rozktad i grubo$¢ filmu paliwowego w przewodzie
dolotowym silnika.

Modelowanie zjawisk fizycznych, jakie zachodza w sil-
niku spalinowym jest obecnie bardzo rozpowszechnione [2 —
4]. Rozwigzywanie zlozonych zagadnien mozliwe jest dzigki
technice okreslanej jako numeryczna mechanika ptynéw.
Przez dyskretyzacj¢ analizowanej objetosci oraz podziat
na komorki o skoficzonej objetosci i dzigki numerycznemu
rozwigzaniu czastkowych rownan rézniczkowych mozliwe
jest przyblizone wyznaczenie gradientow ci$nien, temperatur
lub predkosci przeptywu czynnika $cisliwego. Wigkszos¢
wspoltczesnych programéw CFD bazuje na rownaniach Na-
viera-Stokesa, opisujacych zasade zachowania masy, pedu i
energii dla poruszajacego si¢ ptynu, a nastgpnie dyskretyzuje
je za pomoca metody elementow skonczonych, metody
objetosci skonczonych lub metody réznic skonczonych.
Zastosowane oprogramowanie umozliwia takze prowadzenie
badan symulacyjnych przeptywow, w ktorych wystepuja
reakcje chemiczne lub procesy spalania, przeplywow przez
struktury porowate, przeptywoéw plyndéw newtonowskich
lub nienewtonowskich oraz symulacj¢ interakcji ptyn—cialo
stale (Fluid Structure Interaction).

2. Model przewodu dolotowego

Model przewodu dolotowego opracowano w module
Workflow Manager programu AVL FIRE. Model ztozony
jest z modelu przewodu dolotowego oraz z modelu wtry-
skiwacza. Srednice przewodu dolotowego oraz wymiary
wtryskiwacza okreslono na podstawie pomiardw rzeczy-
wistego obiektu badawczego. W celu wyeliminowania

nieciaglo$ci w geometrii oraz zapewnienia
wymaganej doktadnosci obliczen wykonano
weryfikacje poprawno$ci opracowane; siatki.
Do budowy modelu zastosowano jeden typ
komorki o nazwie Hexahedron. Ostatecznie
model sktadat si¢ z31 500 komorek (rys. 1).
Taki poziom dyskretyzacji geometrycznej za-
pewnit wymagana doktadno$¢ obliczen przy
jednoczesnym skroceniu czasu obliczen.

Z uwagi na wystgpowanie przeptywu
burzliwego niezbgdne bylo zdefiniowanie
odpowiedniego modelu turbulencji. Podczas
obliczen zastosowano model k-zeta-f dla
przeptywow turbulentnych. Wybér ten byt

podyktowany analiza literatury dotyczacej badan symula-

cyjnych [1]. Zastosowano takze modut AVL FIRE Wall Film

do okreslenia rozktadu paliwa w przewodzie dolotowym

oraz okreslenia intensywnosci parowania paliwa z filmu.

Obliczenia prowadzono przy zatozeniu modelu ggstosci gazu

idealnego, gdzie ggstos$¢ zostata okreslona funkcja ciSnienia

1 temperatury. Przeptyw ptynu zdefiniowano jako $cisliwy.
Warunki poczatkowe dla powietrza:

— gestos¢ w warunkach normalnych 1,19 kg/m?,

— temperatura 30 °C,

— energia kinetyczna turbulencji 0,5 m?/s?,
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Initial conditions for the air:
— density in normal conditions: 1.19 kg/m?,
— temperature: 30 °C,
— kinetic energy of turbulence: 0.5 m?/s?,
— scale of turbulence: 0.003588 m,
— turbulence dissipation speed: 16.1873 m?%/s>.

The tests assumed Pb95 as fuel and a mixture of ethanol
and gasoline (E85 biofuel) with their physical and chemi-
cal properties available in the program library. The fuel
temperature of 50 °C was assumed. The fuel was dosed
into the intake pipe with the use of an injector model with
its shape geometry and dimensions corresponding to the
original injector. The injection was made in a stepwise func-
tion depending on the fuel injection time ensuring constant
output during the entire injection process. The diameter of
the intake pipe was 0.036 m. In order to determine the mass
of the injected fuel and the mass of air in the intake pipe,
identification tests were made with respect to a real object.
The obtained results constituted conditions precedent to the
developed intake pipe model.

3. The plan of experiment

Simulation tests were performed in eight test points for
the range of engine speeds from 1500 rpm to 3900 rpm and
pressure in the intake pipe of up to 37 kPa to 85 kPa. Due
to the fact that simulation calculations are time-consuming a
calculation step of every 5 °CA was applied. The simulation
process involved twenty consecutive fuel injections into the
intake pipe, which allowed the fuel film mass to stabilize in
the intake pipe in every test point.

4. Results of simulation tests

As aresult of the performed simulation tests the authors
obtained the distribution and the thickness of the fuel film
in the intake pipe following the injection of gasoline and
E85 biofuel depending on the engine speed and pressure
in the intake pipe. Figure 2 presents a visualization of the
fuel injection into the intake pipe for the test point n = 3900
rpm and the pressure in the intake pipe of p, = 85 kPa. The
results of the simulation tests presented in Fig. 3 — 10 allows
examining the distribution and thickness of the fuel film in
the intake pipe. Due to the need of appropriate visualization
and interpretation of the simulation test results a different
scale of concentration was assumed for every test point.

5. The analysis of simulation test results

Figure 2 presents an example visualization of the fuel
injection into the intake pipe for the engine speed of 3900
rpm and the pressure in the intake pipe 85 kPa. From the
very beginning of the injection the fuel spray is atomized.
Fuel drops are distributed in the intake pipe creating a coni-
cal aerosol. After the crankshaft angle of approx. 60 °CA
the atomized fuel hits the bottom wall of the pipe. Nearly
the entire dose of the injected fuel reaches the wall. The
fuel film formation is accompanied by aerodynamic forces
of airflow. Flowing air causes dislocation of the fuel film in
the direction of the intake valve and breaking of the same
into smaller fragments.

— skala turbulencji 0,003588 m,
— szybkoé¢ dyssypacji turbulencji 16,1873 m?/s’.

W badaniach jako paliwo przyjeto benzyne Pb95 oraz
mieszanke alkoholu etylowego i benzyny (biopaliwo E85),
ktérych wiasciwosci fizykochemiczne dostepne sa w biblio-
tece programu. Przyjeto temperature paliwa rdwna 50 °C.
Paliwo dozowane jest do przewodu dolotowego za pomoca
modelu wtryskiwacza, ktérego geometria odpowiada ksztal-
tem 1 wymiarami oryginalnemu wtryskiwaczowi. Wtrysk
realizowano funkcja skokowa w zaleznosci od czasu wtrysku
paliwa, zapewniajac staly wydatek w czasie catego procesu
wtrysku. Srednica przewodu dolotowego wynosita 0,036 m.
W celu okreslenia masy wtryskiwanego paliwa oraz masy
powietrza w przewodzie dolotowym wykonano badania
identyfikacyjne na obiekcie rzeczywistym. Uzyskane wy-
niki stanowig warunki wstepne do opracowanego modelu
przewodu dolotowego.

3. Plan eksperymentu

Badania symulacyjne wykonano w o$miu punktach
badawczych dla zakresu predkosci obrotowych od 1500
obr/min do 3900 obr/min oraz ci$nienia w przewodzie dolo-
towym od 37 kPa do 85 kPa. Ze wzgledu na czasochtonnos¢
obliczen symulacyjnych zastosowano krok obliczeniowy co
5 °0OWK. W procesie symulacyjnym realizowano dwadzie-
$cia kolejnych wtryskoéw paliwa do przewodu dolotowego,
co pozwolito na ustabilizowanie si¢ masy filmu paliwowego
w przewodzie dolotowym w kazdym punkcie badawczym.

4. Wyniki badan symulacyjnych

W rezultacie przeprowadzonych badan symulacyjnych
uzyskano rozktad i grubos¢ filmu paliwowego w przewodzie
dolotowym po wtrysku benzyny i biopaliwa E85 w zalezno-
sci od predkosci obrotowej silnika i ci$nienia w przewodzie
dolotowym. Na rysunku 2 przedstawiono wizualizacje wtry-
sku paliwa do przewodu dolotowego dla punktu badawczego
n = 3900 obr/min i ci$nienia w przewodzie dolotowym p, =
= 85 kPa. Wyniki z badan symulacyjnych przedstawione na
rysunkach 3 — 10 pozwalaja na zbadanie rozktadu i grubosci
filmu paliwowego w przewodzie dolotowym. Ze wzgledu
na potrzeb¢ wiasciwej wizualizacji 1 interpretacji wynikow
badan symulacyjnych, dla kazdego punktu badawczego
przyjeto inng skale koncentracji.

5. Analiza wynikéw badan symulacyjnych

Na rysunku 2 przedstawiono przyktadowa wizualizacje
wtrysku paliwa do przewodu dolotowego dla predkosci
obrotowej 3900 obr/min i dla ci$nienia 85 kPa. Juz od po-
czatku inicjacji wtrysku nastepuje atomizowanie si¢ strugi
paliwa. Krople paliwa rozprzestrzeniaja si¢ w przewodzie
dolotowym, tworzac stozkowy ksztalt aerozolu. Po czasie
obrotu watu korbowego okoto 60 °OWK zatomizowane pali-
wo uderza o dolng $cianke przewodu. Niemalze cata dawka
wtrysnigtego paliwa dociera do $cianki. Powstaniu filmu
paliwowego towarzyszg sity aerodynamiczne przeptywu
powietrza. Przeptywajace powietrze powoduje przemiesz-
czanie si¢ filmu paliwowego w kierunku zaworu dolotowego
oraz jego rozerwanie na mniejsze fragmenty.

COMBUSTION ENGINES, No. 4/2012 (151)

57



Badania modelowe wtrysku benzyny i paliwa ES5 do przewodu dolotowego silnika

20°C.A. 100° C.A.
40° C.A. 120° C.A.
60° C.A. 140° C.A.
80° C.A. 160° C.A.

Fig. 2. Visualization of fuel injection into the intake pipe for the test point n = 3900 rpm and p, = 85 kPa
Rys. 2. Wizualizacja wtrysku paliwa do przewodu dolotowego dla punktu badawczego n = 3900 obr/min oraz p, = 85 kPa

Pb95

E85

Fig. 3. Distribution and thickness of the fuel film in the intake pipe during the simulation of the feeding of gasoline and E85 biofuel for the engine
speed of 3900 rpm and the pressure of 85 kPa in the intake pipe

Rys. 3. Rozklad i grubos¢ filmu paliwowego w przewodzie dolotowym podczas symulacji zasilania benzyng i biopaliwem E8S5 dla predkosci obrotowej
silnika 3900 obr/min i cisnienia w przewodzie dolotowym 85 kPa
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Pb95

E85

Fig. 4. Distribution and thickness of the fuel film in the intake pipe during the simulation of the feeding of gasoline and E85 biofuel for the engine
speed of 1900 rpm and the pressure of 45 kPa in the intake pipe

Rys. 4. Rozktad i grubosé filmu paliwowego w przewodzie dolotowym podczas symulacji zasilania benzyng i biopaliwem ES85 dla predkosci obrotowej
silnika 1900 obr/min i cisnienia w przewodzie dolotowym 45 kPa

Pb95

E85

Fig. 5. Distribution and thickness of the fuel film in the intake pipe during the simulation of the feeding of gasoline and E85 biofuel for the engine
speed of 1900 rpm and the pressure of 85 kPa in the intake pipe

Rys. 5. Rozktad i grubos¢ filmu paliwowego w przewodzie dolotowym podczas symulacji zasilania benzyng i biopaliwem E85 dla predkosci obrotowej
silnika 1900 obr/min i cisnienia w przewodzie dolotowym 85 kPa

COMBUSTION ENGINES, No. 4/2012 (151) 59



Badania modelowe wtrysku benzyny i paliwa ES5 do przewodu dolotowego silnika

Pb95

E85

Fig. 6. Distribution and thickness of the fuel film in the intake pipe during the simulation of the feeding of gasoline and E85 biofuel for the engine
speed of 2900 rpm and the pressure of 37 kPa in the intake pipe

Rys. 6. Rozktad i grubosé filmu paliwowego w przewodzie dolotowym podczas symulacji zasilania benzyng i biopaliwem ES85 dla predkosci obrotowej
silnika 2900 obr/min i cisnienia w przewodzie dolotowym 37 kPa

Pb95

E85

Fig. 7. Distribution and thickness of the fuel film in the intake pipe during the simulation of the feeding of gasoline and E85 biofuel for the engine
speed of 2900 rpm and the pressure of 65 kPa in the intake pipe

Rys. 7. Rozkilad i grubos¢ filmu paliwowego w przewodzie dolotowym podczas symulacji zasilania benzyng i biopaliwem E85 dla predkosci obrotowej
silnika 2900 obr/min i cisnienia w przewodzie dolotowym 65 kPa
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Pb95

E85

Fig. 8. Distribution and thickness of the fuel film in the intake pipe during the simulation of the feeding of gasoline and E85 biofuel for the engine
speed of 2900 rpm and the pressure of 85 kPa in the intake pipe

Rys. 8. Rozktad i grubosé filmu paliwowego w przewodzie dolotowym podczas symulacji zasilania benzyng i biopaliwem ES85 dla predkosci obrotowej
silnika 2900 obr/min i cisnienia w przewodzie dolotowym 85 kPa

Pb95

E85

Fig. 9. Distribution and thickness of the fuel film in the intake pipe during the simulation of the feeding of gasoline and E85 biofuel for the engine
speed of 3900 rpm and the pressure of 45 kPa in the intake pipe

Rys. 9. Rozktad i grubos¢ filmu paliwowego w przewodzie dolotowym podczas symulacji zasilania benzyng i biopaliwem E85 dla predkosci obrotowej
silnika 3900 obr/min i cisnienia w przewodzie dolotowym 45 kPa
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Pb95

E85

Fig. 10. Distribution and thickness of the fuel film in the intake pipe during the simulation of the feeding of gasoline and E85 biofuel for the engine
speed of 3900 rpm and the pressure of 85 kPa in the intake pipe

Rys. 10. Rozktad i grubosé filmu paliwowego w przewodzie dolotowym podczas symulacji zasilania benzyng i biopaliwem ES85 dla predkosci obroto-
wej silnika 3900 obr/min i cisnienia w przewodzie dolotowym 85 kPa

The fuel film surface assumes a parabolic shape (Fig.
3 —10). The maximum thickness of the film is found in the
place where the fuel is fed into the pipe. With an increase
of the distance from the point of fuel injection the film is
spilled gradually decreasing its concentration. The film
thickness for E85 fuel assumes up to several times the value
of the thickness of the gasoline film. Increase of the mass

Table 1. Results of simulation tests of the fuel film thickness

Tabela 1. Wyniki badan symulacyjnych grubosci filmu paliwowego

Powierzchnia filmu paliwowego przyjmuje ksztatt
paraboliczny (rys. 3 — 10). Maksymalna grubos¢ filmu wy-
stepuje w miejscu podawania paliwa do przewodu. Wraz ze
zwigkszaniem si¢ odlegtosci od punktu wtryskiwania paliwa
film ulega rozlewaniu si¢, stopniowo zmniejszajac swoja
koncentracj¢. Grubo$é filmu dla paliwa E85 przyjmuje nawet
kilkukrotng warto$¢ grubosci filmu benzynowego. Zwigk-
szanie masowego strumienia przeptywu powietrza
wywoluje wzdtuzne rozciggnie powierzchni filmu
paliwa. Biopaliwo charakteryzuje si¢ o wiele mniej-

n [rpmobr/min | p, [kPa] g, [mm] g, [mm] K, [ szg intensywpoéciq rozciatganig takich fragmentow
w poréwnaniu z benzyng. Zwigkszanie masowego
1500 65 0.20400 0.38713 1.8977 strumienia przeptywu powietrza jest skutkiem
1900 45 0.16512 0.41193 2.4947 zwiekszenia predkosci obrotowej watu korbowego
85 0.24125 0.40142 1.6639 oraz zwigkszenia ci$nienia w przewodzie dolotowym
2900 37 0.15494 0.43686 2.8195 (zwigkszenia gestosci powietrza).

65 021581 037677 7458 Przedstawione w tabeli 1 wyniki pozwalajg na
" 032000 035557 o1 okr'esleme rozktadu 1 mak'symalnej grubosci filmu
paliwowego w przewodzie dolotowym. Zaobser-

3900 45 0.17504 0.38418 2.1948 . . e s L
wowano, ze najwicksze réznice w grubosci filmu
85 0.18284 0.30662 1.6770 paliwowego pomigdzy benzyng Pb95 a biopaliwem

airflow causes longitudinal stretching of the fuel film surface.
Biofuel is characterized by much less intense stretching of
these fragments as compared to gasoline. An increase in the
mass stream of airflow results from an increase in the engine
speed and an increase in the intake pipe pressure (increase
of air density).

The results presented in Table 1 allow determining of the
distribution and maximum thickness of the fuel film in the

E85 wystepuja w zakresie matych obcigzen silnika.
Wspdtczynnik kg wyraza wzgledne zwickszenie masy filmu
paliwowego E85 w stosunku do benzyny.

Po wtrysku benzyny dla danej predkosci obrotowe;j sil-
nika grubos¢ filmu paliwowego wzrastata wraz ze wzrostem
ci$nienia w przewodzie dolotowym. Przy zastosowaniu
paliwa etanolowego tendencja ta ma charakter odwrotny
1 grubos¢ filmu maleje wraz ze wzrostem cisnienia. Na
rysunku 11 przedstawiono charakterystyke wspotczynni-
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Fig. 11. Characteristics of kg coefficient of proportionality of the fuel film

thickness

Rys. 11. Charakterystyka wspotczynnika proporcjonalnosci grubosci filmu kg

intake pipe. It has been observed that the greatest differences
in the fuel film thickness between Pb95 and E8S5 biofuel are
observed within the range of small engine loads. kg coef-
ficient expresses a relative increase of the mass of the E85
fuel film as compared to gasoline.

