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Editorial

The date of the PTNSS Congress approaches rapidly. We
wish to remind you that it will be held on 22-24 June 2009 on
the premises of Opole University of Technology being the host
to the Congress.

The management of PTNSS together with the Editorial of the
Quarterly Magazine Combustion Engines decided to publish some
of the papers that made up a basis for the speeches to be delivered
at the PTNSS Congress. Hence, in this issue you will not only find
the regular papers submitted for publications but also the papers
submitted for the Congress. They have been marked with an addi-
tional C as in PTNSS-2009-SS-C007. These numbers do not denote
the order of publishing but the order of congress registration under
which you will find them in your congress agenda.

It has been two years since the last PTNSS Congress. In the
meantime many interesting works were conducted in the scientific
centers related to the development of the operating and technolo-
gical parameters of a multitude of drives. The submitted congress
presentations will hopefully show the most significant develop-
ment trends in combustion engines and the level of technological
advancement in this matter.

The problems discussed in the papers of this issue show
how many different investigations are being conducted: from
conventional engines to hybrid drives (SS1-102), from on-road
to aviation and marine applications (SS1-C064, SS1-C031).
Obviously an important trend in modern combustion engines is
the application of multiple injection and HCCI combustion (SS-
1-C007, SS1-C105). More and more centers get involved in the
investigations related to the use of optical methods of diagnostics
in the aspect of mixture formation and control (SS1-C018, C041)
and all these above efforts to improve the operating parameters of
combustion engines are under a constant pressure of the stringent
emission standards (SS1-104), so characteristic of the beginning
of the XXI century. It is our priority to choose the papers for our
magazine so that we can show all these multiple technological
solutions and development trends.

Editorial Board of the Magazine
Combustion Engines
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HCCI combustion — a challenge for internal combustion engine

Andrzejf KOWALEWICZ

HCCI combustion — a challenge for internal combustion engine

HCCI engine offers a high thermal efficiency combined with low nitrogen oxides and particulate matter emissions.
However the key problem: controlled autoignition (CAI) on which is focused this paper is still not solved. Attempts to
solve CAl problem as: variable compression ratio (VCR), variable valve train (VVT), exhaust gas recirculation (EGR) and
application of fuels having different volatility characteristics and sensitivity to autoignition are disused. Also possibility
of fuelling HCCI engine with natural gas (and ignition improver) is presented.

Key words: CAI efficiency, emissions

Spalanie jednorodnego ladunku wywolane samozaplonem wskutek spre¢zania
— wyzwanie dla silnikéw spalinowych

Silnik o zaptonie samoczynnym zasilany homogeniczng mieszankq (HCCI) oferuje wysokq sprawnosc przy matej
emisji tlenkow azotu i czgstek statych. Jednakze gtowny problem, jakim jest kontrolowany samozapton, nie jest jeszcze
rozwigzany. Na tym problemie skupia sie niniejszy artykul. Omowiono metody rozwigzania problemu kontrolowanego
samozaptonu, takie jak: zmienny stopien sprezania, recyrkulacja gazow wylotowych, zmienne fazy rozrzqdu oraz zastoso-
wanie jednoczesnie dwu paliw o réznej lotnosci i skfonnosci do samozaptonu. Przedstawiono takze mozliwos¢ zasilania
silnika HCCI gazem naturalnym (CNG) przy jednoczesnym udziale sktadnikow utatwiajgcych samozapton.

Stowa kluczowe: kontrolowany samozapton, sprawnosé, emisja

Design/Konstrukcja

PTNSS-2009-SS1-C007

1. Introduction

Homogeneous charge compression ignition (HCCI)
engine is one of the most promising engine technologies,
which combines the best features of SI and CI engines
resulting in low NO_and PM emissions along-side with
high efficiency. Despite a lot of work on HCCI engine, its
operational range is limited due to difficulties with control-
led autoignition (CAI) of homogeneous mixture.

HCCI engine is fueled with homogeneous mixture,
autoignition takes place is the whole volume of the
combustion chamber when the temperature rise due to
compression reaches higher value than auto-ignition
temperature (~1200°C) and when residence time of the
mixture is longer than ignition time lag (~3 ms) [1],
there is no flame front, thanks to that nitrogen oxides
are reduced and gaseous mixture burns smokeless. Com-
bustion is rapid and localized near TDC, what results
in high efficiency, comparable to that of diesel engine,
especially, when the engine is fueled with poor mixture.
However, implementation of the HCCI process in real
engine depends on solving the key problem: controlled
autoignition.

The history of HCCI engine began from the moment,
when Onishi and co-workers published the basic paper on
new combustion process in heat engines, called ATAC —
Active Thermo-Atmosphere Combustion [2]. This process
depends on heating fuel and air mixed together, what results
in faster combustion, better efficiency and lower emission.
It was very attractive for two-stroke engines, thanks to very
fast combustion and low NO_emission.

The system of thermal activation of the mixture was
adapted in several other experimental applications to

1. Wprowadzenie

Silnik typu HCCI (Homogenous Charge Compression
Ignition — zapton samoczynny mieszanki jednorodnej)
wigze si¢ z najbardziej obiecujaca wspotczesnie technika
silnikowa, taczaca najlepsze cechy silnikow o zaptonie
iskrowym i samoczynnym i zapewniajgcg matg emisj¢
NO_ i PM oraz wysokg sprawno$¢. Pomimo wielu prac nad
silnikiem HCCI, jego zakres pracy jest nadal ograniczony
z uwagi na trudno$ci z kontrolowanym samozaptonem
(CAI — Controlled Autoignition) mieszanki jednorodnej,
ktdra jest zasilany. Samozapton nastgpuje w catej objetosci
komory spalania, gdy temperatura tadunku spowodowana
sprezaniem osiggnie warto$¢ wyzsza od temperatury samo-
zaptonu (ok. 1200°C) oraz gdy czas przebywania mieszanki
jest dluzszy niz okres opdznienia zaptonu (ok. 3 ms) [1]. Nie
wystepuje tu front ptomienia, dzigki czemu zmniejszona jest
emisja NO_, a mieszanina palna w stanie gazowym spala
si¢ bezdymnie. Proces spalania przebiega szybko i odbywa
si¢ przy potozeniu ttoka blisko GMP, co skutkuje wysoka
sprawnoscig (porownywalng do sprawnosci silnikow
o zaptonie samoczynnym), szczegdlnie przy zasilaniu mie-
szankg ubogg. Zastosowanie systemu HCCI w rzeczywistym
silniku zalezy jednak od rozwigzania kluczowego problemu,
jakim jest kontrolowany samozapton.

Historia silnika HCCI rozpoczeta si¢ wtedy, gdy Onishi
ze wspotpracownikami opublikowali referat na temat nowe-
go typu procesu spalania w silnikach cieplnych, nazwanego
ATAC (Active Thermo-Atmosphere Combustion) [2]. Proces
ten polega na ogrzewaniu wymieszanego paliwa i powietrza,
co powoduje szybsze spalanie, wyzsza sprawnosc¢ i mniejszg
emisje. Jest on bardzo korzystny dla silnikow dwusuwo-
wych, z uwagi na szybkie spalanie i matg emisj¢ NO .
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Spalanie jednorodnego tadunku wywotane samozaptonem wskutek sprezania...

two-stroke engines, as IAPACY [3, 4], AVL-DMI? [5] and
Orbital Engine Company — OCP? [6] etc. Also the author
of this paper applied thermal activation of mixture in order
to burn lean mixture [7]. This activities were analyzed in
[8]. These and other not mentioned works gave a base, on
which HCCI engine is being developed. Homogeneous
Charge Compression Ignition (HCCI) process known also
as Controlled Auto-Ignition (CAI), may be applied in any
combustion engine Fig. 1.

Research and development work on HCCI engine
combustion, emissions, controlled autoignition (CAI) and
application to real engine is performed in many research
automotive centers, e.g. in USA (GM, Ford, Cummins),
Germany (Mercrdes-Benz, Volkswagen, Opel), Japan
(Nissan) and academic R&D centers all over the world.

There are two different trends to evaluate so called HCCI
engine. The first one is based on SI engine and developed
by General Motors and the second one based on CI engine
— developed by Mercedes-Benz and Volkswagen [9]. Con-
temporary HCCI engines don’t work in whole range of load
and speed according to HCCI process.

Fig. 1. Comparison of combustion processes in SI engine and HCCI
engine [9]
Rys. 1. Porownanie procesow spalania w silniku ZI i HCCI [9]

General Motors provided the first public presentation
of automobiles driven by HCCI engines: a Saturn Aura
(Fig. 2) and Opel Vectra equipped with 2.2 dm? Ecotec four
cylinder engines [9]. Both engines are fuelled with gasoline
(or bioethanol) injected directly into the cylinders and have
lower compression ratio (CR) than CI engines. The fuel sen-
sor, like in flex-fuel engines, enables application of different
fuels, like gasoline and ethanol.

The second approach, represented by Volkswagen and
Mercedes-Benz [9] is based rather on CI engine than SI
gasoline. Example of this trend is realised in Volkswagen
2.0-L14 HCCI engine and Mercedes-Benz 1.8 L DiesOtto
engine applied to hybrid electric assist motor of Mercedes-

D Injection Assistée par Air Comprimeé
? Direct Mixture Injection

3 Orbital Combustion Process

System termicznej aktywacji mieszaniny palnej zastoso-
wano réwniez w kilku innych rozwigzaniach eksperymen-
talnych silnikow dwusuwowych, takich jak TAPAC [3, 4],
AVL-DMI [5], OCP [6] i innych. Rowniez autor niniejszego
artykutu wykorzystywat termiczng aktywacje mieszaniny
palnej przy spalaniu ubogich mieszanek [7]. Analiz¢ tych
prac przedstawiono w [8]. Wyzej wymienione prace, wraz z
innymi, o ktérych tu nie wspomniano, byly podstawa rozwoju
silnika HCCI. Proces zaptonu samoczynnego mieszanki jed-
norodnej (HCCI), znany réwniez jako kontrolowany samo-
zapton (CAI), moze by¢ zastosowany w dowolnym silniku
spalinowym (rys. 1).

Prace badawczo-rozwojowe nad procesem spalania,
emisja szkodliwych sktadnikoéw spalin 1 kontrolowanym
samozaptonem w systemie HCCI oraz aplikacja systemu w
rzeczywistym silniku sg prowadzone w wielu o$rodkach ba-
dawczych, np. w USA (GM, Ford, Cummins), w Niemczech
(Mercedes-Benz, Volkswagen, Opel), w Japonii (Nissan)
oraz osrodkach akademickich na catym $wiecie.

Mozna wskaza¢ na dwa glowne kierunki rozwoju systemu
HCCI. Pierwszy opiera si¢ na silniku o ZI i zostal opracowany
przez koncern General Motors. Drugi opiera si¢ na silniku ZS
1 zostal opracowany przez firmy Mercedes-Benz i Volks-
wagen [9]. Wspotczesne silniki HCCI nie zapewniajg pracy
w systemie HCCI w pelnym zakresie obcigzen i predkosci
obrotowych.

Koncern General Motors jako pierwszy publicznie zapre-
zentowat samochody z silnikami HCCI. Byty to Saturn Aura
(rys. 2) oraz Opel Vectra z czterocylindrowym silnikiem
Ecotec o pojemnosci skokowej 2,2 dm?. Oba silniki zasilane
sa benzyna (lub alkoholem etylowym) w systemie wtrysku
bezposredniego i charakteryzujg si¢ nizszym niz silniki
ZS stopniem spr¢zania. Czujnik sktadu paliwa, taki jak w
pojazdach FFV, umozliwia zastosowanie roznych paliw, jak
benzyna i alkohol etylowy.

Drugi kierunek rozwoju silnikoéw HCCI, realizowany
przez firmy Volkswagen i Mercedes-Benz [9], opiera si¢ w
wigkszym stopniu na rozwigzaniach silnika ZS niz silnika
ZI. Przyktadem jest silnik Volkswagen 2,0-L14 HCCI oraz
Mercedes-Benz 1,8 L DiesOtto zastosowany w uktadzie
hybrydowym z pomocniczym silnikiem elektrycznym w
samochodzie koncepcyjnym Mercedes-Benz F700 (rys.
3), przedstawionym na wystawie Frankfurt Auto Show w
2007 r. Czterocylindrowy silnik z dwustopniowym ukta-
dem turbodotadowania zasilany jest w systemie wtrysku
bezposredniego i kontrolowanego samozaptonu. W rozwia-
zaniach firmy VW stosuje si¢ opdznienie otwarcia zaworu
doprowadzajacego recyrkulowane gorace gazy spalinowe do
sterowania momentem samozaptonu tadunku, co wymaga
bardzo szybkiego i doktadnego sterowania zaworami, oraz
pomiar ci$nienia w poprzednich cyklach pracy silnika do
regulacji parametréw nastepnych cykli.

Opracowany przez firm¢ Volkswagena silnik z syste-
mem spalania HCCI zasilany jest paliwem syntetycznym o
specjalnych wlasciwosciach. Hybrydowy uktad napgdowy
firmy Mercedes-Benz sktada si¢ z silnika HCCI pracujacego
w optymalnych warunkach (stale obcigzenie i predko$¢ ob-

4
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Fig. 2. GM Saturn Aura HCCI demonstration car [9]
Rys. Samochéd demonstracyjny GM Saturn Aura HCCI [9]

Rys. 3. Samochod koncepcyjny Mercedes-Benz F700 nape-
dzany silnikiem HCCI w ukiadzie hybrydowym z silnikiem

Benz F700 concept car, shown at the 2007 Frank-
furt Auto Show (Fig. 3). It is direct injection, four
cylinder engine with two-stage turbocharging and
controlled auto-ignition. VW Company uses retardation of
recirculated hot gases to control charge auto-ignition and
the pressure monitoring of the preceding cycle to adjust the
next one. These processes requires very fast and accurate
valve timing.

The Volkswagen’s combined combustion system en-
gine is fueled with synthetic fuel of sophisticated features.
Mercedes-Benz hybrid drive-train combines HCCI engine
working in optimum working conditions (constant speed
and load) with electric motor, that provides required
torque and speed in wide operational conditions. HCCI
engine has direct injection system and is fueled with
gasoline.

However, contemporary authentic HCCI engines can
operate only in strictly defined speed and load conditions.

Intensive work is now focused on extension of the area
of homogeneous mixture compression ignition process in
wide range of speed and load. This target may by reached
with application of sophisticated methods and special fuels.
This problem will be discussed below.

2. Combustion in HCCI engine

HCCI combustion is dominated by local chemical —
kinetic reactions. Turbulence has little direct effect on
combustion, but may alter temperature distribution and
boundary layer thicknes, what results in small temperature
differences in the cylinder volume which have considerable
effect on combustion, because chemical kinetics is very
sensitive to temperature. HCCI is controlled by hydrogen
peroxide (H,0,) decomposition [10] which occurs at a tem-
perature range 1050—1100 K. In the case of low octane fuel
(e.g. diesel fuel) significant low temperature heat reactions
begin at temperature of 800 K, which drive the mixture
up to the above mentioned temperature necessary to H,O,
decomposition and autoignition. However for high octane
fuels (e.g. gasoline), little heat is released prior to main
ignition at 1050—1100 K. Chemistry of HCCI autoignition
and combustion is identical to the chemistry of knock in
SI engines. Above facts show, that HCCI is sensitive to
the type of fuel.

Fig. 3. Mercedes-Benz F700 concept car combining an
HCCI engine with a hybrid-electric drivertain [9]

rotowa) oraz silnika
elektrycznego, kto-
Iy pracuje w szero-
kim zakresie pred-
kos$ci i momentu
obrotowego. Silnik
HCCI zasilany jest
benzyng w systemie
wtrysku bezposred-
niego.

Wspotczesne
silniki w rzeczywi-
stosci HCCI moga
pracowac tylko w
doktadnie okreslo-
nym zakresie pred-
kos$ci obrotowej i
obcigzenia. Intensywne prace sa obecnie prowadzone nad
rozszerzeniem zakresu obcigzen i predkosci obrotowych
mozliwych do uzyskania podczas pracy silnika w trybie
zaptonu samoczynnego mieszanki jednorodnej. Cel ten moze
by¢ osiagniety przy wykorzystaniu zaawansowanych metod
i specjalnych paliw. Zagadnienie to bedzie przedstawione w
dalszej czgsci artykuhu.

2. Spalanie w silniku HCCI

Spalanie w systemie HCCI zalezy glownie od kinetyki
lokalnych reakcji chemicznych. Turbulencja ma niewielki
bezposredni wptyw na przebieg spalania, ale moze zmie-
nia¢ rozktad temperatury i grubo$¢ warstwy przysciennej.
Powoduje to wystgpowanie roznic temperatury w objetosci
cylindra, ktére maja znaczny wpltyw na proces spalania, po-
niewaz kinetyka reakcji chemicznych zdecydowanie zalezy
od temperatury. Realizacja procesu HCCI zalezy od rozktadu
nadtlenku wodoru (H,0,) [10], ktory nastgpuje w temperatu-
1ze1050—-1100 K. W przypadku paliw o matej liczbie okta-
nowej (np. olej napedowy) intensywne niskotemperaturowe
reakcje cieplne rozpoczynaja si¢ przy temperaturze okoto
800 K, powodujac wzrost temperatury mieszanki do wspo-
mnianej wczesniej wartosci, niezbgdnej do rozktadu H,O,
1 samozaptonu paliwa. W przypadku paliw o wysokiej liczbie
oktanowej wydziela si¢ niewiele ciepta przed samozaptonem
w zakresie temperatur 1050—1100 K. Swiadczy to o tym, ze
proces HCCI jest czuly na rodzaj paliwa.

elektrycznym [9]

3. Metody sterowania samozaptonem

3.1. Adaptacja silnika do procesu HCCI

Najwigkszym wyzwaniem wobec silnikow HCCI jest
sterowanie zaptonu i spalania w szerokim zakresie warunkéw
eksploatacyjnych, typowych dla silnikéw samochodowych. Ba-
danych i rozwijanych jest kilka potencjalnych metod, z ktorych
wickszo$¢ polega na sterowaniu procesami cieplnymi, m.in. na
zmianie temperatury tadunku na poczatku suwu sprezania. Inne
metody polegaja na zmianie sktadu mieszanki paliwowej, cha-
rakteryzujacej sie r6zng lotnoscia, liczbg oktanows i zawartoscia
dodatkow. Pierwszy rodzaj metod stosowany jest w silnikach
0 ZI, natomiast drugi w silnikach o ZS.
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Spalanie jednorodnego tadunku wywotane samozaptonem wskutek sprezania...

3. Autoignition control methods

3.1. Engine adaptation to HCCI process

The biggest challenge to HCCI engines is ignition and
combustion control over the wide range of operating condi-
tions typical for automotive engine applications. Several
potential methods are being tested and developed. Most of
these methods depend sensu stricto — on thermal manage-
ment: changing temperature of the charge at the beginning of
compression stroke. Other methods depend on instantaneous
change of the composition of fuel blends, having different
volatility characteristics, octane rating and additives. The
first type, of the methods are applied to SI engine type, the
second to diesel one.

Thermal control, EGR

This method depends on controlling the temperature,
pressure and charge composition at the beginning of com-
pression stroke by EGR application (external or internal) or
air compressed by turbocharger [11].

Variable compression ratio (VCR)

This method depends on controlling CR in order to adjust
inlet charge temperature necessary for autoignition according to
fuel type having different octane number (ON). Several techni-
cal means of transient changing CR contemporary exist. VCR
system is capable to control ignition timing for maintain optional
combustion in a wide range of operational parameters.
Variable valve timing (VVT)

This method depend on changing trapped amount of
charge resulting in changing CR and, in consequence, its
temperature. VVT achieves a similar effect as VCR: it can
adjust inlet charge temperature for ignition of a variety of fuel
types. However VVT controls also composition of the charge
thanks to retaining residual gases in the cylinder [12].

The application of EGR and/or variable valve timing is
considered to be the most prospective to control CAL

Effects of EGR on CAI process was investigated in [11].
There are the following effects of hot EGR:

— heating effect of the inlet charge, especially for high octane
fuels to promote auto-ignition

— dilution effect of the charge: burnet gases replace air re-
sulting in reduction of air-fuel ratio

— heat capacity effect, due to higher specific heat of CO, and
H,O contained in burnt gases

— chemical effect, due to promoting auto-ignition of fresh
mixture.

In the case of isothermal EGR cumulative effect is as
follows: auto-ignition is retarded (mainly due to predominant
heat capacity effect), combustion is slower, heat release rate
and NO_ emission are lower. In the case of hot EGR auto-
ignition is advanced and combustion duration is shortened
(but excessive EGR decelerate combustion). Auto-ignition
is controlled by charge heating effect, but combustion dura-
tion is dominated by dilution and heat capacity effect. EGR
(hot and isothermal) may be external, controlled by ECU,
or internal by variable valve timing [13, 14].

Summing up: hot EGR controls auto-ignition timing by
charge heating effect and combustion duration by dilution
effect and capacity effect. The use of recycled hot burnt gases

Regulacja cieplna, EGR

Metoda ta polega na regulowaniu temperatury, cisnienia
i sktadu tadunku na poczatku suwu spr¢zania przez zasto-
sowanie recyrkulacji spalin (zewngtrznej lub wewnetrznej)
lub powietrza sprezanego przez turbosprezarke.

Zmienny stopien sprezania (VCR)

Metoda ta polega na regulowaniu stopnia sprezania w
celu uzyskania temperatury fadunku niezbednej do jego
samozaplonu, w zaleznosci od typu paliwa i jego liczby
oktanowe;j. Istnieje kilka sposobdw realizacji zmiennego
stopnia spre¢zania. System VCR pozwala na sterowanie
chwilg samozaptonu, aby zapewni¢ prawidtowe spalanie w
szerokim zakresie parametréw operacyjnych silnika.

Zmienne fazy rozrzadu (VVT)

Metoda ta polega na zmianie ilo$ci tadunku w cylindrze i w
rezultacie jego ci$nienia i temperatury. Przy zastosowaniu VVT
uzyskuje si¢ podobne efekty jak przy VCR —mozliwe jest regu-
lowanie temperatury tadunku w celu wywolania samozaptonu
réznego typu paliw. VVT pozwala rowniez na regulacje sktadu
ladunku przez zatrzymanie reszty spalin w cylindrze.

Zastosowanie EGR 1 VVT jest uwazane za najbardziej
perspektywiczny sposob sterowania CAI.

Badania wplywu EGR na proces CAI zostaly opisane w
pracy [11]. Stwierdzono, ze ,,goracy” EGR powoduje:

— efekt ogrzewania §wiezego tadunku, co w szczegdlnosci
w przypadku paliw wysokooktanowych utatwia ich samo-
zaplon

— efekt rozcienczania tadunku — spaliny zajmuja miejsce po-
wietrza i zmniejsza si¢ wspotczynnik nadmiaru powietrza

— efekt zmiany pojemnosci cieplnej, z uwagi na wyzsze
ciepto wlasciwe obecnych w spalinach CO, i H,0

— efekt chemiczny, z uwagi na utatwienie samozaptonu
$wiezej mieszanki.

W przypadku izotermicznego EGR ostatecznym skutkiem
jest opozniony samozapton (gléwnie z powodu dominujacego
wplywu pojemnosci cieplnej), wolniejsze spalanie, mniej-
sza szybko$¢ wywigzywania ciepfa i mniejsza emisja NO.
W przypadku ,,goracego” EGR samozapton ulega przyspie-
szeniu, a czas spalania ulega skroceniu (nadmierny EGR
spowalnia jednak przebieg spalania). Samozapton zalezy od
efektu ogrzewania $wiezego tadunku, natomiast czas spalania
w glownej mierze zalezy od rozcienczenia tadunku i jego
pojemnosci cieplnej. EGR (,,goracy” i izotermiczny) moze
by¢ zewnetrzny, sterowany przez ECU, lub wewngtrzny —
uzyskiwany za pomoca zmiennych faz rozrzadu [13, 14].

Podsumowujac: ,,goracy” EGR umozliwia regulowanie
chwili samozaptonu przez wptyw na ogrzewanie tadunku
oraz regulowanie czasu spalania przez rozcienczenie i zmia-
n¢ pojemnosci cieplnej tadunku. Zastosowanie goracych
gazow spalinowych wydaje si¢ najbardziej skutecznym spo-
sobem kontrolowania samozaptonu. Strategia zwiazana ze
zmiennymi fazami rozrzadu polega na zatrzymaniu pewnej
czesci spalin w cylindrze przez wczesniejsze zamkniecie
zaworu wylotowego (tzw. ujemne przekrycie zaworow),
przy wykorzystaniu elektrohydraulicznego napedu zaworow
lub mechanicznego uktadu zmiennych faz rozrzadu [12].
Opoznione otwarcie zaworu dolotowego (IVO) i wczesne

6
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seems to be the most effective means to control auto-ignition.
The strategy of valve timing depends on trapping residual
gas by early exhaust valve closing, known as negative valve
overlap, with the use of electrohydraulic valve actuation
system or mechanical variable camshaft timing system [12].
Retarded inlet valve opening (IVO) and early exhaust valve
closing (EVC) results in faster mixing of burnt and fresh
gases, more homogeneous mixture and uniform temperature
distribution. Retarded inlet valve closing (IVC) reduces ef-
fective CR and also retards auto-ignition. Schematic of the
controlled auto-ignition in the HCCI engine based on SI
engine is shown in Fig. 4.

3.2. Mixture of fuels having different volatility

characteristics

In HCCI engines, auto-ignition and the rate of combus-
tion are mainly controlled by the fuel chemical kinetics [15].
Therefore fuel volatility characteristics plays a main role
in CAI process. When CAI process in diesel type engine
is considered, fuels having high cetane (and low octane)
number should be applied. Not all fuels having high CN,
such as diesel oil, may by applied to HCCI engine, because
their volatility is low and homogeneous mixture cannot
be formed. High volatility high CN fuels prone to auto-
ignition, e.g. toluene (CN = 56, as diesel fuel) may by used
to promote CAI in HCCI engine [16]. On the other hand,
in order to avoid very high heat release rate fuels retarding
combustion should be used. These two fuels (parent fuel),
constitute a blend of an appropriate proportion. These fuels,
having different volatility characteristics according to the
combustion phasing, control auto-ignition and combustion.
E.g.in[16] diesel oil surrogate for CAI control under HCCI
engine conditions consisted with 50% n-heptane and 50%
toluene. Also other experiments showed, that ignition delay
and burning rate can be independently controlled using dif-
ferent fuel mixtures [17]. Study on primary reference fuels
showed that:

— with decreased ON (increased CN) of the fuel auto-ignition
advances, peak heat released increases and combustion
duration gets longer

— low ON fuel can operate at low load and high ON — at high
load.

Instead of parent fuel mixing, they may by injected sepa-
rately by the use of separate fuel systems or sequentially by
two-stage injection [18]. The first method demands an extra
injection system. Port fuel injection provides a premixed
charge in the cylinder and pilot direct injection fuel (having
high CN) controls the ignition and combustion of premixed
(homogeneous) mixture. The second method depends on
two-stage injection of over mentioned fuels, gives good
results and don’t require additional injection system [19].
Schematic of the controlled auto-ignition in HCCI engine
based on CI engine is shown in Fig. 5.

4. Application of natural gas to HCCI engine

Natural gas is applied to combustion engine as an alter-
native fuel. Due to low CN, CI engines should be converted
to spark ignition or to dual fuel system. Diesel fuel plays a

zamknigcie zaworu wylotowego (EVC) powoduje szybsze
mieszanie spalin i §wiezego tadunku, wicksza homoge-
niczno$¢ mieszanki oraz ujednolica rozktad temperatury.
Opoznione zamknigcie zaworu dolotowego (IVC) zmniejsza
efektywny stopien sprezania oraz op6znia wystapienie samo-
zaplonu. Schemat kontrolowanego samozaptonu w silniku
HCCI opartym na silniku o ZI przedstawiono na rys. 4.

3.2. Mieszanina paliw o réznej lotnosci

W silnikach HCCI samozapton i szybko$¢ spalania
zalezg gtdwnie od kinetyki spalania paliwa [15], stad tez
charakterystyka lotnosci paliwa odgrywa gtowna role w
procesie CAI Biorac pod uwagg proces CAI w silnikach o
78S, nalezy stosowac paliwa o wysokiej liczbie cetanowej
(niskiej liczbie oktanowej). Nie wszystkie jednak paliwa
o wysokiej liczbie cetanowej, na przyktad olej napgdowy,
moga by¢ uzywane w silnikach HCCI, poniewaz ich niska
lotno$¢ utrudnia utworzenie homogenicznej mieszanki. Pali-
wa o wysokiej lotnosci i wysokiej liczbie cetanowej, a wigc
sktonne do samozaptonu, np. toluen (liczba cetanowa 56,
tak jak olej napedowy) moga by¢ stosowane do utatwienia
CAI w silnikach HCCI [16]. Natomiast w celu uniknigcia
bardzo duzych szybkosci wywigzywania si¢ ciepta powinny
by¢ stosowane paliwa opdzniajace spalanie. Stosuje si¢ wigc
mieszaning dwu paliw (paliw wyj$ciowych) o odpowiednice;j
proporcji sktadnikoéw. Paliwa sktadowe, o réznej charak-
terystyce lotnosci, pozwalajg na sterowanie przebiegiem
samozaptonu i spalania. Na przyktad opisane w pracy [16]
paliwo, stosowane zamiast oleju nap¢dowego do sterowania
CAI w silniku HCCI, sktadato si¢ z 50% n-heptanu i 50%
toluenu. Takze inne eksperymenty wykazaty, ze opdznienie
zaptonu i szybkosc¢ spalania mogg by¢ niezaleznie sterowane
przy zastosowaniu réznych mieszanin paliw [17].

Badania nad gtéwnymi paliwami wzorcowymi wyka-
zaly, ze:

— ze spadkiem liczby oktanowej (wzrostem liczby cetanowe;j)
paliwa samozapton nastepuje wezesniej, wzrasta maksimum
wywigzanego ciepla, a czas spalania wydtuza si¢

— paliwa o niskiej liczbie oktanowej moga by¢ stosowane
przy niskim obcigzeniu, a paliwa o wysokiej licznie okta-
nowej przy wysokim obcigzeniu.

Zamiast stosowania mieszanin paliw wyjsciowych, oba
paliwa moga by¢ wtryskiwane oddzielnie przy wykorzystaniu
oddzielnych uktadow zasilania lub sekwencyjnie w systemie
wtrysku dwufazowego [18]. Pierwsza metoda wymaga za-
stosowania dodatkowego uktadu zasilania. Uktad wtrysku
posredniego dostarcza do cylindra wstepnie wymieszany
fadunek, a bezposredni wtrysk pilotujacy paliwa o wysokiej
liczbie cetanowej steruje zaptonem i spalaniem wymieszanej,
homogenicznej mieszanki. Metoda druga polega na dwufazo-
wym wtrysku wspomnianych paliw, zapewnia dobre wyniki
i nie wymaga dodatkowego uktadu wtryskowego. Schemat
kontrolowanego samozaptonu w silniku HCCI opartym na
silniku o ZS przedstawiono na rys. 5.

" W rzeczywistosci toluen ma bardzo malg liczbe cetanowa, LOB toluenu
wynosi 115 (przyp. tlum.)
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Fig. 4. Controlled auto-ignition in the HCCI engine

based on SI engine (SIE). Closed loop control system based ona C

Rys. 4. Kontrolowany samozapton w silniku HCCI opar-
tym na silniku o ZI. System sterowania ze sprzezeniem
zwrotnym

role of ignition fuel and NG as main fuel. From

dual fuelling of CI engine there is only one step to HCCI
system, which was discussed in the last subchapter. Ignition
fuel (or ignition improver) may be chosen from a variety
of fuels: diesel fuel, hydrogen, DME etc. Hydrogen has
high diffusivity thanks to that forms easly homogeneous
mixture, at the temperature > 600°C explodes spontane-
ously and improves autoignition of the charge at the desired
moment controlled by hydrogen content the mixture. In
the experiments described in [20] hydrogen was obtained
in reforming process of NG with the use of exhaust gas
(REGR-process). Addition of hydrogen (up to 15%) to NG
lowers its auto-ignition temperature and facilitate charge
ignition. Due to hydrogen content in the charge, stable
operation of HCCI engine was obtained. Instantaneous
change of hydrogen fraction is the potential possibility of
the control of the moment of auto-ignition.

Another possibility of the enhancement of auto-ignition
of NG is addition of dimethyl ester (DME) to NG. Due to
high cetane number and high volatility, DME added to NG
can ensure successful auto-ignition and combustion [21].

Influence of DME on combustion is as follows:

— majority of DME combustion is consumed before the
majority of oxidation of NG

— as DME fraction increases, the low temperature heat rele-
ase of DME becomes significant and drives auto-ignition
of the charge

— as NG fraction increases, the operating range of the engine
becomes lower and the engine is unstable in the range of
A<2.

Also as in the case of hydrogen, changing instantaneously
DME content in the inlet charge, is the possible potential
way to control auto-ignition in HCCI engine.

5. Conclusions

From above analysis the following results may be
drawn:
1. HCCI engine yet is not in the phase of mass production.
Even only few demonstration cars driven with “HCCI
engine” were shown at motor-shows.

Fig. 5. Controlled auto-ignition in the HCCI engine

Rys. 5. Kontrolowany samozapton w silniku HCCI opar-
tym na silniku o ZS. System sterowania ze sprz¢zeniem

zastosowanie zaptonu
iskrowego lub zasilania
dwupaliwowego (dual-
fuel). W systemie tym
gléwnym paliwem jest
gaz ziemny, natomiast
wtryskiwany olej napedowy stanowi zrodlo zaptonu. System
dual-furel jest bardzo podobny do systemu HCCI opisywanego
w poprzednim rozdziale. Paliwo powodujgce samozapton (albo
dodatek poprawiajacy zdolno$¢ do samozaptonu) moze by¢
wybrane sposrod roznych paliw, takich jak: olej napedowy,
wodor, eter dimetylowy itd. Wodor charakteryzuje si¢ wysokim
wspolczynnikiem dyfuzji, dzigki czemu tato tworzy mieszanki
homogeniczne. W temperaturze powyzej 600°C samorzutnie
wybucha, przez co utatwia samozapton fadunku w wymaganym
momencie, zaleznym od zawarto$ci wodoru w mieszance. W
badaniach opisanych w pracy [20] woddr byl otrzymywany w
procesie reformingu gazu ziemnego z wykorzystaniem spalin
(proces REGR). Dodatek wodoru (do 15%) do gazu ziemnego
obniza temperaturg jego samozaptonu i utatwia zapton fadunku.
Dzigki obecno$ci wodoru w tadunku uzyskano stabilng prace sil-
nika HCCI. Szybka zmiana ilo$ci wodoru w tadunku umozliwia
potencjalnie sterowanie momentem samozaptonu mieszanki.
Innym rozwigzaniem poprawiajacym zdolno$¢ gazu
ziemnego do samozaplonu jest dodatek eteru dimetylowego
(DME). Wysoka liczba cetanowa i lotno$s¢ DME zapewniaja
wlasciwy samozapton i spalanie mieszanki.
Mozna wskaza¢ nastgpujace wlasciwosci DME w pro-
cesie spalania:
— spalanie DME wyprzedza spalanie gazu ziemnego
— jezeli zawarto§¢ DME wzrasta, to niskotemperaturowe
wywigzywanie ciepla staje si¢ na tyle intensywne, ze
prowadzi do samozaptonu tadunku
— jezeli wzrasta zawarto$¢ gazu ziemnego, to zakres pracy
silnika zaweza si¢ i silnik pracuje niestabilnie przy A < 2.
Podobnie jak w przypadku wodoru, rowniez szybkie re-
gulowanie zawartosci DME w §wiezym tadunku umozliwia
potencjalnie sterowanie momentem samozaptonu mieszanki
w silniku HCCI.

5. Whnioski

Na podstawie przeprowadzonej analizy sformutowano
nastepujace wnioski:

1. Silniki HCCI nie sa jeszcze produkowane masowo. Jedy-

nie kilka samochodéw demonstracyjnych wyposazonych

I engine (CIE). Closed loop control system

zwrotnym
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2. HCCI/CAlI process is well realized in the stable conditions
of engine operation.

3. Auto-ignition of the charge has a potential to be accom-
plished/controlled by:
— trapping of the exhaust gas in the cylinder with the use

of negative valve overlap

— variable compression ratio
— exhaust gas recirculation
— special composition of the fuel
— addition an ignition improver to the inlet charge.

4. Intensive work is being carried out on CAl process, which
is a key problem of HCCI engine development and appli-
cation.

Artykut recenzowany

w silniki HCCI zostalo zaprezentowanych na wystawach
samochodowych.
2. Proces HCCI/CALI jest poprawnie realizowany w ustabi-
lizowanych warunkach pracy silnika.
3. Samozapton tadunku moze by¢ potencjalnie uzyskany
lub sterowany przez:
— zatrzymanie czgsci spalin w cylindrze przy ujemnym
przekryciu zaworow
— zmienny stopien sprezania
— recyrkulacje spalin
— specjalny sktad paliwa
— dodatek do $wiezego tadunku substancji utatwiajacych
zapton.
4. Prowadzone sg intensywne prace badawcze nad proce-
sem CAI, ktory ma istotne znaczenie z punktu widzenia
rozwoju i zastosowania silnikow HCCI.
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The analyses of the phenomena inside a CNG flap-valve
injector during gas flow

The paper describes simulation tests of a gas injector with the use of numerical fluid mechanics. The tests were carried
out on a CNG flap-valve injector which was connected with an inlet manifold by an additional injection pipe. Such a
model was identified and calibrated on the basis of the test stand research. The paper presents the tests results in tran-
sient conditions (during valve opening and closing) and in a steady-state flow. The analysis concerns pressure and gas
velocity flow in selected points and sections of the injector and the injection pipe. The processes occurring in selected
areas of the injector have been presented. Moreover, areas essential for the useful characteristics of the injector have

been illustrated.

Key words: injector, simulation tests, CNG — Compressed Natural Gas, CFD — Computational Fluid Dynamics

Analiza zjawisk zwiazanych z przeplywem gazu CNG przez wtryskiwacz o konstrukcji klapowej

W artvkule opisano badania symulacyjne wtryskiwacza gazu metodg numerycznej mechaniki ptynow. Badania prze-
prowadzono na modelu wtryskiwacza klapowego zasilanego CNG, polqczonego z kolektorem dolotowym dodatkowym
przewodem wtryskowym. Opracowany model zostat zidentyfikowany i wykalibrowany na podstawie badan stanowisko-
wych. Przedstawiono wyniki badan w stanie nieustalonym (podczas otwierania i zamykania wtryskiwacza) oraz w czasie
ustalonego przeptywu. Analizie poddano cisnienia i predkosci przeptywu gazu w wybranych punktach oraz przekrojach
wtryskiwacza i przewodu wtryskowego. Przedstawiono zjawiska zachodzqce w wybranych przekrojach wtryskiwacza.
Wskazano takze przekroje istotne dla charakterystyki uzytecznej wiryskiwacza.

Stowa kluczowe: wtryskiwacz, badania symulacyjne, gaz ziemny, CFD

1. Introduction

Both LPG and CNG are popular alternative fuels used
in SI engines. This fact results from the price difference
between these fuels and gasoline. A fuel delivery system
for such fuels requires the engine to be fitted with an addi-
tional system being a dependent one which is a copy of a
classic fuel injection system. An engine fitted with such a
system must meet ecological requirements identical as is
in the case of an engine fitted with a regular fueling system
(gasoline). To fulfill these requirements fuel dosage must be
very accurate. As it was mentioned in [6] the element having
a significant influence on the accuracy is the gas injector.
It should both enable a proper repeatable fuel dosage and
be characterized by a linear dependency of capacity in the
opening time function.