Following the injection of gasoline for a given engine
speed, the fuel film thickness increased with an increase of
the pressure in the intake pipe. When using ethanol, this
trend was contrary and the film thickness decreased with an
increase of the pressure. Figure 11 presents characteristics
of kg coefficient of proportionality of the fuel film thickness
in the intake pipe.

6. Conclusions

The obtained simulation test results allowed extending
the knowledge on the processes of fuel-air mixture forma-
tion taking place when feeding gasoline and a mixture of
gasoline and E85 ethanol to a spark ignition engine. It has
been proved that the engine speed and the pressure in the
intake system have effects upon the intensity of formation
and the thickness of the fuel film following a replacement of
gasoline with ethanol. The fuel film thickness for E85 is at
times several times greater than that of gasoline. The reasons
for the significant influence of both the tested factors include
changed time courses of such phenomena as development
and raising of the injected fuel spray by the flowing air and
sedimentation of fuel on the intake pipe walls and, in particu-
lar, changes in the area and thickness of the fuel film.

The obtained simulation test results indicate a usefulness
of'the testing method used for the analysis of the phenomena
occurring in the engine intake system following the injection
of fuel without interference with the system. The said results
also reduce the testing time considerably.

ka proporcjonalnosci grubos$ci filmu paliwowego kg
w przewodzie dolotowym.

6. Podsumowanie

Otrzymane wyniki z badan symulacyjnych pozwoli-
ly rozszerzy¢ wiedzg¢ o procesach tworzenia mieszanki
paliwowo-powietrznej, zachodzacych podczas zasilania
silnika o zaplonie iskrowym benzyna oraz mieszanka
benzyny i alkoholu etylowego E85. Wykazano, ze
istnieje wptyw predkosci obrotowej watu korbowego
silnika i ci$nienia w uktadzie dolotowym na inten-
sywnos¢ powstawania i grubos¢ filmu paliwowego po
zastapieniu benzyny alkoholem etylowym. Grubo$¢
filmu paliwowego dla paliwa E85 przyjmuje niekiedy
nawet kilkukrotng warto$¢ grubosci filmu paliwowego
dla benzyny. Przyczynami istotnego wptywu obu czyn-
nikow badawczych sa zmienione czasowe przebiegi
takich zjawisk, jak: rozwoj 1 unoszenie strugi wtryski-
wanego paliwa przez przepltywajace powietrze oraz
osiadanie paliwa na $ciankach przewodu dolotowego,
a zwlaszcza zmian pola powierzchni i grubosci filmu
paliwowego.

Uzyskane wyniki z badan symulacyjnych wskazuja
na przydatno$¢ zastosowanej metody badawczej do
analiz zjawisk, jakie zachodza w uktadzie dolotowym
silnika po wtrysku paliwa bez ingerencji w uktad i znaczaco
skracajg czas badan.
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A simulation study of turbocharger intake leakage on its efficiency

The paper presents a design of a selected turbocharger. A controlled damage has been described and discussed:
An aftermath of an introduction of a foreign body into the impeller has been presented. The observations were made

on a microscopic scale with small (50x) enhancements.

Key words: supercharging, turbocharger, combustion engine, damage

Badania symulacyjne wplywu nieszczelnosci ukladéw dolotowych turbosprezarek na ich skutecznos$é
dzialania

W artykule przedstawiono informacje na temat konstrukcji wybranej turbosprezarki. Opisano i omowiono uszkodzenie
przeprowadzone w kontrolowany sposob. Przedstawiono nastepstwa przedostania sie na wirnik sprezarki ciata obcego.
Bazowano na obserwacjach mikroskopowych o niewielkich powigkszeniach, tj. piecdziesieciokrotnych.

Stowa kluczowe: doladowanie, turbosprezarka, silnik spalinowy, uszkodzenie

1. Introduction

The tests were carried out using a turbocharger manu-
factured by Garrett (GT 1749V) serially fitted in 1900 cm®
88 kW passenger vehicle diesel engine.

The aim of the study was to show a cause and effect
relation between a small defect of one of the turbocharger
elements and a total damage of the assembly.

2. Design characteristics of the Garrett 1749V
turbocharger

The described turbocharger has a typical design: the
compression part, the turbine part and the center shroud. The
compression of air is realized in a radial-axial centrifugal
flow compressor with convoluted vanes. The compressor
impeller is made of aluminum alloys. The decompression of
the exhaust gases takes place in the centripetal radial-axial
turbine. The impeller of the turbine is made of high alloy
steel and is permanently fixed to the turbocharger shaft. The
impeller and the turbine with the shaft have been shown in
Fig. 1.

Fig. 1. Selected elements of the Garrett 1749V turbocharger: a) impeller, b) shaft with
the turbine impeller, ¢) nozzle guide vane geometry set [6]

Rys. 1. Wybrane elementy turbosprezarki Garrett 1749V: a) wirnik sprezarki, b) wat z wirni-

kiem turbiny, c) zespot topatek wienca kierownicy [6]

1. Wstep

Badania zrealizowano, wykorzystujac turbosprezarke fir-
my Garrett model GT 1749V, ktora jest montowana seryjnie,
migdzy innymi do silnika o pojemno$ci 1900 cm® o zaptonie
samoczynnym i mocy znamionowej 88 kW, stosowanego do
napegdu samochodu osobowego.

Celem artykutu byto wykazanie zwigzku przyczynowo-
skutkowego migdzy niewielkim defektem jednego z elemen-
tow turbosprezarki a catkowitym zniszczeniem zespotu.

2. Charakterystyka konstrukcyjna turbosprezarki

Garrett 1749V

Opisywana turbosprezarka ma typowa budowg: czes$¢
sprezarkowa, cze$¢ turbinowa oraz korpus srodkowy. Spre-
zanie powietrza odbywa si¢ w sprezarce przeptywowej,
odsrodkowej (osiowo promieniowej) o topatkach zwichro-
wanych. Wirnik sprezarki wykonany jest ze stopu alumi-
nium. Rozprezanie spalin zachodzi w turbinie dosrodkowe;j
(promieniowo-osiowej). Wirnik turbiny, wykonany ze stali
wysokostopowej, potaczony jest na stale z watem turbo-
sprezarki. Wirnik ten oraz turbiny wraz z
watem przedstawiono na rys. 1.

Regulacja mocy turbiny (tym samym
wydatku sprezarki) odbywa si¢ za pomoca
zmiany kata nachylenia topatek wienca kie-
rujacego. Kazda z 11 topatek zamocowana
jest w korpusie wienica w taki sposob, ze
mozliwy jest jej obrot wokot osi pionowe;.
Kazda topatka wienca ma dzwignig, ktéra
wspolpracuje z ruchomym pierscieniem,
umieszczonym na obwodzie. Obrot pier-
Scienia powoduje katowe przestawienie
wszystkich topatek, co wptywa na zmiang
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The adjustment of the turbine power output (thus the
turbocharger output) is done through a change in the angle of
the guide vanes. Each of the 11 vanes is fixed in the shroud
so that it is possible to turn them around their vertical axis.
Each of the vanes has a lever connected to a moving ring
placed on the circumference. A turn of the ring results in
an angular shift of all the vanes, which changes the angle
of exhaust gas flow onto the turbine impeller. The control
of the ring movement is done through a pneumatic vacuum
activated actuator. Figure 1c shows the NGV with the ring.
All is assembled with the iron shroud.

The turbocharger shaft uses transverse and axial slide
bearings. The lubricating medium is engine lubricant fed to
the turbocharger via the oil gallery.

The transverse bearing bears the radial forces that come
from the gases acting on the turbine impeller and the intake
air acting on the compressor impeller. The bush of the trans-
verse bearing (Fig. 2a) is a sleeve made of a bronze alloy
that cooperates with the turbocharger shaft journals. The

a) b)

Fig. 2. The bush of the transverse slide bearing: a) general view, b) upper and lower oil hole, c¢) orientation

of the bush against the shroud

Rys. 2. Panew poprzecznego tozyska slizgowego: a) widok ogolny, b) gorny i dolny otwor splywowy oleju, c) sposob
ustalenia pozycji panewki tozyska wzgledem korpusu

oil is fed to the bearing in two points via ducts bored inside
the shroud. The oil is fed to the bush-journal contact zone
through holes on the sleeve circumference. Two grooves
made on the circumference of the bush ensure that the oil
in them maintains the continuity of the oil film inside the
bearing. From the bush the oil escapes via two holes (Fig.
2b) — the upper and the lower one. The oil escaping through
the lower hole flows directly to the space in the turbocharger
shroud where it accumulates. The oil escaping through the
upper hole flows to the external space of the sleeve addition-
ally absorbing heat from the walls. The bush is fixed with
a wedge of a round cross-section whose axis is fixed in the
shroud (Fig. 2c¢).

The axial slide bearing is built from a disc made of bronze
(Fig. 3a) cooperating with steel pins that turn with the impel-
ler. The lubricant is fed to the friction zone through a bore
inside the disc and escapes through a duct on the disc sur-
face. The pins are pressed against the disc with the resultant
axial force that comes from the exhaust gases decompressed
in the turbine and compressed air in the compressor. The

kata naptywu spalin na wirnik turbiny. Sterowanie ruchem
pier$cienia odbywa si¢ za pomocg sitownika pneumatyczne-
go uruchamianego podci$nieniem. Na rysunku 1c przedsta-
wiono wieniec kierujacy (od strony naptywu spalin) wraz z
pierScieniem. Zespot wienca kierujacego zmontowany jest
z zeliwnym korpusem turbiny.

Wal turbosprezarki lozyskowany jest za pomocg tozysk
slizgowych: tozyska poprzecznego oraz tozyska wzdtuzne-
20, tzw. oporowego. Medium smarujacym lozyska jest olej,
doprowadzany do turbosprezarki z magistrali silnika.

Lozysko poprzeczne przenosi sity promieniowe pocho-
dzace od reakcji gazow spalinowych na wirnik turbiny oraz
reakcji zasysanego powietrza na wirnik sprezarki. Panew
lozyska poprzecznego (rys. 2a) stanowi tulejka lozyskowa
wykonana ze stopu brazu, wspodtpracujaca z czopami watu
turbosprezarki. Olej do lozyska doprowadzany jest dwu-
punktowo, kanatami dragzonymi wewnatrz korpusu. Do strefy
kontaktu panewki lozyska z czopem olej jest dostarczany
przez otworki umieszczone na obwodzie tulei. Dwa rowki

wykonane na obwodzie
©) panewki powoduja, ze gro-
madzacy si¢ w nich olej
zapewnia cigglo$¢ filmu
olejowego w lozysku. Z
panewki olej wydostaje
si¢ dwoma otworami (rys.
2b): gornym 1 dolnym.
Olej wyplywajacy otwo-
rem dolnym splywa bez-
posrednio do objetosci w
korpusie turbosprezarki, w
ktérej gromadzi sig, otwo-
rem goérnym natomiast
olej sptywa po powierzch-
ni zewnetrznej tulei, do-
datkowo odbierajac cieplo
od jej Scianek. Panewka
zabezpieczona jest przed obrotem klinem o przekroju okra-
glym, ktérego 0§ zamocowana jest w korpusie srodkowym
(rys. 2¢).

Lozysko §lizgowe wzdtuzne zbudowane jest z tarczy
wykonanej ze stopu brazu (rys. 3a) i obustronnie wspol-
pracuje ze stalowymi trzpieniami, ktdre obracajg si¢ wraz z
wirnikiem. Olej do strefy tarcia doprowadzany jest drazonym
otworem wewnatrz tarczy lozyska, odptywa natomiast kana-
fem utworzonym przez wybranie na powierzchni. Trzpienie
lozyska dociskane sg do tarczy wypadkowa sita osiowa po-
chodzaca od rozprezanych na turbinie gazéw spalinowych
oraz sprezanego w sprezarce powietrza. Site osiowa po
stronie turbiny przekazuje na trzpien powierzchnia czotowa
czopa watu, natomiast ze strony sprezarki — powierzchnia
walcowa wirnika sprezarki. O tym, ktéry trzpien przenosi
obcigzenie na powierzchnig¢ tarczy tozyska decyduje wypad-
kowa sila: sktadowej osiowej po stronie turbiny i sprezarki.
Podczas ustalonej predkosci obrotowej wirnika i podczas
przyspieszania sita wypadkowa jest wigksza po stronie tur-
biny, natomiast podczas zwalniania — po stronie sprezarki.
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axial force on the side of a)
the turbine is transferred on
the pin by the front surface
of the shaft journal and on
the inside of the compres-
sor —the cylindrical surface
of the compressor impeller.
The resultant force — axial
component on the side of
the turbine and the com-
pressor is decisive as to
which pin transfers the load
on the surface of the disc.
At a constant impeller speed
and during acceleration the
resultant force is greater on
the side of the turbine and
when decelerating on the
side of the compressor.

The sealing of the turbocharger impeller is done
through two rings. On the side of the turbine the ring is
fitted in a groove on the shaft (rotation is possible) and
in the shroud (fixed). Other than the rings, on the shaft
on the side of the turbine there is a single labyrinth seal.
On the side of the compressor the seal is a ring fitted in
a groove made in the pin of the axial bearing (rotation is
possible) and in the lower part of the compressor shroud
(fixed). The individual elements of the axial bearing of
the turbocharger have been shown in Fig. 3b and the as-
sembled set including the fragments of the impeller shaft
and seals in Fig. 3c.

3. A description of the turbocharger damage
resulting from placing of a foreign body inside
the intake duct

3.1. Test stand and methodology

The tests were conducted in the Combustion Engines
laboratory at Poznan University of Technology on a spe-
cially built turbocharger test stand integrated with an engine
dynamometer test stand (Fig. 4).

The turbocharger was fitted in a specially designed test
stand. The revving is done through the use of the enthalpy
of hot gases from the engine. The lubrication is done with a
standalone lubrication system operating at a constant pres-
sure of 2 bars and an output of 11/min.

The analysis was performed on a Garrett model 1749V
turbocharger. The damage observations were recorded with
a Motic SMZ-168 microscope (Fig. 5a) fitted with a Motic
Moticam 2000 video camera (Fig. 5b) and a digital Olympus
uTough-8010. For the image processing the authors used
Helicon Focus that composes a single sharp image out of
many partly sharp images through selection and combination
of areas of greatest sharpness.

3.2. Description of the investigations

The foreign body that initiated the destruction process
of the analyzed turbocharger was a small-sized nut washer

(Fig. 6).

b) <)

Fig. 3. Axial slide bearing: a) bearing disc, b) bearing parts: 1 — shaft journal, 2 — bearing pin on the side of
the turbine, 3 — bearing disc, 4 — the pin on the side of the compressor, 5 — cylindrical part of the compressor
impeller, ¢) view of the assembled bearing set
Rys. 3. Wzdtuzne tozysko slizgowe: a) tarcza tozyska, b) elementy lozyska: 1 — czop watu, 2 — trzpien tozyska
od strony turbiny, 3 — tarcza lozyska, 4 — trzpien po stronie sprezarki, 5 — walcowa cze$¢é wirnika sprezarki,
¢) widok zmontowanego zespolu tozyska

Uszczelnienie wirnika turbosprezarki uzyskane jest
przez dwa pierscienie uszczelniajace. Od strony turbiny
pierscien osadzony jest w rowku na wale (zapewniona jest
mozliwos¢ obrotu) i w korpusie §rodkowym (osadzony na
state). Poza pier§cieniem, na watku od strony turbiny wy-
konane jest jednoczesciowe uszczelnienie labiryntowe. Od
strony sprezarki uszczelnienie stanowi pier§cien osadzony
w rowku wykonanym w trzpieniu tozyska wzdtuznego
(osadzony obrotowo) i w dolnej czgséci korpusu sprezarki
(na state). Poszczegdlne elementy tozyskowania wzdtuznego
turbosprezarki przedstawiono na rys. 3b, a ztozenie wraz z
fragmentem watu wirnika oraz zamocowanymi uszczelnie-
niami przedstawiono na rys. 3c.

3. Opis uszkodzen turbosprezarki w wyniku
celowego umieszczenia ciala obcego w ukladzie
dolotowym

3.1. Stanowisko badawcze i metodyka badan

Badania przeprowadzono w Laboratorium Silnikow
Spalinowych Politechniki Poznanskiej na specjalnie zbudo-
wanym stanowisku do badan turbosprezarek, zintegrowanym
na hamownianym stanowisku silnikowym (rys. 4).

Turbosprezarke zamontowano w specjalnie zbudowanym
stanowisku badawczym. Rozpedzanie odbywa si¢ przez
wykorzystanie entalpii goracych spalin silnika spalinowego
o zaptonie iskrowym. Smarowanie odbywa si¢ przy udziale
niezaleznego uktadu smarowania przy statym cisnieniu 2 bar
oraz wydatku na poziomie 11/min.

Analizie poddano turbosprezarke firmy Garrett model
1749V. Obserwacje uszkodzen prowadzono za pomocg mi-
kroskopu Motic SMZ-168 (rys. 5a) wyposazonego w kamere
firmy Motic Moticam 2000 (rys. 5b) oraz cyfrowego aparatu
fotograficznego Olympus uTough-8010. Do obrobki zdjec
wykorzystano program Helicon Focus, ktory tworzy jeden cat-
kowicie ostry obraz z wielu widokow czgsciowo ostrych, przez
wyodrebnienie i polaczenie obszaréw o najwigkszej ostrosci.