In order to obtain a design satisfying such assumptions
it is essential to analyze the flow processes occurring inside
the injector and having an impact on the characteristics of
the mass flow in the injection time function. It is obtainable
via Computational Fluid Dynamics (CFD). An effective use
of such numerical techniques in examining gas injections
is described in [2, 3, 5]. This method does not interfere in
the construction of the examined object, therefore it does
not affect the processes occurring inside the object [6, 1].
It also enables checking of the influence of the changes in

1. Wprowadzenie

Zarowno LPG, jak i CNG sa popularnymi paliwami
alternatywnymi stosowanymi do zasilania silnikow spali-
nowych. Wynika to przede wszystkim z mniejszych ich cen
niz benzyny. W silnikach o zaptonie iskrowym zasilanie to
wymaga wyposazenia silnika w dodatkowy uktad kopiujacy
sterowanie wtrysku benzyny, bedacy uktadem zaleznym.
Tak wyposazony silnik musi spetnia¢ wymania ekologiczne
identyczne jak silnik zasilany paliwem podstawowym (ben-
zyng). Aby spehic te wymagania konieczne jest precyzyjne
dawkowanie paliwa. Jak opisano w pracy [6], elementem
majacym istotny wplyw na t¢ precyzje¢ jest wtryskiwacz
gazu. Powinien on zapewni¢ powtarzalne podawanie
okreslonej dawki paliwa, jak rowniez charakteryzowacé sig¢
liniowa zalezno$cig wydatku w funkcji czasu otwarcia.

Aby otrzymac¢ konstrukcje spelniajacg takie zatozenia,
konieczne jest poznanie zjawisk przeptywowych, zacho-
dzacych wewnatrz konstrukcji wtryskiwacza i majacych
wplyw na charakterystyke masowego natezenia przeptywu
w funkcji czasu wtrysku. Mozliwe jest to przy wykorzy-
staniu numerycznej mechaniki ptynow (CFD). Efektywne
wykorzystanie tego typu technik obliczeniowych do badania
procesu wtrysku gazu zostato opisane w pracach [2, 3, 5].
Metoda ta nie ingeruje w budowg badanego obiektu, a zatem
nie zaburza zjawisk w nim zachodzacych [6, 1]. Umozliwia
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the design on the injector operation without the necessity of
building a prototype.

This paper is the continuity of the issue presented in [6]
which illustrates the process of preparation of a CNG injec-
tor model. At this stage, flowing processes were analyzed.
Moreover, during the calculation the element connecting
the injector with the inlet manifold (injection pipe) was
considered.

2. Injector model

The analyzed model is based on serial-production gas in-
jector (Fig. 1) The distinctive feature of this design is the use
of a flap valve lifted by an electromagnetic coil and closed
by a spring (Fig. 2). The rubber element is attached to the
top body of a valve which functions as a seal. The capacity
regulation of the injector is realized through the change of
an injection nozzle diameter [6].

The model, based on real geometry, was constructed in a
CAD program. The next step was establishing the discreti-
zation and the initial and boundary conditions in a Star-CD
program [4].

Fig. 1. Flap valve injector [5]
Rys. 1. Klapowy wtryskiwacz gazu [5]

Initial and boundary conditions were accepted from [6]:

a) input pressure of the gas injector was adopted as the
pressure time-course from the test stand research of mean
value 200 kPa (Fig. 4, green line > 250 kPa);

b) pressure in the inlet manifold was adopted as the pressure
time-course from the test stand research of mean value 65
kPa (Fig. 4, blue line);

c) gas temperature 303 K;

d) adiabatic walls of the injector and the injection pipe (lack
of heat exchange with the medium);

e) gas flow density depends on the pressure and the tempe-
rature;

f) in the injector methane was used as a medium. It is cha-
racterized by:

— density in normal conditions 0.65687 kg/m’
— dynamic viscosity 1.119-107° kg/m-s

— specific heat 2240.07 J/kg-K

— heat conductivity 0.0348195 W/m-K

— molecular weight 16 kg/kmol.

natomiast porownanie wptywu zmian konstrukcyjnych na
prace wtryskiwacza bez konieczno$ci budowy kolejnych
prototypow.

Niniejsza praca jest kontynuacja zagadnienia przedsta-
wionego w artykule [6], w ktérym omdwiono proces przy-
gotowania modelu wtryskiwacza CNG. W tym etapie badan
analizie poddano zjawiska przeptywowe. Podczas obliczen
uwzgledniono réwniez element laczacy wtryskiwacz z ko-
lektorem dolotowym (przewdd wtryskowy).

2. Model wtryskiwacza

Analizowany model wtryskiwacza oparto na seryjnym
wtryskiwaczu gazu (rys.1). Cecha charakterystyczna tej
konstrukcji jest zastosowanie zaworu klapowego podnoszo-
nego przez cewke elektromagnetyczng i zamykanego przez
sprezyng (rys. 2). Do powierzchni zaworu przymocowany
jest element gumowy stanowigcy uszczelnienie. Regulacja
wydatku wtryskiwacza realizowana jest przez zmiang sred-
nicy dyszy wtryskowej [6].

Na podstawie rzeczywistej geometrii opracowano model
w programie CAD. Nastgpnie przeprowadzono dyskre-
tyzacje, zatozono warunki poczatkowe oraz brzegowe w
programie Star-CD [4].

Fig. 2. Injector components [5]

Rys. 2. Elementy sktadowe wtryskiwacza [5]

Warunki poczatkowe oraz brzegowe modelu przyjeto

z pracy [6]:

a) ci$nienie zasilania gazem wtryskiwacza przyjeto jako
przebieg ci$nienia z badan stanowiskowych o wartosci
$redniej rownej 200 kPa (na rys. 4 linia zielona > 250
kPa);

b) cisnienie w kolektorze dolotowym przyjeto jako przebieg
ci$nienia z badan stanowiskowych o wartosci $redniej
rownej 65 kPa, (rys. 4, linia niebieska);

¢) temperatura gazu rowna 303 K;

d) adiabatyczne $cianki wtryskiwacza i przewodu wtrysko-
wego (brak wymiany ciepta z czynnikiem);

e) gestos¢ przeplywajacego gazu zalezna jest od ci$nienia i
temperatury;

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)
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The next step was the model calibration in the assumed
conditions and as a result conformity of the simulation tests
and test stand research was achieved. The calibration inclu-
ded the characteristics of the flap valve movement (Fig. 3),
the opening and closing lag (Fig. 4) and the flow resistance
through individual elements.

Fig. 3. Characteristics of the opening of the flap valve injector
in comparison to the pressure in the inlet pipe [5]

Rys. 3. Charakterystyka otwarcia zaworu klapowego wtryskiwacza
na tle cisnienia w przewodzie wtryskowym [5]

3. The scope of research

Simulation tests concerned a single gas injection into the
inlet manifold. The calculation period included one engine
work cycle at the engine speed of 2800 rpm (cycle time was
42 ms) and the gas injection (control signal) started at TDC
induction stroke and lasted for 9.1 ms (Fig. 4).

The pressure distribution and gas velocity were analyzed
in selected points of the injector: gas inlet, space under the
flap valve, injection nozzle, injection pipe (about 60 mm from
the flap valve) and injection pipe in a connection point with
the inlet manifold. Additionally, the pressure distribution and
gas flow velocity were tested in two perpendicular planes:
A-A, B-B (Fig. 5).

Fig. 5. Measuring points and analyzed planes

Rys. 5. Punkty pomiarowe oraz analizowane plaszczyzny przekroju

f) przez wtryskiwacz przeptywa metan o wlasciwos$ciach:

— gesto$¢ w warunkach normalnych 0,65687 kg/m?
lepko$¢ dynamiczna 1,119-107 kg/m-s
— ciepto wtasciwe 2240,07 J/kg-K
— przewodnos¢ cieplna 0,0348195 W/m-K
cigzar molekularny 16 kg/kmol.

Dla tak zatozonych warunkéw wykonano kalibracje
modelu [6], uzyskujac zgodno$¢ wynikow badan symu-
lacyjnych ze stanowiskowymi. Kalibracja obejmowata
charakterystyke ruchu zaworu klapowego (rys. 3), czas
op6znienia i zamykania (rys. 4) oraz opory przeptywu przez
poszczeg6lne elementy.

3. Zakres badan

Przeprowadzono badania symulacyjne jednego wtry-
sku gazu do kolektora dolotowego silnika. Okres obliczen
obejmowat jeden petny cykl pracy silnika przy predkosci
obrotowej 2800 obr/min (czas trwania cyklu wynosit 42 ms),
przy czym wtrysk gazu (sygnat sterujacy) rozpoczynat si¢
w GMP suwu dolotu i trwat 9,1 ms (rys. 4).

300
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Fig. 4. Pressure course in selected points of the system
— test bed research

Rys. 4. Przebiegi cisnienn w charakterystycznych punktach uktadu
— badania stanowiskowe

Analizie poddano przebiegi ci$nienia oraz predkosci gazu
w wybranych punktach wtryskiwacza: wlot gazu, przestrzen
pod zaworem klapowym, dysza wtryskowa, przewod wtry-
skowy (okoto 60 mm od zaworu klapowego) oraz przewaod
wtryskowy w miejscu potaczenia z kolektorem dolotowym
silnika. Dodatkowo przeanalizowano rozklad ci$nienia i
predkosci przeptywu gazu w dwoch prostopadhych do siebie
ptaszczyznach przekroju: A-A, B-B (rys. 5).

4. Wyniki badan i analiza wynikow

Na rysunkach 6a oraz 7a przedstawiono przebiegi ci-
$nienia oraz predkosci przeptywu gazu w analizowanych
punktach wtryskiwacza w funkcji czasu. Analizie poddano
jeden pelny cykl pracy silnika. Sygnat wtrysku rozpoczynat
si¢ w 0 ms (linia fioletowa, rys. 6a) i trwat do 9,1 ms.

12

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)



The analyses of the phenomena inside a CNG flap-valve injector...

Design/Konstrukcja

4. Test results and analysis

Fig. 6a and 7a illustrates the pressure and gas flow ve-
locity at the analyzed points of the injector in a time line.
The whole single cylinder cycle was considered. Injection
control signal started at 0 ms (purple line, Fig. 6a) and lasted
through 9.1 ms.

The pressure course measured at the pipe outlet (green
line Fig. 6a) during its opening time is compatible with the
experiment results [6]. The pressure increase in the selected
points occurs together with a lag in comparison to the injec-
tor control signal (purple line, fig 6a) which is the opening
injection lag of 1.5 ms in this case.

In order to analyze the injector opening process, a time
range was narrowed from 1 ms to 3 ms (Fig. 6b and 7b).

When analyzing the gas flow velocity (Fig. 7b) one can
notice a slight fuel leak from the gas pipe (orange line Fig. 7b)
when the injector is still closed (from 1.0 through 1.5 ms) —the
gas flow velocity at the pipe outlet reaches approx. 50 m/s. It
results from a momentary difference of pressure in the inlet ma-
nifold and the gas pipe (pressure oscillation resulting from the
cycle engine induction). It is also seen, but to a smaller degree,
that at the test point in the gas pipe (green line Fig. 7b) where
the gas flow is much slower — the velocity is 13 m/s.

At the point of real injection opening — at 1.5 ms, an
almost simultaneous gas flow through the valve and the
nozzle is observed. Velocity (Fig. 7) below the valve and in
the injection nozzle is similar at 1.7 ms. After 0.3 ms from
the start of the flow (1.8 ms) the gas flows to the end of the
injection pipe.

After another 0.6 ms (2.4 ms from the start of the control
signal) a stabilization of the gas flow through the system takes
place (Fig. 6 and 7). It is seen through the pressure stabili-
zation at selected test points as well as in the flow velocity.
The gas flows with high velocity achieving 430 m/s at the
nozzle, 300 m/s at the valve and 210 ms at the test point in
the gas pipe. Simultaneously, we notice that in the pipe the
gas expands (pressure drop between the test point and the
pipe outlet) and, what follows, is the gas acceleration which
at the pipe outlet (inlet to the manifold) reaches 355 ms.

During a period from 6 ms through 10 ms, corresponding
to the final stage of the stable injector opening one can notice
a drop in the pressure and flow velocity inside the injector
(blue line Fig. 6a and 7a). It is probably a result of the pres-
sure drop at the injector inlet. It is an effect of too small a
volume of the pipes supplying gas to the injector and the
wave phenomena occurring in this pipe as a result of cyclic
valve operation or both these processes at the same time.

Similarly as is in the case of the opening, the time lag of
2.0 ms is observed during the injector closing. The beginning
of the flap movement starts at 1 ms from the turning off of the
control signal, which is seen in the local minimum pressure
below the valve (blue line, Fig. 6¢). This lag results from the
time needed to discharge the energy collected in the coil.

The following pressure increase at this point is an effect of
the flap movement towards the valve. The maximum of these
increase appears in the moment of the valve closing i.e. 1.7 ms
past the moment of the switching off of the control signal.

Przebieg ci$nienia zmierzony na wyjsciu z wtryskiwacza
(linia zielona, rys. 6a) w okresie jego otwarcia jest zgodny z
wynikami badan eksperymentalnych [6]. Wzrost cisnienia w
poszczeg6lnych punktach pomiarowych nastepuje z pewnym
opo6znieniem w stosunku do sygnatu otwarcia wtryskiwacza
(linia fioletowa, rys. 6a) co stanowi opdznienie otwarcia
wtryskiwacza wynoszace w tym przypadku okoto 1,5 ms.

W celu przeprowadzenia dokladnej analizy procesu
otwierania wtryskiwacza zakres czasowy zawezono do
przedziatu od 1 ms do 3 ms (rys. 6b, 7b).

Analizujac przebieg predkosci wyptywu gazu (rys. 7b),
mozna zauwazy¢ zjawisko nieznacznego wyptywu paliwa
z przewodu gazowego (linia pomaranczowa, rys. 7b) przy
jeszcze zamknigtym wtryskiwaczu (okres od 1,0 do 1,5 ms)
— predko$¢ przeplywu gazu na wylocie z przewodu osiaga
okoto 50 m/s. Wynika to z chwilowej réznicy ci$nien w
kolektorze dolotowym a przewodem gazowym (oscylacje
cisnienia wynikajace z cyklicznego napetniania silnika). Wi-
doczne jest to rowniez, ale w znacznie mniejszym stopniu, w
punkcie pomiarowym w przewodzie gazowym (linia zielona
rys. 7b), gdzie ruch gazu jest duzo wolniejszy — predkosé
wynosi okoto 13 m/s.

W chwili rzeczywistego otwarcia wtryskiwacza, czyli
okoto 1,5 ms, mozna zauwazy¢ niemal rownoczesne rozpo-
czecie przeplywu gazu przez zawor i przez dysze. Przebiegi
predkosci (rys. 7) pod zaworem oraz w dyszy wtryskowej
sa bardzo podobne do siebie — okoto 1,7 ms. Po uptywie 0,3
ms od rozpoczgcia przeplywu (1,8 ms) gaz dociera do konca
przewodu wtryskowego.

Po nastepnych 0,6 ms (2,4 ms od poczatku sygnatu
sterujacego) nastegpuje stabilizacja przeplywu gazu przez
uktad (rys. 6 1 7). Widoczne jest to w stabilizacji zar6wno
ci$nien w poszczego6lnych punktach pomiarowych, jak i
predkosci przeptywu. Gaz w uktadzie przeptywa z duzymi
predkosciami uzyskujac 430 m/s w dyszy, 300 m/s w za-
worze oraz 210 m/s w punkcie pomiarowym w przewodzie
gazowym. Jednocze$nie mozna zauwazy¢, ze w samym
przewodzie nastgpuje rozpr¢zenie gazu (spadek ci$nienia
miedzy punktem pomiarowym a koncem przewodu), a przez
to przyspieszenie gazu, ktére na koncu przewodu (wejciu
do kolektora dolotowego) osiaga warto$¢ 355 m/s.

W czasie od 6 do 10 ms, odpowiadajacym koncowej fazie
stabilnego otwarcia wtryskiwacza, widoczny jest spadek
ci$nienia oraz pr¢dkosci przeptywu wewnatrz wtryskiwacza
(linia niebieska, rys.6a i 7a). Wynika to ze spadku ci$nienia
na wejsciu do wtryskiwacza (rys. 6, linia zielona). Prawdo-
podobnie jest to efekt zbyt matej objetosci przewodow do-
prowadzajacych gaz do wtryskiwacza lub zjawisk falowych
wystepujacych w tym przewodzie w wyniku cyklicznej pracy
zaworu, badz tez obydwu zjawisk jednoczesnie.

Podobnie jak w przypadku otwierania, rOwniez w trakcie
zamykania wtryskiwacza zaobserwowano zwloke czasowa
wynoszaca okoto 2,0 ms. Poczatek ruchu klapy zaworu roz-
poczyna si¢ po okoto 1 ms od wylaczenia sygnatu sterujacego,
co widoczne jest w minimum lokalnym ci$nienia pod zaworem
(linia niebieska, rys. 6¢). Zwloka ta wynika z czasu potrzeb-
nego do rozladowania energii zgromadzonej w cewce.
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a) a)

b) b)

Fig. 6. Pressure course at test points Fig. 7. Velocity at test points

Rys. 6. Przebiegi cisnienia w punktach pomiarowych Rys. 7. Przebiegi predkosci w punktach pomiarowych
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A similar pressure increase was observed in the injec-
tion pipe (green line, Fig. 6¢). The most probable reason
for this increase is the pressure change effect in the valve
(blue line, Fig. 6¢), transferred by the nozzle (red line, Fig.
6¢ and 7c¢).

Analyzing the flow velocity during the opening and
closing of the injector (Fig. 7b and 7c) it is clearly seen that
the injection nozzle is the element determining the flow size.
For both the opening and the closing of the valve the flow
velocity in the nozzle (red line) is always the highest. This
fact results from the design of the injector- the size of the
ducts in the system: the valve, the volume below the valve
and the nozzle.

For 0.5 ms after closing of the valve the gas flows from
the injection pipe into the manifold. Because of the dynamic
gas flow the end of the injection generates a pulsation in the
injection pipe. It may be observed in the back flows (negative
velocity outflow orange line, Fig. 7a) at the pipe outlet. In
this case the pulsation includes three cycles of a decreasing
amplitude. It significantly influences the pressure changes
inside the injection pipe (Fig. 6a, green line, time 12-20).

Fig. 8. Mass flow

Rys. 8. Masowe natezenie przeplywu

The above-mentioned processes may appear in the case
of mass flow rate (Fig. 8). The back flows are particularly
visible here after closing of the injector damping for about 6
ms. The mean flow rate through this system is 2.1 g/s during
full valve opening.

Figure 9 presents the pressure distribution and the flow
velocity in the A-A injector cross-section. One can notice
that during the opening an area of the maximum flow velo-
city moves from the valve (time 1.8 ms) towards the nozzle
(time 2.0). Then, it stays there for the rest of the time of the
opening of the valve. Therefore, the nozzle remains the main
element determining the flow.

At the beginning of the injection the pressure is the same
in the whole injector. After opening it drops locally in the

Nastepujacy potem wzrost cisnienia w tym punkcie jest
wynikiem ruchu klapy wtryskiwacza w kierunku zaworu.
Maksimum tego wzrostu wystgpuje w chwili zamknigcia
zaworu, czyli po okoto 1,7 ms od chwili wylgczenia sygnatu
sterujacego.

Zaobserwowano takze podobny wzrost ci$nienia w prze-
wodzie wtryskowym (linia zielona, rys. 6¢). Prawdopodobna
przyczyna tego wzrostu jest oddzialywanie zmian ci$nienia
na zaworze (linia niebieska, rys. 6¢), przenoszone przez
dysze (linia czerwona, rys. 6¢ i 7¢).

Przy analizie predkos$ci przeptywu podczas otwierania
1 zamykania wtryskiwacza (rysunki 7b i 7c) widoczne jest,
ze dysza wtryskowa jest caly czas elementem determinuja-
cym wielko$¢ przeptywu. Zaro6wno przy otwieraniu, jak i
zamykaniu zaworu predko$¢ gazu w dyszy (linia czerwona)
jest zawsze najwicksza. Zjawisko to wynika z konstrukcji
wtryskiwacza — przekroje i objetosci kanatéw w ukladzie:
zawor, objetos¢ pod zaworem i dysza.

Przez okoto 0,5 ms po zamknigciu zaworu wystgpuje
wyplyw gazu z przewodu wtryskowego do kolektora doloto-
wego. Ze wzgledu na zjawiska dynamiczne przeptywu gazu,
zakonczenie wtrysku generuje w przewodzie wtryskowym
pulsacj¢. Widoczne jest to w przeptywach zwrotnych (ujem-
na predkos¢ wyplywu — linia pomaranczowa, rys. 7a) na
wyjsciu z przewodu. W badanym przypadku pulsacja obej-
muje trzy cykle o zmniejszajacej si¢ amplitudzie. Wptywa to
W znaczny sposob na zmiany ci$nienia wewnatrz przewodu
wtryskowego (rys. 6a, linia zielona, czas 12—-20 ms).

Wyzej wymienione zjawiska mozna zauwazy¢ takze na
masowym natezeniu przeptywu (rys. 8). Szczegdlnie widocz-
ne sg tu przeplywy zwrotne po zamknigciu wtryskiwacza
gasngce przez okoto 6 ms. Sredni strumien przeptywu przez
ten uktad w okresie pelnego otwarcia wtryskiwacza wynosi
okoto 2,1-107 kg/s.

Na rysunku 8 przedstawiono rozklady cis$nienia i pred-
kos$ci przeptywu w przekroju A-A wtryskiwacza. Mozna
zauwazy¢, ze podczas procesu otwierania obszar maksy-
malnej predkosci przeplywu przemieszcza si¢ od zaworu
(czas 1,8 ms) do dyszy (czas 2,0 ms). Nastepnie utrzymuje
si¢ w niej przez caly pozostaty czas otwarcia zaworu. Dysza
stanowi zatem gltowny element determinujacy nat¢zenie
przeplywu.

Na poczatku wtrysku ci$nienie w calej objetosci wtry-
skiwacza jest jednakowe. Po otwarciu zaworu spada ono
jedynie lokalnie w obszarze samego zaworu. Po czasie 0,3
ms od poczatku ruchu zaworu (czas 1,8 ms) ci$nienie bez-
posrednio pod zaworem spada o prawie 0,1 MPa powodujac,
ze predko$é przeptywu gazu w tym obszarze zwigksza si¢
do ponad 270 m/s. Tworzy si¢ tutaj strumien przeptywu o
$rednicy znacznie mniejszej niz srednica przewodu pod za-
worem, widoczny na rysunku w postaci ,, lezki” lokalnego
zwigkszenia predkosci przeptywu. Maksymalna predko$¢ w
tym rejonie dochodzi do 370 m/s. W miar¢ otwierania zaworu
przekroj strumienia zwigksza si¢, obejmujac caty kanat pod
zaworem, co powoduje spadek predkosci przeptywu do po-
ziomu okoto 280 m/s w czasie 2,4 ms od poczatku sygnatlu
sterujacego. Przeplyw w tym rejonie ustala si¢ stosunkowo
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Static pressure/Cisnienie statyczne Flow velocity/Predkosé przepltywu

1,6 ms

1,8 ms

2,0 ms

2,2 ms

2,4 ms

Fig. 9. Static pressure and flow velocity distribution

Rys. 9. Rozklad cisnienia statycznego oraz predkosci przepltywu
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area of the valve. After 0.3 ms from the valve movement
(time 1.8 ms) the pressure drops by approx. 0.1 MPa directly
below the valve causing gas acceleration to about 270 m/s in
this area. A flow stream forms here with the diameter smaller
than the pipe diameter below the valve, which is seen in the
picture in the form of “a tear” of the local increase of the
flow velocity. The maximum velocity reaches 370 m/s in this
area. The flow area spreads as the valve opens, including the
whole duct below the valve, which causes the flow velocity
to drop to 280 m/s in the time of 2.4 ms from the onset of
the control signal. The flow in this area stabilizes relatively
fast because after 0.5 ms (time 2.0 ms) both the pressure and
the velocity flow are stable. It means that the flow stabilizes
in this time in the whole injector.

It is also seen that 0.3 ms after the valve opening (1.8
ms) de Laval nozzle occurs — in the nozzle area the pressure
is lower than in the surrounding points. The pressure drops
even below atmospheric pressure. The highest velocity flow
occurs here of 426 m/s in the case of a steady flow. This
velocity equals the velocity of sound.

Analyzing the distribution of the flow velocity and
pressure in the injector cross section (Fig. 10 and 11) one
can notice that the gas flows mainly in the area between the
gas inlet and the valve surrounding. A significant velocity
flow of 22-25 m/s occurs at the inlet of the injector, which
changes within the valve from 17 to 40 m/s. As a consequ-
ence of the axial movement of the valve relative to the axis
of the gas inlet a characteristic whirl forms. The gas flow is
not homogenous because the highest velocity and the lowest

STAR

pro-STAR 3.2

LOCAL MX= 2644
LOCAL MN= 2626

2644
2647 [kpa]

Fig. 10. Pressure distribution in the cross section of injector

Rys. 10. Rozklad cisnienia w przekroju poprzecznym wtryskiwacza

pressure occur near the axis of the inlet hole (point A). The
highest pressure and the lowest velocity appears in point B.
It is necessary to mention that the differences in the pressure
inside the injector are minisculoe and do not exceed 2 kPa.

Moreover, some ,,dead” zones may be observed where the
highest pressure occurs and the flow velocity equals almost
zero. However, these areas are not close to the valve, hence
no influence on the injection process takes place.

szybko, gdyz juz po okoto 0,5 ms (czas 2,0 ms) zaréwno
ci$nienie, jak i predkos¢ przeptywu sa stabilne. Oznacza
to, ze W tym czasie nast¢puje ustabilizowanie przeptywu w
catym wtryskiwaczu.

Mozna takze zauwazy¢, ze 0,3 ms po otwarciu zaworu
(1,8 ms) pojawia si¢ zjawisko dyszy de Lawala — w obrebie
dyszy wystepuje nizsze cisnienie niz w otaczajacych je punk-
tach. Ci$nienie to spada nawet ponizej ci$nienia otoczenia.
Wystepuje tu najwigksza predkos¢ przeptywu w calym ukta-
dzie wynoszaca do 426 m/s w przypadku stanu ustalonego
przeplywu. Predko$¢ ta jest rowna predkos¢ dzwigku.

Analizujac rozklad ci$nienia i predkosci przeptywu w
przekroju poprzecznym wtryskiwacza (rys. 101 11), mozna
zauwazy¢, ze gaz przeptywa gldwnie w obszarze pomiedzy
wlotem gazu a otoczeniem zaworu. Na wlocie do wtryskiwa-
cza wystepuje znaczna predkos¢ przeptywu gazu wynoszaca
okoto 22-25 m/s, ktora nastgpnie zmienia si¢ w obrgbie
zaworu od okoto 17 do 40 m/s. W wyniku przesunigcia
osiowego zaworu wzglgdem osi dolotu gazu tworzy si¢ cha-
rakterystyczny wir. Nie jest on jednorodny, gdyz najwigksza
predkos$¢ i najnizsze ciSnienie wystepuje najblizej osi otworu
zasilajacego (punkt A). Najwyzsze ci$nienie i najmniejsza
predko$¢ wystepuje w punkcie B. Nalezy jednak zaznaczy¢,
ze réznice cisnien wewnatrz wtryskiwacza sa nieznaczne i
nie przekraczaja 2 kPa.

Zaobserwowano rowniez kilka stref ,,martwych”, gdzie
wystepuje najwyzsze ci$nienie oraz prawie zerowa predkosé
przeptywu. Obszary te nie sa jednak w poblizu zaworu, zatem
nie wplywaja na przebieg procesu wtrysku.

STAR

pro-STAR 3.2

LOCAL MX= 2845
LOCAL MN= 0.8116

4000 [m/s]
3714 [m/s]

Fig. 11. Velocity in the cross section of injector

Rys. 11. Rozklad predkosci w przekroju wtryskiwacza

5. Podsumowanie

Przeprowadzone badania symulacyjne przy zastosowaniu
metody obliczeniowej CFD umozliwiaja analiz¢ zjawisk
zachodzacych wewnatrz wtryskiwacza gazu zar6wno w sta-
nach ustalonych, jak i podczas jego otwierania i zamykania.
Pozwala to na okreslenie istotnych dla konstrukcji obszarow
wtryskiwacza oraz wskazanie przyczyn zaobserwowanych
zjawisk.
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5. Summary

The simulation tests using the CFD method enable the
analysis of processes occurring inside a gas injector both in
steady states and during its opening and closing. It allows to
determine the areas of the injector significant in terms of its
design and to point the reasons for the observed processes.

The areas essential for the usable parameters of the
injector are: the area below the flap valve and the injection
nozzle. The first area determines the flow at smaller flow
velocity (variable conditions) and the second one at higher
velocity (steady conditions).

The results of this analysis leads to a conclusion that the
space above the flap valve inside the injector is properly
designed. It is proved by a slight pressure drop between the
gas inlet and the area surrounding the valve injector and a
fast flow stabilization after the opening of the injector.

The maximum flow velocity inside the nozzle means that
the capacity is regulated only by the change of the nozzle
diameter and this cross-section determines the characteristics
of the capacity.

The application of the injection pipe causes a delay in
the initiation of the gas flow into the inlet manifold relative
to the beginning of the injector opening and extension of
the outflow period.

Przekrojami istotnymi dla parametréw uzytecznych
wtryskiwacza sa: przekr6j pod zaworem klapowym oraz
przekréj dyszy wtryskowej. Pierwszy determinuje przeptyw
przy mniejszych predkosciach przeptywu, czyli w stanach
nieustalonych, natomiast drugi przy wigkszych, czyli w
stanach ustalonych.

Analiza wynikéw wykazala, ze przestrzen nad zawo-
rem klapowym wewnatrz wtryskiwacza jest odpowiednio
zaprojektowana. Swiadczy o tym nieznaczny spadek ci-
$nienia pomi¢dzy wlotem gazu a obszarem wokot zaworu
wtryskiwacza oraz szybkie ustabilizowanie przeptywu po
otwarciu wtryskiwacza.

Wystepowanie maksymalnej predkosci wewnatrz dyszy
wtryskowej oznacza, ze regulacja wydatku wtryskiwacza
odbywa si¢ jedynie przez zmiang $rednicy dyszy wtryskowej,
a przekrdj dyszy determinuje nachylenie charakterystyki
wydatku wtryskiwacza.

Zastosowanie przewodu wtryskowego wigze si¢ z wyste-
powaniem opo6znienia poczatku wyptywu gazu do kolektora
dolotowego wzgledem poczatku otwarcia wtryskiwacza oraz
wydhuzeniem okresu wyptywania.

Artykut recenzowany
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Hybrid electric vehicle drives fitted with combustion engines

Two generic types of hybrid drive fitted with Internal Combustion Engines (ICE) have been considered. The first type
is a serial one. The second type is a parallel drive system represented by two subtypes: a compact hybrid drive with two

degrees of freedom planetary transmission and a split-sectional drive.

Based on example hybrid drives for city buses, a computer simulation is an appropriate method as a design tool. Special
stress has been put on the compact hybrid drive with a planetary transmission, which seems to be the most advantageous.
A serial hybrid drive has also been discussed in detail because currently this solution is the most common one applied

in contemporary hybrid buses.

Key words: hybrid electric vehicle, combustion engines, computer simulation

Projektowanie napedéw hybrydowych pojazdéw z silnikiem spalinowym

W artykule zanalizowano podstawowe typy napedow hybrydowych z silnikami spalinowymi: szeregowy oraz rownolegty,
reprezentowany przez uktad z przektadniq planetarng o dwoch stopniach swobody.

Analize przeprowadzono na przyktadzie napedu autobusu miejskiego. Symulacje komputerowg wybrano jako najlepszq
metode projektowania. Szczegolng uwage zwrocono na naped z przektadnig planetarng, poniewaz takie rozwigzanie
wydaje sie najbardziej efektywne energetycznie. Omowiono rowniez naped szeregowy, gdyz jest on stosowany w istnie-

Jjacych autobusach miejskich.

Stowa kluczowe: naped hybrydowy, silnik spalinowy, symulacja komputerowa

1. Method and objectives

The block diagram of the schematics of computer analy-

sis — simulation test is shown in Fig. 1.

Power N(t) and velocity V(t) taken from a driving cycle

on the vehicle wheel are the input vector u(t)

Model equations depicting drive components determine

the output vector x(t)

u(t) = {

N(b)
V()

1. Metoda i cele

Rysunek 1 przedstawia schemat stanowiacy podstawe

symulacji — analizy komputerowe;j.

Wektorem wejsciowym u(t) sa zalezno$ci opisujace
moc N(t) oraz predkosci V(t) na kole pojazdu, odpowied-
nio do realizowanego cyklu jazdy. Jako wektor wyj$ciowy
x(t) stanowig zaleznosci opisujace modele matematyczne
komponentow napedu hybrydowego z uwzglednieniem ich
funkcji sterowania odpowiednio do realizowanego cyklu

jazdy (1, 2).

lN(t) lV(t)

u(t)
MO | o
o y vy
CcuU .
EM EM T other drive's
ICE generator (CLj)n_troI motor gear box components
nit)

X, (t) X,(t) X,(t) X,(t) X5(t) Xs(t)

v v v \ 4 v v

Fig. 1. The sketch of schematics of a hybrid drive used for a computer simulation (dashed lines show the possibility of different combination of drive

Rys. 1. Schemat blokowy napedu hybrydowego wykorzystany do badan symulacyjnych (linie przerywane prezentujqg mozliwosé¢ uzyskania roznych
struktur hybrydowych tqcznie z szeregowq i rownoleglq)

configuration including serial and parallel)
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X (D)

X, (D)

x(t)= 2

X, (0

where x , x,...x_are functions of time, such as flux, current,

torque, angular velocity and other variables occurring in

individual models.

What is described above requires a numerical solution.
Gear’s method has been used to solve different and nonlinear
algebraic differential equations (see [3, 4]). In order to use the
discrete variable method, it’s necessary to integrate a group
of equations described by a mixture of ordinary differential
equations, nonlinear equations and linear equations.

Input data (input vector) are generated from a Warsaw
Driving Cycle.

The map of selected diesel engines, electric machine
models of AC induction and PM, Vector Field Oriented
method for control of the motors, battery models for
lead-acid, NiMH and Li-ion, models of planetary gear, a
differential gear, and other reducers have been used in the
simulation study.

The main objective of the simulation study is to com-
pare performances of selected hybrid drive architectures.
Dynamic modelling and simulation are very effective tools
for designing hybrid drives.

The design process of a hybrid drive focuses on the fol-
lowing steps:

1. Selecting and adjusting the best drive architecture consi-
dering the following terms: minimum number of compo-
nents, maximum efficiency, minimum fuel and electricity
consumption connected with emission.

2. Working out the control strategy adjusted to the considered
drive architecture.

3. Determining the parameters of a hybrid drive as fol-
lows:

— fuel consumption (dm*/100 km)

— ICE operating points located in its map regarding the
analyzed driving cycle

— battery BCL operating range according to a computed
EMF and internal resistance

— modifications of ICE torque, angular velocity and
power

— modifications of motor component’s u, U, and iq, i

— modifications of battery current, voltage, power and
BCL

— calculation of the maximum boundary value of the
battery, Coulomb capacity (A-h) exchange regarding
the analyzed driving cycle

— final assumption of the battery capacity and the nominal
voltage of the battery pack

— final adjustment of the mechanical transmission ratio.

The optimal adjustment of a hybrid electric drive fit-
ted with an ICE is possible only by a computer simulation
method. The target function is to minimize the powertrain
internal losses. The quality factors are fuel consumption by
ICE and final electricity consumption through battery charg-

gdzie x, X,...x_s3 to funkcje czasu, takie jak strumien ma-

gnetyczny, prad, moment obrotowy, predko$¢ katowa i inne

zmienne, zaleznie od modeli matematycznych poszczeg6l-
nych komponentéw napedu.

Do obliczen numerycznych zastosowano metode Geara,
w celu rozwigzania uktadow nieliniowych rownan réznicz-
kowych i algebraicznych.

Wektor wejsciowy — dane wejsciowe sg generowane z
przyktadowego cyklu jazdy autobusu miejskiego — opraco-
wanego Cyklu Warszawskiego.

Mapy i modele wybranych silnikow wysokopreznych,
elektrycznych, akumulatorow niklowo-wodorkowych,
litowo-jonowych, przekladni planetarnej i innych zostaty
wykorzystane do badan symulacyjnych.

Gléwnym celem badan symulacyjnych jest poréwnanie
0siggdw (zuzycia energii) zaprojektowanych metoda rozwa-
zanych napedow hybrydowych. Modelowanie dynamiczne i
badania symulacyjne okazaly si¢ bardzo dobrym narzedziem
projektowania struktur napedéw hybrydowych.

Przyjeto nastepujaca procedure w procesie projektowania
napedu hybrydowego:

1) wybor i wlasciwy dobodr najlepszej struktury napedu
przy uwzglednieniu warunkéw: minimalizacja liczby
komponentéw, maksymalizacja sprawnosci, minimaliza-
cja zuzycia paliwa i elektryczno$ci, co zwiazane jest ze
zmniejszeniem emisji,

2) opracowanie odpowiedniej strategii sterowania dobranej
do struktury napedu,

3) ustalenie nastepujacych parametréw napedu hybrydo-
wego:

— zuzycie paliwa na 100 km

— wyznaczenie punktéw pracy silnika odpowiednio do
analizowanego cyklu jazdy

— okreslenie zakresu zmian natadowania akumulatora
SOC odpowiednio do wyznaczonej sity elektromoto-
rycznej i rezystancji wewnetrznej

— okreslenie zmian warto$ci momentu, predkosci katowej
i mocy silnika spalinowego

— okre$lenie zmian wartosci sktadowych napiecia u, iu,
pradu i, i, silnika elektrycznego

— okres$lenie zmian wartos$ci pradu napi¢cia, mocy i SOC
akumulatorow

— obliczenie ograniczen dla akumulatoréw odniesionych
do ich pojemnosci kulombowskiej (A-h) podczas reali-
zowanego cyklu jazdy

— wyznaczenie koncowe wlasciwej pojemnosci i nomi-
nalnego napigcia baterii akumulatorow

— dobor koncowy przetozen mechanicznych.

Wyznaczenie optymalnych warto$ci parametréw wy-
mienionych wyzej w napedzie hybrydowym z silnikiem
spalinowym jest mozliwe tylko dzigki zastosowaniu metody
komputerowej symulacji. Funkcja celu jest minimalizacja
strat wewnetrznych napedu, za§ wskaznikami jako$ci sa
zuzycie paliwa przez silnik spalinowy i koncowe zuzycie
energii elektrycznej przy dotadowywaniu baterii. Szczegd-
lowe ograniczenia musza by¢ opisane. W artykule gltéwny
nacisk potozono na modelowanie silnika spalinowego

20

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)



Hybrid electric vehicle drives fitted with combustion engines

Design/Konstrukcja

ing. Detailed limitations have to be described. This paper is
focused on ICE modelling respective to hybrid drive simula-
tion requirements. Obviously, other component models of
the powertrain are used, but not explained [1, 2]. The paper
includes simulation tests for two most common hybrid drive
systems. The results of those simulations are limited only to
ICE fuel consumption and electricity consumption. In the last
case the Battery Charge Level (BCL) has to obtain the same
value in the beginning and at the end of the driving cycle.
Simulated hybrid drives were properly adjusted to optimize
its component parameters, which caused a minimum ICE
fuel consumption and a battery charge balance during the
assumed driving cycle.

2. Internal combustion engine modeling

The real modelling of ICE is very complex because the
object is strongly nonlinear. For this reason, the approxima-
tion functions depicted by high stage of multinomial or by set
of “spline” functions are practically useless for simulating
the drive system consisting of few mechanical-electrical
components. An original method (Hajduga, Szumanowski)
of dynamic modelling of ICE has been proposed.

The background of ICE modelling is the experimental
data as static engine torque characteristics shown in Fig. 2.

As is shown, every angle torque curve local maximum
is replaced in the direction of higher angular velocity value.
This makes these curves asymmetric. The best way is to
approximate a torque characteristics by a square power
multinomial. This is possible if special transformation func-
tion is used [2].

The angle ¢, is described as a function of local maximum
torque value for a certain fixed constant o,  position, related
to a maximum-maximorum torque value.

The approximation of the transformed engine torque by
a square power multinomial is possible if the basic set of
equations is used.

Mmax ((Xte) )j’ O(’temax = 900 (3)

(Pte((x’te):f£M o

max ( temax

The transformed torque of the engine is:

Mte ‘ ((Dte ‘ ) = a((xte )(Dte ? +b((xte )(Dte ‘+C((xte ) (4)

where: a(a, ), b(a,,), c(a, ) are coefficients of equation ob-
tained by the approximation method, w ’is the transformed
angular velocity of engine crankshaft.
ale,)=a, 0" +a, o, +..+a0, +a,
bl )=b,0, +b, o, +.. 4 b0, +b, ®)
K k-1
el )= oo oo e o e

The transformed equations after basic coordinates rotated
into @, angle are as follows:

, _ .
Oy ((pte) = O, COSPy, — Mte Sm @y,

m m-1 m-2
(p(octe):amocte +ba," +c,0." "+ +d a, +e, (6)

odpowiednio do wymagan stawianych przez badania sy-
mulacyjne i naped hybrydowy. Oczywiscie modelowanie
innych komponentdw napedu nie zostato wyjasnione w tym
artykule (patrz [1, 2]).

Artykul przedstawia badania symulacyjne dla dwoch
najbardziej popularnych rodzajow napgdu hybrydowego.
Prezentacja wynikow tych badan zostala, z konieczno$ci,
ograniczona tylko do zuzycia paliwa przez silnik spalinowy
i elektrycznos$ci przez baterig¢. W tym ostatnim przypadku
stopief natadowania baterii musi by¢ utrzymany na koncu
cyklu jazdy o takiej samej wartosci jak na poczatku. Poddane
badaniom symulacyjnym nape¢dy hybrydowe byly odpo-
wiednio dobrane, a ich optymalne komponenty odpowiednio
wyznaczone, aby otrzyma¢ minimalne zuzycie paliwa i
réwnowage natadowania baterii.

2. Modelowanie silnika spalinowego

Modelowanie silnika spalinowego jest bardzo skompli-
kowane ze wzgledu na bardzo duza nieliniowos¢ obiektu.
Z tego powodu aproksymacje wielomianami wyzszych stop-
ni lub zestawami funkcji ,,spline” s nieuzyteczne w sytuacji
wykonywania badan symulacyjnych uktadow zawieraja-
cych wiele komponentéw mechanicznych i elektrycznych.
W zamian zastosowano oryginalng metod¢ (Hajduga,
Szumanowskiego) dynamicznego modelowania silnika.
Podstawa modelowania sg wyniki badan eksperymentalnych
1 statyczna charakterystyka momentu (rys. 2).

Fig. 2. The engine experimental torque characteristic (o, is the “virtual
throttle valve” position corresponding to injected volume of fuel)

Rys. 2. Eksperymentalna charakterystyka momentu silnika spalinowego
(a,, jest ,, wirtualnym kqtem otwarcia przepustnicy” odpowiadajgcym
dawce dostarczanego paliwa)

Na rysunku 2 wida¢, ze lokalne maksima krzywej mo-
mentu przesuwaja si¢ w kierunku wigkszej predkosci obro-
towej. Krzywe te sa wigc asymetryczne. Najlepsza metoda
jest aproksymowanie charakterystyk momentu wielomianem
kwadratowym. Jest to mozliwe wtedy, gdy uzyta jest spe-
cjalna funkcja transformujaca [2].

Kat ¢, jest opisany jako funkcja lokalnego maksimum
momentu dla ustalonej wartosci a, , odniesionej do wartosci
maximum-maximorum momentu.

Metoda aproksymacji transformowanego momentu sil-
nika przez wielomian kwadratowy jest mozliwa wtedy, gdy
uzyty jest uktad rownan (3).
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where:a ,b ,c ,d ,e —coefficients necessary for determi-
ning M (a ) according to equation (3).

All coefficients of equations (5), (6) should be determined
individually for individual type of engine.

After transformation from o ~M_to ® ~M ’, it is
necessary to turn back to real approximated torque curves
in the following way:
the basic torque in an algebraic form is:

M, =-o,'sing, +M,_ 'cose,, (7)

where: ® ’ — the transformed value of angular velocity of
engine shaft; M, ’— the transformed value of engine torque;
¢, — conversion angle determined by the real curve connec-
ting the points of maximum real engine torque M, as the
function of engine fuel valve open angle a. .

The mathematical model of ICE can be described by the
following set of equations:

Mte = _Cm(D'te Sincpte + M'te COS(Pte
199 v v (8)
dt

where: M(t) — external load torque reduced to the engine
shaft, ¢, = 1 N-m's — calculated proportionality constant.

The approximated torque characteristics are shown in
Fig. 2, and the mathematical model of engine using the
presented method is shown in Fig. 3.

The maximum error of the mathematical model compared
with the experimental data is less than 15% for all family
of curves.

The presented methodology is very useful for complex
drive powertrain and it can be preferred for hybrid drive
modeling in the case of a simplified computer calculation.
After modeling, it is possible to obtain a “map” of real ICE
by simulation and lab bench-tests. The “map” can also be
used for a simulation study of a hybrid drive. A diesel engine
model is included because of its original approach based on
the experimental data (Fig. 4).

The block named ENGINE MAP consists of the approxi-
mation module of the engine performance and generates the
following set of equations:

Mte :f(Ge’n)
Mte = peve /4TC (9)
pet :f(Ge)

The torque balance equation has the form:

do
Je N Mte (q70))_ Ml (t)
dt
The block PUMP MAP approximates the fuel injection

characteristic according to:

(10)

G, = fx,, n) (11)

where: n — engine speed [rpm], ® — engine angular velocity
[rad/s], M, — effective driving torque [N-m], J - reduced

Transformowany moment silnika opisany jest jako
(4), gdzie: a(a), b(a), c(a,) — rownanie (5) — sa
wspolczynnikami rownania uzyskanego metoda aprok-
symacji, o ’ jest transformowang predkoscig obrotowa
watu silnika.

Transformowane roéwnania po obrocie uktadu wspotrzed-
nych o kat ¢, majg posta¢ rownan (6),
gdzie:a, b , ¢, d , e — wspdlczynniki niezbgedne do wy-
znaczenia M (o ) wedtug rownania (3).

Wszystkie wspotezynniki rownan (5), (6) powinny by¢
wyznaczone osobno dla konkretnego typu silnika.

Po wykonaniu transformacji z o ~M_ do o ~M, ’,
konieczny jest powr6t do rzeczywistego momentu aprok-
symowanego w nastepujacy sposob:

Moment wyrazony w formie algebraicznej okreslony
jest jako (7),
gdzie: ® ’ — transformowana warto$¢ predkosci obrotowe;
watu silnika, M, ’—transformowana warto$¢ momentu silni-
ka, ¢ _—kat konwersji wyznaczony przez rzeczywistg krzywa
faczaca poszczegodlne punkty maksimum momentu silnika
M, .. jako funkcji kata otwarcia przepustnicy o, .

Model matematyczny silnika spalinowego moze by¢
opisany rownaniami (8),
gdzie: M(t) — moment zewnetrzny zredukowany do
walu silnika, ¢, = 1 N'm-s — wspolczynnik proporcjo-
nalnosci.

Aproksymowane charakterystyki momentu pokazano
na rys. 2, a model silnika wykorzystujacy zaprezentowana
metode na rys. 3.

Fig. 3. The approximated engine torque characteristics

Rys. 3. Aproksymowane charakterystyki momentu silnika

Maksymalny btad modelu w poréwnaniu do danych
eksperymentalnych wynosi ponizej 15% dla wszystkich
analizowanych krzywych. Zaprezentowana metoda moze
by¢ wykorzystywana w modelowaniu skomplikowanych
uktadow napedowych, szczegolnie hybrydowych. W wyniku
modelowania mozna uzyskac ,,mapy” rzeczywistego silni-
ka, ktore moga by¢ uzywane w badaniach symulacyjnych
napedéw hybrydowych. Ponizej przedstawiono przyktad
modelowania silnika o ZS na podstawie danych ekspery-
mentalnych (rys. 4).
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moment of inertia of engine-generator set [kg'm*], G —
delivery of fuel pump (fuel consumption per hour) [kg/h],
X, — fuel pump rack position, u — governor control lever
position (acceleration & deceleration), q — portion of fuel
[m?/injetion], M, — external load torque [N-m], P _—effective

pressure [MPa], V — volumetric engine factor [m’].

3. Serial hybrid drive

Figure 5 shows the momentary power flow in a point
electrically connecting ICE-Generator unit with the battery.
The Control of the serial hybrid drive is focused on a proper
ICE-Generator momentary voltage generation, whose volt-
age should be equal to the battery voltage at all times.

Fig. 5. Momentary power flowing through junction

Rys. 5. Chwilowy przeptyw mocy w punkcie potqczenia

where: ig, u, — current and voltage of the generator, i, u, —
current and voltage of the battery, i, u,, — input current and
voltage of the motor, N, — power proportional to the traction
wheels power.

At any moment the power balance at the junction is
described as follows:

vehicle acceleration, n,, n;
momentary power of vehicle
and generator

1, =1, =1y > when n, >nvl

i, +i, =1y > when ng<nVJ

i i =i _ vehicle regenerative brake
i, —1, =—iy — for —ny g

ig —i, =0 if i, =0 — for n, =0 active vehicle stop

momentary generator power

n=iu
g g e

The power of the generator can be expressed as fol-
lows:

n, =i, =(e, 1R, )i, (12)
e, =f(y.0,) =cyn
.2R
. _ s 2 _ n, +1,Kx,
Finally, n, =cyo,i, -i,R, - 0, =——— (13)
ci\y

where: e,—momentary EMF value of the generator, ¢ — pro-
portionality factor, ¢ — magnetic flux, o, - angular velocity
of the generator, R, - internal resistance of the generator.
The angular velocity o, of the generator is equal to that
of ICE (directly connected by the shafts). The momentary
electromagnetic torque of the generator (mg = c]igw) is

proportional to the torque of ICE (m,,) and m =mg, "M <1

Fig. 4. The load function for the analyzed diesel engine

Rys. 4. Funkcje obcigzenia dla prezentowanego silnika ZS

Blok nazwany ENGINE MAP zawiera modut aproksy-
mujacy warunki pracy silnika wedtug rownan (9).

Rownowaga dynamiczna momentow opisana jest za-
leznoscia (10).

Blok PUMP MAP aproksymuje charakterystyke wtrysku
paliwa wedhug (11),
gdzie: n — predkos¢ watu silnika [obr/min], @ — predkosé
walu silnika [rad/s], M, — moment efektywny [N-m], J
— zredukowany moment bezwtadnosci uktadu silnik—ge-
nerator [kg-m*], G_ — zuzycie paliwa na godz. [kg/h], X,
— pozycja pompy paliwa, q — dawka paliwa [m*/wtrysk],
M, — zewngtrzny moment obcigzenia [N-m], P — cisnienie
efektywne [MPa], V- pojemnos¢ silnika [m”*].

3. Szeregowy naped hybrydowy

Rysunek 5 prezentuje chwilowy przeptyw mocy w
wezle polaczenia zespotu silnik spalinowy— generator sil-
nika trakcyjnego i baterii. Sterowanie szeregowego uktadu
napedowego koncentruje si¢ na wlasciwym generowaniu
napigcia przez generator, ktore to napigcie rowne jest na-
pigciu baterii.

W kazdej chwili rownowaga mocy w punkcie sumowania
opisana jest zalezno$ciami:

przyspieszanie pojazdu, n,,
n: chwilowa moc pojazdu

1, =1, =iy > when n, >nv}
i generatora

i, +1, =iy = when n,<ny

hamowanie odzyskowe

i, =1, =—1y — for —-ny '
pojazdu

i, ~i, =0 if i, =0 — for n, =0 [ Ppostdj aktywny

n =iu chwilowa moc generatora

Moc generatora moze by¢ wyrazona jako (12), a osta-
tecznie jako (13),
gdzie: e, — chwilowa SEM generatora, ¢ — stata konstruk-
cyjna, y — strumien magnetyczny, ®, — predkos¢ obrotowa
generatora, Rg — rezystancja wewngetrzna generatora.

Predkos¢ obrotowa ©, generatora jest rowna predkosci
silnika spalinowego (sztywne polaczenie watow). Chwilowy
moment elektromagnetyczny generatora (m, = cligw) jest
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because of the efficiency). So, the ICE momentary torque,
power and angular velocity can be expressed as follows:

m g :f(ig) = czig‘P )

«2
n, +1gRg

O = O = :
ci,y

, (14)

Mycp®icp = Nyeg

If, w =const - PM generator, ¢,y =c,,cyy=c, and

22
. ng+1 R
Nyeg = C31g(¢)
Cul,
(15)
c .
Ny = _3(ng - léRg)
C4
There are the following possibilities for ICE operation:
a) n, . = const, in this case at any moment the control system
should fulfill the condition: n, = ingg,
b) o, = ®,,, = const in this case at any moment the control
system should fulfill the condition:
iR,
—— =const,
i,

n
&

; (16)

C,i,

) m,.. = const, in this case at any moment the control system
should fulfill the condition:

03ig = const — ig = const. (17)

The assumption y = const can be realized when the PM
generator is used. The efficiency of PM electric machines is
the highest. For this reason, this type of generator is strongly
recommended. The momentary values of induction motor
can be worked out after similar analyses.

If the PM generator is used and the condition ©, = const
can be fulfilled, then the result of e, = const at any moment
can be obtained. In the case of other control strategies of
ICE — generator, the result is e,= variable.

4. Serial hybrid drives simulation tests

Simulation tests were performed for three ICE control
strategies: ,,constant ICE rpm speed”, ,,constant ICE torque”
and ,,sloping rpm speed”. As a result of the simulation tests
modifications of all electrical and mechanical parameters
of the serial hybrid drive were determined. Below the most
important parameters are presented:

— operating points of ICE during driving cycle

— modification of the Battery Charge Level BCL, important
parameter giving the possibility to check the battery ca-
pacity, internal resistance and electromotive force EMF
adjustment

— comparison of the fuel consumption with a balanced BCL
of the battery.

The results confirm proper drive parameters and control
strategies adjustment of a serial hybrid drive: operating points
of ICE are placed in the area of the lowest specific fuel
consumption, the modification of BCL is placed in the area

proporcjonalny do momentu silnika spalinowego (m,.;) i
m =mg ‘M (n <1 zuwzglednieniem sprawnosci). Zatem
chwilowy moment, moc i pr¢gdko$¢ obrotowa moga by¢
wyrazone jako (14, 15).
Wystepuja nastepujace tryby pracy silnika spalinowego:
a) n,, = const, w tym przypadku ukfad sterowania powinien
realizowa¢ warunek: n, = ig2Rg,
b) o, = O, = const, w tym przypadku uktad sterowania
powinien realizowa¢ warunek (16).
¢) m,, = const, w tym przypadku uklad sterowania powinien
realizowa¢ warunek (17).

Warunek y = const moze by¢ zrealizowany, gdy be-
dzie zastosowany generator PM (generator z magnesami
trwaltymi). Maszyny PM maja najwicksza sprawnosé
i z tych powoddéw ten typ generatora jest szczegolnie
preferowany.

Jezeli stosowany jest generator PM i moze by¢ zrealizo-
wany warunek ©, = const, wowczas mozliwe jest uzyskanie
e, = const. W przypadku zastosowania innych strategii
sterowania silnika spalinowego i generatora, rezultatem
jest e,= variable.

4. Testy symulacyjne szeregowych napedow

hybrydowych

Dla przyjetych parametrow pojazdu wykonano badania
symulacyjne dla trzech strategii sterowania silnikiem spa-
linowym: ,,stata predkos¢ silnika”, ,,staty moment silnika”
i ,,narastajgca predkos¢ silnika”. W wyniku badan symula-
cyjnych uzyskano przebiegi w funkcji czasu wszystkich,
gtownych parametrow mechanicznych i elektrycznych
szeregowego, hybrydowego uktadu napgdowego. Ponizej
przedstawiono najciekawsze, z punktu widzenia efektyw-
nosci uktadu napgdowego, wyniki, tj.:

— punkty pracy silnika spalinowego podczas realizacji cyklu
jazdy

— przebieg stopnia natadowania baterii SOC, krytyczny
parametr, pozwalajacy na ocen¢ prawidtowosci dobo-
ru parametréw baterii (pojemnos¢) i zakresu jej pracy
(powiagzanego ze zmiang rezystancji wewnetrznej i sity
elektromotorycznej SEM)

— poréwnanie zuzycia paliwa w warunkach zbilansowane-
go poziomu natadowania baterii na poczatku i na koncu
cyklu jazdy.

Uzyskane wyniki §wiadcza o prawidtowosci doboru
parametrow i strategii sterowania szeregowym, hy-
brydowym uktadem nap¢dowym: punkty pracy silnika
spalinowego mieszczg si¢ w obszarach minimalnego jed-
nostkowego zuzycia paliwa, stopien natadowania baterii
SOC waha si¢ w zakresach, w ktorych rezystancja we-
wngtrzna jest niska, a glebokosé roztadowania (mierzona
jako ASOC) pozwala na zachowanie bezpiecznego zapasu
energii dyspozycyjnej akumulatorow. W odniesieniu do
napedu hybrydowego, wedtug wynikow badan symula-
cyjnych, uzyskano mniejsze w poréwnaniu z napedem
klasycznym zuzycie paliwa.
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Vehicle data/Dane pojazdu Battery/akumulator Traction motor/silnik napedowy
Mass/masa: 15000 kg | NIMH Number of poles/liczba biegunéw p24
Front area/pow. czotowa: 6.92m?> | Nominal capacity/ PM flux/strumien indukcji magnetycznej silnika PM  0.05775 Wb
Drag coeft./ nominalna pojemnos¢: 144 A-h | Coils inductance L/indukcyjnosé cewki 0.000076 H
WSp. oporow powietrza: 0.55 Nominal voltage/ Coils resistance R/opornosé cewki 0.04 Q2
Rolling friction coeff./ nominalne napigcie: 300 V Max torque/maksymalny moment obrotowy 275 N-m
WSp. oporow toczenia: 0.01 Max speed/maksymalna predkosé 8500 rpm
Tyre 1T01'11ng radl.us/ ICE/silnik spalinowy Generator/prgdnica
promien dynamiczny kota: 0.51 m
Diesel 1180 ccm JDT Number of poles/liczba biegunow p24
PM flux/strumien indukcji magnetycznej silnika PM  0.10311 Wb
Coils inductance L/indukcyjnos¢ cewki 0.000248 H
Coils resistance R/opornosé cewki 0.04 Q

Engine operating points

100 150 200 250 300 350 400 450
Angular velocity [rad/s]

Fig. 6. Map of “constant speed” operating engine. The engine operates in
the area of the lowest specific fuel consumption

Rys. 6. Mapa silnika spalinowego z punktami pracy podczas realizacji
strategii ,, stata predkos¢”. Punkty pracy silnika spalinowego mieszczq
si¢ w obszarze minimalnego jednostkowego zuzycia paliwa

Eattery SOC alteration during driving cycle
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Fig. 7. Battery BCL modification during driving cycle for “constant spe-
ed” strategy. The battery operates in the area of low internal resistance
and high efficiency. The battery is balanced (exactly the same initial and
terminal BCL = 0.8) with good depth of discharge level (2.17 A-h)

Rys. 7. Stan natadowania baterii BCL podczas realizacji strategii ,, stata
predkos¢”. Bateria pracuje w obszarze niskiej rezystancji wewnetrznej,
wigc duzej sprawnosci. Bateria jest zbalansowana (ten sam poziom nata-
dowania baterii BCL = 0,8 na poczqtku i na koncu cyklu jazdy),
przy dobrym poziomie glebokosci roztadowania (2,17 A-h)

Engine operating points

100 150 200 250 300 350 400 450
Angular velocity [rad/s]

Fig. 8. Map of “constant torque” operating engine. The engine operates
in the area of the lowest specific fuel consumption

Rys. 8. Mapa silnika spalinowego z punktami pracy podczas realizacji
strategii ,, staly moment”. Punkty pracy silnika spalinowego mieszczq sig¢
w obszarze minimalnego jednostkowego zuzycia paliwa

Battery SOC alteration during driving cycle
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Fig. 9. Battery BCL alteration during driving cycle for “constant torque”.
The battery operates in the area of low internal resistance and high effi-
ciency. The battery is balanced (almost the same initial and terminal
BCL = 0.8) with good depth of discharge level (2.24 A-h)

Rys. 9. Stan natadowania baterii BCL podczas realizacji strategii ,, staly
moment”. Bateria pracuje w obszarze niskiej rezystancji wewnetrznej,
wiec duzej sprawnosci. Bateria jest zbalansowana (prawie ten sam
poziom natadowania baterii BCL = 0,8 na poczqtku i na koncu cyklu
Jjazdy), przy dobrym poziomie glebokosci roztadowania (2,24 A-h)
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Engine operating points

100 150 200 250 300 380 400 450
Angular velocity [rad/s]

Fig. 10. Map of “sloping speed” operating engine. The engine operates in
the area of the lowest specific fuel consumption

Rys. 10. Mapa silnika spalinowego z punktami pracy podczas realizacji
strategii ,, narastajqca predkos¢”. Punkty pracy silnika spalinowego
mieszczq sie w obszarze minimalnego jednostkowego zuzycia paliwa

Fig. 12. Comparison of the fuel consumption (dm?/100 km) of three
control strategies in serial hybrid bus drive and a conventional drive

Rys. 12. Poréwnanie zuzycia paliwa (dm*/100 km) dla trzech strategii
sterowania szeregowego napedu hybrydowego oraz klasycznego dla
autobusu

of low internal resistance, and depth
of discharge (calculated as ABCL) is
limited. According to the obtained re-
sults, the fuel consumption in the case
of serial hybrid drive is lower than in
the case of a conventional drive.

5. Compact Hybrid Planetary
Transmission Drive (CHPTD)

The layout scheme of CHPTD
(patented by A. Szumanowski) showed
in Fig. 13 and 14 presents the control
network necessary for proper CHPTD
operation.

This drive architecture is character-
ized by the following shaft connections:
ICE via a mechanical reducer and a
clutch—brake system is linked with

Battery SQC alteration during driving cycle
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Fig. 11. Battery BCL alteration during driving cycle for “sloping speed”.
The battery operates in the area of low internal resistance and high
efficiency. The battery is balanced (exactly the same initial and terminal
BCL = 0.8) with good depth of discharge level (2.16 A-h)

Rys. 11. Stan natadowania baterii BCL podczas realizacji strategii
, narastajqca predkosé”. Bateria pracuje w obszarze niskiej rezystancji
wewnetrznej, wiec duzej sprawnosci. Bateria jest zbalansowana (ten sam
poziom natadowania baterii BCL = 0,8 na poczqtku i na koncu cyklu
Jazdy), przy dobrym poziomie glebokosci roztadowania (2,16 A-h)

5. Kompaktowy naped hybrydowy z przekladnia
planetarna (CHPTD)

Schemat blokowy napedu hybrydowego z przektadnia
planetarng CHPTD (opatentowany przez A. Szumanow-
skiego) pokazano na rys. 13 i 14, tacznie z niezbednymi
sygnalami sterowania.

Struktura uktadu napgdowego scharakteryzowana jest
nastepujacym potaczeniem waldow: silnik spalinowy poprzez
reduktor i system sprzggto/hamulec potaczony jest z kotem
stonecznym przektadni planetarnej (koto 1 narys. 15). Silnik
elektryczny polaczony jest z kotem koronowym (koto 2).

Fig. 13. Layout of compact hybrid drives with planetary transmission — block schematics

Rys. 13. Schemat blokowy napedu hybrydowego z przektadniq planetarng CHPTD. Tlumaczenie
skrotow: ICE — silnik spalinowy, BLV — bateria rozruchowa, CBE — ukitad sprzeglo/hamulec,
PG — przekiadnia planetarna, EM — elektryczny silnik trakcyjny, B — bateria trakcyjna, GB — prze-
ktadnia, DG — mechanizm roznicowy, TW — kota jezdne
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a planetary sun wheel
(wheel 1 of Fig. 15). Elec-

to BE (bralce system

tric machine is connected to TE (thermal engine) to CEE (clutch - brake system) comnected with motor)
with the crown wheel J 'y F 3 &
(wheel 2). Planetary yoke TE control unit Central Control Tnit
wheel (wheel 3) transmits
the sum (with positive or S/(F TE CBE CCI T BE
negative sign depend}ng CU U cuU - U
on the drive operating
mode) of power generated | CBE control unit | BE control unit
by the engine and the mo-
tor through the main and )
differential gear set to the ~ farterasnerator
contrel unit - Battery
traction wheels. Electric Motor EM BMS Management
) Thkii ?rive applied in control unit T ol f:;ﬁ:llm
the vehicle can operate in
two modes during vehicle
start (Fig. 16): ¥ v
to Motor toBattery

— hybrid acceleration
— pure electric accele-
ration

Fig. 14. Layout of compact hybrid drives with planetary transmission — control system block

Rys. 14. Schemat blokowy napedu hybrydowego z przektadniq planetarng — sygnaly sterujgce. Tlumaczenie skro-
tow.: SGCU — sterownik starter/generatora, TECU — sterownik silnika spalinowego, CBECU — sterownik sprzegta/
hamulca, CCU — sterownik centralny, EMCU — sterownik silnika elektrycznego, BMSCU — sterownik systemu

——>

|
]

T™wW

Bat

TE — Thermal (Internal Combustion) Engine, PG — Two Degrees
of Freedom Planetary Gear Set, EM — Motor/Generator, Bat — Battery,
C — Clutch, B1, B2 — Shafts Brakes, DG — Main Differential Gear,
TW — Traction Wheels, CU — Control Unit, 1 — sun wheel, 2 — crown
wheel, 3 — yoke

DG

kondycjonowania baterii

Fig. 15. CHPTD kinetic connections

Rys. 15. Schemat napedu hybrydowego z przekladniq planetarng. Tlumaczenie skrotow jak na rys. 13

6. Comparison of simulation results of the
CHPTD with 500 V 36 A-h Li-ion battery and
500 V 80 A-h NiMH battery
The following comparison of the simulation results is

about CHPTD with 500 V 36 A-h Li-ion battery and
500 V 80 A-h NiMH battery. In order to get the comparable

Jarzmo przektadni planetarnej (koto 3) transmituje przez

przektadni¢ glowna i mechanizm réznicowy sume¢ mocy,

generowang przez silnik elektryczny i spalinowy.
Zaprezentowany uktad napgdowy moze pracowaé w

dwoch trybach podczas rozpoczynania jazdy (rys. 16):

— hybrydowe przyspieszanie

— przyspieszanie “czysto” elektryczne.
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Fig. 16. Speed vector relations respectively to three rotating shafts of
planetary gearbox

Rys. 16. Zaleznosci pomiedzy wektorami predkosci liniowych powigza-
nych z predkosciami obrotowymi watow przektadni planetarnej

results, we tried to keep the same main parameters or similar of the
CHPTD and only adjust some parameters of the battery pack.
The nominal energy of the NiMH battery pack is 40 kW-h,
which is two times more than the Li-ion battery pack (18
kW-h). However, the fuel consumption of the engine with
the Li-ion battery pack is lower than in the case of the NIMH
battery pack. The reason is that the internal resistance value of
500V 80 A-h NiMH battery pack is about 0.475 Q (k=10.8),
which is about 3 times of 0.158 Q (BCL = 0.55), the internal
resistance value of the 500 V 36 A-h Li-ion battery pack.
Comparison of the main parameters of CHPTD for 500

V battery pack.

Battery/akumulator 500 V36 A-h 500 V80 A-h

Li-ion battery | NiMH battery
pack pack

Nominal energy of battery pack/ 18 kW-h 40 kW-h

nominalna energia akumulatorow

Main gear — differential ratio/ 4.98 4.88

przelozenie przektadni glownej

The basic planetary gear ratio/ 2.87 2.87

przelozenie przektadni planetarnej

Reducer ratio between PM motor 4.8 4.8

and planetary gear/przelozenie

reduktora

Reducer ratio between engine 1.46x 1.25 1.46x 1.24

and planetary gear/przelozenie

reduktora

Vehicle mass/masa pojazdu 15,000 kg 15,000 kg

Vehicle front area/pow. czotowa 6.92 m? 6.92 m?

Drag coefficient ¢ /wspdl oporéwc, 0.55 0.55

Dynamic tyre radius index r, / 0.5l m 0.5 m

dynamiczny promiern kola r,

Nominal voltage of battery pack/ 500V 500V

nominalne napiecie akumulatorow

Nominal battery capacity/nomi- 36 Ah 80 A-h

nalna pojemnos¢ akumulatorow

Fuel consumption/zuzycie paliwa | 24.96 1/100 km | 26.06 1/100 km

Diesel engine/silnik ZS 7800 cc 7800 cc

Warsaw driving cycle — top speed/ 50 km/h 50 km/h

maks. predkos¢ w tescie warszawskim

Engine control strategy parame- [-100 078 30] | [-1000 7 8 30]

ters/parametry sterowania [000172410] | [000 172 423]

Fig. 17. Brake system operation and energy flow corresponding to
a) pure electric, b) pure ICE, ¢) hybrid

Rys. 17. Dziatanie systemu hamulcow i przeplywy energii odpowiadajqce
trybowi pracy: a) ,, czysto” elektrycznemu, b) ,,czysto” spalinowemu
¢) hybrydowemu

Fig. 18. Engine operating points of CHPTD with the 500 V Li-ion
battery. The engine operates mainly in the area of the lowest specific fuel
consumption

Rys. 18. Punkty pracy silnika dla ukladu z przektadniq planetarng
i baterig 500 V Li-ion. Punkty pracy silnika spalinowego mieszczq si¢
najczesciej w obszarze minimalnego jednostkowego zuzycia paliwa

6. Poréwnanie wynikéw badan symulacyjnych
napedu hybrydowego z przekladnig planetarna
CHPTD z baterig 500 V 36 A-h Li-ion i 500 V
80 A-h NiMH
Poréwnano wyniki badan symulacyjnych napedu hybrydo-

wego z przektadnig planetarng CHPTD z baterig 500 V 36 A-h
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Fig. 19. Engine operating points of CHPTD with the 500 V NiMH
battery. The engine operates mainly in the area of the lowest specific fuel
consumption

Rys. 19. Punkty pracy silnika dla ukiadu z przekiadniq planetarng
i baterig 500 V NiMH. Punkty pracy silnika spalinowego mieszczg sie
najczesciej w obszarze minimalnego jednostkowego zuzycia paliwa

Battery SOC alteration during driving cycle
0.802 : ! ' : ; : ! .

0.801
0.8
0799
8 0.798 HH---F--q9-mmmed-fom e e oA -
o
0.797

0.796

0.795

0.794

. I . 1 L | I L L
0 100 200 300 400 500 600 700 800 S00 1000
Time [s]

Fig. 21. Battery BCL alteration of CHPTD with the 500 V NiMH battery.
The battery operates in the area of low internal resistance and high efficien-
cy. The battery is balanced (exactly the same initial and terminal BCL = 0.8)

Rys. 21. Stan natadowania baterii BCL dla uktadu z przekladnig
planetarng i bateriqg 500 V NiMH. Bateria pracuje w obszarze niskiej
rezystancji wewnetrznej, wiec duzej sprawnosci. Bateria jest zbalanso-

wana (ten sam poziom natadowania baterii BCL = 0,8 na poczqtku i na
koncu cyklu jazdy)

7. Conclusions

According to the simulation results, some conclusions
are as follows:
1. In the case of serial hybrid drives:

— the assumed control based on “constant torque” and
“constant speed” with the limitation of generator angular
velocity permits to obtain a proper ICE — generator set
operation

— the smallest modification of power, torque and velocity of
ICE — generator set confirmed the theoretical analyses

— the presented method is necessary for the design of
serial hybrid drives

— these promising results of fuel consumption for gasoline
ICE allow to expect similar advantages when CNG or
LNG engines are used

Li-ion i 500 V 80 A-h NiMH. Aby uzyska¢ zblizone warunki
poréwnawcze, utrzymano te same glowne parametry uktadu na-
pedowego, zmieniajac nieznacznie jedynie parametry baterii.

Energia nominalna baterii NIMH wynosi 40 kW-h, prawie
dwukrotnie wigcej niz baterii Li-ion 18 kW-h. Mimo to zuzy-
cie paliwa w uktadzie z baterig Li-ion jest mniejsze. Przyczyng
jest prawie 3-krotnie mniejsza rezystancja wewnetrzna baterii
Li-ion, wynoszaca dla catego zestawu 0,158 Q (SOC =0,55),
w pordéwnaniu do 0,475 Q (k = 0,8) dla zestawu NiMH.

Battery SOC alteration during driving cycle
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Fig. 20. Battery BCL alteration of CHPTD with the 500 V Li-ion battery.
The battery operates in the area of low internal resistance and high
efficiency. The battery is balanced (exactly the same initial and terminal
BCL = 0.55)

Rys. 20. Stan natadowania baterii BCL dla ukiadu z przekladnig
planetarng i baterig 500 V Li ion. Bateria pracuje w obszarze niskiej
rezystancji wewnetrznej, wigc duzej sprawnosci. Bateria jest zbalanso-
wana (ten sam poziom natadowania baterii BCL = 0,55 na poczqtku i na
koncu cyklu jazdy)

Fig. 22. Comparison of the fuel consumption (dm?/100 km) for CHPTD
equipped two types of battery pack

Rys. 22. Poréwnanie zuzycia paliwa (dm’/100 km) dla uktadu z przektad-
nig planetarng wyposazonego w dwa typy baterii

7. Wnioski

Na podstawie wynikow badan symulacyjnych sformu-
fowano nastepujace wnioski:
1. Dla napedu hybrydowego szeregowego:
— przyjecie strategii sterowania ,,statego momentu”
i ,,statej predkosci” z ograniczeniem predkosci obro-
towej generatora pozwala uzyskac¢ wlasciwe warunki
pracy zespotu silnik spalinowy—generator
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— the use of a small diesel engine in a serial hybrid drive
equipped with a battery pack as high capacity causes ICE
operation in area of relatively high torque low — because
noise should be reduced —angular velocity of engine shaft.
This means the engine operating points are near or in ma-
jority, inside the area of its highest efficiency. Anyway, the
fuel consumption is only about 7 dm?/100 km less than in
the conventional diesel bus drive. It results from the serial
drive architecture and the demand for battery balance.

2. In the case of CHPTD:

— the power of ICE must be adjusted to assumed vehicle
speed. Contrary to “serial drive”, parallel CHPTD gives
possibilities to drive using only ICE. This is the advan-
tage of this type of hybrid drive because if under high
constant speed driving for a long time (e.g. motorway
driving) hybrid drive is not useful. Of course it is used for
the acceleration and regenerative braking at all times

— despite the operating points of ICE operation are spread
(but only in the area of minimum fuel consumption),
the fuel consumption is much lower than in the case of
serial hybrid drives

— the use of planetary transmission gives a more flexible
torque distribution providing the most effective ICE
operation

— CHPTD is more compact, lighter (only one electric
motor) than the serial hybrid drive

— the CHPTD is very profitable particularly in the case
of city buses.

From a general point of view, the proposed method for hybrid
drive fitted with ICE is a very good tool. A computer simulation
based on a properly developed hybrid powertrain components
modeling, allows an optimal component parameters adjustment
and the adjustment of its dynamic characteristics. ICE operation
can be analyzed and properly designed. Finally, it’s necessary
to remark that the difference of ICE fuel consumption using its
mathematical model and ICE map is really small (only a few
per cent). It’s not at all strange because an ICE map is based on
a bench-test and obtained by proper modelling.
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— uzyskano najmniejsza zmiennos¢ mocy, momentu i pred-
kosci silnika spalinowego — potwierdzong teoretycznie

— zaprezentowana metoda sterowania jest niezb¢dna do
projektowania szeregowych napedéw hybrydowych

— uzyskane dla silnika benzynowego wyniki zuzycia
paliwa pozwalaja oczekiwaé podobnych rezultatow dla
silnikow zasilanych CNG i LNG

— zastosowanie matego silnika o ZS w szeregowym napedzie
hybrydowym wyposazonym w zestaw baterii o wysokiej
pojemnosci pozwala na prace silnika spalinowego ze sto-
sunkowo wysokim momentem przy malej predkosci watu
silnika, co ogranicza emisj¢ hatasu. Jednoczes$nie punkt
pracy silnika mozna umiejscowi¢ w poblizu obszaru naj-
mniejszego jednostkowego zuzycia paliwa. Zuzycie paliwa
wyniosto o okoto 7 dm*/100 km mniej niz w przypadku
konwencjonalnego napedu autobusu z silnikiem o ZS.

2. W przypadku napedu CHPTD:

— moc silnika spalinowego musi by¢ dostosowana do pred-
kosci pojazdu. W odrdznieniu od napedu szeregowego,
naped CHPTD umozliwia jazde z uzyciem wylacznie
silnika spalinowego. Jest to wazna cecha tego napedu,
gdyz przy dhugotrwalej jezdzie z duza predkoscia hy-
brydowy tryb jazdy jest nieefektywny. Oczywiscie ten
tryb jest wykorzystywany w przypadku przyspieszania
i hamowania odzyskowego

— pomimo ze punkty pracy silnika spalinowego sg roz-
proszone (ale tylko w obszarze minimalnego zuzycia
paliwa), zuzycie paliwa jest znacznie mniejsze niz w
przypadku szeregowego napedu hybrydowego

— zastosowanie przekladni planetarnej umozliwia elastyczne
dostosowanie dystrybucji momentu trakcyjnego, pozwa-
lajacej na bardziej efektywna prace silnika spalinowego

— naped CHPTD jest bardziej zwarty i lekki niz szeregowy
naped hybrydowy (tylko jedna maszyna elektryczna)

— naped CHPTD jest szczegdlnie efektywny zwlaszcza
w napedach miejskich autobusow.

Zaproponowana metoda jest bardzo dobrym narzedziem
projektowania hybrydowych uktadow napedowych z silnikiem
spalinowym. Badania symulacyjne, bazujace na opracowanych
modelach komponentéw napedu, pozwalaja na wiasciwy dobor
ich parametrow i charakterystyk dynamicznych. Przede wszyst-
kim mozna wiasciwie dostosowac dziatanie silnika spalinowego
do wymagan napedu hybrydowego. Nalezy réwniez podkresli¢,
ze rdznica zuzycia paliwa uzyskana z modelu matematycznego
silnika i z jego map jest bardzo mata (rz¢du kilku procent). Jest
to efektem tego, ze mapy chwilowego zuzycia paliwa bazuja
na wynikach badan laboratoryjnych.
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Flow resistance in the engine inlet-exhaust system
as affected by the engine parameters

The paper presents theoretical and experimanetal research into the process of charge exchange in a spark ignition
engine (the process of cylinder filling and discharging). A significant role in the inlet system plays the resistance of the
flow of a fresh charge through the throttle, particularly when its partially opened. In classic spark ignition engine solu-
tions this flow resistance is a part of the engine load imposition. The problem has been illustrated by the theoretical and
experimental test results of the influence of the pressure drop Ap, on the side of the fresh charge flow and the pressure
drop Ap, in the exhaust system on the engine operation. Relations have been determined between the engine operating
parameters and the flow conditions of the charge/exhaust gases.