3.2. Opis badan
Cialem obcym, ktére zainicjowato proces niszczenia
analizowanej turbosprezarki byta podktadka niewielkich
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Fig. 4. Test stand: a — direction of the incoming hot gases, b — outlet direction of the gases,
¢ — direction of the incoming compressed air, d — outlet direction of the compressed air

Rys. 4. Stanowisko badawcze. a — kierunek dolotu gorgcych spalin, b — kierunek wylotu spalin,
¢ — kierunek dolotu powietrza sprezanego, d — kierunek wylotu powietrza sprezonego

Fig. 6. The damage-initiating element placed in the intake section
(¢, =10 mm, ¢, = 14 mm)

Rys. 6. Element inicjujqcy uszkodzenia umieszczony w uktadzie doloto-
wym (¢, = 10 mm, o, = 14 mm)

The turbocharger shaft was revved up to the speed of
approximately 60,000 rpm and then in the intake duct the
damage-initiating element was placed. Hence, a controlled
damage of the assembly was realized. The operation of
the damaged turbocharger resulted in further damage until
permanent failure. After the trial an analysis of the damage
described in subchapter 3.3 was carried out.

3.3. Damage analysis

After the tests were conducted the turbocharger was dis-
assembled into separate parts. The primary cause of damage
was the destroyed compressor impeller (Fig. 7).

The damage to the vanes and the resulting modification
of the geometrical parameters of the compressor impeller
led to an unbalancing caused by a divergence of the axis of
asymmetry with the main axis of inertia in the turbine—shaft—
compressor assembly, which resulted in an snowball damage
of the components. The nature of the damage progression is

a)

b)

Fig. 5. Research equipment: a) stereoscopic
microscope MOTIC SMZ 168, b) digital camera
MOTICAM 2000 [7]

Rys. 5. Aparatura badawcza: a) mikroskop ste-
reoskopowy MOTIC SMZ 168, b) kamera cyfrowa
MOTICAM 2000 [7]

rozmiar6w (rys. 6).

Wat turbosprezarki rozpgdzono do predkosci ok. 60 000
obr/min, a nastgpnie w uktadzie dolotowym umieszczono
element inicjujacy. W ten sposob dokonano kontrolowa-
nego uszkodzenia podzespolu. Eksploatacja uszkodzone;j
takim sposobem turbosprezarki generowata dalsze znisz-
czenia, prowadzac do catkowitej dysfunkcji. Po przepro-
wadzonym badaniu dokonano analizy uszkodzen opisanych
w punkcie 3.3.

3.3. Analiza uszkodzen

Po przeprowadzonych badaniach zdemontowano turbo-
sprezarke oraz rozebrano ja na czgsci. Pierwotna przyczyna
uszkodzen byt zniszczony wirnik sprezarki (rys. 7).

Uszkodzenie topatek i wynikajaca z tego zmiana para-
metréw geometrycznych wirnika sprezarki spowodowaly
niewywazenie, polegajace na niezgodnos$ci osi symetrii z
gtéwng osig bezwladnosci uktadu turbina—wal—spre¢zarka,
co w nastgpstwie powoduje uszkodzenia o charakterze
lawinowym. Charakter postgpowania zniszczen nie jest

Fig. 7. Damage compressor impeller

Rys. 7. Uszkodzony wirnik sprezarki
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not evident. On one hand it may result from the occurring
leakage of the turbocharger lubrication system because of
the damage of the seal rings. In such a situation the lubricant
does not reach the bearings in a sufficient amount leading to
pathological operation of the said elements — fluid friction
between the bearing elements is replaced with semi fluid
or dry friction. The growing temperature at the contact and
a high level of released heat lead to a thermal wear of the
elements. Thermal wear is a deformation of the surface
layer, exposing the metal surfaces and reducing the distance
between them to the level where inter-atomic forces begin
to act. This leads to grafting and damaging of the surface
through tearing particles from one surface and smudging it
on the counter surface [2]. On the other hand a characteris-
tics of an unbalanced impeller is a growth in the vibration
amplitude, which leads to the situation when the lubricant
is pushed out of the bearing by the oscillating elements.
An increase in the vibration amplitude also leads to the pos-
sibility of occurrence of resonance, which boosts the process
of destruction.

a) b)

Fig. 8. Damaged seat of the axial bearing: a) scale 1:1, b) scale 10:1
Rys. 8. Uszkodzone gniazdo tozyska wzdtuznego: a) skala 1:1, b) skala 10:1

Irrespective of the fact whether the lack of oil results from
a leakage or draining from the contact zone there occurs a di-
rect contact between the pins and the disc in the axial bearing
or the shaft journal with the bush in the transverse bearing.
The effect of the thermal tensions can be seen at the contact
of the pin with the disc of the axial bearing. A direct contact
of the pin with the disc led to a melting of its surface and a
material decrement of 1.5 mm in depth (Fig. 8). The presence
of thermal tensions is also confirmed by material discoloring
ofthe disc. The nature of the damage is intensified by severe
operating conditions of the turbocharger (particularly due to
a high temperature of the exhaust gases).

The effect of thermal wear can also be observed on the
surface of the pin of the axial bearing (Fig. 9). Under normal
conditions this surface cooperates with the disc through an
oil film. Yet, due to pathological phenomena within the bear-
ing (melting, disc material decrement etc.) two pins get in
contact. A contact of two identical hard materials not sepa-
rated with an oil film leads to a thermal wear of the surface.
Local grafting occurs, which leads to a deformation and a
decrement of the surface because of tearing.

jednoznaczny. Z jednej strony wynika¢ moze z pojawiaja-
cych si¢ nieszczelnosci uktadu smarowania turbosprezarki
w wyniku zniszczenia pierscieni uszczelniajagcych. W takiej
sytuacji olej w niewystarczajacej ilosci dociera do tozysk,
doprowadzajac do patologicznej pracy tych elementéw —
tarcie plynne migdzy elementami tozysk zastapione zostaje
przez tarcie mieszane lub suche. Rosngca temperatura w
styku 1 wywigzywana duza ilo$¢ ciepta doprowadzaja do
zuzycia cieplnego elementdw. Zuzycie cieplne polega na
odksztalcaniu warstwy wierzchniej, odstanianiu czystych
powierzchni metalu i ich zblizeniu na odleglos$¢ dziatania
sil miedzyatomowych. Staje si¢ to przyczyna sczepiania i
uszkadzania powierzchni przez wyrywanie z niej czastek
i ich rozmazywanie na przeciwpowierzchni [2]. Z drugiej
strony cechg niewywazonego wirnika jest wzrost amplitudy
drgan, ktéra doprowadza do tego, ze olej jest wyciskany z
lozysk przez oscylacyjnie pracujace elementy. Wzrost ampli-
tudy drgan doprowadza rowniez do mozliwo$ci wystapienia
zjawiska rezonansu, ktore wzmaga proces niszczenia.

Bez wzgledu na to, czy brak oleju w tozyskach wynika
z wycieku oleju przez nieszczelnosci, czy
przez wypompowanie go ze strefy kontaktu,
dochodzi do bezposredniego styku trzpieni
z tarczg w lozysku wzdtuznym lub czopa
walu z panewka w tozysku poprzecznym.
Efekt naprezen cieplnych zaobserwowac
mozna w miejscu wspotpracy trzpienia z
tarczg tozyska wzdluznego. Bezposredni
kontakt trzpienia z tarczg doprowadzit
do nadtopienia jej powierzchni i ubytku
materiatu 1,5 mm w glab (rys. 8). Obec-
no$¢ naprezen cieplnych potwierdza takze
przebarwienie materiatu tarczy. Charakter
postepowania zniszczen intensyfikowany
jest réwniez przez niekorzystne warunki
pracy turbosprezarki (szczegolnie przez
wysoka temperature gazow spalinowych).

Efekt zuzywania cieplnego zaobserwowa¢ mozna tak-
ze na powierzchni trzpienia lozyska wzdluznego (rys. 9).
W normalnych warunkach powierzchnia ta wspolpracuje z
tarczg za posrednictwem filmu olejowego. Jednak w wyniku
patologicznych zjawisk w obrebie tozyska (nadtopienie,
ubytek materiatu tarczy itp.) dochodzi do skojarzenia dwoch
trzpieni. Skojarzenie dwdch jednoimiennych, twardych
materiatoéw nieoddzielonych warstwa oleju doprowadza do
zuzywania cieplnego powierzchni. Pojawiaja si¢ miejscowe
sczepienia warstw wierzchnich materiatu, co doprowadza
do znieksztalcenia i ubytkéw na powierzchni wskutek
wyrywania.

Zjawiska niszczace, bedace nastgpstwem niewywazone-
go wirnika, obserwowane sg takze w obregbie zewngtrzne;j
powierzchni tulei tozyska §lizgowego. W miejscu styku
tulei z korpusem $rodkowym turbospre¢zarki doszto do
zjawiska frettingu. Tego typu proces zuzywania zachodzi
w nominalnie spoczynkowych zlaczach, a wywotany
jest mikroprzemieszczeniami wzglednymi potaczonych
elementow.
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The destructive phenomena  a)
resulting from an unbalanced
impeller are also observed in
the area of the outer space of
the sleeve of the slide bearing.
Fretting occurred at the contact
of the sleeve with the shroud
of the turbocharger. This type
of wear usually takes place in
nominally stationary joints and
is triggered by relative micro-
displacements of the joined
elements.

Micro displacements (a few
millimeters) result from the
vibrations of a given assembly.
The destructive mechanism of

a) b)

Fig. 10. Damaged transverse bearing: a) scale 1:1, b)

Rys. 10. Uszkodzone tozysko poprzeczne: a) skala 1:1, b) skala 10:1

this process consists in a simultaneous adhesion, grafting
and intense oxidation. This intense oxidation is a result of an
increase activity of the surface layer due to contact tensions
and deformations [2]. The effect of fretting on the surface of
the bearing sleeve has been shown in Fig. 10. The effect is
confirmed by the vibration of the compressor-shaft-turbine
assembly.

a) b)

Fig. 11. Broken shaft: a) scale 1:1, b) scale 4:1
Rys. 11. Przetom watu: a) skala 1:1, b) skala 4:

b)

Fig. 9. Damaged axial bearing: a) scale 3:1, b) scale 30:1
Rys. 9. Uszkodzony trzpien tozyska wzdtuznego: a) skala 3:1, b) skala 30:1

Mikroprzemieszczenia (kil-
ka mikrometréw) wynikaja z
drgan danego zespotu. Niszcza-
cy mechanizm tego procesu po-
lega na jednoczesnym oddziaty-
waniu adhezyjnym, sczepianiu
oraz intensywnym utlenianiu.
To intensywne utlenianie po-
wodowane jest zwickszong ak-
tywnosciag warstwy wierzchniej
wskutek naprezen stykowych i
odksztalcen [2]. Efekt frettingu
na powierzchni tulei tozyska
przedstawiono na rys. 10; efekt
potwierdza drganie zespotu
sprezarka—wat—turbina.
Najbardziej widocznym
efektem procesu niszczenia
turbosprezarki byto zerwanie watu. Doszlo do tego m.in. na
skutek zwiekszajacej si¢ amplitudy drgan watu, wspomnia-
nego zjawiska rezonansu, badz wzrostu naprezen zmeczenio-
wych. Wat przetamat si¢ w miejscu wspotpracy z tozyskiem
poprzecznym, w miejscu zmiany przekroju (wplyw karbu).
Na rysunku 11 przedstawiono powierzchni¢ przetomu watu.
Widoczne s zmeczeniowe przemieszczenia wzgledne
materiatu. Ponadto ptaszczyzna
przetomu jest wypolerowana,
co $wiadczy, ze dochodzito do
kontaktu zerwanych czesci watu.
Whnioskowa¢ mozna, ze obracala
si¢ czes¢ watu z wirnikiem turbiny,
natomiast cz¢$¢ polaczona ze spre-
zarka pozostawata nieruchoma.
W takim stanie nie bylo mozliwe
dotadowanie silnika.

Zerwanie watu pociaggneto za
soba kolejne zniszczenia w po-
staci deformacji topatek wirnika
turbiny (rys. 12). Wygiecie nasta-
pito w wyniku zderzenia topatek

scale 10:1

1
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a)

Fig. 12. Deformed turbine vanes: a) scale 1:1, b) scale 4:1

b) z korpusem turbiny. Znieksztalcenia
w obrebie lopatki turbiny, przedsta-
wione narys. 12, §wiadcza o zmianie
wiasciwosci fizycznych materialu na
skutek zbyt wysokiej temperatury
(powyzej przemiany eutektycznej w
stali). Wzrost temperatury spowodo-
wany byt tarciem lopatek o korpus
turbiny w obecnosci goracych gazow
spalinowych.

W czg¢$ci urwanego watu po stro-
nie turbiny oprocz znieksztatconych
lopatek zaobserwowano rozlegte
wytarcie powierzchni pier§cieniowej
(rys. 13). Potwierdza to, ze mimo

Rys. 12. Zdeformowane topatki turbiny: a) skala 1:1, b) skala 4:1 rozerwania walu na wirnik turbiny

The most conspicuous effect of the damage of the turbo-
charger is the breaking of the shaft. It happened as a result of the
increasing shaft vibration amplitude, resonance or a growth in
the fatigue-related tensions. The shaft broke at a point where it
cooperated with the transverse bearing where the cross-section

w dalszym ciagu trafiaty gazy spa-
linowe.

Zjawisko to widoczne jest takze na czg¢$ci tulei lozyska
slizgowego, ktdra wspolpracowata z zerwanym watem (rys.
14). Zaobserwowaé mozna wyszczerbienie tulei w obszarze
kontaktu z watem.

changed (the effect of the notch). Figure 11 shows the surface

of'the shaft breaking spot. We can see the
fatigue-related relative displacements of
the material. The surface of the breaking
spot is polished which proves that the
broken parts of the shaft were in direct
contact. We can suppose that the turbine
part of the shaft rotated and the compres-
sor part of the shaft was stationary. Under
such conditions engine supercharging
was impossible.

The breaking of the shaft led to
further damage such as turbine vane
deformation (Fig. 12). The deforma-
tion resulted from the collision of the
vanes with the turbine shroud. The de-
formations within the vanes, as shown
in Fig. 12 prove a modification of the
material properties due to excessive
temperature (above the point of eutectic
transformation in steel). The growth in
the temperature was caused by friction
between the vanes and the shroud in the
presence of exhaust gases.

In the part of the broken shaft on the
side of the turbine, beside the damaged
vanes an extensive local wear of the
ring surface was observed (Fig. 13).
This confirms that despite the breaking
of'the shaft exhaust gases still propelled
the turbine impeller.

This phenomenon is also seen on the
part of the sleeve of the slide bearing
that cooperated with the broken shaft
(Fig. 14). We can see denting of the
sleeve in the contact area.

a)

a)

b)

Fig. 13. The ring part: a) damaged element — scale 1:1, b) new element — scale 4:1

Rys. 13. Czes$¢ pierscieniowa: a) element uszkodzony — skala 1:1, b) element nowy — skala 4:1

b)

Fig. 14. Damaged transverse bearing: a) scale 2:1, b) scale 10:1

Rys. 14. Uszkodzone lozysko poprzeczne: a) skala 2:1, b) skala 10:1
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4. Conclusions

Under actual operating conditions a damage of this type
occurs as a consequence of a presence of one or two foreign
bodies in the intake duct. By a foreign body present in the
intake duct we understand a small contaminant that passed
through the air cleaner (faulty fitting, wear, improper air
filter element) or through a leakage in the system, chipped
fragments of hoses and intake rubber shoes or parts left in the
duct after a repair (washers, nuts). A direct consequence of a
foreign body presence in the operating area of the impeller
is its geometrical deformation. The mechanism of the dam-
age is erosive and depends on the size of the body hitting
the impeller vanes. No transient states are observed of the
wear process — the destruction has as snowball effect. Even
the smallest element carried with the intake air towards the
impeller as a result of the exhaust gas energy and inertia has
a strong impact on the geometry of the impeller vanes. The
bearings, the shaft, the compressor and the turbine shaft are
also damaged. Leakage occurs in the lubrication system,
which leads to oil drainage. This is an adverse phenomenon
for a variety of reasons; most importantly it poses the risk
of uncontrolled engine-racing.

Paper reviewed/Artykut recenzowany

4. Wnioski

W rzeczywistych warunkach eksploatacji uszkodzenie
tego typu powstaje w nastepstwie przedostania si¢ jednego
lub kilku ciat obcych do uktadu dolotowego. Pod pojgciem
ciala obcego obecnego w uktadzie dolotowym rozumie
si¢ niewielkich rozmiaréw zanieczyszczenie przepusz-
czone przez filtr powietrza (niewlasciwy montaz, zuzycie,
niedopasowany filtr) lub przez nieszczelnos¢ w ukladzie,
wykruszone fragmenty kro¢cow i tacznikdéw, elementy po-
zostawione w obrebie kanalu dolotowego po montazu lub
naprawie (podktadki, nakretki). Bezposrednimi skutkami
przedostania si¢ ciata obcego w przestrzen pracy wirnika
jest znieksztalcenie jego geometrii. Mechanizm powstawa-
nia uszkodzenia jest erozyjny i zalezy od wielko$ci ciata
trafiajagcego na topatki wirnika. Obserwuje si¢ brak stanow
przej$ciowych procesu zuzywania — destrukcja nastepuje w
sposob lawinowy. Nawet najmniejszy element wprowadzany
wraz ze strumieniem powietrza na koto wirnikowe, w wy-
niku znacznej energii strumienia gazu i sil bezwtadnosci,
silnie oddziatuje na topatki. Zniszczeniu ulega réwniez
lozyskowanie, wal, wirnik sprezarki i turbiny. Pojawiaja
si¢ nieszczelno$ci w ukladzie smarowania turbosprezarki,
a w nastepstwie wystepuja wycieki oleju. Zjawisko to jest
niepozadane z wielu wzgledow, przede wszystkim zagraza
rozbieganiu si¢ silnika.
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Simulation studies of selected characteristics of the injection system
the common rail medium-speed research engine

Injection Systems of Common Rail type are becoming widely used in marine engines. The aim of the research and
development of these systems is to optimize the multi-injection process. The authors of the paper present the results of
research on the fuel supply system of research common-rail marine medium-speed engine. The study was conducted for
the nominal circulation engine speed. For the analysis were established three variants of fuel supply — a single dose,
two-piece and three-piece The interdependence of measured injection parameters and their effect on engine operation

have been presented in graphical form.