Key words: combustion engine, inlet system, exhaust system, flow resistance, pressure drop, charge exchange work

Ksztaltowanie si¢ oporéw przeplywu w ukladzie wymiany ladunku
na tle parametrow pracy silnika spalinowego

W artykule przedstawion teoretyczne i eksperymentalne badania ogolnego procesu wymiany tadunku silnika spali-
nowego o zaptonie iskrowym, w ktorym uwzglednia sie zarowno proces napetniania, jak i wypltyw spalin. Istotng role w
uktadzie dolotowym odgrywa opor przeptywu swiezego tadunku przez przepustnice, szczegolnie w sytuacji czesciowego
jej otwarcia. W typowych rozwigzaniach silnikéw o zaptonie iskrowym opor ten spetnia role elementu regulacji obcigze-
nia. Problematyke zilustrowano wynikami badat, teoretycznych i eksperymentalnych, wpltywu spadku cisnienia Ap , po
stronie doplywu $wiezego tadunku do silnika oraz spadku cisnienia Ap  spalin w uktadzie wylotowym, na prace silnika
ZI. Okreslono wzajemne zaleznosci pomiedzy eksploatacyjnymi parametrami pracy silnika a warunkami przephywu
Swiezego tadunku i spalin.

Stowa kluczowe: silnik spalinowy, uktad dolotowy, uktady wylotowy, opory przeptywu, spadek cisnienia, praca wymiany

ladunku

1. Introduction — the process of charge exchange

The charge exchange depends on the cyclicity of
the combustion engine operation. This process encom-
passes:

— cylinder filling with a fresh charge (air or combustible
mixture)
— discharging of the combustion products.

The process of charge exchange is realized through the

following systems: inlet and exhaust.

Tasks of the inlet system:

— supply of fresh charge and preparation of the combustible
mixture

— the aspects of load control (air excess ratio A, volumetric
efficiency n, fuel dose mp).

Tasks of the exhaust system:

— controlled exhaust discharge

— ecological and energy related aspects within the aftertre-
atment measures.

Mutual interactions of the phenomena occurring in the
inlet and exhaust systems and the cylinder are observed.
There are direct and indirect interactions — the exhaust
temperature influences the temperature level of the whole
exhaust system and the temperature level affects the ef-
ficiency of the catalytic converter.

1. Wprowadzenie — znaczenie procesu wymiany
ladunku

Wymiana tadunku uwarunkowana jest cyklicznoscia
pracy silnika spalinowego. Na proces ten sktada sig:

— napetnianie cylindrow $wiezym tadunkiem (powietrzem
lub mieszanka palna)
— odprowadzenie produktow spalania.

Proces wymiany ladunku realizowany jest poprzez
uktady: dolotowy i wylotowy, ktore spetniajg swoje indy-
widualne zadania:
uklad dolotowy:

— doprowadzenie §wiezego tadunku oraz przygotowanie
mieszanki palnej

— aspekty sterowania i regulacji (stosunek nadmiaru powie-
trza A, stopien napetnienia n , dawka paliwa mp),

uklad wylotowy:

— kontrolowane wyprowadzanie spalin do otoczenia

— aspekty energetyczno-ckologiczne w ramach tzw. przed-
sigwzig¢ wtornych.

Zauwaza si¢ wzajemne oddziatywanie zjawisk za-
chodzacych w uktadach dolotowym i wylotowym oraz
procesé6w w cylindrze. Mozna wskaza¢ na oddziatywanie
posrednie i bezposrednie; np. temperatura spalin opuszcza-
jacych cylinder wptywa na poziom nagrzania catego uktadu
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The influence of the charge exchange system on the en-
gine work efficiency is significant. The individual elements
fitted in the charge exchange system generate flow resistance
of the fresh charge in the inlet system and the outflow of the
gases in the exhaust system (Fig. 1). The result of such a
resistance is the increase in the work of the charge exchange,
which in turn adds to the reduction of the internal work of
the engine and its efficiency.
The process of charge exchange is tightly related to the
way of generating the engine load. Two systems of load
control are applied [1]:
quantitative — applied in spark
ignition engines (SI); in this
system the basic power control
element is the flow resistance of
the charge in the inlet system set
by a given throttle position,
qualitative — applied in the diesel
engines (CI), whose principle is
the wide variability of air excess
ratio A.
Characteristic features of the
quantitative load control [1]:
—adjusting of the mass of the me-
dium (the sum of the mass of the
supplied air and the fuel dose)
to a current power demand,
which usually results in a given
pressure p, in the cylinder after
its filling

— the state of the required adju-
stment of the medium mass is most frequently achieved
through an appropriate position of the throttle (choking)
in the inlet channel

— during the flow of the gas through the throttle an intense
fluid choking occurs (isenthalpic), which, as an irreversible
process, generates losses of exergy (increase of the charge
exchange work) in the cylinder filling process [2]

—the excess of oxygen (air) A and the stoichiometric content
of the mixture prepared for the combustion remain on an
almost unchanged level, irrespective of the engine load.

2. The work of the reference engine cycle
including the work of the charge exchange

A theoretical, qualitative and quantitative analysis of
the influence of the flow resistance Ap, of the fresh charge
through the inlet system and the flow resistance Ap , of the
gases in the exhaust system on the engine operation has
been performed assuming the Seiliger-Sabathe reference
cycle as a model of the processes occurring in spark ignition
engines (Fig. 2).

For the Seiliger-Sabathe cycle characteristic parameters
have been defined [1]:

— compression ratio

()

wylotowego, a przez poziom temperatury na skuteczno$é
dziatania reaktora katalitycznego.

Istotny jest wptyw uktadu wymiany tadunku na efektyw-
no$¢ pracy w silniku. Poszczegdlne elementy instalowane
w uktadzie wymiany tadunku wywotuja opory przeptywu
$wiezego tadunku w ukladzie dolotowym i przeptywu spa-
lin w uktadzie wylotowym (rys. 1). Skutkiem tych oporow
jest wzrost pracy wymiany ladunku, co z kolei przyczynia
si¢ do obnizenia pracy wewnetrznej i efektywnej silnika
spalinowego.

Fig. 1. The basic elements of the charge exchange in a spark ignition engine

Rys. 1. Zasadnicze elementy ukladu wymiany tadunku silnika o zaplonie iskrowym

Proces wymiany tadunku jest $cisle zwigzany ze sposo-
bem regulacji obcigzenia silnika spalinowego. Stosowane
sa dwa systemy regulacji [1]:
iloSciowa — stosowana w silnikach z zaptonem iskrowym
(Z1); w tym systemie podstawowym elementem regulacji
mocy jest opdr przeptywu tadunku w uktadzie dolotowym,
ustalany przez odpowiednie ustawienie przepustnicy,
jakoSciowa — stosowana w silnikach z zaptonem samoczyn-
nym (ZS), ktorej istotng cecha regulacyjna obcigzenia jest
szeroki zakres zmian nadmiaru powietrza A.

Charakterystyczne cechy ilosciowej regulacji obcigzenia
silnika [1]:

— dopasowanie masy czynnika roboczego (suma masy
doprowadzonego powietrza oraz masy dawki paliwa) do
aktualnego zapotrzebowania mocy, co skutkuje zazwyczaj
odpowiednim poziomem ci$nienia p, w cylindrze po jego
napekieniu

—stan wymaganego dopasowania masy czynnika roboczego
osigga si¢ najczesciej przez odpowiednie ustawienie prze-
pustnicy (dtawienie) na kanale doplywowym

— podczas przeptywu gazu przez przepustnice wystepuje
intensywne dlawienie ptynu (izentalpowe), ktore jako
przemiana zawsze nieodwracalna generuje straty egzergii
(wzrost wykonanej pracy wymiany tadunku) w procesie
napetniania silnika [2]
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— load parameter (V = idem)

y=L2 )
P,

— second load parameter (p = idem)
o= )

— heat distribution number

lP — Qd,v ( 4)
Qq
—energy-stoichiometric parameter [1]
E= BV &)

PV

The above defined parameters have been shown in Fig. 2.

The work of the charge exchange is impactful on the
value of the work of the cycle. The considerations shall relate
to the case of charge exchange for which the filling process
is included as expressed in:

{ﬂJ >0 (6)
Po
and the exhaust of the gases is included i.e. when the con-
dition:
{Aﬁj >0 7
Po
is fulfilled

where: Ap, —average pressure drop on the cylinder inlet side,
Ap,, — average pressure drop on the cylinder exhaust side,
p, — ambient pressure.
The value of work L of the charge exchange for a single
cycle is:
L,=L,,+L,,: L, >0, L, <0 (8)
but
|Lwyp| >me = L, <0 )

where: L.~ work of the cylinder filling with a fresh charge,
L, —work related to the evacuation of the exhaust gases.

The value of work L of the charge exchange can be
estimated as:

|LW| ~ (Apd +pr )Vs

where: V_— cylinder capacity.

When determining of the work of the cycle L including
the work L of the charge exchange, we should not only
include the work of the charge exchange itself but also the
fact of the initial pressure drop p, of the cycle by Ap, during
the cylinder filling:

(10)

(11)

and the increase in the final pressure p, by Ap  during the
evacuation of the exhaust gases:

P1 =P —Apqy

—nadmiar tlenu (powietrza) A oraz sktad stechiometryczny
mieszanki palnej przygotowanej do procesu spalania po-
zostajg prawie na niezmienionym poziomie, niezaleznie
od samego obcigzenia silnika.

2. Praca poréwnawczego obiegu silnika
spalinowego z uwzglednieniem pracy wymiany
ladunku

Teoretyczna, jakosciowa i ilosciowg analiz¢ wptywu opo-
row Ap, przeptywu Swiezego tadunku przez uktad dolotowy
oraz oporow Ap wyplywu spalin w uktadzie wylotowym na
prace silnika przeprowadzono, przyjmujac obieg poréwnaw-
czy Seiligera-Sabathe’a, jako model proceséw zachodzacych

w silniku spalinowym o zaptonie iskrowym (rys. 2).

Dla obiegu Seiligera-Sabathe’a zdefiniowano charakte-

rystyczne parametry [1]:

— stopien kompresji — wzor (1)

— parametr (stopiefn) obcigzenia (V = idem) — wzor (2)

— parametr (stopien) dociazenia (p = idem) — wzor (3)

— liczba rozdziatu ciepta (4)

— parametr energetyczno-stechiometryczny [1] — wzor (5),
gdzie parametry wystepujace w powyzszych definicjach

zaznaczono narys. 2.

Fig. 2. Reference Seiliger-Sabathe cycle including the resistance
and the work of the charge exchange

Rys. 2. Obieg porownawczy Seiligera-Sabathe’'a z uwzglednieniem
oporow i pracy wymiany tadunku

Na warto$¢ wyznaczanej pracy obiegu istotny wpltyw
ma praca wymiany tadunku. Rozwazania dotyczy¢ beda
przypadku wymiany tadunku, w ktorym uwzglednia si¢
zar6wno proces napetniania silnika, co mozna wyrazi¢ wa-
runkiem (6), jak rowniez proces wyptywu spalin, czyli przy
spetnieniu warunku (7),
gdzie: Ap, — Sredni spadek ci$nienie po stronie doptywowej
do cylindra, Ap  —$redni spadek ci$nienie po stronie wypty-
wowej z cylindra, p, — ciSnienie normalne (otoczenia).
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Ps =Po T AP, (12)

In such an approach the work of cycle L can be deter-
mined as [1, 3]:
L, = §pdv

ob

(13)

The integral (13) can be noted as a sum of absolute works
L, of individual processes forming the cycle:

Lo=-[L,,|+L, s +L,, +L, s+

(14)

+L5—6 _|L6—7| +L7—8 +L8—9

After determining of the composites of the absolute
works and summing them up according to formula (14) the
work L of the cycle is expressed in the relation:

A -1{ A
Lo:povl FL_[ﬁ}[FL"' :|_8 [ PW] (15)
Po € € Po
where the auxiliary function is

eV -+ xylo-D]-Go -1) (16)
K—1

e—1

1 (S’Ya(P):

It is easier to conduct the analysis of the work of the
cycle in a relative system (dimensionless) with reference to
an ideal cycle. The ideal cycle is characterized by a lack of
flow resistance in the inlet and exhaust system:

Ap, =0 (17)

hence the charge exchange work is also zero: L = 0. The
work L of the ideal cycle could be expressed with a de-
pendence:

oraz  Ap, =0

Lo,o = (pOVI )FL (8=Y’(P) (18)

The quotient (15)/(18) enables the determining of the
relative work of the cycle:
j{l +
Po

N
]_ [prj

+
Po

A graphic image of function (19) of the relative work
of the Seiliger-Sabathe cycle is the surface shown in Fig. 3.
The shape of the function under analysis shows that the drop
in pressure Ap, on the inlet side while filling the cylinder
with a fresh charge much more significantly influences the
work of the cycle than resistance Ap  of the gas flow in the
exhaust system.

The relative work of the reference cycle has been shown
in Fig. 3 in a wide range of flow resistance variations. That
is why the characteristic work point of the ideal cycle has
been marked in the figure:

- L, , — work point of the ideal cycle for Ap; =0 and Ap =0,

Apy

e—1
ek, (&Y»(P)} "
e—1
eF €.7.9)

(19)

Wielko$¢ pracy L wymiany fadunku dla jednego cyklu
wynosi (8), ale Lo pokazuje wzor (9),
gdzie: L~ — praca napetniania cylindra $wiezym tadun-
kiem, L — praca zwigzana z wyptywem spalin z cylindra
silnika.

Warto$¢ pracy L wymiany fadunku mozna oszacowa¢
jako (10),
gdzie: V_— objetos¢ skokowa cylindra.

Wyznaczajac wielkos¢ pracy obiegu L , przy uwzglednie-
niu pracy L wymiany fadunku, nalezy uwzgle¢dnic¢ nie tylko
warto$¢ samej pracy wymiany tadunku, ale takze obnizenie
ci$nienia poczatkowego p, obiegu o warto$¢ Ap, podczas
napetniania cylindra (11) oraz podwyzszenie ci$nienia kon-
cowego p, 0 wartos¢ Ap  w czasie wyplywu spalin (12).

W takim ujeciu pracg obiegu L, mozna wyznaczyc¢ jako
catke (13) [1, 3]. Catke (13) mozna zapisa¢ jako sume prac
bezwzglednych L, poszczegdlnych przemian tworzgcych
obieg (14).

Po wyznaczeniu sktadowych prac bezwzglednych i
zsumowaniu ich zgodnie ze wzorem (14), praca L obiegu
wyraza si¢ zalezno$cig (15), gdzie pomocnicza funkcje
wyraza (16).

Dogodniej jest prowadzi¢ analiz¢ pracy obiegu w
uktadzie wzglednym (bezwymiarowym), w odniesieniu do
obiegu idealnego. Obieg idealny charakteryzuje si¢ brakiem
oporow przeptywu w uktadzie dolotowym i wylotowym (17),
skad wynika, ze praca wymiany tadunku takze wynosi zero:
L, = 0. Natomiast praca L ; obiegu idealnego wyrazona
moze by¢ zaleznoscia (18).

Iloraz rownan (15) i (18) umozliwia wyznaczenie
wzglednej pracy obiegu (19).

Graficznym obrazem funkcji (19) wzglednej pracy obie-
gu Seiligera-Sabathe’a jest powierzchnia przedstawiona na
rys. 3. Z uksztattowania analizowanej funkcji wynika, iz

P

Fig. 3. Relative work of the reference Seiliger-Sabathe cycle depending
on the resistance of the inlet and exhaust systems

Rys. 3. Wzgledna praca obiegu porownawczego Seiligera-Sabathe’a
w zaleznosci od oporow ukladu dolotowego i wylotowego
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and the work area of the real engine for its orientation against
the plane of the work of the reference cycle;

—the area ,,idle” (Fig. 3) is characterized by a large drop in
pressure Ap, of the fresh charge in the inlet system which is
a result of a slight throttle opening in this range of engine
operation; at the same time, in the exhaust system we can
observe a little drop in pressure Ap_, which is the effect of
a lesser stream of the exhaust gases;

— the area ,,maximum load” (Fig. 3) is characterized by
a small drop in pressure Ap, in the inlet system which is a
result of a full throttle opening and a higher pressure Ap |
drop in the exhaust system, which is the effect of a larger
stream of the exhaust gases.

Real engine work area (Fig. 3) is additionally limited
by I, line that characterizes the flow resistance in the
charge exchange system for a minimum speed of the tested
engine and line T, representing the pressure drops for the
maximum engine speed.

3. Determining of the average pressure drops
in the charge exchange system

Experimental tests of the flow resistance in the inlet/
exhaust system of a 1170A1.046 spark ignition engine have
been carried out. The experiment plan shown on the work
area in the configuration:

I —M, (engine speed-torque),

within which the work points of the engine (measuring po-
ints) were determined have been shown in Fig. 4.

The quantities characterizing the tested flow resistance in
the charge exchange system are the average pressure drops
that were determined based on the engine indication. The
engine indication enabled the determining of the course of
the pressure p changes inside the cylinder depending on its
volume V (Fig. 5) i.e. a function:

p=£(V) (20)
The average pressure drop Ap, during the flow of the
fresh charge into the engine was determined as:

Vpzp

IpdV

Apy =Py~ @D

s

and the average pressure drop Ap  of the flow of the gases
in the exhaust system according to:

Vazp
IpdV

Vpzp
A = —
pw V pO

s

(22)

As the above formulas indicate, the individual pressure
drops in the charge exchange system were averaged in the ex-
treme piston positions during the exhaust and inlet strokes.

spadek cisnienia Ap, na doptywie do silnika, podczas zasi-
lania $wiezym fadunkiem, znacznie intensywniej oddziatluje
na wartos¢ pracy obiegu niz opory Ap_ przeptywu spalin
przez uklad wylotowy.

Wzgledna prace obiegu porownawczego przedstawiono
na rysunku 3 w szerszym zakresie zmian oporéw przeptywu.
Dlatego tez zaznaczono na rysunku charakterystyczny punkt
pracy obiegu idealnego:

—L,, — punkt pracy obiegu idealnego dla Ap, =0 oraz Ap =0,
oraz pole pracy silnika rzeczywistego dla jego zorientowania
wzgledem ptaszczyzny pracy obiegu porownawczego;

— obszar ,,bieg jalowy” (rys. 3) charakteryzuje si¢ duzym
spadkiem ci$nienia Ap, $wiezego tadunku w uktadzie
dolotowym, ktéry jest rezultatem przede wszystkim nie-
wielkiego otwarcia przepustnicy w tym zakresie pracy
silnika; jednocze$nie w uktadzie wylotowym obserwuje
si¢ niewielki spadek ci$nienia Ap , co jest efektem matego
strumienia spalin;

—obszar ,,0bcigZenie maksymalne” (rys. 3) charakteryzuje
si¢ matym spadkiem ci$nienia Ap, w ukfadzie dolotowym,
ktory jest efektem pelnego otwarcia przepustnicy oraz
wigkszym spadkiem ci$nienia Ap  w uktadzie wylotowym,
zwigzanym z duzg warto$cig strumienia spalin.

Pole pracy silnika rzeczywistego (rys. 3) jest dodatkowo
ograniczone linig T, charakteryzujacg opory przepltywu w
uktadzie wymiany tadunku dla minimalnej pr¢dkosci obro-
towej badanego silnika oraz linig T, reprezentujgcg spadki
ci$nienia dla maksymalnej predkosci obrotowej silnika.

3. Okreslenie Srednich spadkéw ci$nienia
w ukladzie wymiany ladunku

Przeprowadzono eksperymentalne badania oporow
przeptywu w uktadzie dolotowym i wylotowym silnika o
zaptonie iskrowym, typ 1170A1.046. Plan eksperymentu
na tle pola pracy silnika w uktadzie:

I —M, (predkos¢ obrotowa — moment obrotowy),

w ramach ktorego okreslono punkty pracy silnika, w ktérych
dokonywano pomiaréw, przedstawiono na rys. 4.

Fig. 4. Experiment plan as shown on the work area M = f(i ) of the
tested spark ignition engine

Rys. 4. Plan eksperymentu na tle pola pracy M = f(t)
badanego silnika ZI
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4. Pressure drop Ap, on the inlet side of the engine

The results of the tests of the pressure drops Ap, of the
air on the inlet side, depending on the relative load (torque)
at steady engine speeds have been shown in Fig. 6. For
comparison, the tested pressure drops Ap, have also been
presented as a function of relative effective power in Fig. 7
for r=idem .

Under real engine operating conditions a linear depend-
ence has been observed between the pressure drop in the
inlet system and the obtained effective work (Fig. 6 and 7).
No significant influence has been observed of the engine
speed on the pressure drop Ap, on the inlet side of the en-
gine in the configuration shown in Fig. 6. Yet, a significant
impact on the pressure drop Ap, has the engine load, which
is mainly related to the throttle angle. A maximum closing
of the throttle at idle (M_ = 0) results in the highest pressure
drop Ap,. Its value decreases with the increase of the load,
which is a result of the gradual throttle opening. The pressure
drop Ap, reaches the lowest values in the external operating
characteristics i.e. at maximum load (M /M _, = 1) — full
throttle opening (Fig. 6 and 7). ’

As mentioned before, Fig. 6, showing the extent of
the pressure drop Ap, on the inlet side of the engine in the
function of torque, a significant impact of the engine speed
on this pressure drop is not observed. Hence, in this system
we can determine one curve of approximation covering the
whole work area of the engine:

[Apd ] _ f Mo
pO Mo,max
where (M /M, ) denotes relative torque compared to the
maximum engine torque M (Fig. 4).

(23)

Fig. 6. Average pressure drop Ap, on the inlet side of the engine depen-
ding on the relative torque M /M

Rys. 6. Sredni spadek cisnienia Ap , po stronie doplywu Swiezego tadunku
do silnika w zaleznosci od wzglgdnego momentu obrotowego M /M,

o,max

The work of the reference Seiliger-Sabathe cycle is a
linear function (15) and (19) of the resistance of the inlet
system (Fig. 3), which indicates that the curve of approxima-
tion (23) should be a first order polynomial. The coefficients

Wielko$ciami charakteryzujacymi badane opory przepty-
wu w uktadzie wymiany tadunku sg odpowiednie, $rednie
spadki ci$nienia, ktéore wyznaczano na podstawie badan
indykacyjnych silnika. Badania indykacyjne umozliwiaja
wyznaczenie przebiegu zmian ci$nienia p wewnatrz cylin-
dra w zaleznosci od jego objetosci V (rys. 5), czyli funkcji
o postaci (20).

Fig. 5. The schematics of the average pressure drops in the charge
exchange system

Rys. 5. Schemat wyznaczania Srednich spadkow cisnienia w uktadzie
wymiany ladunku

Sredni spadek cinienia Ap  podczas przeptywu Swiezego
fadunku do silnika wyznaczano jako (21), natomiast $redni
spadek cisnienia Ap  przeptywu spalin w ukfadzie wyloto-
wym — wg schematu (22).

Jak wskazuja powyzsze formuty, odpowiednie spadki
ci$nienia w uktadzie wymiany tadunku usredniano w zakre-
sie skrajnych potozen ttoka w czasie suwu wyplywu spalin
i doptywu §wiezego tadunku.

4. Spadek ciSnienia Ap, po stronie doptywu
Swiezego ladunku do silnika

Wyniki badan spadkéw cisnien Ap, powietrza po stronie
naptywowej, w zaleznos$ci od obcigzenia (momentu obro-
towego) wzglednego, przy ustalonych predkosciach obro-
towych silnika, przedstawiono na rys. 6. Dla poréwnania,
badane spadki ci$nien Ap, przedstawiono takze w funkcji
wzglednej mocy efektywnej, na rys. 7 dla r =idem.

W warunkach pracy silnika rzeczywistego takze stwier-
dzono liniowg wspotzaleznos¢ spadku cisnienia powietrza
w uktadzie dolotowym i uzyskiwanej pracy efektywnej (rys.
6 1 7). Nie obserwuje si¢ istotnego wptywu predkosci ob-
rotowe;j silnika na wielko$¢ spadku ci$nienia Ap, po stronie
naptywu §wiezego ladunku, w uktadzie przedstawionym
narys. 6. Znaczacy wplyw na wartos¢ spadku cisnienia Ap,
ma natomiast obcigzenie silnika, co zwigzane jest gldwnie
z katem otwarcia przepustnicy. Maksymalne przymkniecie
przepustnicy na biegu jatowym (M_ = 0) skutkuje najwigksza
warto$cig spadku cisnienia Ap . Jego warto$¢ maleje ze wzro-
stem obcigzenia, co jest rezultatem stopniowego otwierania
przepustnicy. Spadek ci$nienia Ap, osigga wartosci najnizsze
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of the linear equation approximating the measurement data
have been determined by the least squares method [6] and
the following has been obtained:

APa | = _g6592| Mo | 40,6770 (24)
pO Momax

at the correlation coefficient:

R>=0.980 25)

That has been graphically shown in Fig. 8. This figure,
apart from the line approximating the tests results, shows the
dependence of the flow resistance Ap, of the fresh charge
in the inlet system on the work of the theoretical and refer-
ence Seiliger-Sabathe cycle. The aim of this comparison is
to emphasize the full qualitative (linear) accordance of the
dependence of the load on the inlet system flow resistance
for both the real engine cycle and the reference one.

Fig. 8. Average pressure drop Ap, on the inlet side of the engine
depending on the relative engine load for a real engine cycle and the
theoretical and reference Seiliger-Sabathe engine cycle

Rys. 8. Sredni spadek cisnienia Ap , po stronie doplywu Swiezego tadunku
do silnika w zaleznosci od obcigzenia wzglednego dla rzeczywistego
obiegu silnika oraz teoretycznego i porownawczego obiegu
Seiligera-Sabathe’a

5. Pressure drop Ap  of the gases in the engine
exhaust system

The test results of the pressure drops Ap  of the gases
in the engine exhaust system depending on the relative
torque at steady engine speeds have been shown in Fig. 9.
For comparison, the tested pressure drops have also been
presented in the function of relative effective power (Fig.
10), also for 1 =idem.

The codependence of the flow resistance in the exhaust
system and the obtained effective work varies from the
respective codependence in the inlet system. The average
pressure drop Ap,  on the exhaust side grows with the increase
of the load and engine speed (Fig. 9). Such a phenomenon
is the result of the increase of the gas stream and the speed
of the gases.

In Figures 6 and 8, showing the value of the pressure
drop Ap, on the inlet side of the engine in the function of
relative torque we do not observe a significant influence of

na charakterystyce eksploatacyjnej, zewnetrznej, tzn. przy
maksymalnym obcigzeniu (M /M_, = 1) — pelnym otwarciu
przepustnicy (rys. 6 1 7).

Fig. 7. Average pressure drop Ap, on the inlet side of the engine depen-
ding on the relative effective power N /N,

Rys. 7. Sredni spadek cisnienia Ap,, po stronie doplywu $wiezego tadunku

do silnika w zaleznosci od wzglgdnej mocy efektywnej N/N,

Jak wspomniano, na rysunku 6, przedstawiajacym wiel-
kos¢ spadku cisnienia Ap, po stronie naptywu swiezego
fadunku w funkeji momentu obrotowego, nie obserwuje si¢
znaczacego wplywu predkosci obrotowej na ten spadek cisnie-
nia. Zatem w tym ukladzie mozna wyznaczy¢ jedna krzywa
aproksymacji, obejmujaca cate pole pracy silnika (23),
gdzie (M /M_ ) oznacza wzgledny moment obrotowy,
odniesiony do’maksymalnego momentu obrotowego M_
silnika (rys. 4). ’

Praca obiegu porownawczego Seiligera-Sabathe’a jest
liniowa funkcja (15) 1 (19) oporow uktadu dolotowego (rys.
3), co wskazuje, iz krzywa aproksymacji (23) powinien by¢
wielomian pierwszego stopnia. Wspotczynniki liniowego
réwnania aproksymujgcego dane pomiarowe wyznaczono
metoda najmniejszych kwadratéw [6] i uzyskano jego postaé
(24), przy wspodtczynniku korelacji (25), ktora przedstawiono
graficznie na rys. 8. Na rysunku tym oprocz linii aproksy-
mujacej wyniki badan eksperymentalnych dodatkowo, dla
poréwnania, przedstawiono zaleznos¢ wptywu oporow Ap,
przeptywu $wiezego tadunku przez uktad dolotowy na prace
teoretycznego i porownawczego obiegu Seiligera-Sabathe’a.
Celem tego porownania jest podkreslenie pelnej jakosciowej
(liniowej) zgodnosci zaleznosci obciazenia od oporow ukta-
du dolotowego zarowno dla rzeczywistego obiegu silnika,
jak 1 obiegu porownawczego.

ax

5. Spadek ci$nienia Ap_ spalin w ukladzie

wylotowym silnika

Wyniki badan spadkéw ci$nief Ap  spalin w ukladzie
wylotowym silnika, w zalezno$ci od wzglednego momentu
obrotowego, przy ustalonych predkosciach obrotowych
silnika, przedstawiono na rys. 9. Dla poréwnania, badane
spadki ci$nien przedstawiono takze w funkcji wzglednej
mocy efektywnej (rys. 10), takze dla 1 =idem.
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the engine speed on this pressure drop. However, the smallest
influence of the engine speed on the average pressure drop
Ap,, of the gases on the exhaust side is observed when this
pressure drop is presented as a dependence on the relative
effective power (Fig. 10).

Hence, for this system a single approximation curve has
been determined for the whole work area as shown in Fig.
11. In this case the table differences also showed that the
most appropriate approximating curve is the second order
polynomial:

2
pO Ne,max Ne,max
where: N

e — Maximum effective engine power, A, B, C -
approximélting equation coefficient.
The coefficients A, B and C of equation (26) have been
obtained through the least squares method [6], thus obtain-
ing (26) as below:

APy _ ¢ 4861
Po

2
P j +0.0539{ P

e,max

] +0.0475 (27)

e,max

at the correlation coefficient:

R,=0.9779 (28)
Considering the relation:
N, =2niM, (29)

in equations (26) and (27) the relative pressure drop (Ap_/p,)
of the gases on the exhaust side of the engine we can express
depending on the engine relative torque (M /M__ ) and its
speed 1 : !

2 2
M
APy |_ AQri)|—pome | [ My |
pO Ne max Mo max
’ ’ (30)

M

0,max Mo +C
Ne,max Mo,max

or, including the coefficients A, B and C, the multinomial
(30) as below:

2 2
M
(Aﬁjzo.mél(zm)z[ﬂj [ M, ] +
pO N e,max M 0,max

M
+0.0539Qn r)[—‘“}[ M,
N M

0,max

+B2n'{

€2))

J+ 0.0475

e,max

Equation (31), expressing the flow resistance of the gases
in the exhaust system, in the full work area of the engine (in
a spatial system) has been shown in Fig. 12.

Fig. 9. Average pressure drop Ap_ of the gases in the engine exhaust
system depending on the relative torque M /M

Rys. 9. Sredni spadek cisnienia Ap,, spalin w ukiadzie wylotowym silnika
w zaleznosci od wzglednego momentu obrotowego M /M,

o,max

Wspolzaleznosé oporéw w uktadzie wylotowym i uzy-
skiwanej pracy efektywnej ksztattuje si¢ odmiennie anizeli
odpowiednia wspotzalezno$é w uktadzie dolotowym. Sredni
spadek ci$nienia Ap_ po stronie wyptywu spalin z silnika
ro$nie zarowno ze wzrostem obcigzenia, jak i predkosci ob-
rotowej silnika (rys. 9). Sytuacja taka jest rezultatem wzrostu
strumienia i predkosci wyptywajacych spalin.

Na rysunkach 6 i 8, przedstawiajacych wielko$¢ spad-
ku ci$nienia Ap, po stronie naptywu $wiezego tadunku w
funkcji wzglednego momentu obrotowego, nie obserwuje
si¢ znaczacego wptywu predkosci obrotowej na ten spadek
ci$nienia. Z kolei najmniejszy wpltyw predkosci obrotowe;j
na $redni spadek cisnienia Ap_ spalin po stronie wyptywowej
z silnika obserwuje si¢, gdy ten spadek ci$nienia przedstawi
si¢ w zaleznosci od wzglednej mocy efektywnej (rys. 10).

Fig. 10. Average pressure drop Ap  of the gases in the engine exhaust
system depending on the relative effective power N /N

Rys. 10. Sredni spadek cisnienia Ap, spalin w uktadzie wylotowym silni-
ka w zaleznosci od wzglgdnej mocy efektywnej N/N,

ax
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Fig. 11. Average pressure drop Ap_ of the gases in the engine exhaust
system; approximation by a second order polynomial

Rys. 11. Sredni spadek cisnienia Ap, spalin w uktadzie wylotowym silni-
ka; aproksymacja wielomianem drugiego stopnia

Fig. 12. Average pressure drop Ap,, of the gases in the engine exhaust
system in the full area of engine work; surface approximation (31)

Rys. 12. Sredni spadek cisnienia Ap,, spalin w uktadzie wylotowym
w calym polu pracy silnika, aproksymacja powierzchnig — wzor (31)

6. Conclusions

As far as the charge exchange system in a combustion en-
gine is concerned significant are the positive (resulting from
its function) and the negative — energy related (economical)
aspects of installing its main components. The energy related
aspect manifests as a growth of the flow resistance in the
charge exchange system. It should be noted that the growth
of the flow resistance of both the fresh charge and the gases
in the exhaust system leads to a growth in the work of the
charge exchange, thus, contributing to the decrease in the
internal and effective work (this leads to a drop in the engine
efficiency at part loads in particular).

The codependence of the flow resistance in the inlet
manifold and the engine load is close to linear, hence, this
resistance is a qualitative element of the engine power con-
trol. The characteristic feature of this type of power control
is maintaining the air excess ratio A and the stoichiometric
mixture ready for combustion on an almost unchanged level

Zatem dla tego uktadu wyznaczono jedna krzywa
aproksymacji dla catego pola pracy, ktora przedstawiono na
rys. 11. W tym przypadku zestawienie roéznic tablicowych
rowniez wykazato, ze najbardziej odpowiednig krzywa
aproksymujaca jest wielomian drugiego stopnia (26),
gdzie: N — maksymalna moc efektywna silnika, A, B,
C—- wsp(')}czynniki réwnania aproksymacyjnego.

Wspotezynniki A, B i C rownania (26) wyznaczono
metodg najmniejszych kwadratow [6], uzyskujac (26) w
postaci (27), przy wspolczynniku korelacji (28).

Uwzgledniajac w rownaniach (26) i (27) zwiagzek (29),
wzgledny spadek cisnienia (Ap, /p,) spalin w uktadzie wylo-
towym mozna wyrazi¢, w zaleznosci od wzglednego momen-
tu obrotowego (M /M, ) silnika i jego predkosci obrotowe;
t przez (30) lub, po L{wzglqdnieniu warto$ci wspotczynni-
koéw A, B i C, wielomianu (30) w postaci (31).

Roéwnanie (31), wyrazajace opory przeptywu spalin w
uktadzie wylotowym, w petnym polu pracy silnika (w ukta-
dzie przestrzennym) przedstawiono na rys. 12.

6. Podsumowanie i wnioski

W odniesieniu do uktadu wymiany fadunku silnika spali-
nowego istotne sg pozytywne (wynikajace z funkcji) oraz ne-
gatywne, energetyczne (ekonomiczne) aspekty instalowania
glownych jego elementoéw. Aspekt energetyczny przejawia
si¢ jako wzrost oporow przeplywu w ukladzie wymiany
fadunku. Nalezy mie¢ na uwadze, iz zwigkszenie zaré6wno
oporu przeptywu $wiezego tadunku, jak i spalin powoduje
wzrost pracy wymiany fadunku, jednoczesnie przyczyniajac
si¢ do zmniejszenia pracy wewngtrznej i efektywnej (sytu-
acja taka prowadzi takze do spadku sprawnosci efektywnej
silnika, szczegolnie w zakresie obcigzen czg¢$ciowych).

Wzajemna zalezno$¢ oporow przeptywu uktadu doloto-
wego i obciazenia jest zblizona do liniowej, zatem opor ten
nadaje si¢ na element iloSciowej regulacji osiaganej przez
silnik mocy. Cechg charakterystyczng tego typu regulacji
jest utrzymanie nadmiaru tlenu (powietrza) A oraz sktadu
stechiometrycznego mieszanki palnej przygotowanej do
procesu spalania prawie na niezmienionym poziomie, nie-
zaleznie od samego obciazenia silnika. Odpowiednie dopa-
sowanie masy czynnika roboczego, do pozyskiwanej pracy
efektywnej, osiaga si¢ najczesciej dzigki odpowiedniemu
ustawieniu przepustnicy (dfawienie) na kanale doptywowym.
Jednakze stosowanie tradycyjnej regulacji ilosciowej jest
niekorzystne, szczego6lnie z termodynamicznego punktu
widzenia. Podczas przeplywu powietrza przez przepustnicg
wystepuje intensywne dtawienie ptynu (izentalpowe), ktore
jako przemiana zawsze nieodwracalna generuje straty egzer-
gii (wzrost wykonanej pracy wymiany tadunku) w procesie
napehiania silnika. Znaczne zmniejszenie pracy wymiany
fadunku, a tym samym wzrost sprawnosci energetycznej
silnika spalinowego mozna osiagna¢ przez wprowadzenie
zmian w ukltadach regulacji i sterowania (zastosowanie
systemow niezaleznego sterowania zaworami).

W polu pracy silnika spalinowego istnieje odmiennos¢
ksztattowania si¢ oporow na doptywie i wyptywie, aczkol-
wiek istotne jest ich tagczne oddziatywanie na prace silnika
spalinowego. Opory przeptywu w uktadzie dolotowym
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irrespective of the engine load. An appropriate match of the
mass of the medium with the obtained effective work is
most often achieved through an appropriate throttle position
(choking) in the inlet duct. Yet, the application of traditional
qualitative control is disadvantageous, particularly in the
thermodynamic aspect. When the air passes through the
throttle, isenthalpic choking of the fluid occurs which, as
an irreversible change, generates losses of exergy (increase
in the work of the charge exchange) in the cylinder filling
process. A significant reduction of the work of the charge
exchange, thus an increase in the engine efficiency, can be
achieved through modifications in the power control systems
(the application of a system of independent valve control).

In the work area of a combustion engine the flow re-
sistance varies at the inlet and exhaust side of the engine,
however, their joint influence on the engine operation is
important. The flow resistance in the inlet system more
intensely influences the engine cycle than it is in the case of
the exhaust system.

An important issue related to the flow resistance in the
charge exchange system is the mutual dependence of the
flow resistance of the fresh charge in the inlet system and
the flow resistance of the gases in the exhaust system. The
results of relevant research and analyses of the problem shall
be discussed in further publications.
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Nomenclature/Skroty i oznaczenia

BDC bottom dead center/DZP — dolny zwrotny punkt

E energetic-stoichiometric parameter/parametr energetycz-
no-stechiometryczny

DC top dead center/GZP — gorny zwrotny punkt

work in the cycle/praca obiegu, J

charge exchange work/praca wymiany tadunku, J

torque/moment obrotowy, N-m/rad

effective power/moc efektywna, kW

pressure/cisnienie, Pa

average pressure drop on the inlet side of the engine/sredni

spadek cisnienia po stronie doptywu tadunku do silnika, Pa

average pressure drop of the gases in the engine exhaust

system/sredni spadek cisnienia po stronie wyptywu spalin

z silnika, Pa

Q, amount of heat supplied to the cycle/ilos¢ ciepla dostar-

czonego do obiegu, J

amount of heat transferred from the cycle/ilos¢ ciepta

wyprowadzonego z obiegu, J

engine speed, rpm/predkosé obrotowa, obr/s

temperature/temperatura, K

volume/objetosé, m?