Key words: common rail, fuel injection characteristics, single dose and multi-piece dose

Badania symulacyjne wybranych chrakterystyk wtrysku ukladu typu common rail $rednioobrotowego
okretowego silnika badawczego

Uktady wtryskowe typu common rail znajdujq coraz szersze zastosowanie w okretowych silnikach spalinowych.
W badaniach rozwojowych tych uktadow dqzy sie do wielokryterialnej optymalizacji przebiegu procesu wtrysku. Autorzy
referatu przedstawiajq wyniki badan instalacji zasilania paliwem uktadu typu common rail srednioobrotowego okre-
towego silnika badawczego. Badania przeprowadzono dla nominalnej predkosci obrotowej silnika Do analizy przyjeto
trzy warianty zasilania paliwem: dawke pojedynczq, dwuczesciowq i trzyczesciowq. Przedstawiono w formie graficznej
wzajemne zaleznosci pomierzonych parametrow wtrysku paliwa, a takze ich wplyw na prace silnika.

Stowa kluczowe: system common rail, charakterystyka wtrysku paliwa, podzial dawki wtrysku

1. Introduction

The need to obtain relevant characteristics of the fuel injec-
tion which would ensure the desired combustion process has led
the use of electronic control of fuel injection into the cylinders
of combustion engines. The electronic fuel injection systems
[1 — 6] have been developing dynamically which can also be
observed with marine diesel engines [7, 8]. For several years
low-speed (n = 70 + 240 rpm) engines produced by Wartsila
RT-flex type and the MAN B & W LM-E have been used on
ships. The later company has replaced the fuel injection pump
(with adjustable dosage overflow valves) with the electroni-
cally controlled hydraulic cylinder supplying the conventional
injectors. The Wirtsilda Company used a common rail with the
Wairtsild Engine Control System 9500 (WECS-9500). This
system electronically controls the operation of injectors as
well as controls the operation of start and exhaust valves and
pumps of the cylinder lubrication system. Input parameters of
this control system are: given and actual engine speed, type of
fuel and its maximum dose limited by the operator.

Medium-speed engines (n = 240 + 1200 rpm) are also
fitted with the fuel injection systems of CR type. Lifting of
the needle in the injectors of these engines is either electro-
magnetically operated (for the amount of fuel less than 45
mm?/ms) or traditionally controlled by hydraulic amplifiers.

The CR systems in the high-speed engines (n = 1200 +
+ 2500 rpm) are analogous to the once used in the automo-
bile industry. Piezoquarts injectors are used in these engines
because of the value of injection pressure and the division
of fuel delivery into several parts (phases).

1. Wstep

Koniecznos¢ uzyskania odpowiednich charakterystyk
procesu wtrysku paliwa, zapewniajacych pozadany przebieg
procesu spalania spowodowata zastosowanie sterowania
elektronicznego wtryskiem paliwa do cylindrow silnikow
spalinowych. Nastgpil dynamiczny rozwoj stosowania ukta-
dow elektronicznego wtrysku paliwa [1 — 6], co odnosi si¢
rowniez do okrgtowych silnikow spalinowych [7, 8]. Od kilku
lat wolnoobrotowe (n = 70 + 240 obr/min) silniki firmy Wart-
sild typu RT-flex i firmy MAN B&W typu LM-E stosowane
sa na statkach. Ta ostatnia firma zastapila pompe wtryskowa
paliwa z regulacja dawkowania zaworami przelewowymi
sterowanym elektronicznie sitownikiem hydraulicznym,
zasilajacym tradycyjne wtryskiwacze. Firma Wartsild za-
stosowala system zasobnikowy typu common rail, sterujac
elektronicznie dziataniem wtryskiwaczy za pomoca systemu
Wirtsild Engine Control System — 9500 (WECS-9500), ktory
dodatkowo steruje praca zaworow wylotowych i rozrucho-
wych silnika oraz praca pomp uktadu smarowania cylindrow.
Wielkosciami wejsciowymi tego uktadu sterowania sa: zadana
1 rzeczywista predkos¢ obrotowa i katowa watu korbowego
silnika, rodzaj paliwa i jego maksymalna dawka ograniczona
nastawa dokonywana przez operatora.

Silniki srednioobrotowe (n =240 + 1200 obr/min) row-
niez wyposazane sa coraz czg¢sciej w uktady wtrysku paliwa
typu common rail (CR). Wtryskiwacze tych silnikow maja
sterowane elektromagnetycznie uniesienie iglicy (dla dawki
paliwa mniejszej niz 45 mm?*/ms) lub tradycyjne — sterowane
wzmacniaczami hydraulicznymi.
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Each of the systems of electronic control of fuel injection
may usually control the injection angle, fuel delivery and
the distribution of this dose in the injection process in time
(crank angle). This new quality of fuel injection has been
achieved not only by using the electronic control system,
but also by applying new executive elements, such as high-
pressure plunger pump, electronically controlled overflow
valves, hydraulic accumulator and electronically controlled
fuel injectors.

The aforementioned factors have enabled a radical
change in fuel injection control and in conditions for op-
timum combustion process (according to minimum fuel
consumption or the desired nitrogen oxides emission).

Further development of electronic systems of fuel injec-
tion control requires investigating many fuel injection char-
acteristics. Such research is performed in many national and
international R&D centers with the use of special stands i.e.
fuel rate indicators or research engines [8 — 11]. The authors
conduced such research in the Naval Academy in Gdynia
on a test stand, which had been made by the University of
Bielsko-Biala team supervised by prof. Z. Stelmasiak. This
stand with a fuel rate indicator had been designed by the
authors of this publication for IDR6 research engine test bed
in the laboratory of the Naval Academy in Gdynia [2].

2. Description of the research stand

As it has been mentioned, the test stand (Fig. 1) differed
from an ordinary en-
gine injection system
because the fuel rate
indicator was used
instead of the com-
bustion chamber. The
indicator enabled
measurement of the
amount of fuel and,
most importantly,
it allowed to record
the wave phenom-
ena associated with
fuel injection. An
additional device
in the test stand is
the controller which
controls the injection
rate, the number of
injection, time of in-

Fig. 1. The test stand of electronic control of fuel injection: 1 — filter, 2 — low

W silnikach szybkoobrotowych (n = 1200 + 2500
obr/min) stosowane s3 uktady typu CR analogiczne do
stosowanych w motoryzacji. Z uwagi na warto$¢ cisnienia
wtrysku oraz podzial dawki paliwa na kilka czesci (faz)
stosowane sg wtryskiwacze piezokwarcowe.

Kazdy z uktadow elektronicznego sterowania wtryskiem
paliwa ma z reguly mozliwo$¢ sterowania zar6wno katem
wyprzedzenia wtrysku, dawka paliwa, jak i podzialem tej
dawki w procesie wtrysku —w dziedzinie czasu (kata OWK).
Te¢ nowa jakos¢ zasilania paliwem osiaggnigto nie tylko przez
zastosowanie elektronicznego uktadu sterujacego, ale takze
przez zastosowanie nowych elementéw wykonawczych, jak
na przyktad nurnikowa pompa wysokiego cisnienia, elektro-
nicznie sterowane zawory przelewowe, zasobnik hydraulicz-
ny i elektronicznie sterowane wtryskiwacze paliwa.

Powyzsze czynniki pozwolily na radykalng zmiang pro-
cesOw sterowania wtryskiem paliwa do cylindrow i ksztatto-
wania optymalnych (np. wg kryterium minimalnego zuzycia
paliwa lub kryterium wymaganej emisji NO ) warunkow
przebiegu procesy spalania.

Dalszy rozwoj stosowania uktadéw elektronicznego
sterowania wtryskiem paliwa wymaga poznania wielu cha-
rakterystyk przebiegu wtrysku. Badania takie wykonywane
sa w wielu osrodkach krajowych i zagranicznych z uzyciem
specjalnych stanowisk — indykatorow dawki paliwa lub
bezposrednio na silnikach badawczych [8 — 11]. Autorzy
tego artykutlu podjeli w AMW takie badania na stanowisku

badawczym wykonanym przez
zesp6t ATH w Bielsku-Bialej
pod kier. prof. Z. Stelmasiaka.
Stanowisko to, z zastosowaniem
indykatora dawki paliwa, zostato
wykonane wg zalozen projekto-
wych autoréw niniejszej publikacji
odpowiednio do istniejacego w
laboratorium badawczym AMW
stanowiska hamownianego silnika
badawczego 1DR [2].

2. Opis stanowiska
badawczego

Jak wspomniano, stanowisko
badawcze, ktorego schemat poka-
zano narys. 1, r6zni si¢ od uktadu
zasilania silnika tym, Zze zamiast
komory spalania zastosowano
indykator dawki paliwa. Indykator

jection and intervals
between injection
stages (the controller
is designed so as to
allow the division of
the injection into 5
parts). The control-
ler also allows the
measurement and
recording of follow-
ing parameters: fuel

pressure pump, 3 — high pressure pump, 4 — pressure sensor, 5 — manometer,
6 — back-pressure valve with opening control, 7 — overflow valve, 8 — ampli-

fier, 9 — injection rate controlling valve, 10 — nozzle, 11 — low-pressure fuel
pipe (overflow), 12 — high pressure fuel pipe, 13 — fuel rate indicator,
14 — buret for measuring the amount of fuel, 15 — cumulative vessel

Rys. 1. Schemat stanowiska badawczego elektronicznego sterowania pro-
cesem wirysku paliwa: 1 — filtr, 2 — pompa zasilajgca paliwem, 3 — pompa
wysokiego cisnienia, 4 — czujnik cisnienia w zasobniku hydraulicznym,

5 — manometr, 6 — zawor zwrotny ze sterowaniem otwierania, 7 — zawor prze-

lewowy, 8 —wzmacniacz sygnatu, 9 — zawor sterujgcy dawkq paliwa,
10— rozpylacz, 11 — przewdod paliwowy niskiego cisnienia (przelewowy),
12 — przewdd paliwowy wysokiego cisnienia, 13 — indykator dawki paliwa,
14 — menzurka do pomiaru dawki paliwa, 15 — rynienka zbiorcza

pozwala zmierzy¢ dawke pali-
wa, ale takze, co najwazniejsze,
zarejestrowac zjawiska falowe
towarzyszace zasilaniu paliwem.
Drugim dodatkowym urzadzeniem
jest sterownik, dzigki ktoremu
mozna zaprogramowac wielkos¢
dawki i krotno$¢ jej podziatu,
czas wtrysku i przerwy pomiedzy
poszczegdlnymi etapami wtrysku
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pressure in the common rail, engine speed, fuel temperature
in different sections of the injection system, the injection
time and the size of a single injection rate.

3. The program of research

The described test stand allows to perform tests with the
use of various numbers of injections.

This paper presents the results of tests carried out under
the following assumptions:

— studies were carried out at three values of fuel pressure in
the common rail, i.e. 1500, 1350 and 1200 bars;

— single fuel rate was equivalent to that for the engine speed
at 1200 rpm;

— the maximum injection time for the engine speed adopted in
the present analysis was about 25 °CA, (about 3470 ps);

— for the above assumptions three fuel injection options were
adopted, the first — a single injection (as in conventional
systems), the second — two-stage injection (1/3 +2/3), the
third — a three-stage injection (0.1 + 0.8 + 0.1);

— for the two-stage injection a constant interval of 850 us was
assumed, while for the three-stage injection the interval
between pilot injection and main injection was 700 us
and the interval between the main injection and the post
injection was 600 ps.

An injector with an electromagnetic valve (mass flow rate
of approximately 0.1054 g/cycle) was used in the present
research. As it has been shown by preliminary tests, if the
interval between injections is shorter than 700 ps the fuel
flow through the nozzle is not fully closed.

4. The results of research

Graphs in Fig. 2 to 4 present results of measurements
of fuel injection which have been linearized. Due to limited
data points, the to cross-correlations should be regarded as
qualitative changes.

Table 1. Test results for the one-stage, two-stage and three-stage injection

Tabela 1. Zestawienie wynikéw pomiaréw dla jednoczesciowej, dwuczegsciowej i trzyczgsciowej

nominalnej dawki paliwa

(konstrukcja sterownika umozliwia podzial dawki na pigé
czesei). Sterownik umozliwia rowniez pomiar i rejestracje:
cisnienia paliwa w kolektorze, predkos¢ obrotowa silnika,
temperature paliwa w roznych odcinkach uktadu zasilania,
kat OWK trwania wtrysku, wielko$¢ pojedynczej dawki.

3. Program badan

Opisane stanowisko badawcze umozliwia przeprowa-
dzenie badan przy zastosowaniu wielu sposobow podziatu
nominalnej dawki wtrysku paliwa.

W niniejszej pracy zamieszczono wyniki badan wyko-
nanych wedlug nastepujacych zatozen:

— badania przeprowadzono przy trzech warto$ciach ci$nienia
w zasobniku hydraulicznym wynoszacych 1500, 1350 i
1200 barow;

— pojedyncza dawka paliwa miata odpowiadac pracy silnika
z predkos$cia obrotowa nominalna, czyli 1200 obr/min;

— przyjetej do analizy predkosci obrotowej odpowiadal mak-
symalny czas na realizacj¢ wtrysku paliwa odpowiadajacy
ok. 25 °OWK, wigc dla tej predkosci obrotowej wynosi on
3470 ps;

— dla powyzszych zalozen przyjeto trzy warianty zasilania:
pierwszy — pojedyncza dawka (podobnie jak w uktadach
konwencjonalnych), drugi — dawka dwuczgsciowa w
proporcjach 1/3 + 2/3, trzeci — dawka trzyczesciowa w
proporcjach — 0,1 + 0,8 +0,1;

— dla dawki dwuczgsciowej przyjeto stata przerwe prze-
sterowania zaworu wynoszaca 850 ps, natomiast dla
trzyczgsciowej dawki przerwa miedzy dawka pilotujaca
a glowna wynosita 700 ps i pomigdzy dawka gtéwna a
uzupelniajaca 600 ps — ze wzgledu na ograniczenia cza-
sowe wynikajace z realizacji petnej dawki przy nominalnej
predkosci obrotowe;.

Obiektem badan byt elektromagnetyczny wtryskiwacz
CR z zaworem sterujagcym o wydatku masowym ok. 0,1054
g/cykl. Jak wykazaly wstgpne bada-
nia, jezeli przerwa migdzy dawkami
jest mniejsza niz 700 ps, nie ma pel-
nego zamknigcia przeptywu paliwa

Single injecti,or?/ Two-stage inje,ct‘ion/ Three-stage inj,ec‘tion/ przez iglice rozpylacza.
dawka jednoczgsciowa dawka dwuczesciowa dawka trzyczesciowa
A, [mg] | p, (MPa] | .. [us] | g, [me] [ p, [MPa] | t, [ns] | g, [mg] [ p,[MPa] [t [us] | 4. Wyniki badan
162.48 175.0 2800 143.8 150.0 3450 148.36 147.5 3610 Zestawienie wynikoOw pomiarow
132.44 150.5 2500 135.52 150.0 3250 147.2 150.0 3630 | dla jednoczgsciowej, dwuczesciowej
106.2 148.0 2000 | 14835 151.0 3400 14852 1500 | 3500 | 1 trzyczesciowej nominalnej dawki
146.84 | 1497 | 2800 | 1427 | 1450 | 3450 | 14948 [ 1500 [ 3560 pal‘}‘;’a poi?‘;’ W4tabehd1' .
nKi — 1Z 1 -
141.64 | 1482 | 3000 | 141.52 135.0 3600 14228 133.0 | 3680 ysuni prze staw g wy
kresy powierzchniowe, na ktorych
155.76 1338 | 3200 | 143.56 135.0 3650 15024 | 136.0 | 3700 wyniki pomiardw parametréw wiry-
139.6 130.0 | 3100 1523 133.0 3900 135.56 1350 | 3650 | gkupaliwa zostaly zlinearyzowane. Ze
143.0 134.8 3000 147.1 135.0 3700 157.32 135.0 3800 | wzgledu na zbyt matg liczbe punktow
142.56 119.0 3130 141.36 120.0 3850 141.84 123.0 3700 | pomiarowych ich wzajemne kore-
1532 | 1200 | 3350 | 13132 | 1200 | 3600 [ 15084 [ 12200 | 3900 | lacje nalezy traktowa¢ jako zmiany
159.0 1180 | 3600 145.6 125.0 3800 14874 | 1200 | 3850 | Jakosciowe. '
1480 | 1250 | 3150 | 1467 | 1200 | 3950 | 14635 [ 1210 [ 3750 Na rysunku 5 przedstawiono
wykres sekwencyjny sumarycznego
q,,,, — hominal injection rate/nominalna davjzk.a pqliwq; p, — fuel pressure in the common rail/cisnie- czasu niezqunego do realizacji dawki
nie w zasobniku hydraulicznym; t_ — total injection time/sumaryczny czas wtrysku . . ..
sum paliwa, odpowiednio jedno-, dwu-
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Graph in Fig. 5 presents total injection time for single,
two-stage and three-stage injections tested with three dif-

Fig. 2. Dependence of the nominal fuel dose q on the hydraulic pressure
p, and the total time of injection t for a single fuel dose

Rys. 2. Wykres zaleznosci nominalnej dawki paliwa od cisnienia
w zasobniku hydraulicznym i sumarycznego czasu wirysku
dla pojedynczej dawki paliwa

Fig. 4. Dependence of the minimum fuel dose q on the pressure in the
common rail p, and the total time of injection t for the three-piece fuel
dose

Rys. 4. Wykres zaleznosci nominalnej dawki paliwa od cisnienia
w zasobniku hydraulicznym i sumarycznego czasu wirysku
dla trzyczesciowej dawki paliwa

ferent values of fuel pressure in the common rail. Figure 6
shows the range of fuel doses for the considered variants of
fuel injection. Figure 7 shows the value of pressure in the
common rail for the considered variants of fuel injection.