1 spark ignition/ZI — zapton iskrowy
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CI compression ignition/ZS — zaplon samoczynny

® angular speed/predkosé kqtowa, rad/s

% load parameter(level)/parametr (stopien) obcigzenia

€ compression ratio/stopien sprezania

0] second distribution number/parametr (stopien) docigzenia
v heat distribution number//iczba rozdziatu ciepta
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Knocking detection using autocorrelation of the wide-band optical radiation intensity

Dariusz PIERNIKARSKI

Knocking detection using autocorrelation
of the wide-band optical radiation intensity

The paper presents an evaluation of usability of the autocorrelation function which was calculated from the optical
radiation signal and used for the detection of knocking combustion in a spark-ignition engine. The main source of expe-
rimental data was the resultant wide-band intensity of optical radiation which was acquired using optical combustion
sensor having direct access to the combustion chamber. The gathered light was transmitted by a waveguide bundle to
the set of photodetectors and after conversion — recorded using analog-digital card. The scope of the analysis which
is described in this paper includes an estimation of the autocorrelation function and its evaluation for the purpose of
knockingdetection. Results have shown that occurrence of knocking combustion is accompanied by a high increase of
energy transmitted by the optical signal expressed by its root mean square (rms). Moreover, knocking combustion results
in a slower drop of autocorrelation function and appearance of some periodic components.

Key words: knock, combustion, fiber-optic sensor, optical radiation, autocorrelation function

Funkcja autokorelacji szerokopasmowej emisji optycznej w detekcji spalania stukowego

W artykule przedstawiono ocene mozliwosci wykorzystania funkcji autokorelacji obliczonej dla sygnatu promieniowania
optycznego do detekcji spalania stukowego w silnikach o ZI. Gtownym zrodtem danych eksperymentalnych byta wypad-
kowa, szerokopasmowa emisja optyczna zmierzona za pomocq czujnika z bezposrednim dostepem optycznym do komory
spalania silnika. Sygnat optyczny byt transmitowany pekiem swiatlowodow do zestawu fotodetektorow i rejestrowany po
konwersji analogowo-cyfrowej. Analiza opisana w artykule obejmuje estymacje funkcji autokorelacji i jej ocene pod kqtem
detekcji spalania stukowego. Analiza wynikow pozwla na stwierdzenie, ze wystgpieniu spalania stukowego towarzyszy
znaczqcy wzrost energii transmitowanej przez sygnat optyczny, wyrazonej przez jej wartos¢ sredniokwadratowq (rms).
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PTNSS-2009-SS1-C018

Ponadto spalanie stukowe powoduje wolniejszy zanik funkcji autokorelacji i wystgpienie sktadowych okresowych.

Stowa kluczowe: spalanie stukowe, czujnik Swiattowodowy, promieniowanie optyczne, funkcja autokorelacji

1. Introduction

Knocking is one of the most frequently investigated and
yet not completely understood phenomena accompanying
combustion in spark-ignition gasoline engines. Although a
huge effort was made to understand knocking combustion,
still many unexplained problems or problems that are expla-
ined ambiguously exist.

Knocking should be avoided, as uncontrolled self-
ignition in the combustion chamber can lead to a serious en-
gine damage. Knocking and other phenomena of abnormal
combustion are also the main barriers in the improvement of
thermal efficiency and unit performance indicators of spark
ignition engines, and therefore they should be consistently
eliminated. Detection and control of knocking combustion
have become essential components of control systems in
modern engines. Nowadays all contemporary SI engines are
controlled on the verge of knocking limit in the case of full
load or higher part load operation, which allows reaching
maximum fuel efficiency. In this context, precise recognition
of knocking occurrence and definition of its intensity are
of great importance.

Knocking detection is based mainly on the analysis of
time or frequency representations of the accompanying
processes, however available specifications of signal pro-
perties recorded during knocking combustion are of low

1. Wprowadzenie

Spalanie stukowe nalezy do jednych z najcz¢sciej bada-
nych zjawisk towarzyszacych spalaniu w silnikach o zapto-
nie iskrowym, a mimo to nie jest jeszcze w pelni poznane.
Mimo ze w zakresie zrozumienia zjawiska stuku uczyniono
wiele, to wcigz istnieje wiele zagadnien niewyjasnionych
lub wyjasnionych w sposdb niejednoznaczny,

Spalanie stukowe jest zjawiskiem, ktorego nalezy
unika¢, poniewaz nieckontrolowany samozapton paliwa w
komorze spalania moze prowadzi¢ do istotnych uszkodzen
silnika. Stuk oraz inne zjawiska nieprawidtlowego spalania
sa rowniez gtdéwnymi barierami w zwigkszaniu sprawnos$ci
cieplnej i jednostkowych osiagow silnikow o ZI, dlatego
muszg by¢ skutecznie eliminowane. Detekcja i kontrola
spalania stukowego staty si¢ zasadniczymi sktadnikami
systemow sterowania wspotczesnych silnikow. Wszystkie
produkowane obecnie silniki o ZI sa sterowane na granicy
spalania stukowego w przypadku pracy w warunkach pet-
nego obcigzenia lub wyzszych obciazen czesciowych, co
pozwala na uzyskanie maksymalnej sprawnos$ci w zakresie
wykorzystania paliwa. W tym kontek$cie precyzyjne roz-
poznanie wystapienia spalania stukowego i okreslenie jego
intensywnos$ci majg olbrzymie znaczenie.

Detekcja stuku oparta jest gtdbwnie na analizie reprezen-
tacji czasowych lub czgstotliwosciowych procesow towa-
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coherence. In the mass produced engines the most com-
monly used method is based on the application of vibration
sensors (accelerometers), which transmit vibration of engine
components (cylinder head, engine block) [1, 2]. The most
significant weakness of this method is very low signal-to-
noise ratio, especially at higher engine speeds, resulting from
high background noise level. As a consequence, close-loop
engine control is either impossible or retarded ignition is used
as countermeasure which decreases the engine efficiency
and power [3].

Knocking identification using pressure transducers in-
herits most of the weaknesses mentioned above. However,
in extreme situations a pressure sensor cannot record any
oscillations, as it can be located directly in the vibration’s
node of the combustion chamber. Moreover, misinterpre-
tations of the self-ignition phenomena on the basis of the
pressure signal can arise from the fact, that self-ignition has
cyclic variability, even with the same pressures existing in
the combustion chamber.

Having revised the most important issues regarding
knocking combustion and its detection, it is possible to draw
some conclusions. The main problem of knocking detection
is related to the exact separation of the knocking signal,
according to the engine operating conditions. Frequency
analysis of the engine block vibrations permits only rough
estimation of the knocking intensity. An objective evaluation
of the knocking intensity is possible, but it requires a precise
separation of the knocking signal from the primary signal of
engine operation using band-pass filtering.

2. Knocking detection using optical methods

The development of sensors and methods of knocking
detection creates many significant challenges related to the
measurement error and complexity of calculations. There-
fore, direct methods of measurement are desired, as they
allow a detailed observation of combustion phenomena, and
thus, detection of knocking and estimation of its intensity.
Optical and opto-electronic methods enable a realization
of new measurements (in terms of quality) of combustion
cycle and have become a commonly used tool in the com-
bustion research, which is confirmed by many publications
[e.g. 4-9].

The application of optical combustion sensors has some
advantages in comparison to vibration knocking sensors or
pressure measurements: their operation is not influenced by
any mechanical or electrical disturbances, and they offer
high speed of data processing with minimum invasiveness.
Optical combustion sensors can even meet performance requ-
irements needed for mass application in automotive engines.
In case of wide-band optical radiation intensity, identification
of knocking combustion can be done using some numerical
or functional features of the signal, like peak values of the
radiation intensity, mean value of total optical radiation or
changes in radiation intensity during combustion. The inten-
sity of optical radiation varies with crankshaft position and
engine load, there is also randomness of the signal resulting
from the variability of consecutive combustion cycles. The

rzyszacych, jednakze dostgpne charakterystyki okreslajace
wlasciwosci zarejestrowanych sygnatow sg zazwyczaj mato
spojne. W silnikach produkowanych seryjnie najcze¢sciej
stosowang metoda jest wykorzystanie czujnikéw mierzacych
drgania (akcelerometrow) komponentdéw silnika (gtowicy,
bloku) [1, 2]. Najwigkszg staboscig tej metody jest bardzo
niski stosunek sygnatu do szumu, zwlaszcza przy duzych
predkosciach obrotowych silnika, wynikajacy z wysokiego
poziomu szumu. W rezultacie sterowanie katem wyprzedze-
nia zaptonu w petli zamknigtej jest albo niemozliwe, albo
jako $rodek zapobiegawczy wykorzystuje si¢ przyjete z gory
op6znione warto$ci kata wyprzedzenia zaptonu, co z kolei
obniza sprawno$¢ i moc silnika [3].

Identyfikacja spalania stukowego w oparciu o sygnatl
uzyskany z czujnikow ci$nienia nie jest rOwniez pozbawiona
wad wspomnianych wyzej. W skrajnych przypadkach czuj-
niki te nie s3 w stanie zarejestrowac jakichkolwiek oscylacji
ci$nienia, poniewaz moga znajdowac si¢ bezposrednio w
wezle drganiowym komory spalania. Co wigcej, btedna
interpretacja zjawiska samozaptonu na podstawie przebiegu
ci$nienia moze wynika¢ z faktu, ze samozapton charaktery-
zuje si¢ zmiennoscig cykliczna, nawet przy tej samej wartosci
ci$nienia panujacego w komorze spalania.

Dokonawszy nawet tak pobieznej analizy problemow
zwigzanych ze spalaniem stukowym i jego detekcja, moz-
na sformutowac¢ kilka zasadniczych wnioskow. Gtowny
problem detekcji stuku jest zwigzany z doktadnym wyizo-
lowaniem sygnatu spalania stukowego, w zaleznos$ci od
aktualnych warunkow pracy silnika. Analiza czgstotliwo-
$ciowa drgan bloku silnika pozwala na jedynie przyblizona
oceng intensywnosci spalania stukowego. Obiektywna ocena
intensywnosci stuku jest mozliwa, ale wymaga dokladnego
wyodrebnienia tego sygnatu z sygnatu podstawowego, naj-
czesciej dzieki zastosowaniu filtracji pasmowe;.

2. Detekcja spalania stukowego metodami

optycznymi

Rozwdj czujnikow i metod stuzacych do detekcji
spalania stukowego stwarza wiele wyzwan zwiazanych z
btgdami pomiaru i ztozonoscia niezbednych obliczen. Stad
tez pozadane s3 bezposrednie metody pomiaru, pozwalajace
na doktadna obserwacje¢ zjawiska spalania, a wigc takze na
detekcje stuku i oceng jego intensywnosci. Metody optycz-
ne i optoelektroniczne umozliwiaja realizacje jako$ciowo
nowych pomiaréw cyklu spalania i staly si¢ powszechnie
stosowanym narzedziem w badaniach silnikow; potwierdzaja
to liczne publikacje [np. 4-9].

Zastosowanie czujnikéw optycznych ma kilka zalet
w porownaniu do czujnikow drganiowych lub pomiarow
cis$nienia: ich dziatanie nie podlega zaktéceniom mecha-
nicznym ani elektrycznym, oferuja duza predkosc¢ przetwa-
rzania danych przy minimalnej inwazyjnosci w przebieg
obserwowanego procesu. Optyczne czujniki spalania sg w
stanie spetni¢ wymagania w zakresie osiagow, zwigzane z
zastosowaniem ich w seryjnie produkowanych silnikach sa-
mochodowych. W przypadku czujnikéw rejestrujacych sze-
rokopasmowy sygnat nat¢zenia promieniowania optycznego,
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occurrence of knocking creates significant changes in the
measured intensity of optical radiation — either in certain
spectral bands or as a resultant wide-band signal.

3. Experimental research

Aim of the research. The scope of experimental research
included an introductory qualitative and quantitative analy-
sis of combustion on the basis of optical radiation signal,
aimed at more comprehensive understanding of unwanted
phenomena such as knocking occurrence. Research should
also settle the question, whether it is possible to use the same
signal processing procedures which are used in knocking
detection algorithms based on the pressure analysis in rela-
tion to the signal of optical radiation. Results shown in this
paper illustrate the usage of autocorrelation function of the
wide-band optical radiation intensity signal for the detection
of knocking and estimation of its intensity.

Research engine and measurement system. Research
was done using modified Honda GX390 one-cylinder, air-co-
oled SI engine. Engine was retrofitted with specially designed
electronic ignition and fuel injection systems controlled by
a dedicated PC software. Table 1 shows the main technical
parameters of the modified Honda GX390 engine.

Table 1. Modified Honda GX390 test engine — main technical
characteristics

Tabela 1. Zmodyfikowany silnik badawczy Honda GX390
— podstawowe dane techniczne

Engine displacement/pojemnosé
skokowa

V,= 0390 dm®

Cylinder bore X piston stroke/ D x S =88 x 64 mm

Srednica cylindra x skok tloka

Compression ratio/stopien £=8.0

sprezania

Maximum power/moc znamio-
nowa

N, =8.7kW (11.8 KM)
at 3600 rpm

Maximum torque/maksymalny M_ =26 N'm at 2500 rpm

moment obrotowy

identyfikacja spalania stukowego moze by¢ zrealizowana na
podstawie analizy niektoérych liczbowych lub funkcyjnych
cech sygnatu, takich jak warto$¢ szczytowa natezenia pro-
mieniowania, warto$¢ $rednia czy zmiany intensywnosci
Swiecenia w trakcie spalania. Natezenie promieniowania
optycznego zmienia si¢ wraz z potozeniem watu korbowego
i obcigzeniem silnika, obecna jest takze niepowtarzalnos¢
sygnalu wynikajaca ze zmiennosci poszczeg6élnych cykli
spalania. Pojawienie si¢ spalania stukowego powoduje
istotne zmiany w przebiegu sygnatu optycznego — zard6wno
w poszczeg6lnych pasmach widma promieniowania, jak i w
natezeniu wynikowego sygnatu szerokopasmowego.

3. Badania eksperymentalne

Cel badan. Zakres badan eksperymentalnych obejmowat
wstepna analize jakosciowa i ilo§ciowg spalania na podsta-
wie sygnatu promieniowania optycznego, ukierunkowang
na lepsze zrozumienie niepozadanych zjawisk, takich jak
wystepowanie spalania stukowego. Badania powinny takze
rozstrzygnac, czy mozliwe jest wykorzystanie wobec sy-
gnatu natgzenia promieniowania optycznego tych samych
procedur przetwarzania sygnatu, ktore stosowane sa w al-
gorytmach detekcji stuku bazujacych na sygnale ci$nienia.
Wyniki zaprezentowane w niniejszym artykule ilustruja
wykorzystanie funkcji autokorelacji szerokopasmowego
sygnatu nat¢zenia promieniowania optycznego do detekcji
spalania stukowego i oceny jego intensywnosci.

Silnik badawczy i uklad pomiarowy. Badania wyko-
nano na zmodyfikowanym jednocylindrowym, chtodzonym
powietrzem silniku Honda GX390 o zaptonie iskrowym. Sil-
nik zostat wyposazony w specjalnie zaprojektowane uktady
zaptonowy 1 wtryskowy, sterowane elektronicznie z poziomu
komputera osobistego PC. W tabeli 1 przedstawiono najwaz-
niejsze parametry techniczne silnika Honda GX390.

System pomiarowy sktadal si¢ z zestawu optycznych
czujnikdw spalania rejestrujacych natezenie promienio-
wania optycznego emitowanego podczas procesu spalania.
Czujniki zostaty zamontowane w réznych punktach glowicy

silnika, réznity si¢ Srednica okna optycznego.

Zaprezentowane wyniki pochodza wylacznie
z jednego czujnika oznaczonego G4. Rysunek
1 przedstawia przekroj przez glowice silnika
z zaznaczonymi potozeniami poszczegolnych
czujnikow. Czujnik G4 wykorzystany do badan

przedstawiono na rys. 2. Ma on rdzen kwarco-
wy o srednicy 8 mm oraz plaskie zwierciadto
optyczne.

Kalibracja czujnika obejmowata ocen¢ kata

Fig. 1. Cylinder head of the GX390 test engine with marked locations of the combustion
sensors: G1 — sensor integrated with the spark-plug, G2, G3, G4 — sensors mounted direc-
tly in the cylinder head, P — pressure sensor

Rys. 1. Glowica silnika GX390 z zaznaczonymi miejscami montazu czujnikow spalania:
G1 — czujnik zintegrowany ze Swiecq zaptonowq, G2, G3, G4 — czujniki glowicowe,

P — czujnik cisnienia indykowanego

akceptacji — wynosi ona ok. 33 stopnie przy
zatozeniu S5-procentowego poziomu sygnalu
(rys. 3) — oraz pomiar apertury numerycznej
i charakterystyki ttumienia w zaleznosci od
kata padania $wiatta. Sporzadzono rowniez
charakterystyke thumienia czujnika w funkcji
jego czasu pracy: straty transmisji powodowane
sa przez zanieczyszczenia osadzajace si¢ na
zwierciadle czujnika. Na rysunku 4 przedsta-
wiono wzgledny poziom sygnatu odniesiony do
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The measurement system was 1 2 3 4 5 6 7 8
based on the set of optical combu- /7
stion sensors recording the intensity
of optical radiation emitted from the _r— = : Le )
combustion chamber. The sensors & & Sl S S 2z | B
were mounted in different locations M = ©
of the cylinder head, and varied 60 =
with the diameter of their optical ~ 4000

window. Results presented in this
paper were obtained using only one
of the sensors — G4. Figure 1 shows
the cross-section of the cylinder head
with positions of the sensors marked.
The combustion sensor used in the
presented experiments (G4 — Fig.
1) is shown in Fig. 2. It has a quartz

. 100%
core diameter of 8 mm and plane

Fig. 2. Design of the basic optical combustion sensor (G4): 1 — quartz-glass, 2 — steel sleeve, 3 — nut,
4 —sleeve, 5 — waveguide bundle, 6 — waveguide terminal, 7 — steel protection coat, 8 — bifurcated

terminal

Rys. 2. Przekroj glowicowego czujnika optycznego G4: 1 — pret ze szkta kwarcowego, 2 — tuleja stalo-
wa, 3 — nakretka, 4 — tuleja, 5 — pek swiattowodow, 6 — zakonczenie swiattowodu, 7 — plaszcz stalowy,

8 — zakonczenie rozwidlone

mirror surface.
Preliminary calibration of the

BE

sensor included the estimation of the

acceptance angle — it was approx.

33° with an assumption of 5% signal

level (Fig. 3) and numerical aper-
ture and attenuation characteristics

Relative signal level [%]

in relation to the incidence angle.

Sensor calibration also included the

Acceptance angle = 33°

attenuation characteristics in a func-

tion of its operating time: significant

Permissible attenuation level (5%)

transmission losses were created by

deposits on its mirror surface. Fig. 4
presents relative transmission of the
combustion sensor for the maximum
level of panchromatic optical radia-
tion (n ) as a function of operating
time (no. of engine cycles — N) in
steady state conditions (engine was run stoichiometric at
2000 rpm, throttle position was set at 60%). An interesting
feature was observed: at the beginning the attenuation
characteristic is exponential, in accordance with a Lambert-
Beer’s law. After approx. 7 thousand cycles (approx. 420 s)
the attenuation characteristics becomes linear. Therefore it
can be assumed, that at the beginning of the operation the
thickness of the contamination layer increases steadily, then
the growth is inhibited. Signal-to-noise ratio remains on a
satisfactory level even with the increasing contamination
of sensor’s tip.

The optical signal was transmitted to the filtering and
detecting components using an elastic bundle of wave-
guides. The resultant panchromatic optical radiation was
recorded using a transducer with a transmission band from
200 to 800 nm and peak sensitivity 750 nm, then amplified.
The triggering and sampling signals were supplied by the
crankshaft position sensor, and instantaneous optical signal
was recorded with the resolution of 0.1 CA (crankshaft
angle). Signals were digitized using a 12-bit a-d card with a
maximum sampling rate of 1.25 MS/s. Figure 5 presents the
general set-up of the optical measurement system.

2l

4 16 18 20 2 24 26 28 30 32 34 36 38 42

Acceptance angle [7]

Fig. 3. Relative signal level of combustion sensor (G4) as a function of acceptance angle

Rys. 3. Wzgledny poziom sygnatu z czujnika spalania G4 w funkcji kqta akceptacji

maksymalnej warto$ci promieniowania panchromatycznego
(n,) w funkcji czasu pracy (liczba cykli pracy silnika — N)
w warunkach ustalonych (silnik pracowat z predkoscia
2000 obr/min, potozenie przepustnicy ustalono na 60%).
Zaobserwowang interesujaca zaleznos¢: poczatkowo cha-
rakterystyka tlumienia ma przebieg wyktadniczy, zgodny
z prawem Lamberta-Beera. Po okolo 7 tys. cykli (dla 2000
obr/min jest to ok. 420 s pracy) przechodzi w zalezno$¢
liniowa. Stad przyjeto zatozenie, ze na poczatku badan
grubos¢ osadow wzrasta stopniowo, a nastepnie proces ten
zostaje zahamowany. Stosunek sygnatu do szumu pozostaje
na zadowalajacym poziomie, nawet przy rosngcym zanie-
czyszczeniu koncowki czujnika.

Sygnat optyczny byt transmitowany do uktadow filtra-
cyjnych i detektorow pekiem Swiattowodoéw. Wypadkowe
panchromatyczne promieniowanie optyczne rejestrowano
przetwornikiem o pasmie przenoszonym w zakresie od
200 do 800 nn i maksymalnej czuto$ci przy 750 nm, prze-
tworzony sygnal byl nastepnie wzmacniany. Wyzwalanie
i probkowanie sygnatu realizowano w oparciu o sygnat
z czujnika potozenia watu korbowego, chwilowe warto-
$ci sygnalu optycznego rejestrowano z rozdzielczo$cia
0,1° OWK (kat obrotu watu korbowego). Sygnaly analogowe
przeksztatcane byty do postaci cyfrowej przy uzyciu 12-bi-
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Fig. 4. Relative attenuation of the combustion sensor (G4) as a function of engine cycles (N)

Rys. 4. Wzgledne ostabienie sygnatu czujnika spalania (G4) w funkcji liczby cykli pracy silnika (N)

towej karty przetwornikdw o maksymalne;j
czgstosci probkowania 1,2 MS/s. Na rysun-
ku 5 przedstawiono schemat optycznego
uktadu pomiarowego.

Badania eksperymentalne wykonano
dla réznych warunkéw pracy silnika:
predkosci obrotowej (n) 1600, 2500 oraz
3500 obr/min, potozenia przepustnicy (ap)
30, 60, 90% 1 katow wyprzedzenia zaptonu
(kwz) 25-65° OWK przed GMP. Dawke
wtryskiwanego paliwa dobierano manual-
nie, tak aby sktad mieszanki odpowiadat
stechiometrycznemu, postugiwano si¢ przy
tym odczytami z szerokopasmowej sondy
lambda oraz analizatora spalin. W celu
analizy pordwnawczej rGwnoczesnie reje-
strowano sygnat ci$nienia indykowanego
generowany przez miniaturowy czujnik
piezokwarcowy zintegrowany ze $wieca
zaptonowa (AVL GU13Z-24).

Fig. 5. General schematics of the measurement system used for the recording of the optical radiation from the combustion chamber

Rys. 5. Schemat ogolny toru pomiarowego do rejestracji promieniowana optycznego z komory spalania silnika

Research was done for different engine operating con-
ditions: engine speed (n): 1600, 2500, 3500 rpm; throttle
positions (ap): 30, 60, 90%, ignition advance: 25-65 CA
BTDC (crankshaft angle before top dead center). The mixture
composition was always set manually by the operator to sto-
ichiometric on the basis of the readouts from the wide-band
oxygen sensor and exhaust gas analyzer. For comparative
analysis a pressure signal was simultaneously recorded using
miniature piezoelectric pressure transducer mounted in the
spark-plug (AVL GU13Z-24).

4. Data processing

The radiation spectrum of the flames in the combustion
chamber of the gasoline engine is dominated by the tem-
perature of combustion (thermal emission) and chemical
reactions (chemoluminescence). Its intensity and spectral
properties are modified by abnormal combustion such as
knock. Research methods utilize different emissive proper-
ties of the flames: from the thermal radiation to linear spectra
ofradicals. In the described experiments the acquired optical

4. Przetwarzanie danych

Widmo promieniowania ptomieni w komorze spalania
silnika benzynowego jest zdominowane przez temperature
spalania (emisja termiczna) oraz reakcje chemiczne (chemo-
luminescencja). Jego intensywnos¢ i wlasciwosci widmowe
modyfikowane sa przez zjawiska spalania nienormalnego,
takie jak spalanie stukowe. Metody badawcze wykorzy-
stuja rozne wlasciwosci emisyjne ptomieni, poczawszy od
promieniowania cieplnego po liniowe widma rodnikow.
W opisywanych eksperymentach zarejestrowany sygnat
optyczny mial najprostsza postac: bylo to usrednione nate-
zenie (moc optyczna) szerokopasmowego promieniowania
optycznego zmierzonego w polu widzenia czujnika. Analiza
sygnatu przebiegala w odniesieniu do potozenia katowego
watu korbowego.

Aby wyeliminowaé niepozadane skladowe state oraz
zaktocenia wysokoczestotliwo$ciowe, zarejestrowane sy-
gnaly poddano filtracji cyfrowej. W pierwszym rzedzie byto
konieczne okreslenie teoretycznych czestotliwosci drgan
towarzyszacych spalaniu stukowemu w komorze spalania
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signal had the simplest form: it was an averaged wide-band
intensity (optical power) of optical radiation gathered from
the sensors’s field of view. Further signal analysis was done
in the function of angular crankshaft position.

So as to eliminate the unwanted constant components
and high-frequency noise, the recorded signals were digitally
filtered. First, it was necessary to determine the theoretical
frequencies of vibrations accompanying the knocking com-
bustion in the combustion chamber of the GX390 engine.
It was done using equation (1) describing the vibration
frequency of acoustic pressure wave in the disc-shaped
combustion chamber [10]:

£ . =(Cp, )nB (1)

where: f —vibration frequencies for the modes m, n, [Hz];
C — speed of sound at knocking conditions, [m/s]; C = 950
m/s; p_ — coefficient of vibration modes; B — cylinder
bore, [ni]; B =0.088 m; m — mode index of circumferential
oscillations; n — mode index of radial oscillations.

The above equation ignores the axial vibrations, as
height of the combustion chamber at TDC of the piston is
relatively small in comparison to the piston diameter. Table
2 presents the calculated frequencies for the consecutive
circumferential and radial vibration modes. The most im-
portant is the first circumferential mode, according to the
considerations presented in [10]. The applied digital filter
consisted of low-pass and high-pass Chebyshev’s filters with
infinite impulse response [IR. In such a way it was possible to
directly separate the intensity of the optical radiation during
knocking combustion.

The sampling frequency also had to be considered. The
required minimum was imposed by the Nyquist criterion,
however the introduction of digital filters and/or FFT algo-
rithms imposed a use of even higher sampling frequencies.
As the knocking frequencies for different vibration modes
were approximated on the theoretical basis, it was possible
to check the Nyquist criterion for the sampling frequencies
used during the experimental research. The comparison of
frequencies is presented in Table 3. The minimum sampling
frequency (96 kHz) was 3.32 times higher than the maximum
limiting sampling frequency determined for the analyzed
vibration modes (28.88 kHz). Therefore, it can be assumed,
that the recorded signals were free from frequency masking
and resonance and high-frequency noise was eliminated.

5. Data analysis

The onset of knocking results in a rapid increase in the in-
tensity of optical radiation I_t, it then changes in accordance
with indicated pressure p, — (see e.g. [11-13]). The changes
of intensity of optical radiation can be associated with high
frequency pressure waves which reinitialize the luminescen-
ce of burned gases as a result of adiabatic heating. In case of
boundary conditions — i.e. at knocking limit — the pressure
traces would not indicate the occurrence of knock, whereas
optical signal shows a rapid growth in the value resulting
from the presence of auto-ignition centers. This phenomenon
was confirmed by other researchers [8, 10, 14].

silnika GX390. Obliczono je, wykorzystujac réwnanie (1),
opisujace czestotliwosci drgan fali ci$nienia akustycznego w
komorze spalania o ksztatcie zblizonym do dysku [10],
gdzie: £ — czestotliwosci drgan dla postaci m, n, [Hz]; C —
pre;dkos’é dzwigku w warunkach spalania stukowego, [m/s],
C=950m/s; p__—wspotczynnik postaci drgan; B —srednica
cylindra, [m], B= 0,088 m; m — indeks postaci drgan obwo-
dowych; n — indeks postaci drgan promieniowych.

W réwnaniu (1) pominigto drgania osiowe, poniewaz wysoko$¢
komory spalania w GMP tloka jest wzglgdnie mala w poréwnaniu
ze $rednica thoka. W tabeli 2 przedstawiono obliczone czestotliwo-
$cidla, odpowiednio, obwodowych i promieniowych postaci drgan.
Najwazniejsza jest pierwsza posta¢ drgan obwodowych, zgodnie
Z rozwazaniami zaprezentowanymi w pracy [10].

Table 2. Frequencies of acoustic oscillations of the pressure wave during
knocking combustion in the combustion chamber of the GX390 engine

Tabela 2.Czestotliwosci drgan akustycznych fali cisnienia w warunkach
spalania stukowego w komorze spalania silnika GX390

m-n 1-0 2-0 0-1 3-0 1-1
P 1.841 3.054 | 3832 | 4201 5.332
£ [kHz] | 636 10.56 - 14.44 -

Zastosowane filtry cyfrowe sktadaty si¢ z dolno- i
gornoprzepustowych filtrow Czebyszewa o nieskonczone;j
odpowiedzi impulsowej IIR. W ten sposob mozliwe byto
bezposrednie wyodr¢bnienie intensywnosci promieniowania
optycznego w warunkach stuku.

Nalezato rowniez rozwazy¢ czestotliwos¢ probkowa-
nia sygnatu. Jej minimalng warto$¢ narzuca kryterium
Nyquista, jednakze wprowadzenie filtrow cyfrowych i/lub
transformacji FFT wymusza zastosowanie jeszcze wyzszych
czestotliwosci probkowania. Po teoretycznym wyznaczeniu
czestotliwosci zwigzanych ze spalaniem stukowym, mozliwe
bylo sprawdzenie kryterium Nyquista dla czgstotliwosci
probkowania zastosowanych podczas realizacji pomiarow.
Poréwnanie czgstotliwo$ci przedstawia tab. 3. Minimalna
czestotliwos$¢ probkowania (96 kHz) byta 3,32 razy wyz-
sza niz maksymalna czestotliwo$¢ graniczna wyznaczona
dla analizowanych postaci drgan (28,88 kHz). Stad mozna

Table 3. Comparison of sampling frequencies used during the experi-
ments with theoretical values

Tabela 3. Porownanie czestotliwosci probkowania sygnatu stosowanych
w badaniach z wartosciami teoretycznymi

Engine Sampling | Theoretical frequency Minimum sam-
speed/ frequency/ | of the pressure wave pling frequency
predkos¢ czesto- for the consecutive acc. to Nyquist
obrotowa tliwos¢ vibration modes/ criterion/minimal-
[rpm] probko- teoret. czestotliwosc na czestotliwosé
wania fali cisnienia dla ko- probkowania wg
[kHz] lejnych modow drgan kryterium
[kHz] Nyquista [kHz]
1600 1600%60 1-0:6.36 1-0:12,72
=96 2-0:10.56 2-0:21,12
2500 2500%60 3-0:14.44 3-0:28.88
=150
3500 3500%60
=210
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The analysis of the autocorrelation function of the wi-
de-band optical radiation intensity signal was based on the
evaluation of the estimator of the autocorrelation function
of the random process, meeting the conditions of stationa-
riness (eq. 2).

N-1-1
. x_ x. for t=0
RXX(T): ; n+t'n (2)
R (-1) for <0

where N is the length (no. of samples) of the recorded signal
vector X = Iopt’ and 1 denotes the shift.

In order to minimize the bias error of the estimator and
obtain an unbiased estimator of the autocorrelation function,
the results were normalized using scaling quantity (eq. 3):

R =R )

The autocorrelation analysis of the wide-band optical
radiation intensity L signal obtained from the combustion
chamber in different engine operating conditions (engine
speed — load — ignition timing) was aimed at a general
assessment of the dependence of the signal value on its
values at the preceding moments. Some typical features of
the autocorrelation function can be used for the detection of
knocking, periodic components, noise or for the evaluation
and comparison of the change velocity of the optical radiation
signal. In some of the cases comparisons with the recorded
indicated pressure pi were made, so as to emphasize the
existing differences or similarities.

Figure 6 show the courses of the autocorrelation function
for intensity of optical radiation L and indicated pressure
pi calculated for 10 consecutive engine cycles. The analysis
shows unfiltered signals, therefore a dominant slow-changing
periodic component is clearly visible. This component is
closely related to the occurrence of combustion. It is note-
worthy that the autocorrelation function calculated for the
intensity of optical radiation has much higher dynamics of
changes resulting from different engine operating conditions.
Assuming, in Fig. 6 as a reference level, the courses obtained
for n = 1600 rpm, a = 30%, kwz = 40 CA BTDC, in case
of the indicated pressure the dynamics of span changes of
the autocorrelation [R ™ —R_™"| for the presented engine
operating conditions (n = 2500 rpm, a = 60%, kwz = 50
CA BTDC and 3500 rpm, 90%, 60 CA BTDC) amounts
to 3.0 dB and 4.0 dB, whereas in the case of the intensity
of optical radiation these values are correspondingly 7.9
dB and 14.2 dB. This confirms previous [12] observations
regarding a higher influence of engine operating conditions
on the changes of the optical signal in comparison to the
indicated pressure.

Similar dependences can be observed on the charts shown
in Fig. 7, where the calculated autocorrelation functions
for one engine cycle were averaged from 100 consecutive
cycles — again for different engine operating conditions.
Also, in this case a higher dynamics of span changes of the
autocorrelation function calculated for the intensity of optical

przyja¢, ze w zarejestrowanych sygnatach nie wystapito
zjawisko maskowania czgstotliwosci 1 rezonansu, a szum
wysokoczestotliwosciowy zostal wyeliminowany.

5. Analiza wynikow

Pojawienie si¢ spalania stukowego powoduje gwaltowny
wzrost natgzenia promieniowania optycznego lopt, ktore
nastgpnie zmienia si¢ w korelacji ze zmianami przebiegu
cisnienia indykowanego p,— (np. [11-13]). Zmiany nat¢zenia
promieniowania optycznego moga by¢ powigzane z wyso-
koczgstotliwosciowymi falami cisnienia, ktére reinicjuja
$wiecenie spalonych gazéw w wyniku ich adiabatycznego
ogrzewania. W przypadku warunkow granicznych, tj. pracy
silnika na granicy stuku, sygnat ci$nienia nie wskaze poja-
wienia si¢ stuku, natomiast sygnal optyczny wykazuje juz
gwattowny wzrost amplitudy, bedacy wynikiem pojawienia
si¢ osrodkow samozaptonu mieszanki. Zjawisko to potwier-
dzaja wyniki badan dostepne w literaturze [8, 10, 14].

Analiza funkcji autokorelacji natgzenia szerokopasmo-
wego promieniowania optycznego zostala przeprowadzona
W oparciu o ocen¢ estymatora funkcji autokorelacji procesu
stochastycznego, spetniajacego zalozenia stacjonarnosci —
réwnanie (2), gdzie N jest dtugoscia (liczba probek) zareje-
strowanego sygnatu x =1 oraz T oznacza przesunigcie.

Aby zminimalizowa¢ btad obcigzenia estymatora i uzy-
ska¢ nieobcigzony (unbiased) estymator funkcji autokore-
lacji, wyniki zostaty znormalizowane wielkoscia skalujaca
—rownanie (3).

Analiza autokorelacji sygnatu intensywnos$ci szeroko-
pasmowego promieniowania optycznego lopt uzyskanego z
komory spalania w roznych warunkach pracy silnika (pred-
kos$¢ obrotowa — obciazenie — kat wyprzedzenia zaptonu)
ukierunkowana byla na ogoélna ocene zalezno$ci wartosci
sygnatu od jego wartosci w chwilach poprzedzajacych.
Pewne typowe cechy funkcji autokorelacji moga by¢ wy-
korzystane do detekcji spalania stukowego, sktadowych
okresowych, szumu lub zmian w predkosci zmian sygnatu
promieniowania optycznego. W niektorych przypadkach
dokonywano poréwnania z odpowiadajacym sygnatem ci-
snienia indykowanego p,, aby lepiej uwidocznic¢ istniejgce
réznice lub podobienstwa.

Rysunek 6 przedstawia przebiegi funkcji autokorelacji
sygnatu intensywnosci szerokopasmowego promieniowania
optycznego I i ci$nienia indykowanego p, obliczone dla
10 kolejnych cykli pracy silnika. Przedstawiono sygnaly
niefiltrowane, stad tez wyraznie dominuje w nich wol-
nozmienna skladowa okresowa. Sktadowa ta jest bardzo
zwigzana z wystgpowaniem spalania. Warto zauwazy¢, ze
funkcja autokorelacji obliczona dla sygnatu intensywnosci
promieniowania optycznego charakteryzuje si¢ znacznie
wyzsza dynamika zmian w zalezno$ci od warunkow pracy
silnika. Przyjmujac (rys. 6) za poziom odniesienia przebiegi
uzyskane dla n = 1600 obr/min, a = 30%, kwz =40° OWK
przed GMP, w przypadku ci$nienia indykowanego zakres
zmian funkcji autokorelacji [R_"> — R_™"| dla zaprezen-
towanych warunkow pracy silnika (n = 2500 obr/min, a =
60%, kwz = 50° OWK oraz 3500 obr/min, 90%, 60° OWK)
wynosi odpowiednio 3,0 dB 14,0 dB. W przypadku sygnatu
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Fig. 6. The autocorrelation function of 1,,, signal (upper) and p, signal (lov?r) calculated for 10 consecutive engine cycles in different engine operating
conditions

Rys. 6 Funkcja autokorelacji sygnatu 1, (wykres gorny) oraz p, (wykres dolny) obliczona dla 10 kolejnych cykli w réznych warunkach pracy silnika

radiation can be observed: 11.3 dB and 18.0 dB for Rxx(lopt)
whereas for R_(p,) correspondingly it is only 4.6 dB and
5.5 dB. The autocorrelation function of indicated pressure
p, approaches zero significantly slower than it is in the case
of I, It can point to the fact, that the optical signal can be
characterized by higher speed of changes and the presence
of quick-changing components in the analyzed courses, par-
ticularly since the graphs presented in Fig. 7 were averaged
from 100 consecutive runs.

For the shift T = 0 the autocorrelation function equals to
the root mean square (rms) ¥ > which is a common measure
of signal energy. Figure 8 shows the rms values of L signal
for all the investigated engine operating conditions. So as to
make comparisons easier, individual values are represented
in relative values, referred to the minimum value of ‘I‘szin.

The onset of knocking combustion is accompanied by the
increase of transmitted energy, which is visible as an increase
of'its root mean square value. This phenomena can be clearly
observed for the engine speed n =3500 rpm, throttle position

L L L
~6000 4000 ~2000 0 2000 4000 5000

optycznego wartosci te wynosza odpowiednio 7,9 dB i 14,2
dB. Potwierdza to wcze$niejsze spostrzezenia autora [12]
dotyczace wigkszego wptywu warunkow pracy silnika na
zmiany intensywnos$ci promieniowania optycznego w po-
réwnaniu z ci$nieniem indykowanym.

Podobne zalezno$ci mozna zaobserwowac na rys. 7,
gdzie funkcje autokorelacji dla jednego cyklu pracy silnika
obliczono, usredniajac ja ze 100 kolejnych cykli. Ponownie
przedstawiono wyniki obliczen dla réznych warunkow pracy
silnika. Takze i w tym przypadku widoczna jest wicksza
dynamika zmian funkcji autokorelacji obliczonej dla sygnatlu
natezenia promieniowania optycznego: 11,3 dB oraz 18,0
dB dla RXX(Iopt), gdy dla cisnienia indykowanego R _(p,)
warto$ci te wynosza 4,6 dB oraz 5,5 dB. Funkcja korelacji
dla p, maleje do zera znacznie wolniej niz w przypadku Lo
Wskazuje to na fakt, ze sygnal optyczny charakteryzuje si¢
wickszg predkoscig zmian i w analizowanych przebiegach
wystepuja sktadowe szybkozmienne, zwlaszcza ze wykresy
na rys. 7 zostaly usrednione ze 100 kolejnych cykli.

Fig. 7. The autocorrelation function of Lo (upper) and p, (lower) signals obtained for single engine cycle averaged from 100 consecutive runs,
at different engine operating conditions

Rys. 7. Funkcje korelacji sygnatu Iop’ (wykres gorny) oraz p, (wykres dolny) uzyskane dla pojedynczego cyklu pracy silnika usrednionego
ze 100 kolejnych przebiegow dla roznych warunkow pracy silnika
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Fig. 8. Relative root mean square rms (‘¥ 2/‘I’szm) of the I signal for

different engine operating conditions (averaged from 100 consecutlve
cycles)

Rys. 8 Wzgledna wartosé skuteczna rms (‘¥ Xz/‘{’ szi sygnatul,

wyznaczona dla réznych warunkow pracy silnika (usrednienie ze 100

kolejnych cykli)

a) b)

Fig. 9. The autocorrelation of the filtered I

Dla przesunigcia T = 0 funkcja korelacji réwna si¢ war-
tosci skutecznej ‘¥ * (rms), bedacej powszechnie stosowang
miarg energii sygnalu. Rysunek 8 przedstawia wartosci
skuteczne sygnatu lopt dla wszystkich przebadanych warun-
kéw pracy silnika. Aby utatwi¢ poréwnania, indywidualne
warto$ci zostaty przedstawione w jednostkach wzglednych,
odniesionych do minimalnej wartosci V' * .

Wystapieniu spalania stukowego towarzyszy wzrost
ilo$ci transmitowanej energii, co jest widoczne we wzro$cie
wartosci Sredniokwadratowej. Zjawisko to jest wyraznie
widoczne w przypadku przebiegdw zarejestrowanych dla
n = 3500 obr/min, potozenia przepustnicy a = 90% i kata
wyprzedzenia zaptonu kwz wynoszacego 50, 55, 60 i 65°
OWK przed GMP. Wzgledne zmiany warto$ci skutecznej
(WY ) obliczone dla sygnalu optycznego zarejestro-
wanego podczas spalania bezstukowego; niezaleznie od
warunkdw pracy silnika zawieraly si¢ w przedziale <1-20>.
Wzrost obciazenia silnika i kata wyprzedzenia zaptonu
prowadzace do wystgpienia spalania stukowego powoduja
zwigkszenie wartosci wzglednych W 2 — maksymalna war-
to$¢ wyznaczona w obliczeniach wyniosta 141,77.

¢)

signal calculated for 100 consecutive engine cycles: a) n = 1600 rpm, a = 90%, kwz = 50 CA;

b) n =2500 rpm, a = 60%, kwz =45 CA; ¢) n = 3500 rpm, a = 90%, kwz = 65 CA

Rys. 9. Funkcja autokorelacji filtrowanego sygnalu I, , obliczona dla 100 kolejnych cykli: a) n = 1600 obr/min, a,= = 90%, kwz = 50° OWK;
b) n = 2500 obr/min, a,= = 60%, sz =45° OWK; c¢) n = 3500 obr/min, a,= =90%, kwz = 65° OWK

a =90% and ignition timing kwz equal to 50, 55, 60 and
65 CA BTDC. Relative changes of the signal rms values
(W22 ) calculated for the combustion without knocking,
independent from the engine operating conditions were
contained in the range <1-20>. The increase of the engine
load and ignition advance leading to knocking resulted in
the increase of the relative W * values — the maximum value
calculated during the research was 141.77.

So as to more accurately describe the characteristic featu-
res of the autocorrelation function resulting from the presen-
ce of knocking combustion, it was necessary to analyze the
filtered combustion courses. The slow changing component
related to cyclic combustion was removed as it was described
in the “Data processing” chapter of this paper.

Figure 9 presents some examples of the autocorrelation
function calculated for the signal of intensity of optical
radiation I at different engine operating conditions within
the range including 100 consecutive engine cycles. The
source signal was earlier filtered using a band-pass filter

Aby doktadniej opisa¢ charakterystyczne cechy funkcji
autokorelacji zwigzane z wystgpowaniem spalania stuko-
wego, przeanalizowano cykle poddane filtracji. Sktadowa
wolnozmienna zwigzana z cyklicznym wystepowaniem
spalania zostala wyeliminowana, co doktadniej opisano w
tym artykule, w rozdz. 4.

Na rysunku 9 przedstawiono przykladowe funkcje
autokorelacji obliczone dla sygnatu nat¢zenia promienio-
wania optycznego I dla roznych warunkow pracy silnika
w przedziale obejmujacym 100 kolejnych cykli. Sygnat
zrddlowy zostal wezesniej odfiltrowany za pomoca filtrow
pasmowo-przepustowych. Dla uproszczenia obliczen zostat
réwniez zawezony do przedziatu katowego od 330 do 440°
OWK (szerokos$¢ okna 120° OWK), obejmujacego okres
spalania mieszanki.

We wszystkich przypadkach pokazanych narys. 9 (9a—)
funkcja autokorelacji maleje szybko i dla wickszych wartos$ci
przesunigcia T pojawia si¢ szum gaussowski. Warto jednak
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b)
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Fig. 10. The autocorrelation function of filtered signal I calculated for
100 consecutive cycles, window 120 CA: a) n = 1600 rpm, a =90%,
kwz =50 CA; b) n = 2500 rpm, a = 60%, kwz =45 CA,;
¢) n= 3500 rpm, a =90%, kwz =65 CA
Rys. 10. Funkcja autokorelacji filtrowanego sygnatu 1, o obliczona dla
100 kolejnych cykli, okno 120° OWK: a) n = 1600 obr/min, a,=90%,
kwz = 50° OWK; b) n = 2500 obr/min, a,=60%, kwz = 45° OWK;
¢) n = 3500 obr/min, a,=90%, kwz = 65° OWK

and for the simplification of the calculations, narrowed to
the angular window from 330 to 440 CA (length 120 CA),
which included the combustion period.

In all cases shown in Fig. 9 (9a—9c) the autocorrelation
function decreases relatively quickly, and for higher values
of shift t, a Gaussian noise can be observed. However it is
worth while to observe the periodic components which are
clearly visible in Fig. 9c. This chart corresponds to the engine
operation with knocking combustion. As the analyzed signal
was previously filtered, the presence of these components
should therefore be related to the knocking phenomena.
So as to verify the above observations, an analysis of the
autocorrelation was made for limited values of shift t — the
results of which are presented in Fig. 10.

The onset of knocking results in a much slower decrease
of the autocorrelation function, moreover its values in the
case of knocking are higher even by one order of magnitude.
The observed dependence can result from a simultancous
existence of many superimposing combustion spots, which
increase the intensity of the recorded optical radiation
signal.

6. Conclusions

The described preliminary phase of work was mostly
oriented towards the evaluation of usability of the designed
optical combustion sensors and signal processing methods
for combustion diagnostics. A statistical analysis of the opti-
cal radiation signal and its comparison with the reference
pressure signal permits to draw some conclusions.

— =350 rpry ap= 0%, knz=45"

3
S0 1000 -800 -600 -400 -200 ] 200 400 600 800 1000 1200

¢)

2
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zauwazy¢ sktadowe okresowe, ktore s wyraznie widoczne
na rys. 9c. Wykres ten odpowiada pracy silnika w warun-
kach spalania stukowego. Poniewaz analizowany sygnat byt
wczesniej odfiltrowany, obecnos¢ tych sktadowych powin-
na by¢ bezposrednio skojarzona z obecnoscig stuku. Aby
zweryfikowaé powyzsze obserwacje, funkcj¢ autokorelacji
wyznaczono dla ograniczonych wartosci przesuni¢cia T —
wyniki zaprezentowano na rys. 10.

Pojawieniu si¢ spalania stukowego towarzyszy znacznie
powolniejszy spadek wartosci funkcji autokorelacji, ponadto
jej wartosci w przypadku stuku sg wyzsze — nawet o rzad
wielkosci. Zaobserwowana zalezno$¢ moze wynikac z row-
noczesnej obecnosci wielu, wzajemnie naktadajacych sie
ognisk spalania, ktore zwigkszajg natezenie rejestrowanego
sygnalu promieniowania optycznego.

6. Whnioski

Opisany fragment prac badawczych dotyczyl oceny
mozliwo$ci wykorzystania zaprojektowanych optycznych
czujnikow spalania i metod przetwarzania sygnalu w dia-
gnostyce spalania. Analiza statystyczna sygnatu natezenia
promieniowania optycznego i poréwnanie go z referen-
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1. The existence of strong correlation between the intensity
of optical radiation from the combustion chamber and the
indicated pressure which was confirmed in the previous
stages of the data analysis as well as by other researchers,
allows to form the assumption that wide-band optical
radiation can be reliably used as a basis for knocking
detection. It should also be possible to use the same signal
processing procedures which are used in the knocking
detection algorithms based on the pressure analysis in
relation to the signal of optical radiation.

2. The analysis of the results shows, that the resultant wide-
band optical radiation is more sensitive to the changing
engine operating conditions in a wide-band region and
less susceptible to external interferences in comparison to
the indicated pressure. A higher dynamics of span changes
of the autocorrelation function calculated for the inten-
sity of optical radiation can also be observed. A detailed
analysis of the results presented in this paper shows that
the autocorrelation function calculated for the intensity
of optical radiation during knocking combustion shows
periodic components.

3. The onset of knocking results in a much slower decrease
of the autocorrelation function, moreover its values in the
case of knocking are higher even by one order of magni-
tude. Knocking also results in a significant increase of the
root mean square calculated for the signal. This can result
from the simultaneous existence of many superimposing
combustion spots. A violent increase of energy transmit-
ted by the signal directly influences the intensity of the
recorded optical radiation signal.

4. The presented results do not yet permit to draw detailed
conclusions regarding the flame properties or knocking
characteristics. This requires further signal processing
including the filtration of frequencies corresponding to
the resonant frequency of the combustion chamber and
an analysis in the frequency domain. There is also an
unexploited potential related to the spectral measurements
of the optical radiation emitted during the combustion
process.

Artykut recenzowany

cyjnym sygnatem ci$nienia indykowanego pozwalaja na
wyciagnigcie kilku wnioskow.
1. Istnienie silnej korelacji pomigedzy nat¢zeniem promie-

niowania optycznego z komory spalania a ci$nieniem
indykowanym, ktdre zostato potwierdzone przez autora
we wczesniejszych etapach analizy wynikéw [12, 13]
oraz przez innych badaczy [10, 14], pozwala na przyjecie
zalozenia, ze szerokopasmowy sygnal promieniowania
optycznego moze by¢ w sposob wiarygodny wykorzy-
stany do detekcji spalania stukowego. Powinno by¢
rowniez mozliwe wykorzystanie tych samych metod
przetwarzania sygnalu, ktdre sa stosowane w analizie
sygnalow cisnienia.

2. Analiza wynikow wskazuje na to, ze wypadkowy sygnat

natezenia szerokopasmowego promieniowania optycz-
nego bardziej zalezy od zmiennych warunkéw pracy
silnika i jest mniej podatny na zaklocenia zewnetrzne
niz jest to w przypadku ci$nienia indykowanego. Wi-
doczna jest rowniez wigksza dynamika zmian rozpigtosé
funkcji autokorelacji obliczonej dla sygnatu optycznego.
Szczegdtowa analiza wynikéw zaprezentowanych w tym
artykule wykazata, ze funkcja autokorelacji obliczona
dla nate¢zenia promieniowania optycznego w warunkach
spalania stukowego ma sktadowe okresowe.

. Pojawienie si¢ spalania stukowego powoduje znacznie

wolniejszy spadek warto$ci funkcji autokorelacji, ponadto
jej wartosci w przypadku stuku sg wyzsze nawet o rzad
wielkosci. Stuk powoduje réwniez znaczacy wzrost war-
tosci §redniokwadratowej obliczonej dla sygnatu. Wynika
to z obecnos$ci wielu naktadajacych si¢ ognisk spalania.
Gwattowny wzrost ilo$ci energii transmitowanej przez
sygnal bezposrednio wptywa na nat¢zenie rejestrowanego
sygnalu optycznego.

. Zaprezentowane wyniki nie pozwalajg jednak na wycia-

gnigcie szczegdtowych wnioskow dotyczacych wlasci-
wosci ptomienia lub charakterystyki stuku. Wymaga to
dalszego przetwarzania sygnatu, obejmujacego m.in. wy-
odrebnienie czestotliwosci odpowiadajacych czestotliwo-
$ci rezonansowej komory spalania i sygnalu w dziedzinie
czestotliwosci. Istnieje takze dotychczas niewykorzystany
potencjat zwigzany z widmowymi pomiarami promienio-
wania optycznego towarzyszacego spalaniu.
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The comparison of the operating parameters in an aircraft radial piston engine

fuelled by 100LL and ES95 gasoline

Small aviation develops very dynamically. This is a result of airplane general availability and their lower prices. At
the same time, however, the maintenance costs of airplanes increases. It particularly concerns the operation cost where
fuel is its substantial part. At the moment special 100LL gasoline is used to fuel aircraft piston engines. It is about 20%
more expensive than ES95 gasoline of comparable properties.

The paper shows the results of test-bed research conducted on the radial piston aircrafi engine fuelled by aircraft
100LL gasoline and automotive ES95 gasoline. The object of research was ASz-62IR engine by WSK Kalisz fitted with
an experimental fuel injection system. The power, fuel consumption and cylinder head temperatures were analysed in
the selected typical operating points. The testing was carried out in a steady state. It was proven that it is possible to
exchange (replace) fuels with no engine power loss with a miniscule increase of fuel consumption.

Key words: internal combustion engine, radial engine, fuel injection, 100LL gasoline, ES95 gasoline, test-bed research

Poréwnanie parametréw uzytkowych gwiazdowego tlokowego silnika lotniczego zasilanego
benzyna lotnicza 100LL i benzyng samochodowa ES95

Lotnictwo matych samolotow rozwija sie bardzo dynamicznie. Wynika to z coraz wigkszej dostgpnosci samolotow
oraz coraz nizszych ich cen; jednak koszty utrzymania samolotu sq nadal bardzo wysokie. Dotyczy to przede wszystkim
samolotow, w ktorych koszty paliwa stanowiq znaczqcq czesc¢ kosztow eksploatacyjnych. Obecnie lotnicze silniki ttoko-
we zasilane sq specjalnym paliwem — benzyng lotniczq typu 100LL, ktorej koszt jest o 20% wyzszy niz porownywalnej
wiasciwosciami benzyny samochodowej ES95.

W artykule przedstawiono wyniki badan stanowiskowych gwiazdowego, tlokowego silnika lotniczego zasilanego dwoma
paliwami: benzyng lotniczqg 100LL oraz benzyng samochodowq ES95. Obiektem badan byt silnik ASz-62IR produkowa-
ny przez WSK ,, PZL-Kalisz” S.A., wyposazony w eksperymentalny uktad wtrysku paliwa do rur dolotowych. Analizie
poddano moc, zuzycie paliwa oraz temperature glowic w wybranych, charakterystycznych punktach pracy. Badania
przeprowadzono w stanach ustalonych. Wykazano, ze mozliwa jest zamiana paliwa bez utraty mocy silnika, jedynie przy
niewielkim wzroscie jego zuZycia.

Stowa kluczowe: silnik spalinowy, silnik gwiazdowy, wtrysk paliwa, benzyna 100LL, benzyna ES95, badania stanowiskowe

1. Introduction

Small aviation develops very dynamically both in Eu-
rope and worldwide. The development concerns recreation
planes, taxi-planes, farming planes, small cargo planes. Most
of them are powered with piston engines because of a low
price of such engines as well as their cheap maintenance as
compared with turbine engines.

The cost of fuel is a considerable part of the maintenance
expenses of internal combustion engines. At present aviation
piston engines are fuelled by special fuel —aviation 100LL
gasoline that is about 20% more expensive than automoti-
ve ES95 gasoline of comparable properties. 100LL is the
only one currently produced that contains lead [1, 2]. The
planned ecological restrictions in aviation within the next
few years kindle much interest in alternative fuels [1, 2, 3,
4]. Nowadays, they are looking for fuel to substitute I00LL
gasoline that is being phased out from production because
of lead compounds.

1. Wprowadzenie

Lotnictwo malych samolotéw rozwija si¢ bardzo
dynamicznie zarowno w Europie, jak i na catym $wiecie.
Rozwdj ten obejmuje samoloty przeznaczone do rekreacji,
taksowki powietrzne, samoloty rolnicze oraz male samo-
loty transportowe. Sa to przewaznie samoloty napedzane
silnikami ttokowymi, co wynika ze stosowanych mocy
silnikéw, z niskich kosztéw zaréwno zakupu silnika, jak
rowniez jego eksploatacji — w pordwnaniu z silnikami
turbinowymi.

Koszty paliwa stanowia znaczaca czgs¢ kosztow eksplo-
atacyjnych silnikéw spalinowych. Obecnie lotnicze silniki
tlokowe zasilane sg specjalnym paliwem — benzyna lotnicza
typu 100LL, ktorej koszt jest 0 20% wyzszy niz poréwny-
walnej wlasciwo$ciami benzyny samochodowej ES95. Jest
to jedyne obecnie produkowane paliwo zawierajace zwiazki
olowiu[1, 2]. Planowane w najblizszych latach obostrzenia
ekologiczne stawiane przed lotnictwem powoduja znaczacy

52

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)



The comparison of the operating parameters in an aircraft radial piston engine...

Research/ Badania

Fuels containing ethanol are frequently used as alternati-
ve ones. According to experimental tests, alcohol based fuel
can be used only if its dosage is from 10% to 19% [2] larger
than that of gasoline depending on a gasoline composition
and engine adjustment. Simultaneously, if such an ethanol
based fuel is used, it is necessary to use some additional
protection for fuel system elements [4, 5].

The simplest solution seems to use a commonly available
fuel, i.e. automotive ES95 gasoline. The fuel is similar to
the aviation one with regard to its calorific value, physical
properties (density, viscosity) and storage properties [6, 7,
8,9, 10].

Table 1 gives some basic physical and chemical pro-
perties of the aviation and automotive gasoline. It can be
noted that the properties of both fuels are almost identical.
The octane number, explosiveness limits and calorific va-
lue are very similar. However, there are differences in the
hydrocarbon fraction in the composition of both fuels. It
changes the boiling point range and, most importantly, the
vapour pressure. This fact will influence the processes of
mixture formation and possibly combustion. Thus, it seems
possible to use this fuel in contemporary fuel systems with
no necessity of any modifications of design or material. Any
possible changes may only concern the adjustment of the
fuelling and ignition systems.

To that end the authors carried out the preliminary re-
search in order to verify the possibility of the automotive
gasoline to be used for fuelling aviation engines as well as
the impact of this exchange on the engine operating parame-
ters. The spotted differences between these fuels will also
be applied to determine any
necessary changes to adjust
the fuel control system.

wzrost zainteresowania paliwami alternatywnymi [1-4].
Poszukiwane jest obecnie zastepcze paliwo dla benzyny
100LL wycofywanej z produkcji.

Jako paliwa alternatywne najcze$ciej wykorzystywane sg
paliwa oparte na alkoholu etylowym. Z badan doswiadczal-
nych wynika, ze zastosowanie paliwa alkoholowego wymaga
zwigkszenia jego dawkowania w stosunku do benzyny od
10 do 19% [2], w zaleznosci od sktadu paliwa oraz regulacji
silnika. Jednocze$nie zastosowanie paliwa zawierajacego
etanol powoduje konieczno$¢ zastosowania dodatkowe;j
ochrony elementéw uktadu paliwowego [4, 5].

Najprostszym rozwigzaniem wydaje si¢ zastosowanie
powszechnie dostgpnego paliwa — benzyny stosowanej do
samochodoéw ES95. Paliwo to jest podobne do benzyny
lotniczej pod wzgledem energetycznym, wlasciwosci fi-
zycznych (gestose, lepkos¢) oraz wlasciwosci zwigzanych
z przechowywaniem [6—10].

W tabeli 1 przedstawiono podstawowe wlasciwosci fi-
zykochemiczne benzyny lotniczej i samochodowej. Mozna
zauwazy¢, ze wlasciwosci obu benzyn sa podobne. Zaréwno
liczba oktanowa, granice wybuchowosci, jak i warto$¢ opato-
wa sg bardzo zblizone. Istnieja jednakze rdznice wynikajace z
réznicy frakcji weglowodorow wystepujacych w sktadach obu
paliw. Powoduje to zmian¢ w zakresie temperatur wrzenia, a
przede wszystkim prezno$ci par. Bedzie to wpltywac na proces
tworzenia mieszanki i by¢ moze na proces spalania.

Z analizy porownawczej benzyn wynika, ze mozliwe
jest bezposrednie zastosowanie tego paliwa do istniejacych
uktadéw paliwowych, bez koniecznos$ci wprowadzania
modyfikacji konstrukcyjnych i materiatlowych; jedynie

Table 1. The physical and chemical properties of aviation and automotive gasoline [6-9]

Tabela 1. Wlasciwosci fizykochemiczne benzyny lotniczej i samochodowej [6—10]

Properties/wlasciwosci 100LL aviation gasoline/ | ES95 automotive gasoline/

2. The Obj ect and benzyna lotnicza benzyna samochodowa

scope of research Chemical composition/skfad chemiczny:

. — simple hydrocarbons/weglowodory proste 69.4% 65%

2.1. The object — aromatic compounds/zwigzki aromatyczne 30% 35%

The research was car- | — lead compounds/zwigzki ofowiu 0.6% 0
ried out at the engine test | Density/gestosé [kg/m’] 700-80 725-780
bench at WSK ,,PZL-Ka- Boiling point/temperatura wrzenia 30-170°C 30-215°C
lisz 0n. ASz-62IR erllgl.ne Vapour pressure in/preznosé par w 20°C [kPa] 38-48 60-80
fitted with an electronic in- -
L K Octane number//iczba oktanowa 100 95
jection system designed for -

. Calorific value/wartos¢ opatowa [MI/kg] 435 43
the project conducted by
the scientists from Lublin Explosiveness limits/granice wybuchowosci [%v/v]:
Uni . £ Technol — lower/dolna 1.4 1.1
niversity of Technology. f _;per/g5ma 11.5 10.6
The tested unit is an air- Self-ignition point/temperatura samozaptonu 360°C 340°C

cooled four-stroke gasoline
engine of 9 cylinders in a
radial configuration, supercharged by a radial compressor
powered by the engine crankshaft. The total engine cubic
capacity is 29.87 dm’, and the compression ratio is 6.4:1.
The maximum take-off power is 1000 HP at 2200 rpm.
The maximum fuel consumption is 280 kg/h. The engine is
fuelled with Avgas 100LL and ES95 through an electronic
injection system.

moga by¢ konieczne zmiany w sterowaniu tworzeniem
mieszanki i zaptonu. Dlatego tez autorzy przeprowadzili
badania wstepne, majace na celu okreslenie mozliwosci
zastosowania benzyny samochodowej do zasilania silnika
lotniczego oraz wpltywu tej zmiany na parametry uzytkowe
silnika. Identyfikacja r6znic miedzy paliwami wykorzystana
bedzie takze do okreslenia koniecznych zmian nastaw uktadu
sterowania paliwem.
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Fig. 1. Test stand. ASz-621R Engine. Front view
Rys. 1. Obiekt badan — silnik ASz-62IR — widok z przodu

2.2. The measurement systems
The basic equipment of the WSK Kalisz test stand was
used for the testing. The following values were measured:
— engine torque —a reactionary moment measured by means
of a balance system, the measurement accuracy £1 N-m,
subsequently converted into power corrected to NTP
conditions

— fuel consumption — measured by volume, subsequently
converted into mass, including a fuel temperature correc-
tion, the measurement accuracy +1 kg/h

— head temperature — measured by means of thermocouples
as washers placed under the spark-plugs of the rear part
of the engine head, the measurement accuracy +1°C.

The engine operating conditions were defined as engine
speed and pressure in the inlet individual runners and set
according to the indications of the electronic injection sys-
tem. Engine speed was measured according to the signal of a
magnetically induced rotational position sensor co-operating
with a phonic wheel. The measurement accuracy equals 0.1
rpm. The pressure in the inlet individual runners was measured
by means of MPX 250 sensor featuring the measure range
of 30-250 kPa of absolute pressure and the measurement
accuracy of 1%.

The measurements were done manually because of low
frequency of signals.

2.3. The scope

The tests covered the engine operation in a steady state
at various engine speeds. The measurements were carried
out for maintenance characteristic, i.e. for engine speed n
ranging from 1660 to 2200 rpm (Fig. 2). The measurement
points are normally used for testing of each new engine.

2. Obiekt i zakres badan

2.1. Obiekt badan

Badania przeprowadzono na hamowni sil-
nikowej WSK ,,PZL-Kalisz” S.A. na silniku
ASz-621R wyposazonym w elektroniczny uktad
wtrysku paliwa opracowany w ramach projektu
celowego prowadzonego przez zespét Politech-
niki Lubelskie;j.

Obiektem badan jest lotniczy silnik spali-
nowy w uktadzie gwiazdowym (rys. 1). Jest to
silnik 9-cylindrowy, czterosuwowy o zaptonie
iskrowym, chtodzony powietrzem, dotadowany
mechanicznie przez promieniowg sprezarke.
Objetos¢ skokowa silnika wynosi 29,87 dm?,
a stopien spre¢zania — 6,4:1. Maksymalna moc
(moc startowa) wynosi 1000 KM przy predkosci
obrotowej 2200 obr/min. Maksymalne zuzycie
paliwa — 230 kg/h. Silnik zasilany jest paliwem
Avgas 100LL oraz ES95 z wykorzystaniem
elektronicznie sterowanego uktadu wtrysku
paliwa.

2.2. System pomiarowy
Podczas badan wykorzystano podstawowe
wyposazenie stanowiska badawczego hamowni
silnikowej w WSK Kalisz. Mierzono naste¢pujace
wielkosci:

— moment obrotowy silnika — mierzony jako moment reak-
cyjny za pomocg uktadu szalkowego, doktadnos¢ pomia-
rowa +1 N-m, przeliczany nastgpnie na moc korygowang
do warunkow normalnych

— zuzycie paliwa — mierzone obj¢tosciowo, przeliczane na
masowe z korekcja od temperatury paliwa, doktadnosé
pomiaru +1 kg/h

— temperatury glowic —mierzone z uzyciem termopar umiesz-
czonych w postaci podktadek pod swiecami zaptonowymi
tylnej czesci glowicy silnika, doktadnos¢ odezytu +1°C.

Warunki pracy silnika, wyznaczone jako pr¢dkos¢ obro-
towa i ci$nienie w rurach dolotowych, ustalane byty na pod-
stawie wskazan uktadu sterowania wtryskiem paliwa. Pomiar
predkosci obrotowej dokonywany byt na podstawie sygnatu
czujnika magnetoindukcyjnego wspolpracujacego z kotem
fonicznym, doktadno§¢ pomiaru wynosita £0,1 obr/min.

Pomiar ci$nienia w rurach dolotowych dokonywany byt za

pomoca czujnika MPX 250: zakres pomiarowy 30-250 kPa

cisnienia bezwzglgednego, doktadnos¢ pomiarowa — 1%.

Ze wzgledu na wolnozmiennos$¢ sygnatow, pomiarow
dokonywano re¢cznie.

2.3. Zakres badan

Badania przeprowadzono w warunkach ustalonych
dla réznych predkosci obrotowych silnika. Zakres badan
obejmowat punkty pracy silnika przy predkosciach obro-
towych od 1550 do 2200 obr/min (rys. 2) znajdujacych si¢
na charakterystyce uzytkowej silnika. Punkty te sa wyko-
rzystywane przy testach kazdego nowego silnika. Badania
przeprowadzono przy temperaturze otoczenia rownej 30°C
i ci$nieniu atmosferycznym 1005 hPa.
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The tests were carried out at the engine test house where the
temperature was maintained at the level of 30°C. During the
tests the atmospheric pressure was 1005 hPa.

The tests were conducted for the same operating points of
the engine fuelled by 100LL aviation and ES95 automotive
gasoline. The engine torque, power, fuel consumption and
head temperature were measured for each operating point.

The injection dosage was set to obtain the same mixture
composition for each tested point. The agreed fuel dosage
enabled achieving excess air coefficient A = 0.9 (measured
at the joint outlet manifold from the 3rd and 4th cylinder by
means of LSU4 linear lambda oxygen sensor).

For each engine operating point the measurements were
carried out in constant time. The time equalled 4 minutes. It
resulted from the method of conducting the tests, consisting
in keeping the engine operating at a given point for a time
needed for the fuel consumption measurements and it was also
determined as the shortest possible time needed to conduct the
measurements in a steady state, due to heavy operating condi-
tions of the sensors (temperature, vibrations and air blasts).

3. The results

Figure 3 shows the comparison of the power obtained
when fuelled by both types of gasoline in the selected ope-
rating points. As noted the both lines almost overlap.

Figure 4 presents the differences between the power obta-
ined for I00LL and ES95. The aviation gasoline parameters
were assumed to be the basic value for all the comparisons. In
the case of ES95 there was a slight increase of power for all
the tested operating points. It ranged from 3 to 5 KM, which
corresponds from 0.3 to 0.8% of the values obtained in the
given points. Thus, the power increase is inconsiderable.

Greater differences were noted for fuel consumption
(Fig. 5 and 6). Figure 5 shows that the fuel consumption
increase was noticeable if fuelled by ES95 gasoline. Such
an increase can be significant as it is about 6% for all the
operating points (Fig. 6). The fuel consumption increase is
probably due to the differences in the chemical composition
and viscosity of both tested fuels.

The temperature of the engine heads changed as well
— see Fig. 7. In this case the application of the automotive
gasoline decreased the average temperature of the heads
by several degrees. This decrease is given in Fig. 8. The
temperature decreased most, i.e. over 2°C when the engine
operated at cruising and maximum power (the engine spe-
eds were respectively: 2030 and 2100 rpm). The slightest
temperature decrease, i.e. less than 1°C was observed for the
power of 30% (the engine speed equalled 1660 rpm) and the
starting power (2200 rpm).

The decrease of the average value was not significant.
The difference ranging from 1 to 2% was much lower than
the temperature distribution on particular cylinders — Fig.
9. It was noted that the discrepancies between the cylinder
range from 18°C at the speed of 1660 rpm up to 40°C at
the speed of 2200 rpm. The authors also observed that the
distribution was actually identical for both types of fuel. In
all the cases cylinder 8 or 9 had the lowest while cylinder 7
or 5, had the highest temperature.

Badania przeprowadzono w tych samych punktach pracy
silnika zarowno przy zasilaniu benzyng lotnicza 100LL,
jak i benzyng samochodowg ES95. W kazdym z punkéw
mierzono moment obrotowy, moc, zuzycie paliwa oraz
temperature glowic.

Dawke wtrysku ustalano, tak aby w kazdym z badanych
punktow uzyskiwac ten sam sktad mieszanki. Przyjeto dawke
paliwa pozwalajaca na uzyskanie wspotczynnika nadmiaru
powietrza A = 0,9 (mierzonego ze wspolnego kolektora wy-
lotowego dla cylindréw 3 14 za pomoca szerokozakresowej
sondy lambda LSU4).

Fig. 2. Measurement points

Rys. 2. Punkty pomiarowe

W kazdym punkcie pomiarowym silnik pracowat okoto
4 minuty. Czas ten zapewnial ustabilizowanie pracy sil-
nika, jego stanu termicznego oraz wykonanie wszystkich
pomiarow.

Fig. 3. The power obtained during the tests on 100LL and ES95 gasoline
Rys. 3. Moc uzyskana podczas badan w paliwie 100LL I ES95
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Rys. 5. Zuzycie paliwa podczas badan z zastosowaniem paliwa 100LL

Fig. 4. Engine power change when ES95 substituted 100LL

Rys. 4. Zmiana mocy po zmianie zasilania silnika z paliwa 100LL na ES95

Fig. 5. Fuel consumption during the tests in the case of 100LL
and ES95 gasoline

i ES95

3. Wyniki badan

Na rysunku 3 przedstawiono poréwnanie uzyskanej
mocy przy zasilaniu obydwoma paliwami w wybranych
punktach pracy. Jak mozna zauwazy¢, obie linie prawie si¢
pokrywaja.

Na rysunku 4 przedstawiono natomiast roznice mig-
dzy mocami uzyskanymi przy uzyciu benzyny lotniczej
100LL i samochodowej ES95. Jako warto$¢ bazowa do
wszystkich poréwnan przyjeto benzyne lotnicza. We
wszystkich badanych punktach widoczny jest niewielki
wzrost mocy po zastosowaniu benzyny ES95. Waha si¢
on od 3 do 5 KM, co odpowiada 0,3 do 0,8% wartosci
uzyskiwanych w danych punktach. Przyrost mocy jest
zatem pomijalnie maty.

Wigksze rdéznice zaobserwowano w zuzyciu paliwa (rys.
51 6). Na rysunku 5 wyraznie widoczne jest zwigkszenie
godzinowego zuzycia paliwa przy zasilaniu benzyng ES95.
Wzrost ten mozna uznac juz za istotny, gdyz we wszystkich
punktach wynosi on okoto 6% (rys. 6). Wzrost zuzycia pali-
wa jest prawdopodobnie spowodowany réznicg w sktadach
chemicznych oraz ggstosci badanych paliw.

Fig. 6. Fuel consumption change when ES95 substituted 100LL

Rys. 6. Zmiana zuzycia paliwa po zmianie zasilania silnika z paliwa 100LL na ES95
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The temperature distribution in the remaining cylinders
was also similar in the selected measurement points. Thus,
it can be supposed that the way particular cylinders are
assembled (the leak-tightness of the piston-ring-cylinder
assembly-PRC and the valve seats, the capacity of engine
oil passages) is more important than the fuel type.

4. Summary

The analysis of the obtained results leads to the following
conclusions:
1. Automotive ES95 gasoline seems to be a good replacement
for the 100LL aviation fuel.
2. Such a substitution will not affect the engine power
significantly. The observed increase in the engine power
amounted to approximately 0.5% only.

Fig. 7. Cylinder head average temperature during the tests for 100LL
and ES95

Rys. 7. Srednia temperatura glowic w czasie badar przy uzyciu paliwa
100LL i ES95
Engine speed n, RPM
1770 1910 2030 2100
Il

1 1 L

1660
0.0 :

2200

-0.5 1

-1.0

-1.5

temperature, oC
|
|

Increase of cylinder head

Zmianie ulegly takze temperatury glowic (rys. 7). W tym przy-
padku wprowadzenie benzyny samochodowej spowodowato
spadek Sredniej temperatury glowic o kilka stopni (rys. 8). Naj-
wickszy spadek, wynoszacy ponad 2°C, wystepuje przy pracy
silnika na mocy przelotowej i mocy maksymalnej (predkosci
obrotowe silnika odpowiednio: 2030 i 2100 obr/min). Naj-
mniejszy natomiast, wynoszacy ponizej 1°C, na 30% mocy
(predko$¢ obrotowa réwna 1660 obr/min) oraz na mocy
startowej (2200 obr/min).

Obnizenie Sredniej temperatury gtowic nie jest znacza-
ce. Roznica wynoszaca od 1 do 2% jest duzo mniejsza niz
rozrzut temperatur na poszczegdlnych cylindrach (rys. 9).
Mozna zauwazy¢, ze rozbiezno$ci migdzy cylindrami wy-
nosza od 18°C przy predkosci 1660 obr/min do nawet 40°C
dla predkosci 2200 obr/min. Jednocze$nie mozna zauwazyc¢,
ze rozrzut ten jest prawie identyczny dla obu paliw. We
wszystkich przypadkach najnizsza temperature glowicy ma
cylinder 8 lub 9, a najwyzsza 7 lub 5.

Rowniez rozklad temperatur w pozostatych cylindrach
jest podobny w poszczegolnych punktach pomiarowych.

Zatem mozna domniemywac¢, ze wigksze znaczenie w
temperaturze poszczegdlnych gtowic cylindrow ma ich
umiejscowienie w silniku i ztozenie (szczelno$¢ uktadu
TPC, szczelno$¢ gniazd zaworowych, drozno$¢ kanalow
oleju) niz rodzaj paliwa.

4. Podsumowanie
Analizujac uzyskane wyniki, mozna stwierdzi¢, ze:

1. Mozliwe jest zastapienie w ttokowych silnikach lotni-
czych paliwa lotniczego 100LL paliwem samochodowym
ES95.

2. Zamiana ta nie powoduje istotnej zmiany mocy silnika.
Zaobserwowano wzrost mocy jedynie o okoto 0,5%.

3. Zamiana paliwa powoduje konieczno$¢ zmiany jego
dawkowania. Zastosowanie benzyny samochodowej
zwigksza zuzycia paliwa o okoto 6%. Wynika to z
roznicy w gestosci paliw. Zmiana ta powoduje, ze

Engine speed n, RPM

1660 1770 1910 2030 2100 2200

0.2 4
0.4 1
081
084

-1.0 A

temperature, %

-1.2 1

Increase of cylinder head

-1.6

-1.8

Fig. 8. Cylinder head average temperature change when ES95 substituted 100LL

Rys. 8. Zmiana Sredniej temperatury gtowic po zmianie zasilania silnika z paliwa 100LL na ES95
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Fig. 9. Distribution of the cylinder head temperatures in the selected operating points depending on a fuel type

Rys. 9. Rozktad temperatury glowic w poszczegolnych punktach pracy w zaleznosci od rodzaju paliwa

3. The fuel replacement requires a modification of the fuel
dosage. The use of the automotive gasoline results in the
increase of fuel consumption by about 6% because of the
difference in the density of the fuels. Such an exchange
needs a carburettor to be readjusted or the injection timing
to be relevantly extended in the injection system.

4. The exchange of the fuel does not significantly change the
head temperatures. The observed decrease by about 1.5%
is miniscule for the differences ranging from 12 to 20%
between the head temperatures of particular cylinders.

5. The fuel type does not influence the temperature distri-
bution in particular cylinders.

It is necessary to emphasise that the tests are only pre-
liminary. It is essential to test particular engine elements in
real conditions of operation. Apart from that, it should be
tested how the fuel reacts to the fast changes of pressure and
temperature that occur when the plane gains altitude, which
may lead to a vapour-locks in the low-pressure fuel pipes.

The tests prove that ES95 gasoline can be used to fuel
aviation piston engines. The exchange of 100LL gasoline for
ES95 gasoline results in a negligible small increase of the
engine power observed when the indicated mean effective
pressure increases. Simultaneously, the peak pressure slightly
increases as well, but as for the indicated mean effective
pressure, it is insignificant. The changes of the crank angle
of the peak pressure are insignificant as well.

niezbedne jest doregulowanie gaznika lub w przypadku
uktadu wtryskowego — odpowiednie wydtuzenie czasow
wtrysku.

4. Zmiana paliwa nie powoduje takze znaczacej zmiany tem-
peratur glowic. Zauwazony spadek o okoto 1,5% nie jest
istotny przy zréznicowaniu temperatur glowic pomigdzy
poszczegolnymi cylindrami rzedu od 12 do 20%.