5. Summary

On the basis of the analyses reported on in the present
paper, it can be stated that:

— for the analyzed nominal engine speed for which accounts
the shortest time of implementation of complete fuel dose,
the important parameter that can be used for selection of
fuel dose in qualitative aspect is the value of pressure in
the hydraulic accumulator;

i trzyczes$ciowej dla poréwnywalnych nominalnych dawek
przy trzech przyjetych do badan warto$ciach ci$nienia w
zasobniku hydraulicznym.

Na rysunku 6 przedstawiono wielko$¢ dawki paliwa w
zalezno$ci od wariantu wtrysku wielofazowego, a na rys. 7
— ci$nienie w zasobniku w zaleznosci od wariantu wtrysku
wielofazowego.

Fig. 3. Dependence of the nominal fuel dose q on the pressure in the com-
mon rail p, and the total time of injection t for the two-piece fuel dose

Rys. 3. Wykres zaleznosci nominalnej dawki paliwa od cisnienia
w zasobniku hydraulicznym i sumarycznego czasu wirysku
dla dwuczesciowej dawki paliwa

Fig. 5. Dependence of multiplicity of fuel doses on the time required for
the completion of comparable fuel doses at different values of pressure
p, in the common rail (measurement 1 — 4 — the highest,

5 —8 —average, 9 — 12 — the lowest)

Rys. 5. Zaleznos¢ krotnosci dawki od czasu niezbednego do jej realizacji
dla porownywalnych wielkosci dawek paliwa przy réznych wartosciach
cisnieniach pz (pomiar 1 — 4 — najwyzsza; 5 — 8 — Srednia;

9— 12— najnizsza)

5. Podsumowanie

Analizujac przedstawione wyniki badan, mozna stwier-
dzi¢, ze:
— dla poddanej analizie nominalnej predkosci obrotowej, dla
ktorej przypada najkrotszy czas na realizacje petnej dawki
paliwa, istotnym parametrem, ktory mozna wykorzystac¢
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Fig. 6. Diversity of fuel delivery q for the considered injection multiplic-
ity at different values of pressure p, in the common rail (measurement
1 — 4 — the highest, 5 — 8 — average, 9 — 12 — the lowest)

Rys. 6. Zroznicowanie dawki paliwa dla rozpatrywanych krotnosci wtry-
sku przy réznych wartosciach cisnieniach pz (pomiar 1 — 4 — najwyzsza;
5 —8—Ssrednia; 9 — 12 — najnizsza)

— total injection time differs for single, two-stage and three-
stage injections under the same value of fuel pressure in
the common rail;

— it is possible to change the beginning and the end of an
injection depending on the number of injections;

— significant differences in the injection rate result from com-
plex wave phenomena, hydraulic shock, turbulence, cavita-
tion, etc. which, in turn, are caused by fast switching on and
off injection valves and the valve in the common rail.

Fig. 7. Fuel pressure in the common rail for the considered multiplicity
of injection
Rys. 7. Wartosci cisnien w zasobniku hydraulicznym rozpatrywanych
krotnosci wtrysku

do doboru dawki pod wzglgdem jako$ciowym, jest wartos¢
ci$nienia w zasobniku hydraulicznym;

— sumaryczny czas na realizacj¢ porownywalnych dawek
paliwa przy tych samych ci$nieniach, ale réznych krot-
nosciach podziatu dawki znacznie si¢ roznit;

— dobierajac krotnos$¢ dawki przy okreslonym ci$nieniu w
zasobniku hydraulicznym, mozna zmienia¢ kat poczatku i
konca wtrysku paliwa w zaleznosci od stanu pracy silnika;

— znaczny rozrzut dawki nominalnej paliwa jest efektem
skomplikowanych zjawisk falowych, uderzen hydrau-
licznych, turbulencji, kawitacji itp., ktore wywoltywane sg
szybkimi (rzedu ms) przesterowaniami zaworow steruja-
cych we wtryskiwaczach i zasobniku hydraulicznym.

Paper reviewed/Artykut recenzowany
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The use of multi-equation models in the analysis of dynamic processes in marine diesel engines
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The use of multi-equation models in the analysis of dynamic processes in marine

diesel engines

Contemporary empirical research on combustion engines are processed based on the theory of experiment. Available
software applications analyzing the experimental data commonly utilize multiple regression models, which enables study-
ing of the effects and interactions between input values of the model and a single output variable. Using multi-equation
models gives free hand at analyzing measurement results because it enables analysis of the effects and interaction of
many output variables. It also allows analysis of the measurement results during dynamic processes. In this paper the
author presents advantages of using a multidimensional regression model on the example of research conducted on
engine test stand.

Key words: diagnostic, theory of experiments, marine diesel engine, exhaust emissions, multi-equation models

Wykorzystanie modeli wieloro6wnaniowych do analizy proceséw dynamicznych w badaniach
okretowych silnikow spalinowych

Wspotczesne badania silnikowe przeprowadza sie na podstawie teorii eksperymentu. Dostepne aplikacje programow
stuzqcych do analizy danych eksperymentalnych powszechnie wykorzystujq model regresji wielokrotnej, ktory umozliwia
badanie efektow i interakcji pomiedzy wielkoSciami wejsciowymi modelu a jedng zmienng wyjsciowq. Zastosowanie
modeli wielorownaniowych daje wiecej swobody podczas analizy wynikow pomiarowych, gdyz umozliwia jednoczesng
analize efektow i interakcji wielu zmiennych wyjsciowych. Umozliwia rowniez analize wynikow pomiaréw podczas pro-
cesow dynamicznych. W pracy przedstawiono zalety stosowania modelu regresji wielowymiarowej na przyktadzie badan
przeprowadzonych na stanowisku silnika badawczego.

Stowa kluczowe: diagnostyka, teoria eksperymentow, silnik okretowy, toksycznosé spalin, modele wielorownaniowe

1. Introduction

During the engine working processes its structural param-
eters are changing. This affects its performance described by
a set of output parameters. The mutual relationship between
the parameters of the structure and the parameters of the
engine output under certain conditions allows to treat the
symptoms of the output parameters as the engine condition
measured without its prior dismantling because the physical-
chemical processes occurring during the working process
and figures describing them can generally be observed and
measured from the outside. These figures include the value
of the exhaust emissions.

This simple combination is of interest to writers and aims
to analyze the suitability and performance indexes to evaluate
the emission parameters of the engine structure. At this point
however, a comment is in place, as in the classic sense, an
output parameter can be regarded as diagnostic only when
meeting the characteristics such as: non-ambiguity, suffi-
cient width of the field of changes and availability. Should
the indexes and emission characteristics be considered a
diagnostic parameter then?

Given the complicated measure, the cost of equipment,
the ambiguity (the presence of extremes), and the character-
istics of the exhaust components, a negative answer comes
to mind. Nevertheless, a rapid development of measure-
ment methods, progressively more advanced analyzers with
increasing measurement power i.e.: speed and archiving

1. Wstep

Podczas procesu roboczego silnika zmianom ulegaja
parametry jego struktury. Wptywa to na jego osiagi, opisane
zbiorem parametréw wyjsciowych. Wzajemny zwigzek po-
miedzy parametrami struktury i parametrami wyjsciowymi
silnika pozwala, w okre§lonych warunkach, traktowac
parametry wyjsciowe jako symptomy stanu technicznego
silnika, mierzone bez jego demontazu, poniewaz procesy
fizykochemiczne zachodzace podczas procesu roboczego i
opisujace je wielkosci mogg by¢ obserwowane i mierzone z
zewnatrz. Do tych wielko$ci nalezy miedzy innymi warto$é
emisji sktadnikow spalin.

Takie proste skojarzenie jest w kregu zainteresowan
autorow niniejszej publikacji i ma na celu analizg przydat-
nos$ci wskaznikow i charakterystyk emisji spalin do oceny
parametrow struktury silnika. Niezbedny jest tu jednak
komentarz, mianowicie: w klasycznym ujeciu parametr
wyj$ciowy moze by¢ uznany za diagnostyczny jedynie
przy jednoczesnym spelnieniu cech: jednoznacznosci,
dostatecznej szerokos$ci pola zmian oraz dostgpnosci. Czy
wiec wskazniki i charakterystyki emisji moga by¢ uznane
za parametr diagnostyczny?

Zwazywszy na skomplikowany pomiar, wysoki koszt
aparatury, a takze niejednoznaczno$¢ (wystepowanie eks-
tremow) charakterystyk zwigzkow toksycznych, nasuwa si¢
odpowiedz negatywna. Jednak szybki rozw6j metod pomia-
rowych, coraz doskonalsze analizatory przy coraz wigkszej
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capacity, which makes the signal of the exhaust emission
changes more useful, carrying more information for subse-
quent analysis.

The above approach goes as far as to impose a need to
use the theory in empirical research experiment. The primary
objective of this research work is to demonstrate the relation-
ship between the input signals (introduced by the investi-
gator), and the output signals (seen by him). The ultimate
goal of statistical analysis of the measurement results is to
define a function of the test object and an empirical model
of a functional engine. Very extensive calculations using
probability theory, stochastic processes, and calculus that
are associated with this task are very labor-intensive and,
without the use of computer technology and specialized
software, they are impracticable. In the process of solving
problems of inter-relations and complementary aspects of
approximation, the correlation statistics, assessment of the
relevance and measurement uncertainty as well as the ad-
equacy of the test object functions, including questions of
mathematical and graphical determination of singular points,
available computer programs are used including the package
of STATISTICA PL.

It should be stressed that the statistical computer analysis
can involve a number of models that do not include interac-
tion and do not take into account the interactions of vary-
ing degrees of involvement adopted to describe the model
input variables. At the same time there is a possibility in
the statistical analysis to reject (ignore) both freely chosen
input variables describing the object of research as well as
various types of interactions. This means that choosing the
right (most appropriate) model depends on the operator, and
his expertise and specialized knowledge on the theoretical
bases of the discussed issue.

While assuming a less accurate representation of real-
ity, practically when determining the nature of the change
(trend) of the output quantities, there is a possibility of a
significant simplification of the approximating polynomi-
als by considering only the input variables and their only
statistically significant interactions. The complexity of the
model and the degree of entanglement of the basic volumes
are also strongly determined by the degree of approximat-
ing polynomials. Hence, it is reasonable to seek to create
models of a possibly simple form, most preferably linear
models. It is assumed that due to the possibility of errors, it
is better to describe the studied problem of non-linear nature
with small linear segments than a non-linear description of
a complex whole.

The software commonly used in the field of experimen-
tal design and subsequent analysis does not provide the
freedom to analyze the collected material and uses ready
analysis diagrams described above. Thus, interfering with
the program (software package) itself is not possible. The
recently observed development of social sciences, medicine
and economics has caused rapid progress in the application
of statistical methods securing the planning of the experiment
[1, 2, 3, 5, 6]. In this area, econometrics in particular has
some great achievements and the new approach to statisti-

mocy pomiarowej, tj. szybkosci i pojemnosci elementow
archiwizujacych, czynig sygnat zmian emisji zwigzkow
toksycznych bardziej uzyteczny, zawierajacy coraz wigcej
informacji przydatnych w pdzniejszej analizie.

Przedstawione wyzej podejscie zmusza do stosowania
w badaniach empirycznych teorii eksperymentu. Podsta-
wowym celem tak prowadzonych badan naukowych jest
wykazanie zalezno$ci pomiedzy sygnatami wejsciowymi
(wprowadzanymi przez badacza) a sygnatami wyjsciowymi
(przez badacza obserwowanymi). Ostatecznym celem analizy
statystycznej wynikow pomiardw jest wyznaczenie funkcji
obiektu badan oraz empirycznego modelu funkcjonalnego
silnika. Zwigzane z tym zadaniem szerokie obliczenia przy
zastosowaniu rachunku prawdopodobienstwa, teorii proce-
sow stochastycznych, rachunku rézniczkowego sg bardzo
pracochtonne i bez zastosowania techniki komputerowe;j
oraz specjalistycznego oprogramowania nie s3 mozliwe.
W rozwigzywaniu problemoéw dotyczacych wzajemnych
powiazan i uzupetiajacych zagadnien aproksymacji, ko-
relacji statystycznych, oceny istotno$ci i niedoktadnosci
pomiaréw oraz adekwatnosci funkcji obiektu badan, tacznie
z zagadnieniami matematycznego i graficznego wyznaczania
punktow osobliwych, wykorzystuje si¢ dostepne programy
komputerowe, migdzy innymi pakiet STATISTICA PL.

Nalezy podkresli¢, ze statystyczna analiza komputerowa
moze dotyczy¢ roznych modeli, nieuwzgledniajacych inte-
rakcji oraz uwzgledniajacych interakcje o réznym stopniu
uwiktania, przyjetych do opisu modelu wielko$ci wej-
$ciowych. Jednocze$nie wystepuje mozliwos¢ odrzucenia
(zignorowania) w analizie statystycznej zarowno dowolnie
wybranych wielkos$ci wej$ciowych opisujacych obiekt
badan, jak i réznego typu interakcji. Oznacza to, ze wybor
odpowiedniego (najbardziej adekwatnego) modelu zalezy od
operatora oraz jego wiedzy i znajomo$ci specjalistycznych
podstaw teoretycznych badanego zagadnienia.

Przy zaktadanej mniejszej doktadnosci odwzorowania
rzeczywistos$ci, a praktycznie przy wyznaczaniu charakteru
zmian (trendu) wielko$ci wyjsciowych, wystepuje mozli-
wos¢ znacznego uproszczenia wielomianéw aproksymuja-
cych przez uwzglgdnienie tylko wielkosci wejsciowych iich
interakcji wylacznie statystycznie istotnych. O ztozonosci
modelu oraz o stopniu uwiktania wielkosci podstawowych
decyduje takze stopien wielomianow aproksymujacych.
Zatem uzasadnione jest dazenie do tworzenia modeli o pro-
stej postaci, a najkorzystniej modeli liniowych. Przyjmuje
sig, ze ze wzgledu na mozliwos$¢ popehnienia btedow, lepiej
jest opisa¢ badane zagadnienie o nieliniowym charakterze
matymi odcinkami liniowymi, niz jednym ztozonym nieli-
niowym opisem calo$ciowym.

Powszechnie stosowane oprogramowanie z zakresu
planowania do§wiadczen i pozniejszej ich analizy nie daje
jednak swobody w analizowaniu zebranego materiatu, a
wykorzystuje gotowe, wyzej przedstawione schematy ana-
lizy. Ingerowanie wigc w sam program (pakiet programowy)
nie jest mozliwe. Obserwowany w ostatnim okresie rozwdj
nauk spolecznych, medycznych i ekonomicznych spowo-
dowal szybki postep w stosowaniu metod statystycznych,
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cal analysis used there can be successfully implemented
in technical studies [1, 2]. Among other things, the use of
multi-equation models (models with interdependent equa-
tions) enables studying of not only the correlation between
the input and output, but also takes into account the feedback
between output variables and thereby gives the possibility of
a direct analysis. This assumption, as opposed to the com-
monly used multiple linear regression, is closer to reality
even when taking into account the Diesel dilemma being
the relationship between the concentration of CO, HC and
NO, concentration.

This approach was presented by the authors including the
earlier works where the results of research on the engine fuel
supply system (fuel injection) and charge exchange system
(with particular emphasis on the piston-ring-cylinder as-
sembly) were presented using a divalent fractional plan and
a multi-equation model [7 — 11].

The multi-equation model relations between input signals
and output signals can be described by a system of linear
equations:

Vi=0,Y, ¥bys by, +o by vy +
+a,, +a, X, Fa,X, +tayXy &,
Vo =by ¥ bV by ¥, +o by vy +
+a,, T2, X Fay,X, +ooFaXy +E,
V3 =by ¥ +byy, by, ++boy vy + (M

+a3 +a5X; FayX, ++a5yXy +E5

Yy =0yi¥y +0ya¥y o by Y +
+ay, Fay X, FaynX, oo+ ayn Xy oy

where: y,i=1,2,..., M —explained variable (output), X;, j=
=1, 2,..., N —the explanatory variables (input), bij —isafac-
tor present in the i-th equation with j-th being the explained
variable (output), i,j =1, 2,..., M, a, — is a factor present
in the i-th equation with j-th being the explanatory variable
(input),i=1,2,..,N,j=0, 1,..., N, & —is a non-observable
random component in the i-th equation.
The solution of the equation (1) is reduced to its matrix
form:
BY = AX +¢ 2)

where A, B, § — matrix of coefficients,

and the selection of the coefficients in the equations (1) with
the values of the input signals known from measurements
on a real object. The next step is to bring the equation (2)
to a reduced form:

Y =IX+q 3)

where: I:=B'A, n=B¢.

As aresult, upon verifying the significance of coefficients
and, consequently, the rejection of insignificant values, cor-
relations between equations describing the output variables,
both the input variables and the remaining output variables,
are obtained.

zabezpieczajacych planowanie eksperymentu [1, 2, 3, 5,
6]. Nowe podejscie do analizy statystycznej zwlaszcza w
ekonometrii jest szeroko stosowane, ale moze by¢ rowniez
z powodzeniem wykorzystane w badaniach technicznych
[1, 2]. Migdzy innymi wykorzystanie modeli wieloréwna-
niowych (modeli o rownaniach wspoélzaleznych) umozliwia
badania nie tylko wspoéizaleznosci pomigdzy wielkosciami
wejsciowymi i wyjsciowymi, ale rowniez uwzglednia sprzg-
zenia zwrotne mi¢dzy zmiennymi wyjsciowymi i daje tym
samym mozliwos$¢ ich bezposredniej analizy. Takie zatoze-
nie, w przeciwienstwie do wykorzystywanej powszechnie
regresji wielokrotnej, jest blizsze rzeczywisto$ci, chociazby
przy braniu pod uwage dylematu Diesla, czyli zaleznos$ci
pomigdzy stezeniem CO, HC a stgzeniem NO.,.

Podejscie takie prezentowane bylo przez autoréw tej
publikacji miedzy innymi we wcze$niejszych pracach,
gdzie przedstawiono wyniki badan uktadu zasilania silnika
paliwem (uktad wtryskowy) oraz uktadu wymiany tadunku
(ze szczegblnym uwzglednieniem zespotu TPC) przy wyko-
rzystaniu dwuwarto$ciowego planu frakcyjnego oraz modelu
wielorownaniowego [7 — 11].

W modelu wieloréwnaniowym zalezno$ci migdzy sygna-
fami wejSciowymi X, X,,,..., X @ sygnatami wyjSciowymiy ,
¥,»--» ¥y, MOZNa opisa¢ za pomocg uktadurownan liniowych (1),
gdzie:y,1=1,2,.., M—zmienne objasniane (wyjSciowe), X, j=
=1,2,..., N—zmienne objasniajace (wejsciowe), bij —wspot-
czynnik wystepujacy w i-tym rownaniu przy j-tej zmiennej
objasnianej (wyjsciowej), 1,j=1,2,..., M, a, — wspdlczynniki
wystepujace w i-tym réwnaniu przy j-tej zmiennej objasnia-
jacej (wejsciowej),i=1,2,..,N,j=0,1,...,N, & —nieobser-
wowalny sktadnik losowy w i-tym réwnaniu.

Rozwigzanie uktadu réwnan (1) sprowadza si¢ do jego
zapisu w postaci macierzowej (2), gdzie: A, B, { —macierze
wspotczynnikow, oraz doboru wspotezynnikow uktadu row-
nan (1) przy znanych, z pomiar6w na rzeczywistym obiek-
cie, wartosci sygnatéw wejsciowych. Kolejnym krokiem
jest sprowadzenie rownania (2) do postaci zredukowane;j
(3), gdzie: MM:=B'A, n:=B7'¢ . W efekcie, po weryfi-
kacji istotno$ci wspotczynnikow i po odrzuceniu warto$ci
nieistotnych, otrzymuje si¢ rownania opisujace zaleznos$ci
zmiennych wyj$ciowych, zard6wno od zmiennych wejscio-
wych, jak i pozostalych wielko$ci wyjsciowych.

Modele wieloréwnaniowe, jak podano we wczesniej-
szych pracach autorow, wykazujg znaczne dopasowanie
do wartosci uzyskanych w czasie eksperymentu [7 — 11].
Jednakze opisuja one zmiany parametrow wyjsciowych
(wskaznikoéw emisji zwigzkow toksycznych) w stanach usta-
lonych silnika, kiedy oddziatywanie parametrow struktury
nie jest najwigksze. Z tego powodu pojawia si¢ problem z
szerokoscig pola zmian parametru wyjsciowego. Sytuacja
ulega zmianie, gdy analizie podda si¢ zmiany parametrow
wyjsciowych podczas proceséw nieustalonych. Podczas ich
trwania bowiem, w zwigzku z mi¢dzy innymi niedoskonato-
Sciami uktadow sterowania, dochodzi do nawet kilkukrotne-
20, cho¢ najczesciej krotkotrwatego, przekroczenia warto$ci
parametrow w poroéwnaniu ze stanem ustalonym. Wowczas
oddziatywanie parametréw struktury jest znaczaco wigksze,
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Multi-equation models, as demonstrated by the earlier
works of the authors, show a significant adjustment to the
value obtained in the experiment [7 — 11]. However, they
describe the changes in the output parameters (indexes of
exhaust components) in steady states of the engine, when
the influence of structural parameters is not the greatest.
Hence, the problem with the wide variety of changes in the
output parameter. The situation changes when we perform
an analysis of the changes in the output parameters during
transient processes. In the course of their duration, due to,
among other things, imperfections of control systems, there
is a chance of a repeated, though usually short-term instances
when the parameter values are exceeded in comparison to
the set state. The effect of the structural parameters is sig-
nificantly greater then, thereby the issue with the variety of
changes in the output parameter is less severe.

Using these operating states, somewhat detrimental to
the engine, the authors decided to implement multi-equation
models for the analysis of dynamic processes tested in the
engine steady states.

2. Identification of a dynamic process of a multi-
equation model

Assuming that the process of changing the exhaust
emissions occurs over time, which means it is dynamic,
the multi-equation model can be described with a system
of linear differential equations. Since the measurement of
the concentration of the exhaust components is a discrete
measurement, the time-discrete signal (time sequence) is a
function whose domain is the congregation of integers. Thus,
a discrete-time signal is a sequence of numbers. This kind
of sequences will continue to be recorded in the functional
notation.

Discrete-time signal x[k] is often determined by sampling
x(t), a continuous signal in time. If the sampling is uniform,
then x[k] = x(kT). Constant T is called the sampling period.
The course of the dynamic process in time depends not only
on the value of input functions at a given time but also the
value of input functions in the past. Thus, the dynamic proc-
ess (system) has a memory where it stores the consequences
of past interactions.

The relations between the input signals x,[k], x,[k],...,
x [k], and the output signals y [k], y,[k],..., y,[k], k=0, 1,
2,..., will be described by a system of linear differential
equations:

vilk+1]=ay,y [k]+a,y,[k]+---+a,, y,[Kk] +
+b, X[k +b,x, [k] +-+-+b, X, [K]+&,
Volk+1]=ayy [k]+ay,y,[k][+---+a,, y,[k] +
4
+b, X [K] +by, X, [k +-+-+b,, X, [K]+E, @

volk+1]=a,,y [k]+a,,y,[k]+-+a,,v.,[K]+
+bm1X1 [k] +bm2X2[k] teee +bman [k] + E.>m

where: y[k],1=1, 2,..., m — output signal values at k, xj[k],
j=1,2,..., n— input signal values at k, a; — is a coefficient

tym samym problem szerokosci pola zmian parametru wyj-
Sciowego jest mniejszy.

Wykorzystujac te niekorzystne dla silnika stany pracy,
postanowiono zaimplementowac, sprawdzone podczas
stanéw ustalonych, modele wielorownaniowe do analizy
proceséw dynamicznych.

2. Identyfikacja wielor6wnaniowego modelu
procesu dynamicznego

Przy zatozeniu, ze proces zmian toksycznosci spalin
zachodzi w czasie, czyli ma dynamike, model wielorow-
naniowy mozna opisa¢ uktadem liniowych réwnan rézni-
cowych. Poniewaz pomiar st¢zenia zwiazkow toksycznych
ma charakter pomiaru dyskretnego, sygnalem dyskretnym w
czasie (szeregiem czasowym) jest funkcja, ktorej dziedzing
jest zbor liczb calkowitych. Zatem sygnat dyskretny w czasie
jestciagiem liczb. Tego rodzaju ciagi beda dalej zapisywane
w notacji funkcyjnej x[k].

Sygnat x[k] dyskretny w czasie jest czgsto wyznaczany
za pomoca probkowania sygnatu x(t) ciagtego w czasie.
Jesli probkowanie jest rownomierne, to x[k] = x(kT). Stata
T nazywana jest okresem probkowania. Przebieg procesu dy-
namicznego w czasie zalezy nie tylko od warto$ci wymuszen
w danej chwili, ale rowniez od wartosci tych wymuszen w
przesztosci. Zatem proces (uktad) dynamiczny ma pamig¢,
w ktorej sa gromadzone skutki przesztych oddziatywan.

Zalezno$ci migdzy sygnatami wejSciowymi x [k],
X,[Kk],..., x [k] a sygnatami wyjsciowymi y [k], y,[k],...,
y,[kl, k=0, 1, 2,..., opisuje si¢ za pomocg uktadu linio-
wych réwnan réznicowych (4), gdzie: y[k], i =1, 2,...,
m — warto$ci sygnalow wyjsciowych w chwili k, xj[k],
j=1,2,.., n— warto$ci sygnalow wejsciowych w chwili
k, a, — wspotczynnik wystepujacy w i-tym rownaniu przy
Jj-tym sygnale wyjsciowym, a,— wspotczynnik wystepujacy
w i- tym réwnaniu przy j-tym sygnale wejsciowym, i, j =
=1,2,..,m, bij —nieobserwowalny sktadnik losowy w i-tym
réwnaniu.

Analogicznie do uktadu réwnan (1), uktad rownan (4)
mozna zapisa¢ w postaci macierzowej (5), gdzie:

b, b, b, a;, a;, - a,
S L bzm’ Al|mn A A
b, b b, la, a, a,,
BALY [y [k+1]
ikt =| Yy = Y
| VmlK] | Vmlk+1]

[ x,[K] &)
[k = Xz[k], - S
| XalK] Cm
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found in i-th equation with j-th output signal, i, j =1, 2,...,
m, bij —1is a coefficient found in i-th equation with j-th input
signal,i=1,2,.,m,j=0,1,.,n, £ — is a non-observable
random component in i-th equation.

In analogy to (1), the system of equations (4) can be
written in a matrix form:

ylk+1]=Ay[k]+Bx[k]+& 6)
where:
b, b, . [a, a, a,
B b, by b2m, A Ay Ay e azH’
b b b 8, Ay o Ay,
[ vilk] vilk+]]
yIK] = Y2[k], vk +1] = Vaolk+1]
LY mlK] LY lk+1]
[ x,[k] S
I
RS Cm

Later denoting:

€y Cp Cim Cimit Cime2 Clmin
C — C21 C?2 C2‘m C2I‘H+1 C2Ifl+2 C2I1:l+n
le le Cmn Cmm Cmm+1 7-l:mern
U
M.
1] = :
MNm
¢, [kl=b,[k].forv=12,....m, ©)
¢, lkl=a,lk], forv=m+1lm+2,....m+n,
[ z[k] |
z_[k
z[k] = wl]
Zm+1[k]
| Zmen K] ]

z, |kl =y, [k].forv=12,....m,

z, lkl=x, ,lk], forv=m+1m+2,...m+n

Po onaczeniu:

Ci O Cim Cims1 Cime2 Cimin
C= Cy Cn ComComi Comea Comin
cml cml Cmn cmrn cmm+1 Tcmm+n
Uk
N
1] = :
L™
¢, lkl=b,[k].dlav=12,....m, ©)
c,lkl=a,lk], dav=m+lm+2,... m+n,
[ z[k] |
z_[k
A[k] = mlk]
Zm+1[k]
[ Zmenl K1

z, |k]=y, [kl.dlav=12,...,m,

z, |kl=x, ,1k], dav=m+lLm+2,....m+n

uktad rownan (4) oraz funkcjonaly (6) przedstawiono w
postaci zredukowanej (7).

Przez identyfikacj¢ uktadow rownan (1), (4) rozumie si¢
zagadnienie doboru wspdtczynnikdow przy wyznaczonych z
pomiardw na rzeczywistym obiekcie wartosci
%, [k], %, k], X[k, k=0, 1, 2,..., N sygnalow wejécio-
wych X, X,,..., X_
oraz wartosci V,[K[.V,[k].---.¥,[k], k=0, 1, 2,..., N+1
sygnatow wyjsciowych y ,y,,..., y, w chwilach t =kT.

Wartosci pomiarowe mozna zapisa¢ w postaci macierzy (8).

Wspétezynnikib, ,...,b, ,a_,1=1,2,..., mpowyzszego
uktadu rownan dobiera si¢ tak, aby funkcjonaty (9) dlai=
=1, 2,..., m osiagaty minimum.

Przy przyjetych oznaczeniach (6), funkcjonaty (9) mozna
zapisa¢ w postaci (10).

Macierz (8) stanowi w istocie uktad wektorow liniowo
niezaleznych w przestrzeni Hilberta (11).

Zagadnienie wyboru najlepszego modelu z klasy rownan
(11) w sensie minimalizacji wskaznikow jakosci identyfikacji
rozwigzano, korzystajac z twierdzenia o rzucie ortogonalnym
[3, 6]. Z uwagi na obszerno$¢ zagadnienia pominigto prze-
ksztalcenia prowadzace do rownania w postaci macierzowe;j
(12), gdzie:

M=

SV - VKK DR E >N, KK
k=0 k=0 k=0 k=0
S VKT o DTk Y Ky DX (K], K]
G= kTwU kTuU k:No k:r? =X"'X
DRIk e Y gLk Y R KIRK] e > K []
S FIKIR K] - Y g IkIR K] D RIKIR, K] - D R [KR, []
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system of equations (4) and functionals (6) are shown in a
reduced form:

ylk+1]=Cz[k]+n (7

By identifying the system of equations (1), (4) we get
to understand a problem of selecting coefficients using the
values determined by measurements on a real object
R [k].%,[K].--, X [k]. k = 0, 1, 2,..., N input signals x,
Xypees X,
and values
VIKLY, KL ¥,lk]. k=0, 1, 2,..., N+1 output signals Y
¥,»-» ¥, ininstants t = kT.

Measured values can be written in a matrix form (8):

X:[el |e2 |"‘|em lem+1 |em+2 |"‘|em+n] =
¥.[01  ¥,[0] ¥u[0]  X,[0] X,[0]
_( i vl Yol %] %, [0 | (8)
Vi[N] ¥,[N] ¥.INI  X([N] X,[N]
Coefficientsb,,...,b, ,a, . ,i=1,2,..., mofthe above sys-

tem of equations are chosen specifically so functional (9)

J.(b;....b,, a,

im, ““im+1°°° ai(m+n)) =

_ M@,y k] 4.+ a, Vo (k] 4y X K]+ ©
=t D Xa K- [k +1])* ’

reaches a minimum fori=1, 2,..., m.
In the denotations adopted above (6), functionals (9) can
be written as (10)

Ji(€1:Cinsm s Cipmeny) =
N (CuZ K]+ V2 (K] o Z g [K] +
S+ iy Zaa K- T 1D

(10)

>

i=12..m 7ZI[k]=% [k].forv=12,....m,
7kl =%, _,lk], forv=m+1lm+2,....m+n

Matrix (8) is essentially a system of linearly independent
vectors in a Hilbert space

¥:10] 7,101 | ¥ul0]
v | wm| | v
¥i[N] ¥, [N]__ VNI (1)
X,[0] X, 10]
X [1], X, [1]
€Cna = : 5l T :
X [N] | X,[N]

N
D ¥k +113, K]
k=0
Cit :

o0 pRALSSINALY
k=0

cH'=| " | W = =X"y,[k+1]

N
> Filk+1Ix[k]
k=0 .

> wilk+1Ix, k]
L k=0 ,

Zatem réwnanie macierzowe (12) mozna przedstawié
w postaci (13). Stad otrzymuje si¢ rdwnanie (14). Zatem
optymalne wspdfczynniki ¢f, i=1,2,.., m,m+ 1,.., m+n
zredukowanej posta¢ modelu (10) mozna wyznaczy¢ z
réwnosci (15)
X(NH) «(m+n) —Macierz warto$ci pomiarowych sygnatow y
Yopeos Yoo Xpp Xoppeens X,

T . . L, .
X (min)« (N+1) — Macierz transponowana do macierzy warto$ci
pomiarowych sygnalow wejsciowych,

(X"X) 1y ey — Macierz odwrotna do macierzy Grama
G

Y,

oanym K] = macierz warto$ci pomiarowych sygnatow
wyjsciowychy , y,.., ¥,

(N+1) x (N+1) ?

YIEX(NH) — macierz transponowana do macierzy wartosci
pomiarowych sygnalow wyjsciowych,

N — liczba pomiaréw, n — liczba sygnatéw wejsciowych,
m — liczba sygnatéw wyjsciowych.

3. Badania proceséw dynamicznych ukladu
zasilania silnika paliwem modelami
wieloréwnaniowymi

Badaniu podlegat uktad zasilania silnika paliwem (uktad
wtryskowy) jednocylindrowego silnika badawczego 1-SB
zainstalowanego w Laboratorium Eksploatacji Sitowni
Okretowych Akademii Marynarki Wojennej [10]. Mate-
rial do$wiadczalny zebrany zostal wedlug opracowanego
dwuwarto$ciowego planu frakcyjnego. Realizacje poszcze-
gblnych uktadéw pomiarowych (punktéw pomiarowych)
podanego planu doswiadczenia wykonywano za pomoca
programowalnego sterownika, co pozwolito uzyska¢ duza
powtarzalno$¢ procesow dynamicznych. Jako czas trwania
procesu dynamicznego przyjeto okres pomiedzy poczatkiem
przesterowania elementéw uktadu wtryskowego a ponowna
stabilizacja wielkosci wyjsciowych. Czas ten dobrano eks-
perymentalnie i wynosit on okoto 320 s.