5. Zmiana paliwa nie wptyngta na rozktad temperatur cy-
lindrow silnika.

Nalezy podkresli¢, ze przeprowadzone badania sa
jedynie badaniami wstgpnymi. Konieczne jest przepro-
wadzenie dalszych prac, szczegolnie nakierowanych na
trwato$¢ poszczegolnych elementéw silnika. Do tych prac
doda¢ nalezy badania zwigzane z reakcja paliwa na szybkie
zmiany ci$nienia i temperatury wystepujace podczas wzno-
szenia samolotu i mogace powodowaé powstanie korkow
parowych w niskoci$nieniowych przewodach paliwowych
uktadu zasilania.
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Nomenclature/Skréty i oznaczenia
PRC piston-ring-cylinder/tok-pierscienie-cylinder

NTP
RPM

normal temperature and pressure/warunki normlane
revolutions per minute/obroty na minute
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The energy test “100 fishing days” of a Baltic cutter

The original concept of the energy test during continuous fishing of a Baltic cutter lasting 100 working days at the
fishery has been presented in the paper. The test will enable the calculation of the fuel consumption and the operating
efficiency of the energy system. The calculation models which are made in the paper take into account the actual reali-
zations of energy and trawling systems, operating conditions of ships and parameter values characterizing the operation
of all devices under consideration. The test may be used to evaluate the design solutions of ships at the design stage as
well as the ones already in use.

Key words: Baltic cutter, energy system, energy test

Test energetyczny ,,100 dni polowowych” kutra baltyckiego

W artykule zawarto oryginalng koncepcje testu energetycznego podczas nieprzerwanej eksploatacji kutra battyckiego
w przeciggu 100 dni ,,pracy na towisku”. Test zapewni wyznaczenie na drodze obliczeniowej ilosci zuzytego paliwa
i sprawnosci eksploatacyjnej uktadu energetycznego. Podane modele obliczeniowe uwzgledniajq rzeczywiste rozwiqgzania
uktadow energetycznych i uktadow potowowych oraz warunki pracy jednostek a takze wartosci parametrow charaktery-
zujgcych prace wszystkich rozpatrywanych urzqdzen. Test moze by¢ wykorzystany do oceny rozwigzan konstrukcyjnych

Jjednostek znajdujgcych sie w eksploatacji oraz bedgcych na etapie projektowania.

Stowa kluczowe: kuter baltycki, uklad energetyczny, test energetyczny

1. Energy systems of Baltic cutters

Baltic cutters are trawling vessels using floating or
bottom trawls. The trawling system may be hauled by a
single vessel or two separate (pair trawl) vessels in a stern
or side fishing mode.

A Baltic cutter is an autonomous system in terms of
energy i.e. all its energy needs are generated and realized by
the vessel’s independent energy system. The energy system
includes fuel consuming assemblies such as thermal engines;
currently it is exclusively the piston combustion diesel
engines, auxiliary marine boilers, machinery converting
mechanical energy into electrical energy (power generators)
as well as energy transmission devices (transmissions, waste
heat recuperation systems).

Combustion power sources include:

—main engines driving the vessel through a propeller and
selected technological mechanical power receiving devi-
ces. In Baltic cutters such receiving devices may be the
trawl and net winches. Apart from that, the main engine
may drive the main power generator on the vessel.

— auxiliary engines driving the power generators constitu-
ting joint power generation systems. An auxiliary engine
may also drive some other auxiliary receiving devices
forming a set.

—auxiliary marine boilers. Baltic cutters are fitted with
central heating boilers only.

Figure 1 shows example diagrams of energy systems and
a generalized structure of the energy balance.

1. Uklady energetyczne kutrow baltyckich

Baltyckie jednostki rybackie (kutry) prowadza potowy
technika tratowg przy uzyciu wltokow (dennych lub pelagicz-
nych). Zestaw tralowy moze by¢ holowany przez oddzielng
jednostke lub réwnoczesnie przez dwie (potowy w tuke) i
wybierany na poktad statku przez burte badz rufe.

Kuter baltycki jest uktadem autonomicznym energetycz-
nie, tzn. wszystkie potrzeby generowane sg przez jednostke
i pokrywane wylacznie przez znajdujacy si¢ na niej uktad
energetyczny. Uklad energetyczny obejmuje urzadzenia
paliwochtonne, tj. silniki cieplne; obecnie sg nimi wylacznie
tlokowe silniki spalinowe o ZS, kotty pomocnicze opalane
oraz maszyny przeksztalcajace energi¢ mechaniczng w
elektryczna (pradnice), a takze urzadzenia zmieniajace
parametry strumieni energii (przektadnie, uktady utylizacji
ciepta odpadowego).

W silowniach spalinowych wystepuja:

— Silniki gtéwne zapewniajace ruch jednostki dzigki nape-
dzaniu pednika (Sruby napgdowej) oraz wybrane wydzie-
lone odbiorniki technologiczne energii mechanicznej. W
przypadku kutréw baltyckich odbiornikami tymi moga
by¢: weiggarka(i) tralowa i1 weiagarka sieciowa. Oprocz
tego silnik gldéwny moze napgdza¢ pradnice zawieszong
sieci ogdlnookretowe;.

— Silniki pomocnicze nap¢dzajace pradnice sieci ogdl-
nookretowej i tworzace wspolnie pomocnicze zespoty
pradotworcze. Silnik pomocniczy moze rowniez napgdzac
nieliczne odbiorniki pomocnicze, tworzac tzw. zespot
wielomaszynowy.
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2. Test assumptions and characteristics

In relation to the evaluation of the operating efficiency
of individual series of fishing cutters the most frequently
applied method is the kilogram of fuel per ton of fish ratio.
This, however is a limited evaluation method in terms of the
figure of merit of the applied technical solutions, parameters
and the selection of individual devices. Their impact on the
final value of the ratio is complicated as it significantly de-
pends on the organizational, legal, and ichthyologic factors.
Sea tests of newly manufactured vessels, traditional for the
marine industry, have been developed to check whether the
contracted parameters are obtained (rated power towing,
cargo bay temperature) and cannot provide the evaluation
of the merit of the energy system in variable operating
conditions.

This substantiates the need for such a test development
that meets the assumptions given below:

1. The test will be of algorithmic nature, the results will be
obtained based on the developed algorithms and data
characterizing given processes.

2. The test will, with the utmost reliability, include real
energy system solutions and the conditions of their ope-
ration.

3. The test will pertain to energy systems in vessels with
drivetrains where the main engine may drive the propel-
ler, the winches and the power generator but the thermal
energy is provided by the boiler or electrical heaters. This
means that the calculations will not include the power
generator driven by the auxiliary engine. The assumption
that the work of the main engine fully covers the mecha-
nical and electrical energy demand is in accordance with
the real operation of the vessels under consideration.

4. The test will pertain to a state of operation ,,operation at
the fishery” for which the energy system was designed
covering the operation of dropping and lifting the fishing
equipment, trawling, maneuvers, short runs, storming and
stoppage at drift (covering total of ~132 days of the year)
[10]. The free run state of operation is neglected covering
the period of the run: seaport- fishery, fishery seaport (~13
days respectively). Hence, the proposal that the test covers
full 100 days of the operation of the energy system in the
fishery conditions.

5.For the description of the real conditions of operation
a probabilistic model will be used [5, 6]. A significant
element of the test design is the use of the characteristics
of the forecasted constituent loads of the main engine
related to:

— drive of the propeller
— drive of the winches
— drive of the power generator.

The parameters of the distribution of these will be char-
acterized by giving the values of:

N;" — average value of the load distribution, o, — standard

deviation of the load distribution, A, — share coefficient (of

the operation time) of a given load.

The application of a simple dependence with a view to
determining the parameters of the joint distribution (load

a)
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1 — Main engine, 2 — Final drive, 3 — Auxiliary engine, 4 — Power genera-
tor, 5 — Auxiliary transmission, 6 — boiler, 7 — waste heat recuperation
system, 8 —fuel supply, 9 — main technological receivers of mechanical

energy (propeller, hoists), 10 — power supply of groups of thermal energy

receivers, 11 — power supply of groups of electrical energy receivers, 12

— stream of losses, 13 — balance shield

Fig. 1 Schematics of energy systems of Baltic cutters for series: a) K-15
(length ~17.5 m build 1951-1959) and Storem 4 (length ~17-19 m
build 1960-1970), b) B-25s (length ~24.5 m build 1964-1976), c) B-280
(length ~26.8 m build 1987-1993), d) generalized structure

Rys. 1. Schematy uktadow energetycznych kutrow battyckich jednostek

serii: a) K-15 (dl. ~17,5 m bud. 1951-1959) i Storem 4 (df. ~17-19 m

bud. 1960-1970), b) B-25s (di. ~2,5 m bud. 1964-1976), c¢) B-280 (d!.
~26,8 m bud. 1987-1993), d) uogélniony schemat bilansowy
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distribution of the main engine) requires two conditions to

be fulfilled [6, 7]:

— regularity of the constituent distributions

— independence of the constituent loads from one another.

The results of extensive statistical research confirm the

fulfillment of these conditions [3, 5, 6].

The test will be carried out through the calculations and
determining of:

— the characteristics of the constituent load distributions of
the energy system i.e. propeller, the winches, the power
generator and the boiler

— the parameters of the load distribution of the main
engine

— the total fuel consumption by the main engine and the
boiler

— the value of the energy and operating efficiencies of the
energy system.

3. The methodology of the design of the Baltic
cutter energy test
As per the above stated assumptions, the parameters of

the load distribution of the main engine are determined by
the dependence:

S s A WT Sr A WS Ny
NSN +NWT>“SG +NWS7“SG + NPZ

NecMNLw lie) lie
2 2 2 2
ST s s
G = [ Osn J +[GWT SGJ +[Uws SG | 4 Opz
NpcMLw Ll Nec NepMNpz

where: N, N N N N3, —average values of the load

distributions: joint loads of the main engine, the propeller,

trawl winch, net winch and the power generator respective-
ly, 64; O3 Oyps Oy Op, — Standard deviations of the load
distributions: joint loads of the main engine, the propeller,
trawl winch, net winch and the power generator respectively,
et 0sS —the values of the coefficients determining the time
share of the operation of the trawl winch and the net winch
during the main engine operation, M,.; Nyps MNpys Ny — the
efficiencies of the: final drive, auxiliary drive, power genera-
tor shaft lines respectively.

In order to determine the main engine fuel consumption
we must know:

— the main engine fuel consumption characteristics (best if
provided by the engine manufacturer)

— the parameters of the operating load distribution of the
main engine in the period under consideration (state of
operation- test)

— the duration of the test.

In relation to engines the characteristics approximated
with a second order multinomial may be used in the form:

Nser =
MNepMpz

(M

GISIG =by +bNg; +b,Nig (2)

where: a‘S‘G » Ngg — relative hourly fuel consumption and
engine load, b, b, b, — constant values,
while:

— Kotly pomocnicze opalane. W przypadku kutrow bal-
tyckich wyst¢puja wylacznie kotty wodne centralnego
ogrzewania.

Na rysunku | pokazano przyktadowe schematy uktadow
energetycznych oraz uogdlniony schemat bilansowy.

2. Zalozenia i charakterystyka testu

W odniesieniu do oceny efektywnosci eksploatacyjnej po-
szczegoblnych serii statkow rybackich najczesciej stosowany jest
wskaznik [liczba kilogramow zuzytego paliwa/l. tong ztowio-
nego surowca]. Stwarza on jednak ograniczone mozliwosci
oceny dobroci zastosowanych rozwigzan technicznych,
parametrow i doboru poszczeg6lnych urzadzen. Ich wptyw
na ostateczng warto$¢ wskaznika jest uwiktany, poniewaz
zalezy on bardzo od czynnikdéw organizacyjnych, prawnych,
ichtiologicznych i in. Tradycyjne dla okretownictwa proby
morskie nowo zbudowanych jednostek maja za zadanie
sprawdzi¢, czy sa osiagane zakontraktowane warto$ci para-
metréw (np. moc, uciag, temperatura w tadowni) i nie moga
dawac oceny dobroci uktadu energetycznego w p6zniejszych
zamiennych warunkach eksploatacji.

Uzasadnia to celowos¢ opracowania testu odpowiadaja-
cego podanym nizej zatozeniom:

1. Test bedzie miat charakter obliczeniowy, tzn. odpowiednie
wyniki beda uzyskiwane dzigki wykorzystaniu opracowa-
nych modeli obliczeniowych (algorytmow) oraz danych
charakteryzujacych okreslone procesy.

2. Test w mozliwie najwyzszym stopniu bedzie uwzgled-
niat rzeczywiste rozwigzania uktadow energetycznych i
warunki ich eksploatacji.

3. Test odnosi¢ si¢ bedzie do uktadow energetycznych ku-
tréw z uktadami napedowymi, w ktorych silnik glowny
moze napedzac Srube, wceiggarke tralowa 1 weiagarke
sieciowa oraz pradnicg sieci ogolnookretowej, zas energi¢
cieplng zapewnia praca kotla opalanego lub podgrzewaczy
elektrycznych. Oznacza to, ze w obliczeniach nie bedzie
uwzgledniana pradnica napedzana przez silnik pomoc-
niczy. Zalozenie, ze praca silnika gtéwnego pokrywa
catkowite zapotrzebowanie na energi¢ mechaniczng i
elektryczna odpowiada praktyce eksploatacji rozpatry-
wanych jednostek.

4. Test bedzie si¢ odnosi¢ do stanu eksploatacji ,,praca na
towisku”, dla ktorego jest projektowany uktad energetycz-
ny, obejmujacego operacje wydawania i wybierania ze-
stawu potowowego, tralowania, manewrow, niewielkich
przelotdéw, sztormowania oraz okreséw postoju w dryfie
(zajmujace facznie ~132 doby w ciagu roku) [10]. Pomija
si¢ stan eksploatacji ,,ptywanie swobodne” obejmujacy
okresy plywania na trasach port—towisko i towisko—port
(odpowiednio ~13 dob). Stad propozycja, aby test obej-
mowat pelne 100 dob pracy ukladu energetycznego w
warunkach pracy na towisku.

5. Do opisu rzeczywistych warunkéw eksploatacji zostang
wykorzystane modele probabilistyczne [5, 6]. Istotnym
elementem budowy testu jest wykorzystanie charakte-
rystyk prognozowanych obcigzen sktadowych silnika
glownego zwigzanych z:
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— Gh
h _ SG
GSG ~ . h nom
SG (3)
— N
Ngs = ]i,?n
NSG

h nom

where: G, Gy, —respectively: hourly and hourly rated
fuel consumption, N, Nga" —respectively: load and rated
load of the main engine.

The total main engine fuel consumption operating in
time t will be [6, 13]:

h nom

t
Ggg =t Ggg

—sr —ar \?
by +b; Nsg + bz(NSGj + bzc%:| 4)

where: Nsg — the average value of the relative distribution
of the engine load, GI% — deviation from the standard distri-
bution of relative loads Nic .

If, according to the assumptions, the main engine operates
for the whole duration of the test (t=100-24 = 2400 h), then
the corresponding fuel consumption Gg, will be:

—ér —ér 2
G;G :t(GgG);(()im |:b0 + b]NSG + bz[Nsaj +b26%:| &)

The fuel consumption by the boiler (boilers) can be
obtained by the balance equation:

GKOW(fOnKO =Ngo (6)

where: G, —boiler fuel consumption, N, | —boiler’s thermal
effective power, 1, — boiler efficiency, W;© — calorific
value of the fuel used by the boiler.

nom

Rated effective thermal power of the boiler (Ni5 ) and
Ny, are specified in the documentation (user’s manual) for
a particular boiler. Knowing the value N3, we can obtain
an average hourly fuel consumption by the boiler:

N
N KO

(Gho) = —do— 7
© WdKOnKO @

and the total boiler fuel consumption during the test
will be:

N ST
—WKOKO (8)

a Mko

* 2 KO
Gyo =thgg

where: A0 — the coefficient of time share of the boiler
in the operating time of the main engine (equal to the test
duration time).

The total fuel consumption by the fuel consuming

components of the energy system (G,;) of a Baltic cutter
(main engine and boiler) during the test ,,100 fishing days”
will be:

—napedem S$ruby

—napedem wciagarki tratowej

—napedem wciagarki sieciowej

—napedem pradnicy zawieszone;.

Parametry rozktadow tych obcigzen beda charaktery-
zowane przez podanie wartosci: NI — warto$¢ $rednia
rozktadu obcigzen, o, — odchylenie standardowe rozktadu
obcigzen, A, — wspotczynnik udziatu (czasu pracy) okreslo-
nego obcigzenia.

Zastosowanie prostej zaleznosci celem wyznaczenia pa-
rametréw rozktadu tacznego (tzn. rozktadu obcigzen silnika
glownego) wymaga spelienia dwoch warunkow [6, 7]:

— normalnosci rozktadéw sktadowych

— niezalezno$ci od siebie obcigzen sktadowych.

Wyniki obszernych badan statystycznych potwierdzaja
spetnienie tych warunkéw [3, 5, 6].

Test bedzie realizowany przez wykonanie obliczen i
okreslenie:

— charakterystyk rozktadow obcigzen sktadowych uktadu
energetycznego, tj. sruby napedowej, wciggarek trato-
wych, wciagarki sieciowej, pradnicy zawieszonej i kotta
opalanego

— parametrow rozktadu obcigzen silnika gldéwnego

— catkowitego zuzycia paliwa przez silnik gtéwny i kociot
opalany

— wartosci sprawnos$ci energetycznej, eksploatacyjnej uktadu
energetycznego.

3. Metodyka budowy testu energetycznego kutra

baltyckiego

Zgodnie z podanymi wyzej zatozeniami parametry roz-
ktadu obcigzen silnika gléwnego okresla zaleznos¢ (1),
gdzie: N, NT Ny Nie: Ni, — wartosei $rednie rozktadu
obcigzen odpowiednio: tacznych silnika gltdéwnego sruby
napgdowej, wciggarki tratowej, weiggarki sieciowej, prad-
nicy zawieszonej, G ; Gy ; Oy Oy Op, — 0dchylenia stan-
dardowe rozktadu obcigzen odpowiednio: tacznych silnika
gtéwnego, §ruby napedowej, weiagarki tratowej, weiagarki
sieciowej, pradnicy, 2%1;A%S — warto$ci wspotczynnikow
okreslajacych udziat czasu pracy odpowiednio wciagarki
tratowej i weiagarki sieciowej podczas pracy silnika gtowne-
€0, Npes Npps Mpys My — SPrawnosci odpowiednio: przektadni
glowne;j, przektadni pomocniczej, pradnicy i linii watow.

Okreslanie zuzycia paliwa przez silnik glowny wymaga
Znajomosci:

— charakterystyki zuzycia paliwa przez silnik glowny (naj-
lepiej podawanej przez producenta silnika)

— parametrow rozktadu obciazen eksploatacyjnych silnika
glownego w rozpatrywanym okresie (stanu eksploatacji
— testu)

— czasu trwania testu.

W odniesieniu do silnikow mozna wykorzystywac cha-
rakterystyki aproksymowane wielomianem stopnia drugiego
w postaci (2),
gdzie: GISIG , Nsg —odpowiednio wzgledne: godzinowe zuzy-

cie paliwa i obcigzenie silnika, b, b,, b, — wartosci state,

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)

63



Research/Badania

Test energetyczny ,, 100 dni polowowych” kutra battyckiego

G:JE :G;G +G¥<o )

If the energy system is extended by waste heat recupera-
tion the value will be:

"

G:JE :G;G +G¥<o —AGyry, (10)
where: AG 1y, —reduction of the fuel consumption obtained
while the waste heat recuperation system was used (see sche-
matics fig. 1d and the explanation). The method of obtaining

value AG{y, has been given in detail in [6].
If different fuels are applied for the main engine and the
boiler, the respective fuel consumption given in (5), (8) should

be converted into a standard fuel W} =42707 kJ/kg.

For the test calculations an original concept of determin-
ing of the operating efficiency will be used, expressed as
a ratio of the total amount of usable energy generated by
the energy system to the total energy contained in the fuels
combusted by the fuel consuming elements in the time un-
der consideration [2, 6]. This efficiency will be formulated
according to the assumed schematics of the energy system
(Fig. 1).

The total energy (E.;) generated by the energy system
in time t can be:

(11)

E;E = E;N +E;VT +Ei)vs +E;Z +E¥<o
where: Fg By EyeEryiEro — the total energy used in
time t respectively for the propulsion of the: propeller, trawl
winches, net winch and the energy generated by the power
generator and the boiler.

This can be expressed as:

* §r

ESN - tNSN

* _ §r WT
EWT - tNWT7\‘SG
* o4 WS
EWS - NWS%‘SG
*

_ §r
EPZ - NPZ

* st 4 KO
EKO - NKO%‘SG

(12)

Operating energy efficiency of the energy system of
a Baltic cutter in the test ,,100 fishing days” (n,,) will be
expressed:

"

EUE

T]UE = * std
G W

(13)

If, on a particular cutter type, such devices as net winch
or a boiler are not fitted then in the previously given formulas
the parameters should not occur.

4. The possibilities of obtaining the necessary
parameters for the test calculations

The parameter values occurring in the previously given
relations have been obtained using the few available inves-

przy czym wzgledne godzinowe zuzycie paliwa i obcigzenie
silnika wynosza (3),
gdzie: Gb; , GE™ —odpowiednio: godzinowe i godzinowe
nominalne zuzycie paliwa, N ., Ng5" —odpowiednio: obcia-
zenie 1 obcigzenie nominalne silnika gléwnego.

Lacznie zuzycie paliwa przez silnik gléwny pracujacy
w czasie t bedzie [6, 13] wynosi¢ (4)

gdzie: Nso — warto$¢ érednia rozktadu wzglednego ob-
cigzenia silnika, GI% — odchylenie standardowe rozktadu

wzglednych obcigzen Nsc .

Jesli, zgodnie z zatozeniami, silnik gtowny bedzie
pracowatl przez caly czas trwania testu (t = 100-24 = 2400
h), to odpowiadajace temu catkowite zuzycie paliwa Ggg
wyniesie (5).

Zuzycie paliwa przez kociot (kotty) opalany mozna
wyznaczy¢ z rownania bilansowego (6)
gdzie: G, , — zuzycie paliwa przez kociol, N, | — uzyteczna
moc cieplna kotta, 1, , — sprawnos$¢ kotta, Wi — warto§é
opatowa paliwa zuzywanego przez kociot.

Nominalna uzyteczna moc cieplna kotta (Nk5') orazn,
podawane sa w dokumentacji (instrukcji uzytkowania) dane-

go kotla. Przy znajomosci wartosci N}, mozna wyznaczy¢
$rednie godzinowe zuzycie paliwa przez kociot jako (7), za$
calkowite zuzycie paliwa przez kociot podczas testu bedzie
wynosito (8),
gdzie: Mo — wspolczynnik udziatu czasu pracy kotta opa-
lanego podczas czasu pracy silnika gtownego (réwnego
czasowi trwania testu).

Calkowite zuzycie paliwa przez elementy paliwochton-

ne uktadu energetycznego (Gur) kutra battyckiego (silnik
gtéwny 1 kociot opalany) podczas testu ,,100 dni potowo-
wych” wyniesie (9).

W przypadku rozbudowy uktadu energetycznego po-
przez zastosowanie utylizacji ciepta odpadowego warto$é
ta bedzie rowna (10),
gdzie: AGy;y, — zmniejszenie zuzycia paliwa uzyskane w
sytuacji zastosowania uktadu utylizacji energii odpadowe;j
silnika (patrz schemat na rys. 1d wraz z objasnieniem w

tek$cie). Metode wyznaczania wartosci AGypy, podano
szczegdtowo w [6].

W przypadku stosowania réznych paliw do silnikow
gtownych 1 kotlow, nalezy odpowiednie zuzycia podane
zaleznosciami (5), (8) przelicza¢ na paliwo standardowe

Wi = 42707 kl/kg.

Do obliczen testowych bedzie wykorzystana oryginalna
koncepcja okreslania sprawnosci eksploatacyjnej, wyrazanej
jako stosunek catkowitej ilodci energii uzytecznej, wytwo-
rzonej przez uklad energetyczny, odniesionej do catkowitej
ilo$ci energii zawartej w paliwach spalonych przez elementy
paliwochtonne uktadu podczas rozpatrywanego czasu [2,
6]. Sprawno$¢ ta bedzie sformutowana zgodnie z przyjetym
schematem uktadu energetycznego (rys. 1).

Catkowitg ilo$¢ energii (Eqe) wytworzonej przez uktad
energetyczny w czasie t mozna okresli¢ przez (11),
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tigation results, publications or analogies to fishing cutters
of other type. They should be construed as approximate and
subject to further verification.

The determining of the main engine load distribution,
according to (1) in relation to the propeller drive requires
obtaining the values of: load distribution of the propeller

drive (Ngy. Ogy) and the efficiency of the power transmis-
sion unit (1, ,,,)- In further investigations the authors will
use a distribution of relative loads of the propeller drive
determined by the parameters of: average relative load

O

—sr NSr .. . . .
[NSN = NHSN J , standard deviation of the load distribution
SG

(ESN) or the coefficient of distribution variability

Vgy = Ei? = Gss,f . Knowing the above will allow the
Nev Ny
obtaining of the values:

Ng - NSNN;%m} "
Ogn = VsnNigy

The parameters of the main engine load distribution
related to the propeller drive while operating at the fishery
for all the series under consideration should correspond to
the load distribution (operating conditions) determined in
the emission tests E2 or E3 [9, 14]. A histogram of these
distributions, given in the form of the values of respective
loads and their shares has been presented in fig. 2.

The parameters of the distribution determined for the test
conditions E2 and E3 are as follows:

5y

New = 2L 06875
SG
csn =0.2355 (15)
Vgy = o = 0.3425
NSN

These values are well corresponding to the extensive
statistical test results [1, 3, 6]. In relation to the final drives
and the shaft lines we can assume:

Mo =097 My, =0.98-0.99 (16)

The trawl and net winches on the vessels under analysis
are driven by the engine through a transmission system:
belt, serial mechanical or hydrostatic transmissions. The
determining of the main engine load distribution parameters,
according to (1) in relation to the winches, requires the fol-
lowing values to be identified:

§r §r WT A WS
Nir> Nivs: O wr>Ovws>Mpg > ~gg s s

In relation to the load distribution parameters of the
trawl winch (Ny;, Oywr) and the net winch (Nys, Oyws)

gdzie: BBy Bys:EriEro — catkowita ilogé energii
zuzytej w czasie t odpowiednio do nap¢du: sruby, weiagarek
tratowych, wciagarki sieciowej oraz wytworzonej przez
pradnice i przez kociot opalany.

Mozna je wyrazi¢ przez zaleznos$ci (12).

Wartos¢ sprawnosci energetycznej eksploatacyjnej
uktadu energetycznego kutra battyckiego w tescie ,,100 dni
potowowych” (n,.) bedzie wyrazona wzorem (13).

Jezeli na konkretnym typie kutra nie wystepuja takie
urzadzenia jak np. wciagarka sieciowa lub kociot opalany,
to w odpowiednich, podanych wczesniej zaleznos$ciach, nie
powinny wystepowaé zwigzane z nimi parametry.

4. Mozliwosci wyznaczania warto$ci parametréw
niezbednych do wykonania obliczen testowych

Warto$ci parametréw wystepujacych w podanych weze-
$niej zalezno$ciach zostaty okreSlone przy wykorzystaniu
nielicznych dostepnych wynikow badan, publikacji lub w
analogii do statkow rybackich innych typow. Nalezy je
traktowacé jako przyblizone i w miar¢ mozliwosci powinny
by¢ weryfikowane i uscislane.

Wyznaczenie parametrow rozktadu obcigzen silnika
gléwnego, zgodnie z (1) wymaga, w odniesieniu do napedu
sruby, okreslenia warto$ci: parametrow rozktadu obcigzen
jej napedu (Ngy. Ogy) i wartodci sprawnosci uktadu trans-
misji mocy (M, M,y)- W dalszych rozwazaniach wykorzy-
stywany bedzie rozklad wzglednych obcigzen napgdu sruby,
okreslony parametrami: sredniego wzglednego obciazenia

—sr

Ny = Nix J , odchylenia standardowego rozktadu obcia-
N

nom
SG

zeh (ESN) badz wspoétczynnika zmienno$ci rozktadu

O'sN Ogn

[USN ~ =%  N& |- Ich znajomo$¢ pozwoli na wyzna-
Ny SN

czenie wartosci (14).

Parametry rozktadu obcigzen silnikow gtownych zwia-
zanych z napedem S$ruby podczas pracy na towisku dla
wszystkich rozpatrywanych serii jednostek powinny odpo-
wiada¢ rozktadowi obcigzen (warunkow pracy) okreslonemu
w testach emisyjnych E2 lub E3 [9, 14]. Histogram tych
rozktadéw, podanych warto§ciami odpowiednich obcigzen
i ich udzialow wagowych, pokazano na rys. 2.

Wyznaczone dla warunkow testow E2 i E3 parametry
rozktadu wynosza (15).

Warto$ci te dobrze odpowiadajg odpowiednim wynikom
szerokich badan statystycznych [1, 3, 6]. W odniesieniu do
przektadni mechanicznych glownych i linii waldéw mozna
przyjmowac (16).

Woeciagarki tralowe i sieciowe na analizowanych jednost-
kach napg¢dzane sg od silnika przez przektadnie (gtéwne):
pasowe lub szeregowo przez mechaniczne i hydrostatyczne.
Wyznaczanie parametréw rozkladu obcigzen silnika gtow-
nego, zgodnie z (1) wymaga, w odniesieniu do wciagarek,
okreslenia wartosci:

§r §r WT A WS
Niyr> Niys: O wr>Ows>Meg s Mg - s )
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drives determined on the drive clutches of these winches
we can use the existence of a linear dependence [3] of the

rated usable power of the trawl winches (N, )™" and the

average value of the load distribution of their drive (NiLT)
while operating at the fishery. While:

amn

(Nw)™" =Ty Var

where: T, — rated power of the trawl winch, v, — rated
operating speed of the trawl winch.

Fragmentarily applying the test results of the Baltic cut-
ters [8, 10, 12] we can assume:

sr
N WT

P — =0.5+0.70
(Nyr)

(18)

Analogically to the net winches:

sr
N WS

while:

(Nyws)™" =Tys Vs (20)
where: T, ¢ v, — rated power and lifting speed of the net
winch.

In relation to the mechanical efficiency of the power
transmission unit (mechanical efficiency of the final drive)
we can assume [8, 12]:

for belt transmissions
serial mechanical,

Npg =0.90+0.95

21
. . MNpg =0.60+0.65 @1)
hydrostatic transmissions

Determining of the averaged values of the coefficients
is difficult because of the application of:

— various techniques of dropping and lifting of the trawling
set

— the types of equipment and the length of the dropped trawl
ropes (200—-600 m)

— the duration of the hauls (4-12 h).

We can assume [8, 11] that the average duration of the
dropping and the lifting together with auxiliary works for
all the series of cutters amounts to ~1 h and estimate that the
average operating time of the trawl winches amounts to:

— side loading cutters ~50%, which corresponds to
tyr =05 h

— stern loading cutters ~40%, which corresponds to
tyr =04 h

— net winches ~20%, which corresponds to tyg = 0.2 h.

W odniesieniu do parametrow rozktadu obcigzen napedu
weiggarek tratowych (Nyr. Oywr) i weiagarki sieciowej
(Nis> Ows) , okreslanych na sprzegtach napedowych weia-
garek, mozna wykorzystac istnienie liniowej zaleznosci [3]
nominalnej wartosci mocy uzytecznej wciagarek tralowych
(Ny7)™™ i $redniej warto$ci rozktadu obcigzen ich napedu
(Nywr) podczas operacji potowowych — (17),
gdzie: T, — warto$¢ nominalna uciggu wciggarki tralowej,
Vyr — Wartos¢ nominalna predkosci wybierania wciggarki
tralowe;j.

A

Pl
05 |
0.4 |
0.3 |
0.2 -}
0.1 |
NSN
0.25 05 10

0.75

Fig. 2. Histogram of relative loads distributions of main engines working
on vessels under heavy duty conditions due recommended tests: E2 — for
engines working by n = idem and E3 — for engines working by n = var,
due propeller characteristic [9, 14]

Rys. 2. Histogram rozktadow obcigzen wzglednych silnikow gtownych na
Jednostkach pracujgcych w ciezkich warunkach wg zalecen testow:
E2 — dla silnikow pracujgcych przy n = idem i E3 — dla silnikow pracu-
Jacych przy n = var, po charakterystyce srubowej [9, 14]

Wykorzystujac fragmentaryczne wyniki badan kutrow
battyckich [8, 10, 12], mozna przyjmowac (18).

Analogicznie dla wciagarek sieciowych mozna przyjaé
(19), przy czym uwzglednia si¢ (20),
gdzie: T v, — nominalne wartosci uciggu i predkosci
wybierania wciaggarki sieciowe;j.

W odniesieniu do sprawnosci mechanicznej uktadu trans-
misji mocy (sprawnosci mechanicznej przektadni gtéwnej)
mozna przyjmowac [8, 12]: dla przektadni pasowych (21)
oraz szeregowo mechanicznych i hydrostatycznych (21).

Wyznaczenie usrednionych warto$ci wspotczynnikow
X\Qg ; X\QIGS jest utrudnione ze wzgledu na stosowanie roznych:
— technik wydawania i wybierania zestawu tralowego
— typow sprzetu i dlugoscei wydanych lin tratowych (200600 m)
— czasOw trwania zaciggow (4—12 h).

Mozna przyjac [8, 11], ze $redni czas trwania operacji
wydawania i wybierania oraz prac pomocniczych dla wszyst-
kich serii kutrow wynosi ~1 h i szacowa¢, ze $redni czas
pracy wciggarek tralowych wynosi w nim przecigtnie:

— na kutrach burtowych ~50%, co odpowiada tyy =0.5 h
— na kutrach rufowych ~40%, co odpowiada ty; =0.4 h
— zaé weiagarek sieciowych ~20%, co odpowiada tyg = 0.2 h,
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Hence, for the duration times of the fishing cycles (opera-
tion of the main engine) in the time window (4-12) + 1 h will
be (22).

Including the power generator in the calculations of the
main engine loads according to (1) requires a knowledge of
the values characterizing the distributions of loads of the
power generator (N},,G,,), the efficiency of the auxiliary
transmission (n,,) and the efficiency of the power generator

(M;,)- In order to determine the value of Nifz we can use the
actual values of relative loads of power generators of vessels
according to the following dependence:

et NS'r
Npz =—= (23)

nom
N Pz

—r . . .
where: Npz; N3 Nwo" — respectively: average relative,

average and rated power generator loads.

The value of Nz for a properly chosen generator size
operating under typical operating conditions and (v,,,) should
be assumed according to the investigation results [3, 5, 6] of
the following values:

Noz =0.60+0.75

24
oy =L 202 @4

NPZ

And respective efficiencies:
Npy, =0.90+0.95 m,, =0.97 (25)

In terms of fuel consumption by the boilers we need to
know the values Ni, and 23, while:

N¥, = NgoNIom (26)
Because the rated boiler efficiency is selected for winter
conditions we can assume the average relative boiler load
during the test [1, 6]:
Nko =0.5 27
And the boiler work share coefficient during the test
(operating time of the main engine):

A2 =0.5+07 (28)

5. Conclusions

In the conclusions we can state that the original concept
of the energy test of the Baltic cutter:

1) aims at enabling comparative analyses of solutions of
energy systems while modernizing existing vessels as
well as the analyses of variants of these systems on the
design stage of new vessels,

2) as a criterion of evaluation assumes the total fuel con-
sumption and operating efficiency as determined through
calculations for 100 fishing days,

Zatem dla czasow trwania cykli potowowych (i pracy
silnika gtownego) w przedziale (4—12) + 1 h bedzie (22).

Duration
of the Coefficient/wartosci wspotczynnikow }\.\gg s }\.\gg
haul/ Side loading Stern loading cutters/
czas cutters/kutry kutry rufowe
trwania burtowe
zaciqgu
[h] hgg [ Aig [ heg [
atty, =05h |[att,=04h | att, =02h 22)
4 0.5/5=0.100 | 0.4/5=0.080 0.2/5=0.040
6 0.5/7=10.071 0.057 0.029
8 0.5/9 =0.056 0.044 0.022
10 0.5/11=0.045 0.036 0.018
12 0.5/13 =0.038 0.031 0.015

Uwzglednienie pradnicy zawieszonej przy wyznaczaniu
obciazen silnika gtéwnego zgodnie z (1) wymaga znajomo-
$ci wartosci charakteryzujacych rozktad obcigzen pradnicy
(Nb2.657) i sprawnosci przekladni pomocniczej (n,,) oraz
sprawnosci pradnicy (1,,). Do okreslania warto$ci N3, moz-
na wykorzysta¢ rzeczywiste warto$ci wzglednych obcigzen
pradnic na statkach zgodnie z zaleznoscia (23),

gdzie: sz;Nirz;N;;m —kolejno: $rednie wzgledne, $rednie
i nominalne warto$ci obcigzen pradnicy zawieszonej.

Wartosé Nez dla prawidtowo dobranej wielkosci prad-
nicy, pracujacej w podstawowym stanie eksploatacji statku,
oraz (v,,) powinny by¢ przyjmowane zgodm.e z rfezultataml
badan [3, 5, 6] o warto$ciach (24) i odpowiednich spraw-
noS$ciach (25).

Do okreslania zuzycia paliwa przez kotly opalane ko-
nieczna jest znajomosci wartosci Ny, i Ao, przy czym

N¥, = NgoNIom (26).

Ze wzgledu na to, ze nominalna wydajno$¢ kotta dobie-
rana jest dla warunkow zimowych, mozna wartos$¢ sredniego
wzglednego obcigzenie kotta podczas testu przyjmowac [1, 6]
jako (27), zas wspotczynnika udziatu czasu pracy kotla pod-
czas testu (czyli czasu pracy silnika gtéwnego) jako (28).

5. Podsumowanie

W podsumowaniu mozna stwierdzi¢, ze oryginalna kon-
cepcja testu energetycznego kutra battyckiego:

1) ma na celu umozliwienie analiz poréwnawczych roz-
wiazan uktadow energetycznych podczas rozpatrywania
zakresu celowej modernizacji jednostek istniejacych oraz
analiz wariantéw tych uktadéw na etapie projektowania
nowych jednostek,

2) jako kryterium oceny przejmuje warto$¢ catkowitego
zuzycia paliwa i sprawnosci eksploatacyjnej, okreslane
droga obliczeniowg dla 100 dob nieprzerwanej pracy na
lowisku,

3) uwzglednia rzeczywiste warunki eksploatacji jednostek
i wykorzystuje probabilistyczne modele dla ich opisu,
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3) considers the actual operating conditions of vessels and
uses probabilistic models for their description,

4) has the potential for improvement i.e. can cover the effects
of waste heat recuperation (if applied), or use a variety
of verified parameters depending on the conditions of
particular operation,

5) has been developed within the task 1.6 of the project
budget ,,Guidelines for the modernization of fishing
vessels in the aspect of reduction of energy expenditure
and impact on the environment” marked OR16-61535-
OR1600006/06.