W celu identyfikacji wplywu stanu technicznego uktadu
zasilania paliwem na parametry energetyczne silnika pod-
czas procesOw dynamicznych okreslono zbiory wielko$ci
wejsciowych (parametrow zadawanych) oraz wielkosci
wyjsciowych (parametrow obserwowanych). Na potrzeby
niniejszej pracy zbior wielkosci wejsciowych X ograniczono
do trzech elementow, tj.: x, — predko$¢ obrotowa silnika n
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The issue of selecting the best model out of a class of
equations (11) in the sense of minimizing the quality coef-
ficient of identification was solved using the orthogonal
projection theorem [3, 6]. Given the vastness of the issue,
the shift leading to the equation in the matrix form was
omitted:

G(CH" =W, (12)
where:
[N N N N 1
> ilkly, Ikl D Fulklvilkl Y xIKIFIk] - > K, [k k]
k=0 k=0 k=0 k=0
N N o N ’ - N
DR ALI\AN | S IR 3 A1 NN I IR 41511 SRR S N |, M 5
G= ki:’ k;o k;u k:}? =X"'X
> ik, [k > FalkIxilkl > K[k, k] %, [kIX, K]
k=0 k=0 k=0 k=0
S RIKIR K] e Y FlkIR K] D KKK e Y Rk [K]
L k=0 k=0 k=0 k=0 J
. _
> Filk+113, [k]
— - k=0
0
Cii :
: N
e pRALSILAIN]
€)' =] " W= =X"y,[k+1]
Cim+1
; PRAISSUNIN
0’ k=0 .
_cim+n_ N
D Filk +1IX, [K]
L k=0 J

Thus, the matrix equation (12) can be expressed as:

XX =Xy [k +1] (13)

Which gives
C€H' = X"X)"'X"y,[k+1], i=1,2,---,m (14)

Thus, the optimal coefficients cg i=1,2,...,m m+l,..,
m+n of the reduced model form (10) can be determined
from the equation:

€)' = X" X Y[k +1] (15)
X (N41) < (meny — MAtrix of measured values of signals y . y,...,
yn’ X]! er") X

m

X(Tmm)x (v.1) — Matrix transposed to the matrix of measured
values of input signals,

o . .
X'X) (Nalyx(Nep) T IDVETSE to the Gram matrix G (N1 (N+1)

Y1) m[K +1] — matrix of measured values of output signals
yl’ yz""’ yn-p

YT

o (xep — Matrix transposed to the matrix of measured
values of output signals,

[obr/min]; x, —moment obrotowy silnika T, [N'm]; x, — za-
koksowanie dysz rozpylacza S, [um?]. Podobnie postapiono
ze zbiorem wielko$ci wyjsciowych Y, ograniczajac liczbe
jego elementow tylko do podstawowych zwiazkow toksycz-
nych w kolektorze wylotowym: y, —stezenie tlenku wegla w
kolektorze wylotowym spalin Cco(k) [ppm]; y, — stezenie we-
glowodoréw w kolektorze wylotowym spalin CHC(k) [ppm];
y, — stezenie tlenkow azotu w kolektorze wylotowym spalin
Croxo [PPM]. Zmiany wielkosci wejsciowych i wyjsciowych
podczas procesu dynamicznego przedstawiono na rys. 1.
Identyfikacji statystycznej dokonano za pomoca pro-
gramu GRETL [2]. Estymacj¢ wspotczynnikow réwnan
poszczegodlnych zmiennych wyjsciowych przeprowadzono
za pomocg metody najmniejszych kwadratéw, a miata ona
na celu weryfikacje istotnos$ci jej parametrow i w efekcie
odrzucenie wartosci nieistotnych, co w konsekwencji do-
prowadzito do znacznego uproszczenia modeli. Wartosci

x1 = f(t) x2=1(t)
x3 = f{t) y1 =1f(t)
y, = (V) y;, = f(t)

Fig. 1. Changes of the input and output quantities during the dynamic
process where: x, — engine speed n [rpm]; x, — engine torque T, [N'm];
x, — coking of the spray nozzle S, [um?]; y, — concentration of carbon
monoxide in the exhaust manifold Ceom [ppm]; y, — concentration of
hydrocarbons in the exhaust manifold Chca [ppm]; y, — concentration
of nitric oxides in the exhaust manifold C ppm]; t — duration of the
process [s]

NOx(k) [

Rys. 1. Zmiany wielkosci wejsciowych i wyjsciowych podczas procesu
dynamicznego: x, — predkosé obrotowa silnika n [obr/min]; x, — moment
obrotowy silnika T, . [N'm]; x,— zakoksowanie dysz rozpylacza S,
[um,]; y, — stezenie tlenku wegla w kolektorze wylotowym spalin C,
[ppm]; y,— stezenie weglowodoréw w kolektorze wylotowym spalin
C HC® [ppm]; y,— stezenie tlenkéw azotu w kolektorze wylotowym spalin

Cyowy [PPM]; t = czas trwania procesu [s]
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N —number of measurements,
n—number of input signals, m

Table 1. Least-squares estimation of the dependent variable y,

Tabela 1. Estymacja metodq najmniejszych kwadratéw zmiennej zaleznej y,

— number of output s1gnals. Variable/ Coefficient/ Mean error/ Student-t p value/ i significance/
3. The stu dy of dy namic zmienna wspolczynnik blgd stand. wartos¢ p istotno$¢ i
. sk
processes in the y3_1 291309 1.43271 2.0333 0.04286
. sk
engine fuel supply x1_1 0.644317 0.130189 4.9491 <0.00001
system through multi- x3_1 —-18.2606 531195 —-3.4376 0.00067 HHE
equation models yl 1 0.884015 0.0193211 45.7538 <0.00001 HHE
The object of this research
was the engine fuel suppl
f % C e pljf" y Table 2. Least-squares estimation of the dependent variable y,
SYStelm ( ]il.e 1nj eCthl’l) O. a Tabela 2. Estymacja metodq najmniejszych kwadratow zmiennej zaleznej y,
Sing e.-cy lnde,r test engine Variable/ Coefficient/ Mean error/ Student-t p value/ i significance/
1-SB installed in the Labora- zmienna wspolczynnik blgd stand. wartos¢ p istotno$¢ i
tory of the Operation of Ma- yl 1 0.00120044 0.00067661 1.7742 0.07699 *
rine Power Plants at the Polish 31 0.412034 0.0899356 4.5814 <0.00001 ok
X . . . .
Naval Academy (10). The -
experimental material was y2 1 0.873606 0.0279092 31.3017 <0.00001 ok
collected by a bivalent frac-
tional plan. The implementa- Table 3. Least-squares estimation of the dependent variable y,
tion of SpelelC measuring Tabela 3. Estymacja metodq najmniejszych kwadratow zmiennej zaleznej y,
systems (measurlnfg pOIHtS) Variable/ Coefficient/ Mean error/ Student-t p value/ i significance/
of the above experiment de- zmienna wspotczynnik blgd stand. warto$¢ p istotno$¢ i
sign was performed using a yl 1 —5.65987¢-05 2.41816¢-05 -2.3406 0.01987 **
programmable controller that x1 1 0.000396798 | 0.000206581 1.9208 0.05565 *
allowed a high repeatability
. y3_ 1 0.998597 0.00112836 884.9995 <0.00001 HEE
of dynamic processes. The

period between the onset of

the clipping of the injection system components and the
re-stabilization of the output quantities was adopted as the
duration of the dynamic process. This period was selected
through a series of experiments and it averaged to about
320 s.

reszty y, = f(t)

reszty y, = f{(t)

istotno$ci parametrow modeli przedstawiono w tab. 1, 2,
3. Najwigkszemu uproszczeniu ulegly rownania opisujace
zmiany stgzenia weglowodorow (y,) oraz stezenia tlenkow
azotu (y,) (tab. 2, 3). Dla réwnania opisujgcego zmiany
weglowodorow, w sposob istotny zaleza one od parame-

reszty y, = f{(t)

Fig. 2. Graph of the regression residuals for output variables where: y, — concentration of carbon monoxide in the exhaust manifold Ceow [PPMI;

y, — concentration of hydrocarbons in the exhaust manifold Cico [

ppm]; y, — concentration of nitric oxides in the exhaust manifold Cyong [PPM]; t—

duration of the process [s]

Rys. 2. Wykres reszt regresji dla zmiennych wyjsciowych: y, — stezenie tlenku wegla w kolektorze wylotowym spalin C,,, ) [ppm]; y,— steZenie we-

glowodorow w kolektorze wylotowym spalin C e

[ppm]; y,— steZenie tlenkéw azotu w kolektorze wylotowym spalin C,, w [ppm]; t — czas trwania

procesu [s]

In order to identify the impact of the technical condition
of the fuel supply system on the parameters of the engine
power during dynamic processes, sets of input quantities
(preset parameters) and output quantities (observed param-
eters) were defined. For the purpose of this study a set of
input quantities X was limited to three elements, that is:

tru struktury, ktory reprezentuje zakoksowanie otworow
rozpylacza (x,). Podobnie jest w odniesieniu do modelu
opisujgcego zmiany stezenia tlenku wegla (y, ).

O dobrym dopasowaniu modelu do wartosci uzyska-
nych w wyniku eksperymentu na silniku moze $§wiadczy¢
réwnomierne roztozenie reszt regresji od wartosci srednich

(rys. 2).
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X, — engine speed n [rpm]; x, — engine torque T, [N-m];
X, — coking of the spray nozzle S, [um?].

Similar treatment was applied to the Y of the output
quantities, limiting the number of its elements to only the
primary exhaust components in the exhaust manifold: y, —
concentration of carbon monoxide in the exhaust manifold
Cco(k) [ppm]; y, — concentration of hydrocarbons in the
exhaust manifold CHC(k) [ppm]; y, — concentration of nitric
oxides in the exhaust manifold CNOX(k) [ppm]. Changes of the
input and output quantities during the dynamic process have
been shown in Fig. 1.

Statistical identification was made using GRETL [2].
Estimation of the equation coefficients for specific output
variables was performed using the least-squares method and
it had to verify the significance of its parameters and, conse-
quently, the rejection of insignificant values, which conse-
quently led to a significant simplification of the models. The
significance values of model parameters have been shown in
a graphical manner (Table 1, 2, 3). The equations describing
the changes in the concentration of hydrocarbons (y,) and
nitric oxides (y,) have undergone the greatest simplification.
(Table 2, 3). In the case of the equation describing the change
of the content of hydrocarbons they heavily depend on the
structure parameter, which represents coking of the spray
nozzle (x,). The case of a model describing the changes in
the carbon monoxide content (y, ) is similar.

An even distribution of residuals from the regression of
mean values may be indicative of being a good fit model to
the values obtained from the experiment on the engine.

4. Summary

The presented description of the active experiment space
by the multidimensional models gives great possibilities in
the analysis of the measurement data and scientific reasoning.
Furthermore, assuming that the matrix of the coefficients
(CO)T is orthogonal, there is a possibility of fulfilling a re-
verse task, i.e. estimating with complex relevance and known
input variables describing the work points (engine speed
n and torque load T, and other input quantities. In further
works the authors will attempt to investigate this issue.
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4. Podsumowanie

Przedstawiony opis przestrzeni eksperymentu czynnego
za pomocg modeli wielowymiarowych daje wielkie moz-
liwo$ci w analizie danych pomiarowych i wnioskowaniu
naukowym. Ponadto istnieje mozliwos$¢, przy zalozeniu
ortogonalno$ci macierzy wspotczynnikow (C°)T, wykonania
zadania odwrotnego, czyli szacowania, z zatozong istotno-
$cig, przy znanych zmiennych wej$ciowych opisujacych
punkt pracy, tj.: predkos$ci obrotowej silnika n i obcigzenia
momentem obrotowym T, pozostatych wielko$ci wejscio-
wych.
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Habilitacje

Qualifying as assistant professor
Habilitacje

Dr hab. inz. Jacek Hunicz

Kontrolowany samozaplon w silniku benzynowym

Kolokwium habilitacyjne przeprowadzono w dniu 9 maja 2012 na Wydziale
Mechanicznym Politechniki Lubelskiej.

W pracy przedstawiono zagadnienia organizacji procesu roboczego
silnika o kontrolowanym samozaptonie zasilanego bezposrednim wtryskiem
benzyny. W celu dostarczenia energii potrzebnej do zaptonu mieszanki
wykorzystano wewnetrzng recyrkulacje spalin uzyskana dzigki ujemnemu
wspototwarciu zaworow.

Badania obejmowaty procesy wymiany fadunku w cylindrze, tworzenia
mieszanki oraz spalania. Analiza wymiany tadunku pozwolita na sformutowanie
wnioskow dotyczacych istoty dziatania silnika i mechanizmow zapewniajacych
powtarzalno$¢ cykliczna procesu roboczego. Na podstawie badan procesu
tworzenia mieszanki w cylindrze okre$lono zmiany sktadu frakcyjnego paliwa
w wyniku jego reformowania. Dzigki czg§ciowemu reformowaniu paliwa
mozliwe bylto rozszerzenie zakresu pracy silnika w kierunku
mniejszych obciazen przez spalanie ubozszych mieszanek
paliwowo-powietrznych. Zwrocono takze uwage na negatywne
skutki tego procesu chemicznego, do ktérych naleza zwigkszona
emisja metanu oraz obnizenie sprawnosci cieplnej, ze wzglgdu na
utlenianie paliwa w trakcie ujemnego wspototwarcia zaworow.

Wyznaczono zakres pracy silnika w polu okreslonym
przez wspotczynnik wewnetrznej recyrkulacji spalin oraz
wspotczynnik nadmiaru powietrza. Przedstawiono takze
sposob sterowania uktadem rozrzadu oraz sktadem mieszanki
przy zmiennych obciazeniach silnika. Dla zréznicowanych
warunkow pracy przebadano rozne sposoby sterowania bez-
posrednim wtryskiem paliwa, aby zminimalizowa¢ emisj¢
toksycznych sktadnikow spalin i jednostkowe zuzycie paliwa.

Na tej podstawie sformutowano zalecenia dotyczace sposobow
sterowania procesem tworzenia mieszanki.

Uzyskane wlasnosci obiektu badan zostaty poréwnane z
emisja spalin i sprawnoscia seryjnego silnika benzynowego z
bezposrednim wtryskiem paliwa do cylindra. W zakresie matych
obciazen zastosowanie kontrolowanego samozaptonu pozwolito na osiagnig-
cie sprawnosci porownywalnej z silnikiem spalajacym tadunek uwarstwiony
oraz redukcje emisji tlenkow azotu z cylindra w granicach 99%.

Controlled auto-ignition in a gasoline engine

The qualifying procedure was held on 9 May 2012 in the Faculty of Me-
chanical Engineering of Lublin University of Technology.

In-cylinder processes in a gasoline direct injection controlled auto-
ignition (CAI) engine were presented in the study. In order to provide the
sufficient amount of thermal energy to the in-cylinder load, internal exhaust
gas re-circulation utilizing a negative valve overlap technique was applied.

The scope of the research included gas exchange processes, mixture
formation and combustion. The analysis of gas exchange allowed the author
to investigate into the fundamental principle of CAI engine operation and the
mechanisms providing cycle-to-cycle stability. In-cylinder fuel reforming
and resulting changes of its fractional composition was examined on the
basis of mixture formation analysis. Partial fuel reforming allowed combus-
tion of highly diluted air-fuel mixtures, thus expanding the engine low load

limit. However, the negative effects of reformation
were also observed. Among them was increased
methane content in the exhaust gases and a decrease
of combustion efficiency due to fuel oxidation dur-
ing the negative valve overlap interval.

The engine operating region, at variable air-
excess ratio and variable exhaust gas re-circulation
rate, was identified. The method of load regulation,
utilizing variable valves timings and engine fuelling,
was proposed. Different in-cylinder mixture forma-
tion methods were examined at various operating
conditions. It allowed the author to formulate the
strategies of direct gasoline injection control, in
order to reduce toxic exhaust components as well
as specific fuel consumption.

The obtained engine combustion characteristics
were compared with emissions and thermal efficiency
of a mass-produced spray-guided gasoline engine. In
the low load range, the controlled auto-ignition showed
benefits versus spark ignition combustion. Thermal ef-

ficiencies of both combustion systems were at similar level, while controlled auto-
ignition allowed for 99% reduction of cylinder-out nitrogen oxides emission.

Doctorates
Doktoraty

Dr inz. Robert Kozlowski

Ocena emisyjnosci smiglowcow transportowych w aspekcie
oddzialywania na srodowisko
Promotor: prof. dr hab. inz. Jerzy Merkisz — Politechnika Poznanska.

Recenzenci: dr hab. inz. Franciszek Tomaszewski, prof. PP — Politechnika
Poznanska, dr hab. inz. Stanistaw W. Kruczynski, prof. PW — Politechnika
Warszawska.

Stopien naukowy doktora nauk technicznych nadata Rada Wydziatu Maszyn
Roboczych i Transportu Politechniki Poznanskiej 10.07.2012 roku.

Ocena rzeczywistych warunkow eksploatacji §migtowcow transporto-
wych, ukierunkowana na analiz¢ emisji zwigzkow szkodliwych zawartych
w spalinach generowanych przez ich zespoty napedowe, jest zagadnieniem
nowym zaréwno w skali krajowej, jak i w §wiatowej. Dazeniem autora
byto okreslenie oddzialywania §miglowcow transportowych na srodowisko
naturalne czlowieka oraz wskazanie wpltywu stosowania specyficznych
warunkow eksploatacji na ekologiczne i energetyczne aspekty ich pracy.

W ramach prac zwigzanych z rozprawa wykonano analizy histogramow
obciazenia silnikow wybranych §migtowcow transportowych rejestrowa-

nych w rzeczywistych warunkach eksploatacji, ktore dotyczyty losowo
wybranych lotow, a zostaly zarejestrowane przez poktadowe rejestratory
parametrow lotu. Przeprowadzono badania stezenia zwiazkoéw szkodliwych
zawartych w spalinach silnikow podczas realizowanych prob przedlotowych
$migltowcoéw. Uzyskane wyniki z przeprowadzonych pomiaréw poddano
analizie porownawczej z wartosciami obciazenia silnikow podczas prob,
ktore zarejestrowal rejestrator parametréw lotu. Zestawienie uzyskanych
danych umozliwito przypisanie wartosci st¢zenia poszczegolnych zwiazkow
szkodliwych spalin odpowiednim stanom obciazenia silnika. Informacje
te wykorzystano do oceny emisyjnosci wybranych $miglowcoéw podczas
ich rzeczywistej eksploatacji. W wyniku przeprowadzonych analiz skon-
struowano test badawczy, na podstawie ktorego moze by¢ dokonywana
weryfikacja stanu eksploatacyjnego $migtowca napedzanego silnikami
turbinowymi.
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dr inz. Tomasz Ambrozik
Proces spalania w silniku z wieloetapowym wtryskiem paliwa

Promotor: dr hab. inz. Leszek Radziszewski prof. nadzw. Politechniki
Swictokrzyskiej.

Recenzenci: prof. dr hab. inz. Andrzej Niewczas — Politechnika Lubelska,
dr hab. inz. Marek Idzior prof. nadzw. Politechniki Poznanskiej

Stopien naukowy doktora nauk technicznych oraz wyrdznienie pracy nadata
Rada Wydziatu Mechatroniki i Budowy Maszyn Politechniki Swigtokrzy-
skiej 14 czerwca 2012 roku.

Inspiracja do realizacji pracy doktorskiej pt: ,,Proces spalania w silniku
z wieloetapowym wtryskiem paliwa” byly obecne tendencje rozwoju tto-
kowych silnikow spalinowych, dotyczace osiagania przez nie wymaganych
i korzystnych wartosci wskaznikow ekonomiczno-energetycznych oraz
spetnianie przez nie przepisow normatywnych w zakresie emisji szko-
dliwych sktadnikow spalin. Obiektem badan byt turbodotadowany silnik
FIAT Multijet 1.3 SDE o mocy nominalnej 90 KM wyposazony w zasob-
nikowy uktad zasilania common rail realizujacy jedno-, dwu- i trzyetapowy
wtrysk paliwa oraz uktad recyrkulacji schtadzanych spalin. Do rozprawy
doktorskiej opracowanej na 163 stronach dotaczono zatacznik, w ktérym
przedstawiono szczegdétowe wyniki pomiaréw i obliczen.

W pracy obok stanu wiedzy dotyczacej modelowania cykli pracy
ttokowych silnikow spalinowych oraz budowy i dziatania wspoltczesnie sto-
sowanych systemow wtrysku paliwa przedstawiono metodyke wyznaczania
podstawowych wskaznikow ekonomiczno-energetycznych i ekologicznych
silnika. Po sformutowaniu celu i tez pracy scharakteryzowano obiekt badan
i okreslono zakres i program badan analityczno- eksperymentalnych oraz
opisano stanowisko badawcze wraz z urzadzeniami i aparatura kontrolno-
pomiarowa wykorzystywana podczas badan. Przedstawiono samodzielnie
opracowany system wykorzystywany do indykowania ci$nienia w cy-
lindrze wraz z uktadem do pomiaréw natgzenia pradu sterujacego praca
wtryskiwacza elektromagnetycznego. Badania procesu wtrysku paliwa

przeprowadzono na stanowisku do wizualizacji tego procesu, ktore jest
wiasno$cig Politechniki Rzeszowskiej. Wszystkie wyniki badan ekspery-
mentalnych przeprowadzonych na hamowni silnikowej i stanowisku do
wizualizacji procesu wtrysku paliwa byty poddane analizie z zastosowaniem
programéw opracowanych na Politechnice Swigtokrzyskiej. Rzeczywiste,
eksperymentalnie sporzadzone wykresy indykatorowe wykorzystano do
wyznaczania charakterystyk wydzielania ciepta podczas procesu spala-
nia. Charakterystyki te wyznaczano, opierajac si¢ na zmodyfikowanym
i zweryfikowanym programie obliczen opracowanym z zastosowaniem
I zasady termodynamiki, rownaniach stanu i liniowej zaleznos$ci ciepet
wiasciwych czynnika roboczego od temperatury oraz zaleznos$ci opisu-
jacej wielkos¢ chwilowej objetosci cylindra. W pracy wyznaczono takze
zaleznosci korelacyjne wybranych, istotnych parametrow pracy silnika z
warto$ciami maksymalnej szybkosci wydzielania ciepta i katem obrotu
watu korbowego jej wystgpowania. Prac¢ zakonczono podsumowaniem
i sformutowaniem wnioskow. W opinii autora dysertacji, realizacja pracy
przyczynita si¢ do:

— udoskonalenia opracowanego w Zaktadzie Silnikow Cieplnych Po-
litechniki Swigtokrzyskiej algorytmu i programu obliczen do sporzadzania
charakterystyk wydzielania ciepta podczas procesu spalania, opierajac si¢
na rzeczywistych wykresach indykatorowych,

— wyznaczenia wartosci okresu opdznienia poczatku i konca wtrysku
paliwa przy stosowaniu wizualizacji tego procesu,

— opracowania i zweryfikowania metodyki wyznaczania poczatkow
zaptonow poszczegodlnych czgscei wieloetapowo wtryskiwanego paliwa,

— wykazania mozliwos$ci ksztattowania przebiegu procesu spalania,
wykorzystujac wieloetapowy wtrysk paliwa,

— potwierdzenia, ze recyrkulacja schtodzonych spalin powoduje zmniej-
szenie maksymalnej temperatury w cylindrze i tym samym zmniejszenie
ilosci tlenkow azotu w spalinach.

Dr inz. Jacek Madry

Ocena rozpylenia paliwa 7 wtryskiwaczy silnikow o zaplonie sa-
moczynnym z wykorzystaniem procesow wibroakustycznych
Promotor: dr hab. inz. Marek Idzior, prof. PP — Politechnika Poznanska.

Recenzenci: prof. dr hab. inz. Jerzy Merkisz — Politechnika Poznanska, dr
hab. inz. Kazimierz Lejda, prof. PRz — Politechnika Rzeszowska.

Stopien naukowy doktora nauk technicznych nadata Rada Wydziatu Maszyn
Roboczych i Transportu Politechniki Poznanskiej 29.05.2012 roku.

W pracy przedstawiono wyniki badan weryfikujacych koncepcje
oceny procesu rozpylenia paliwa z rozpylaczy wtryskiwaczy silnika o
zaplonie samoczynnym z wykorzystaniem wibroakustycznych procesow
towarzyszacych. Zagadnienie dotyczy technicznej weryfikacji koncepcji
oceny jakosci rozpylenia paliwa, na podstawie ktorej mozna wnioskowac
o zdatnosci eksploatacyjnej wtryskiwacza. Umiejscawiajac rozpatrywane
zagadnienie w zakresie tematyki silnikowej, zwrocono uwage na rolg silnika
o zaptonie samoczynnym we wspolczesnym przemysle motoryzacyjnym
i na problemy, z jakimi zwigzany jest jego dalszy rozwoj. Wykazano, ze
wazne jest ograniczenie emisji substancji szkodliwych zawartych w spali-
nach silnika, bedacych produktem ubocznym w procesie zamiany energii
zachodzacym w silniku spalinowym.

Przedstawiono analiz¢ teoretyczna procesu spalania w silniku o zapto-
nie samoczynnym z wtryskiem bezposrednim oraz procesow przygotowania
paliwa do spalenia, majacych duzy wplyw na jego przebieg. Zwrocono
uwage na rozpylenie strugi paliwa w aspekcie przebiegu spalania i na jego
zaleznos$¢ od stanu eksploatacyjnego wtryskiwacza. W pracy przedstawiono
koncepcje weryfikacji stanu eksploatacyjnego wtryskiwacza, ktorej cecha

charakterystyczng jest wykorzystanie do oceny jakosci pracy wtryskiwa-
cza procesOw wibroakustycznych towarzyszacych rozpyleniu paliwa. Na
podstawie przeprowadzonych analiz teoretycznych zjawisk fizycznych
towarzyszacych rozpyleniu paliwa i dynamiki procesu rozpylenia stwier-
dzono zasadno$¢ technicznej weryfikacji koncepcji. Weryfikacji koncepcji
oceny rozpylenia paliwa z rozpylaczy silnikow o zaptonie samoczynnym z
wykorzystaniem wibroakustycznych proceséw towarzyszacych procesowi
wirysku paliwa dokonano w trzech etapach badan. Przeprowadzono badania
wstepne, majace na celu identyfikacjg wibroakustycznych proceséw towa-
rzyszacych procesowi rozpylenia paliwa, nastepnie badania zasadnicze,
sktadajace si¢ zdwoch etapow. Pierwszy to badania wizualizacyjne wtrysku
paliwa. Ich celem bylo uzyskanie obrazow rozpylonego paliwa jako materia-
tu optycznego, ktory poddano analizie parametrow makroskopowych strug.
Dzigki temu otrzymano parametry odniesienia dla wynikow uzyskanych w
drugim etapie badan zasadniczych. Byty nimi badania procesu rozpylenia
paliwa w komorze reakcyjnej, podczas ktorych dokonano rejestracji sygnatu
przyspieszen drgan na tulei reakcyjnej wymuszanych rozpylona struga
paliwa, docierajaca do tulei.

Wyniki badan poddano analizie, na podstawie ktorej dokonano oceny
poréwnawczej zmian zachodzacych w wibroakustycznych procesach towa-
rzyszacych w wyniku zmiany procesu rozpylenia paliwa. Podsumowaniem
pracy sa wnioski dotyczace wynikow badan oraz sformutowanie kierunkow
dalszych prac, wskazujacych mozliwosci wykorzystania weryfikowanej
koncepcji.
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wy Maszyn i Lotnictwa Politechniki Rzeszowskiej 11 lipca 2012 roku.

Tematyka pracy dotyczy nowego rodzaju paliwa, ktore jest alternatywa
dla paliw ropopochodnych, w tym dla oleju napgdowego, tradycyjnego
paliwa do zasilania silnikow o zaptonie samoczynnym.

Celem pracy byty: badanie wlasciwosci fizykochemicznych paliwa
syntetycznego uzyskanego z opon, analiza wplywu badanego paliwa na
wybrane parametry silnika z wykorzystaniem narzedzi symulacji nume-
rycznej, badania symulacyjne wptywu tego paliwa na parametry operacyjne
oraz ekologiczne silnika (moment obrotowy, moc, jednostkowe zuzycie
paliwa, hatas, poziom emisji toksycznych sktadnikow spalin, tj. m.in.
NO_, HC, PM) oraz eksperymentalna weryfikacja symulacji numerycznej
na obiektach rzeczywistych.

Zakres pracy obejmowat: sformutowanie problemu (analiza studialna
zagadnienia, okre$lenie celu, zakresu oraz tez naukowych rozprawy),
badania modelowe (obliczenia numeryczne wptywu zasilania paliwem
syntetycznym na wybrane parametry silnika), badania do§wiadczalne (opra-
cowanie metodyki oraz programu badan, przeprowadzenie eksperymentu
badawczego), weryfikacje badan modelowych, sformutowanie wnioskow
poznawczych, rozwojowych i utylitarnych.

Badania symulacyjne i fizykochemiczne oraz przeprowadzone na
hamowni daly obiecujace rezultaty. Parametry paliwa syntetycznego
uzyskanego z opon w wigkszosci nieznacznie roznig si¢ od parametrow
handlowego oleju napedowego, czgsto je przewyzszajac. Przyktadowo,

pochodna liczba cetanowa paliwa syntetycznego wynosi 61, a oleju napgdo-
wego okoto 53. Parametrem fizykochemicznym najbardziej odbiegajacym
od oleju napedowego jest temperatura zablokowania zimnego filtra paliwa
CFPP; dla paliwa z opon wynosi bowiem +3 °C, a ten sam parametr dla
oleju napgdowego wynosi—18 °C. Smarno$¢ paliwa syntetycznego rowniez
jest na bardzo zadowalajacym poziomie i przewyzsza prawie dwukrotnie
ten parametr dla oleju napedowego.

Badania hamowniane potwierdzity korzystne wlasciwosci paliwa
syntetycznego. Mianowicie, przy zasilaniu silnika mieszankami ON z
badanym paliwem zaobserwowano $rednio ponad dwukrotnie nizsze stg-
zenie weglowodorow (HC) w spalinach w pordwnaniu ze st¢zeniem tych
zwigzkow w spalinach przy zasilaniu silnika czystym olejem napgdowym.
Silnik badawczy zasilany byt pigcioma mieszankami oleju napedowego z
paliwem syntetycznym o nastgpujacych stezeniach paliwa syntetycznego:
5%, 10%, 15%, 20% oraz 25%.

Mniejsza warto§¢ opatowa paliwa daje mniejsza moc uzyteczng sil-
nika; spadek wynosi ok. 10% dla mieszanki 15-procentowej (15% paliwa
syntetycznego, 85% oleju napgdowego). Mieszanka 15-procentowa okazata
si¢ bardzo charakterystyczna, gdyz to wlasnie przy zasilaniu silnika badaw-
czego z jej uzyciem stezenie HC osiggalo minimum. Zwigkszanie dodatku
paliwa syntetycznego w mieszaninie powyzej 15% powodowalo wzrost
stezenia HC w spalinach. Wptyw zasilania silnika mieszankami badawczymi
na stezenie NO_jest znacznie mniej ewidentny, chociaz rowniez obserwuje
si¢ spadek tego stezenia. Pomiarom podlegata rowniez jednostkowa emisja
czastek statych PM. Dla mieszanki 5-procentowej zaobserwowano spadek
emisji PM o ok. 23% w stosunku do czystego oleju napgdowego, natomiast
dla mieszanki 15-procentowej wzrost emisji jednostkowej PM w stosunku
do handlowego oleju napedowego wynidst 167% i byt najwyzszy sposrod
wszystkich mieszanek.

Do opracowania statystycznego wynikow uzyto metody taksonomii
numerycznej, ktora pozwolita na wykazanie korelacji pomigdzy wybranymi
paliwami w wielowymiarowej przestrzeni parametrow ekologicznych i
operacyjnych silnika spalinowego.
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Tematyka rozprawy doktorskiej dotyczyla opracowania metodyki
doboru silnika spalinowego do wybranej konfiguracji napedu hybrydo-
wego autobusu miejskiego. Przeanalizowano parametry energetyczne
majace decydujacy wpltyw na dobor silnika spalinowego do wybranej
konfiguracji napedu hybrydowego autobusu miejskiego, opierajac si¢ na
rzeczywistych cyklach jezdnych wyznaczonych w réznych warunkach
nasilenia ruchu miejskiego, bezposrednio zwigzanych z rodzajem eksplo-
atowanego pojazdu.

Przeprowadzenie badan eksperymentalnych pozwolilo na opracowanie
sposobu wyznaczania cykli jezdnych w rzeczywistych warunkach jazdy
autobusu miejskiego oraz umozliwito stworzenie narz¢dzia badawczego w
postaci modelu matematycznego, ktory pozwala na okre§lenie minimalnej
mocy silnika spalinowego i minimalnej pojemnosci energetycznej akumula-
tora. Weryfikacji modelu obliczeniowego dokonano, okreslajac niepewnosé
pomiarowa obliczanych wielko$ci oraz na podstawie parametrow obecnie
produkowanych autobuséw hybrydowych.

Analiza uzyskanych wynikow badan eksperymentalnych, modelowych
i symulacyjnych pozwolita na stwierdzenie, ze badania ilosciowe chwilo-
wych zmian energii zachodzacych w napegdzie konwencjonalnym autobusu
miejskiego, poruszajacego si¢ Scisle okreslong trasa, mozna wykorzystaé
do wyznaczania parametrow energetycznych napedu hybrydowego au-
tobusu miejskiego. Wyznaczone cykle jezdne w ciagu catego dobowego
cyklu pracy autobusu miejskiego oddaja rzeczywiste warunki panujace na
drodze, stanowigc tym samym wiarygodne zrodto informacji o chwilowych
zmianach energii w ukladzie napgdowym. Wystepujace roznice w otrzy-

manych przebiegach predkosci autobusu, mocy silnika spalinowego oraz
mocy retardera dla tej samej trasy zaleza w duzej mierze od tworzacych
zespot wzajemnie powigzanych czynnikéw, na ktore sktada si¢ system:
kierowca (K)-autobus (A)-otoczenie (O). Osiagane parametry ruchu autobu-
su miejskiego zaleza w duzym stopniu od obciazenia, gdyz masa catkowita
autobusu zmienia si¢ podczas jazdy ze wzgledu na zmiany liczby pasazerow.
Parametry eksploatacyjne konkretnego autobusu zarejestrowane w czasie
rzeczywistym mozna wykorzysta¢ w metodach optymalizacyjnych istnieja-
cych rozwigzan autobusoéw hybrydowych oraz do przewidywania sposobu
jazdy na konkretnych trasach. Przy dtugich (kilkunastokilometrowych)
cyklach jezdnych i w zaleznosci od pory dnia moga wystgpowac roznice w
wydatkowaniu energii z akumulatora i akumulowaniu nadwyzek energii z
silnika spalinowego. Moze to wynikac¢ z ciaglej pracy silnika spalinowego
przy dtugich cyklach, dlatego wtedy praca silnika spalinowego powinna
odbywac si¢ w sposob przerywany.

Wykazano, ze rzeczywiste cykle jezdne realizowane przez autobus
miejski (Solaris Urbino 12 CNG) maja duzy wptyw na warto$¢ minimal-
nej mocy silnika spalinowego, o czym $wiadcza jej zmiany w zakresie
19,81 = 39,25 kW. Ilo$¢ rekuperacji energii, zmieniajaca si¢ w granicach
14,65 + 25,85 MJ w cyklu dobowym autobusu, moze $wiadczy¢ o wzglgdnie
ustabilizowanym wptywie na minimalng moc silnika spalinowego. Najwigk-
sze wahania uzyskane dla warto$ci minimalnej pojemnosci energetycznej
akumulatora (1,35 + 44,63 MJ) moga wynika¢ ze znacznego wptywu dru-
giej postaci akumulacji energii, jaka jest nadmiar chwilowej mocy silnika
spalinowego oraz energii niezbednej do uzyskania statej predkosci autobusu
z zadanym przyspieszeniem.

Doboér mocy silnika spalinowego ponad warto$¢ wynikajaca z rzeczy-
wistego cyklu jezdnego moze spowodowac wzrost wielkosci akumulatora
energii wspotpracujacego z tym silnikiem, celem przejecia nadwyzek ener-
gii. Dlatego zauwazalny jest duzy wptyw pojemnosci energetycznej akumu-
latora oraz sprawnosci energetycznej uktadu hybrydowego na wymagana
moc silnika. Uzyskany w wyniku zrealizowania rozprawy bogaty materiat
badawczy, zarowno w zakresie teoretycznym, jak i eksperymentalnym,
pozwolil na poszerzenie wiedzy o poznawcze i szczegbtowe elementy w
zakresie napedéw hybrydowych autobusow.
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