Artykul recenzowany

4) ma charakter rozwojowy, to jest moze obejmowac rowniez
np. efekty utylizacji ciepta odpadowego (w przypadku
ich zastosowania), czy tez uwzglgdnia¢ zweryfikowane
warto$ci szeregu parametrow stosownie do warunkow
biezacej eksploatacji,

5) zostata opracowana w ramach zadania 1.6 budzetu projek-
tu ,,Opracowanie wytycznych do modernizacji jednostek
rybackich w aspekcie zmniejszenia naktadéw energe-
tycznych i oddziatywania na srodowisko” o oznaczeniu
OR16-61535-OR1600006/06.
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On board recognition of different fuels in SI engines with the use
of dimensional and non-dimensional vibration signal parameters

Gaseous fuels such as natural gas and propane butane mixtures are currently the most popular fuels for dual fuel
internal combustion engines. Gaseous fitels are more resistant to knocking than conventional liquid fuels they mix better
with air. There have been many published works on the use of gaseous fuels but the problem of the combustion noise, as
a very important source of acoustic discomfort is not getting enough attention. Combustion noise occurs in a direct and
indirect form. It is transmitted throughout the engine block as a vibration at a different spectrum of frequencies. In this
study an attempt has been made to correlate the combustion noise with the operating parameters of an engine fueled
with LPG, CNG and CNG-hydrogen mixtures as compared to petrol fueled engine. Signals of multiple resonance in the
combustion chamber and corresponding vibration signals of the cylinder block of engine have been considered for one
combustion cycle. A four cylinder, 1.6 dm® spark-ignition engine converted to run on LPG, CNG and CNG-hydrogen
mixtures has been tested in the project. A well known diagnostic parameter was used for comparison of the engine noise
for its operation on gasoline and alternative fitels. A new non-dimensional indicator has also been proposed for the
engine vibration estimation purposes the Increase Wavelet Ratio C’ ,, precisely described in the paper.

Key words: alternative fuels, engine vibration, dimensional and non-dimensional indicators

Rozpoznawanie paliw zasilajacych silnik przy uzyciu wymiarowych i bezwymiarowych
wskaznikow sygnalu przyspieszen drgan

Paliwa gazowe, takie jak mieszanki propanu butanu czy gaz ziemny sq obecnie najpopularniejszymi paliwami zasila-
Jjacymi silniki spalinowe. Paliwa gazowe znane sq z wiekszej odpornosci na spalanie detonacyjne niz paliwa ptynne oraz
tatwiejszego wymieszania z powietrzem. Wiele prac poswiecono zasilaniu silnikow paliwami gazowymi, lecz problemu
hatasuw trakcie spalania, jako bardzo waznego zZrodta dyskomfortu, do tej pory nikt nie rozpatrywat. Hatas procesu spa-
lania mozna podzieli¢ na wewnetrzny i zewnetrzny. Wewnetrzny hatas jest transmitowany przez Scianki bloku silnika przy
roznej czestotliwosci. W artykule przedstawiono wyniki analiz sygnatu drganiowego Scianki bloku silnika przy zasilaniu
roznymi paliwami. Silnik o ZI o pojemnosci 1,6 dm?® przystosowano do zasilania palivem LPG, CNG oraz mieszankami
CNG i wodoru. Przeprowadzono badania wptywu obcigzenia i predkosci obrotowej na poziom drgan bloku silnika. Do
oceny wynikow badan uzyto znanego wskaznika bezwymiarowego. W artykule zaproponowano takze nowy wskaznik
bezwymiarowy do oceny drgan bloku silnika. Jest to przyrost wspdtczynnika falkowego C’ .

Stowa kluczowe: drgania silnika, diagnostyka, wymiarowe i bezwymiarowe wskazniki, przyrost wspotczynnika falkowego

1. Introduction

The main goal of the research program connected with
the combustion process validation was to design a real time
combustion process control system using vibration analysis
methods. In-cylinder transformation of chemical energy into
mechanical energy is a complicated process. Direct indicated
pressure measurements are also very expensive.

According to the research that has already been done [1,
2], there is a close correlation between combustion process
represented by means of indicated pressure, and engine
block vibrations.

Vibration processes that are common for engine opera-
tion, constitute a cycle of repeated sequences in time. The
following sequence does not match the previous one when
the field phenomenon components are taken into account.

Basic four stroke engine operating cycle is completed
with two crankshaft revolutions.

The combustion process validation on the basis of
registered vibration signals requires an identification of

1.Wprowadzenie

Najwazniejszym celem przedstawionego programu badan
procesu spalania byto zaprojektowanie systemu kontroli procesu
przy uzyciu sygnatow wibroakustycznych. Transformacja ener-
gii chemicznej wewnatrz cylindra na energi¢ mechaniczna jest
procesem ztozonym i skomplikowanym. Bezposredni pomiar
ci$nienia wewnatrz cylindra jest nadal procesem drogim.

Badania wykonane w ostatnim czasie [1, 2] wskazuja
na korelacj¢ pomigdzy procesem spalania, reprezentowa-
nym przez warto$¢ cisnienia indykowanego, i drganiami
korpusu silnika.

Procesy wibroakustyczne, ktore sa wspolne dla pra-
cujacego silnika, tworza cykliczne, powtarzalne w czasie
sekwencje, przy czym kazda nastgpna sekwencja nie jest
podobna do poprzedniej, gdzie zakres sktadowych jest
poddawany analizie.

Podczas pracy czterosuwowego silnika wat korbowy
pokonuje dwa pelne obroty w trakcie jednego cyklu ro-
boczego.
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the engine block resonance frequencies [3]. A definition of
spectral transfer functions for the chosen test points makes
the analysis of the results easier and enables an optimal
location of the sensors on the engine block.

The combustion process analysis with the use of vibroa-
coustic methods is very complex and difficult particularly in
terms of the necessary analysis of non-stationary and cyclo-
stationary signals. The initial test results of the influence
of a fuel type on the indicated pressure and engine block
vibrations have been presented in this paper.

2. Experimental setup

The evaluation of the engine block vibration level was
done with the use of selected diagnostic factors. Their val-
ues, calculated separately for different operating conditions
of engine fueled by different fuels, suggest their possible
application in recognizing the engine fuel the engine. The
factors applied in the project for engine block vibration
signal analysis are shown below. The first is a scalogram
represented by the following equation:

SCAL,(a.b) =|C,[ (1)

where: C | — wavelet coefficient.
Second, the Increase Wavelet Ratio C’ | may be estimated
as follows:
c, =% @)
da

Both factors are calculated from wavelet coefficient
traces.

3. Test setup

The tested object was a 1.6 dm® SI engine, fueled with
gasoline and gaseous fuels. During the test procedure the
indicated pressure in the 4% cylinder and the vibration ac-
celeration in four points on the engine block were registered
in two series.

For each of the fuels, the acquisition procedure registra-

tions were made in the time domain with the use of two
transducers. Transducers were registering the
vibrations accelerations in the y and x axes in
the 4" cylinder zones. The test procedure was
done with the use of a pressure transducer
type 6121 working together with a charge
amplifier 5011, crankshaft position sensor
type 2613B by Kistler and acceleration trans-
ducers ICP from PCB together with Roga
Instruments signal amplifier type PA3000.
Signals were acquired with the use of eight
channels PCI card by National Instruments
(NI PCI-6143) controlled by an application
written in LabView environment.

The variations of both load and speed
of the tested engine were completed on a
BOSCH FLA 203 roller bench. Figure 1
shows the diagram of dataflow in the de-
scribed system.

Weryfikacja proceséw spalania na podstawie zarejestro-
wanych przebiegow sygnatéw drgan wymaga identyfikacji
czestotliwosci rezonansowych korpusu silnika [3]. Defini-
cja funkcji przejscia dla wybranych punktéw pozwolita na
fatwa analize¢ wynikow badan dzigki optymalnej lokalizacji
przetwornikéw drgan na korpusie silnika.

Analiza procesu spalania przy uzyciu metod wibroaku-
stycznych jest bardzo skomplikowana i trudna, zwlaszcza
gdy bierze si¢ pod uwage niezbedne do analizy sygnaly
niestacjonarne i cyklostacjonarne. W artykule przedstawio-
no poczatkowe badania wptywu rodzaju paliwa na warto$¢
ci$nienia idykowanego i drgania korpusu silnika.

2. Stanowisko badawcze

Do okreslenia poziomu drgan bloku silnika uzyto wybra-
ne wspolczynniki diagnostyczne. Ich wartosci obliczono dla
kazdych warunkow zasilania silnika roznym rodzajem pali-
wa, sugerujac ich mozliwe zastosowanie do rozpoznawania
rodzaju paliwa zasilajacego. Estymaty zastosowane do ana-
lizy drgan korpusu silnika przedstawiono nizej. Pierwszym
jest skalogram reprezentowanym przez roéwnanie (1),
gdzie: C | — wspotczynnik falkowy.

Drugi to przyrost wspotczynnika falkowego C’_, ktory
moze by¢ oszacowany réwnaniem (2). Oba wspotczynniki
sg obliczane z rozktadu wspotczynnikow falkowych.

3. Aparatura pomiarowa

Obiektem badan byt silnik o ZI o pojemnosci 1,6 dm?
zasilany paliwem benzynowym oraz paliwami gazowymi.
Podczas badan rownolegle rejestrowano ci$nienie w czwar-
tym cylindrze oraz drgania korpusu silnika.

Dla kazdego paliwa akwizycja sygnalow drgan odby-
wata si¢ w dziedzinie czasu przy uzyciu dwoch przetwor-
nikéw. Przetworniki rejestrowaly przyspieszenia drgan w
ptaszczyznie x i y w poblizu czwartego cylindra. Badania
wykonano przy uzyciu przetwornika cisnienia typu 6121
wspotpracujacego ze wzmacniaczem tadunku 5011, pozycje
watu korbowego mierzono za posrednictwem czujnika typu
2613B firmy Kistler, natomiast przetworniki przyspieszen

Fig. 1. Schematic diagram of the experimental setup

Rys. 1. Schemat stanowiska pomiarowego
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4. Results and discussion

The combustion pressure is one of the main factors
determining the engine block vibrations. Figure 3 presents
the engine cycle hardness as a representative excitation for
different fuels.

Fig. 2. Engine block acceleration phenomena

Rys. 2. Zjawiska wibroakustyczne zachodzqce w silniku spalinowym

The variation of those shocks complicates the analysis of
the combustion process based on the vibration signals. This
determines the necessity of using complex signal processing
methods in either the time or the angular domain.

Alternative gaseous fuels, currently very popular, burn
differently than it is in the case of gasoline. From the re-
search that has been done, it can be noticed that gaseous
fuels quickly and completely mix with air, thus giving more
homogenous mixtures enabling its more even distribution
to all cylinders.

Fig. 3. Engine cycle pressure hardness

Rys. 3. Przyrost cisnienia w cylindrze

As a result, the use of LPG, CNG or CNG-hydrogen
mixtures offers more smooth and silent engine operation.
That is confirmed by the indicated pressure and engine body
accelerations, together with detailed combustion process
analysis especially concerning the comparison of combustion
time of gasoline and CNG and hydrogen mixture [4].

Tests done in the described project were completed for
an engine fueled with the following fuels: gasoline, LPG,

drgan typu ICP firmy PCB potaczono z kondycjonerem fir-
my Roga Instruments typu PA 3000. Sygnaty rejestrowano
przy uzyciu os$miokanatowej karty akwizycji danych firmy
National Instruments kontrolowanej przez aplikacje¢ napisang
w $rodowisku LabView.

Zmiany predkosci obrotowej i obcigzenia realizowano
na hamowni podwoziowej FLA 203 firmy BOSCH. Rysu-
nek 1 przedstawia diagram przeptywu danych omawianego
stanowiska pomiarowego.

4. Analiza wynikow

Zjawiska wibroakustyczne zachodzace w silniku przed-
stawiono na rys. 2.

Cisnienie spalania jest jednym z glownych czynnikow
determinujacych drgania bloku silnika. Rysunek 3 przed-
stawia przebiegi dla réznych paliw przyrostu cisnienia w
cylindrze jako reprezentatywne wymuszenie.

Zmiany tych wymuszen komplikuja analiz¢ procesu
spalania przy uzyciu sygnatéw wibroakustycznych, ktore
zmuszaja do zastosowania skomplikowanych metod analizy
w dziedzinie czasu lub kata OWK.

Alternatywne paliwa obecnie sa bardzo popularne.
Z przeprowadzony do tej pory badan mozna zauwazyc¢, ze
paliwa gazowe charakteryzuja si¢ szybszym i catkowitym
wymieszaniem z powietrzem, dajac w konsekwencji bar-
dziej homogeniczng mieszanke¢ dostarczang do wszystkich
cylindrow.

Uzycie LPG, CNG lub mieszanek CNG i wodoru daje
bardziej spokojna i cicha prace silnika. Potwierdzono to
przez wykreslone charakterystyki ci$nienia w cylindrze i
przyspieszenia drgan bloku silnika oraz przez analiz¢ po-
réwnawcza procesoOw spalania dla ré6znych paliw [4].

Badania przedstawione w niniejszej pracy przeprowadzo-
no przy zasilaniu silnika nastgpujacymi paliwami: benzyna,
LPG, CNG oraz mieszankami CNG i wodoru o zawartosci
wodoru 5, 10, 15, 20 1 30% (zawarto$¢ objetosciowa).

Dla zarejestrowanych przebiegow przyspieszen drgan
przeprowadzono obliczenia wspomnianych wezesniej bez-
wymiarowych wspotczynnikéw, dla wybranego zakresu
katowego OWK zawierajacego si¢ od 320 do 420° OWK.

Kompleksowa analiza procesu spalania silnika spali-
nowego jest mozliwa tylko na podstawie analiz czasowo-
czestotliwosciowych. Precyzyjna dekompozycja amplitudo-
wa—czestotliwosciowa calego sygnatu w dziedzinie czasowej
umozliwia wyznaczenie zmian amplitudy, czgstotliwosci i
fazy zjawiska. Jedna z metod selekcji czasowo-spektralnej
jest ciagta transformata falkowa (CWT). Metoda ta moze
by¢ poréwnana do filtrowania sygnatu we wzglednie stalym
oknie.

W transformacie falkowej pozycja filtru na mapie
czasowo-czgstotliwosciowej jest definiowana przez wspot-
czynnik skali i przesunigcie okna. Razem z przesuwaniem
okna analizy w kierunku wysokich czgstotliwosci szerokos¢
okna maleje, zmniejszajac rozdzielczo$¢ czestotliwoscei, a
zwigkszajac rozdzielczo$¢ w czasie i odwrotnie.

Ten charakterystyczny element transformacji falkowe;j
jest szczegoblnie uzyteczny dla sygnatow niestacjonarnych
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CNG and CNG-hydrogen mixtures of compositions vary-
ing from 5, 10, 15, 20% up to 30% (volumetric fraction of
Hydrogen).

For the registered vibration acceleration signals a calcula-
tion of both the above mentioned non-dimensional factors
has been performed. They were completed for a selected
engine crank angle range starting from 320 up to 420 CA.

A complete analysis of an internal combustion engine is
only possible based on the time-frequency signal charts. A
precise amplitude-frequency decomposition of a complex
signal in the time domain enables a representation of the
amplitude, frequencies and elementary signals of momentary
phases variations. One of the methods of the time-spectrum
selection is a very popular wavelet transformation (CWT).
It can be compared to a filtering with a constant relative
bandwidth.

In the wavelet analysis the filter position on the time-
frequency map is defined by scale and offset parameters.
Together with the movement of the window in the direction
of high frequency analysis a bandwidth increase makes the
result in the frequency domain to decrease while the resolu-
tion in the time domain increases and vice versa.

This characteristic element of the wavelet transforma-
tion is useful in the case of simultaneous analysis of the

Fig. 5. Wavelet coefficient C  for CNG and 5% hydrogen mixture;
y axis, rpm = 1500, WOT

Rys. 5. Wspotczynniki falkowe C , dla mieszanki CNG i 5% wodoru;
os y, n = 1500 obr/min, pelne obcigzenie

fast changing high frequency and the slowly changing low
frequency processes generated by an internal combustion
engine. Figure 4 demonstrates the results of the wavelet
analysis of an engine block vibration for CNG with 5%
hydrogen mixture combustion.

Non-dimensional coefficients CWT analysis has been
performed for the above mentioned crank angle range (320
to 420 CA).

Plots 5-9 present the distribution of the wavelet coef-
ficient Cab for CNG hydrogen blends estimated for the
vibrations accelerations registered in the plane parallel to
the cylinder axis.

generowanych przez silnik spalinowy, kiedy nastepuja szyb-
kie zmiany w wysokich czestotliwo$ciach 1 wolne zmiany
w zakresie niskich czestotliwo$ci. Rysunek 4 przedstawia
wyniki transformaty falkowej sygnatu przyspieszen drgan
bloku silnika przy zasilaniu mieszankag CNG i 5% wodoru.

Fig. 4. Wavelet analysis of vibration signal acquired for CNG-hydrogen
mixtures

Rys. 4. Wyniki analizy falkowej dla mieszanki CNG i wodoru

Fig. 6. Wavelet coefficient C, for CNG and 10% hydrogen mixture;
y axis, rpm = 1500, WOT

Rys. 6. Wspétczynniki falkowe C , dla mieszanki CNG i 10% wodoru;

ab

oS y, n = 1500 obr/min, peine obcigzenie

Analiz¢ bezwymiarowych wspotczynnikow CWT prze-
prowadzono we wspomnianym wczes$niej zakresie kata
OWK (320 do 420° OWK).

Wykresy 5-9 przedstawiajg rozklad wspdtczynnikow
falkowych C , dla mieszanek CNG i wodoru obliczonych
dla sygnatow przyspieszen drgan zarejestrowanych w ptasz-
czyznie rownolegtej do osi cylindra.

Obliczenia skalogramu i przyrostu wspolczynnika falkowe-
go przeprowadzono w zakresie skali zredukowanej do 10.

Wartosci skali powyzej 10 reprezentuja czestotliwosci
zblizajace si¢ do 0. W tym zakresie czestotliwosci nie wy-
stepuja zjawiska wptywajace na wyniki analiz.
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Fig. 7. Wavelet coefficient C, for CNG and 15% hydrogen mixture; Fig. 8. Wavelet coefficient C for CNG and 20% hydrogen mixture;
y axis, rpm = 2000, WOT y axis, rpm = 2000, WOT
Rys. 7. Wspolczynniki falkowe C,, dla mieszanki CNG i 15% wodoru; Rys. 8. Wspotczynniki falkowe C , dla mieszanki CNG i 20% wodoru;
os y, n=2000 obr/min, petne obcigzenie oSy, n = 2000 obr/min, petne obcigzenie

Wykresy 1013 przedstawiajg przebiegi przyrostu wspot-
czynnika falkowego i skalogramu w ptaszczyznie x i y.

Fig. 9. Wavelet coefficient C,, for CNG and 30% hydrogen mixture; Fig. 10. Increase Wavelet Ratio C’  vs. scale for different fuels; x axis
y axis, rpm = 2000, WOT Rys. 10. Przyrost wspdtczynnika falkowego C° , w funkcji skali
Rys. 9. Wspotczynniki falkowe C , dla mieszanki CNG i 30% wodoru; dla réznych paliw; o$ x

oS y, n = 2000 obr/min, pelne obcigzenie

The scalogram, and the wavelet coefficient ratio calcula-
tions were done for the scale range reduced to 10.

The values over 10 represent the frequencies approach-
ing 0. In that frequency range no phenomena influencing the
results of the selected analysis can be found.

Plots 1013 present the traces of the increase wavelet
coefficient ratio and the scalogram value in the tested x and
y directions.

Additionally, plots 14—17 present the maximum values
of the Increase Wavelet Ratio and the scalogram determined
for different fuels.

Fig. 11. Increase Wavelet Ratio C°, vs. scale for different fuels; x axis

Rys. 11. Przyrost wspotczynnika falkowego C’ , w funkcji skali
dla réznych paliw, os y
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Fig. 12. Scalogram traces for different fuels; x axis

Rys. 12. Skalogram dla réznych paliw, os x

Fig. 14. Maximum value of the Increase Wavelet Ratio C’  for different
fuels; x axis

Rys. 14. Maksymalne wartosci przyrostu wspdlczynnika falkowego C°
dla réznych paliw; os x

Fig. 16. Maximum value of the scalogram for different fuels; x axis

Rys. 16. Maksymalne wartosci skalogramu dla roznych paliw; os x

5. Conclusions

The efficiency of the presented method strongly depends
on a proper selection of the analysis window and the basic
wavelet function. Following its changes enables a selec-
tion of the best control strategies for both the injection
time and the ignition timing for the recognized type of fuel

Fig. 13. Scalogram traces for different fuels; y axis

Rys. 13. Skalogram dla roznych paliw; os y

Fig. 15. Maximum value of the Increase Wavelet Ratio C’ , for different
fuels; y axis

Rys. 15. Maksymalne wartosci przyrostu wspotczynnika falkowego C’
dla réznych paliw; os y

Fig. 17. Maximum value of the scalogram for different fuels; y axis

Rys. 17. Maksymalne wartosci skalogramu dla roznych paliw; os y

Dodatkowo na skalogramach (rys. 14—17) przedstawiono
maksymalne warto$ci przyrostu wspotczynnika falkowego
dla réznych paliw.
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(particularly when the fuel choose bottom will damage or

will change compositions of hydrogen mixtures). The use

of CWT in normal operating conditions of the vehicle is a

complex process. The tests completed in the project show,

that for the fuel type recognition it is sufficient to use the
proposed factors. The best sensitivity for the changes of the
engine block vibration level is represented by the increase

wavelet coefficient ratio, C°_ .

Moreover, research done so far leads to the following
conclusions:

— the in-cylinder pressure variations essentially influence
the value of the engine block vibration signal,

— the possibility of a precise time-frequency analysis of
the vibration signals depends on the signal sampling rate
during the acquisition,

— for the engine operation on CNG-hydrogen blends for
the proportions: CNG + 20% H, and CNG + 30% H_, the
level of combustion noise reduction is clearly noticable.

Nomenclature/Skroty i oznaczenia

CNG compressed natural gas/sprezony gaz ziemny

(O wavelet coefficient/wspotczynnik falkowy

LPG liquefied petrolum gas/gaz skroplony

SCAL scalogram/skalogram

CWT continuous wavelet transform/Ciggla Transformata Fal-
kowa

5. Whnioski

Sprawnos$¢ prezentowanej metody bardzo zalezy od wia-
Sciwego wyboru okna analizy i wyboru falki podstawowe;j.
Dalsze zmiany daja mozliwos¢ wyboru strategii dziatania
dla czasu otwarcia wtryskiwacza oraz kata wyprzedzenia
zaplonu dla rozpoznanego typu paliwa (szczegdlnie, kie-
dy uszkodzeniu ulegnie przetacznik rodzaju zasilania lub
nastapi zmiana skladu paliwa). Uzycie CWT w trakcie
normalnych warunkow pracy pojazdu jest skomplikowane.
Wykonane badania wskazuja, ze rozpoznawanie paliwa
zasilajacego przy uzyciu zaproponowanych wspoltczynni-
koéw jest satysfakcjonujace. Najwicksza czuto$¢ na zmiany
poziomu drgan $cianki bloku silnika prezentuje przyrost
wspotczynnika falkowego C’ .

Ponadto wykonane badania prowadza do nastgpujacych
wnioskow:

— zmiany ci$nienia w cylindrze maja wplyw na drgania
korpusu silnika

— mozliwos¢ precyzyjnej analizy czasowo-czgstotliwoscio-
wej sygnalow przyspieszen drgan zalezy od czgstotliwosci
probkowania

— dla silnika pracujacego przy zasilaniu mieszankg CNG i
wodoru przy zawartosciach 20 i 30% H, poziom hatasu
jest zauwazalny.

Artykut recenzowany
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The analysis of the methods of hydrocarbon emission measurement
according to European vehicle emission legislation

The paper discusses the measurement methods of methane hydrocarbons, non-methane hydrocarbons and total hydro-
carbons set forth in the European emission regulations pertaining to M and N vehicle types and their engines. A model
for the determining of the concentration of the said hydrocarbons and mathematical formulas have been derived. The
concentration of the hydrocarbons determined as per the standards and the actual hydrocarbon concentration have been
compared. Based on the above, changes have been proposed in the methodology set forth in the regulations.

Key words: combustion engines, ecology, hydrocarbon emissions

Analiza metod pomiaru emisji weglowodorow wedlug przepiséw europejskich
dotyczacych emisji zanieczyszczen z pojazdéw

W artykule omoéwiono metody pomiaru metanu, weglowodorow niemetanowych i weglowodorow catkowitych ustalone
w przepisach europejskich dotyczqcych emisji zanieczyszczen z pojazdow samochodowych kategorii homologacyjnych
M i N oraz ich silnikow. Przedstawiono model do okreslenia stezenia wymienionych weglowodorow i wyprowadzono
wzory obliczeniowe. Porownano stezenie weglowodorow okreslone wedtug metod podanych w przepisach ze stezeniem

rzeczywistym. Na tej podstawie zaproponowano zmiany w metodach okreslonych w przepisach.

Stowa kluczowe: silniki spalinowe, ekologia, pomiar weglowodoréw

1. Introduction

The first European light duty vehicle emissions regula-
tions (passenger vehicles and light duty vans) tested on a
chassis dynamometer that came into force in the beginning
of the 1970’s of the XX century —rule 15 ECE UN [1] and
directive 70/220/EEC [2] — determine the requirements as
to the emission of hydrocarbons. The requirements as to
the emissions of these compounds were also set forth in the
first emission regulations pertaining to heavy duty vehicles
(trucks, special vehicles and buses) hereinafter called heavy
duty vehicles, tested on chassis dynamometers — in regula-
tion 49 [3] and directive 88/77/EEC [4] — introduced in the
1980’s of the XX century.

The term hydrocarbons in these regulations denoted all
hydrocarbons including other organic compounds detected
by the exhaust gas analyzers used for the measurement of
concentration of these substances (initially non-dispersive,
operating in the infrared range NDIR and from the begin-
ning of the 1980’s flame ionization FID analyzers). The
hydrocarbons were marked HC in the regulations.

At the end of the 1990°s of the XX century the European
regulations divided the hydrocarbons into three types:

— methane CH,
— non-methane hydrocarbons NMHC
— total hydrocarbons THC.

Such a division was first introduced in the directive
1999/96/WE [5] determining the set of requirements for the
heavy duty vehicle emissions popularly referred to as Euro
III, Euro 1V, Euro V and EEV. These requirements pertain
to the above mentioned three types of hydrocarbons. In the

1. Wprowadzenie

Pierwsze europejskie przepisy dotyczace emisji zanie-
czyszczen z pojazdow lekkich (samochodow osobowych i
dostawczych) badanych na hamowni podwoziowej, ktore
weszly w zycie na poczatku lat siedemdziesiatych XX w. —
regulamin 15 EKG ONZ [1] i dyrektywa 70/220/EWG [2] —
ustalaty wymagania m.in. odnosnie do emisji weglowodorow.
Wymagania odno$nie do emisji tych zwigzkow ustalono takze
w pierwszych przepisach o emisji zanieczyszczen z silnikow
pojazdow cigzkich (samochodow cigzarowych, samochodow
specjalnych i autobuséw), zwanych dalej w skrocie ,,pojazdami
cigzkimi”, badanych na silnikowych stanowiskach dynamo-
metrycznych —w regulaminie 49 [3] i dyrektywie 88/77/EWG
[4] — wprowadzonych w latach osiemdziesigtych XX w.

Po pojeciem ,,weglowodory” (hydrocarbons) rozumiano
w tych przepisach wszystkie weglowodory, a takze inne
zwiazki organiczne, na ktorych zawarto$¢ w spalinach
reagowaly analizatory stosowane do pomiaru st¢zenia,
poczatkowo niedyspersyjne, pracujace w zakresie promie-
niowania podczerwonego (NDIR), a od poczatku lat osiem-
dziesiatych ptomieniowo-jonizacyjne (FID). Weglowodory
w przepisach oznaczono skrotem HC.

Pod koniec lat dziewigédziesiatych XX w. zaczgto w
Europie wprowadza¢ w przepisach podziat wegglowodorow
na trzy rodzaje:

—metan CH,
— weglowodory niemetanowe NMHC
— weglowodory catkowite THC.

Taki podziat wprowadzono po raz pierwszy w dyrektywie

1999/96/WE [5], ustalajacej pakiet wymagan odno$nie do
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case of methane they must be met only by the SI engines
fuelled with natural gas and in the case of THC only by the
CI engine vehicles. In the beginning of our decade identical
standards were introduced in regulation 49, series 03 and 04
of the amendments [6].

In the case of light duty vehicles the division of hydro-
carbons into three types is not binding (as at 31.12.2008). It
was introduced in the new UE legislation: rule 715/2007 [7]
and 692/2008 [8] which for the homologation of new types of
vehicles (NTA), will become binding in 2009 and for all light
duty vehicles (ANR) in 2011. Respective regulations adapted
to those in the UE rules are currently being introduced in
regulation 83 ECE UN as series 06 of the amendments.

The reason for the introduction of the division of the
hydrocarbons into three types is mostly the fact that the
regulations initially applied only to the vehicles fuelled with
conventional fuels: gasoline and diesel oil are gradually
extended on vehicles fuelled with alternative fuels including
natural gas and bio-methane. These vehicles are character-
ized by alow NO_emission and a very low emission of PM
as well as some non-controlled emissions such as benzene
and PAH. To that end, for ecological reasons their applica-
tion is desirable. At the same time the emission of methane
is very high—reaches up to 80% of the total hydrocarbons
while for the vehicles fuelled with gasoline and diesel oil its
share is usually lower than 10%.

Methane, similarly to carbon dioxide is a greenhouse
gas. The impact of an individual gas on the climate change
is assumed as an equivalent of CO, for a 100 year old global
greenhouse potential. For methane it is 21-26 times higher
than for carbon dioxide [9, 10]. A high value of this equiva-
lent (high emission of methane) leads to a situation where the
equivalent gas emission from SI engines fuelled with natural
gas and bio-methane may be higher than from those fuelled
with gasoline even though the emission of carbon dioxide is
much lower due to a lower carbon content in these fuels.

A majority of catalytic converters currently applied is
characterized by a low methane oxidation level [11]. Thanks
to extensive R&D works these flaws have been eliminated
but an average level of conversion has not yet been reached
at similar production costs. A high methane content and its
low conversion level cause the emission of THC from an SI
engine fuelled with NG or bio-methane to be much higher
than it is in the case of an engine fuelled with gasoline or
LPG. Hence, if we limit the emission of THC only, then
the admissible value for this pollutant must be obtainable
when fuelled with NG or bio-methane. Otherwise a barrier
against such vehicles will come up. At the same time such
an admissible value will be too high for a vehicle engine
fuelled with gasoline or LPG. This problem has been solved
in different ways for LDV tested for emissions on the chassis
dynamometer and HDV whose engines were tested on the
engine test bed.

For LDV with SI engines the new EU legislation set forth
the requirements for total and non-methane hydrocarbons
(Fig. 1) and for the determining of the emission of the latter
a measurement of the methane concentration in the exhaust

emisji zanieczyszczen z silnikow pojazdow ciezkich, nazywa-
nych popularnie Euro III, Euro IV, Euro V i EEV. Wymagania
te dotycza wymienionych trzech rodzajow weglowodorow,
przy czym w przypadku metanu muszg by¢ spetiane tylko
przez pojazdy z silnikami o ZI zasilane gazem ziemnym, a
w przypadku THC tylko przez pojazdy z silnikami o ZS. Na
poczatku obecnej dekady identyczne przepisy wprowadzono
w regulaminie 49, seria 03 i 04 poprawek [6].

W przypadku pojazdow lekkich podziat weglowodorow
na trzy rodzaje dotychczas (wedtug stanu na 31.12.2008 r.)
nie obowigzywal. Wprowadzono go w nowych przepisach
UE: rozporzadzeniach 715/2007 [7] 1 692/2008 [8], ktore
dla homologacji nowych typow pojazdéw (NTA) zaczna
obowigzywacé w 2009 r., a dla wszystkich pojazdow lekkich
(ANR) w 2011 r. Odpowiednie przepisy zharmonizowane
z ustalonymi w wymienionych rozporzadzeniach UE sa
obecnie wprowadzane w regulaminie 83 EKG ONZ jako
seria 06 poprawek.

Wprowadzenie podziatu weglowodordéw na trzy rodzaje
jest spowodowane w duzej mierze tym, ze przepisy, ktore
poczatkowo stosowano tylko do pojazddéw zasilanych pali-
wami konwencjonalnymi: benzyna i olejem napgdowym,
sa stopniowo rozszerzane na pojazdy zasilane paliwami
alternatywnymi, w tym gazem ziemnym i biometanem.
Pojazdy te charakteryzuja si¢ niska emisja tlenkow azotu i
bardzo niska czastek statych, a takze czesci zanieczyszczen
niekontrolowanych, np. benzenu oraz PAH. W zwiagzku z
tym, ze wzgledow ekologicznych, jest pozadane ich szerokie
stosowanie. Jednoczesnie jednak emisja metanu jest bardzo
wysoka — stanowi okoto 80% weglowodoréw catkowitych,
podczas gdy w przypadku pojazdow zasilanych benzyna i ole-
jem napedowym jego udziat jest na og6t mniejszy niz 10%.

Metan, podobnie jak dwutlenek wegla, jest zaliczany do
gazow cieplarnianych. Wplyw poszczegdlnych gazéw na
zmiang klimatu przyjeto wyrazac jako ekwiwalent CO, dla
100-letniego potencjalu globalnego ocieplania. Dla metanu
jest on 21-26 razy wigkszy niz dla dwutlenku wegla [9, 10].
Duza warto$¢ tego ekwiwalentu powoduje, ze w sytuacji
znacznej emisji metanu ekwiwalentna emisja gazow cieplar-
nianych z pojazdéw z silnikami o ZI zasilanych NG i biome-
tanem moze by¢ wigksza niz z zasilanych benzyna, mimo ze
emisja dwutlenku wegla jest znacznie mniejsza ze wzgledu na
mniejsza zawarto§¢ wegla w tych paliwach gazowych.

Przewazajaca czgs$¢ reaktorow katalitycznych stosowa-
nych dotychczas w pojazdach cechuje si¢ niskim stopniem
utleniania metanu [11]. W wyniku intensywnych prac ten
niedostatek cze§ciowo usunigto, jednak nie udato si¢ do-
tychczas uzyskac stopnia konwersji podobnego do $redniego
dla weglowodorow catkowitych przy zblizonych kosztach
produkcji. Duza zawarto$¢ metanu i niski stopien jego kon-
wersji powoduja, ze emisja THC z pojazdow z silnikami o ZI
zasilanych NG lub biometanem jest czgsto znacznie wigksza
niz zasilanych benzyna lub LPG. W zwigzku z tym, jesli si¢
ogranicza tylko emisje THC, to warto$¢ dopuszczalna dla
tego zanieczyszczenia musi by¢ mozliwa do osiagnigcia przy
zasilaniu NG lub biometanem. W przeciwnym razie stworzo-
na bedzie bariera stosowania takich pojazdéw. Jednoczes$nie
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gases is necessary. The introduction of the admissible values
for both pollutants i.e. THC and NMHC is a compromise.
In such a case, for vehicles fuelled with gasoline and LPG,
NMHC are decisive for meeting the requirements as the ad-
missible values for this pollutant are by approximately 32%
lower than for THC while the share of methane in the latter
amounts to approximately 10%. For vehicles fuelled with
NG and bio-methane the meeting of the requirements will
depend on the emission of THC. As for the hydrocarbons the
requirements of Euro V and Euro VI are identical.

According to current legislation for HDV — directive
2005/55/WE [12] and regulation 49, series 04 of the amend-
ments — engines are subject to tests for controlled emis-
sions including hydrocarbons. There are two tests: steady
state ESC and transient ETC. CI engines must meet the
requirements as regards THC in the ESC test and NMHC
in the transient test. SI engines fuelled with natural gas are
not tested in the ESC test. In the ETC test they must meet
the requirements as regards the emission of methane and
NMHC (Fig. 1).

The emissions expressed in g/km for light duty vehicles
and g/kW-h for engines of heavy duty vehicles are directly
proportional to their concentration in the exhaust gases and
the density, volume or the flow intensity of the exhaust gases
and inversely proportional to the vehicle mileage or engine
power. The further analysis pertains to the concentration
and density which are parameters specific for individual
pollutants including individual hydrocarbons.

2. Hydrocarbon concentration
in the exhaust gases

The principle of the measurement of hydrocarbons con-
centration while they are divided into three types is identical
for light duty vehicles and heavy duty vehicles. The exhaust
sample is analyzed twice. The first analysis is done through
the FID analyzer in the 2)
same manner as it is in
the case of HC meas-
urement before the di-
vision was introduced.
The second analysis is
also done through the
FID analyzer but the
sample is devoid of the
non-methane hydrocar-
bons. The concentra-
tion of methane, non-
methane hydrocarbons
and total hydrocarbons
is determined through
the results of these two
analyses.

A device named
cutter is used for the
removal of the non-
methane hydrocarbons
from the sample before

jednak tak ustalona warto$¢ dopuszczalna bedzie zbyt duza
dla pojazdéw zasilanych benzyna lub LPG. Problem ten
rozwigzano w rozny sposob dla pojazdow lekkich, badanych
pod wzgledem emisji zanieczyszczen na hamowni podwo-
ziowej oraz pojazdow cigzkich, ktérych silniki sg badane na
silnikowym stanowisku dynamometrycznym.

Dla pojazdow lekkich z silnikami o ZI nowe przepisy UE
ustalajg wymagania odno$nie do emisji weglowodordw cat-
kowitych i niemetanowych (rys. 1), przy czym do okre$lenia
emisji tych drugich niezbedny jest pomiar stezenia metanu
w spalinach. Wprowadzenie wartosci dopuszczalnych dla
obu zanieczyszczen, tzn. THC i NMHC, stanowi rozwigza-
nie kompromisowe. W takim przypadku dla samochodow
zasilanych benzyna i LPG decydujace znaczenie dla spel-
nienia wymagan maja NMHC, gdyz warto$ci dopuszczalne
dla tego zanieczyszczenia sg o okoto 32% mniejsze niz dla
THC, podczas gdy udzial metanu w tych ostatnich wynosi
okoto 10%. Natomiast dla pojazdéw zasilanych NG i bio-
metanem spetnienie wymagan bedzie uzaleznione od emisji
THC. Odno$nie do emisji weglowodoréw wymagania Euro
V i Euro VI sg identyczne.

Zgodnie z aktualnymi przepisami dla pojazdow cigezkich
— dyrektywa 2005/55/WE [12] i regulaminem 49, seria 04
poprawek —badaniom pod wzgledem emisji zanieczyszczen
kontrolowanych, w tym weglowodorow, podlegaja silniki.
Obowiazuja dwa testy emisji: stacjonarny ESC i dynamiczny
ETC. Silniki o ZS musza spetni¢ wymagania odno$nie do
emisji THC w tescie stacjonarnym i NMHC w tescie dyna-
micznym. Silniki o ZI zasilane gazem ziemnym nie sg badane
w tescie stacjonarnym. W tescie ETC musza one spetniaé
wymagania odnosnie do emisji metanu i NMHC (rys. 1).

Emisja zanieczyszczen wyrazona w g/km dla pojazdow
lekkich i g/kW-h dla silnikéw pojazdow ciezkich jest wprost
proporcjonalna do ich st¢zenia w spalinach i gestosci oraz
objetosci lub natezenia przeptywu spalin oraz odwrotnie

b)

Fig. 1. Admissible values of hydrocarbon emissions: a) currently in force for HDV, b) introduced for LDV

with SI engines

Rys. 1. Wartosci dopuszczalne emisji weglowodoréow: a) obecnie obowigzujgce dla silnikow pojazdow ciezkich,
b) wprowadzane dla pojazdow lekkich z silnikami o ZI

78

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)



The analysis of the methods of hydrocarbon emission measurement...

Research/Badania

it enters the FID analyzer in the laboratory. This removal is
done through oxidation of the hydrocarbons (except meth-
ane) into carbon dioxide and water. In an ideal case the cutter
will not oxidize methane at all (oxidation efficiency 0) but
it should entirely oxidize the outstanding hydrocarbons and
other organic compounds (oxidation efficiency 1). In practice
the efficiencies of this device are 0 and 1 respectively.

In order to determine the efficiency in relation to methane
the mixture of this hydrocarbon with a synthetic air is put
through the FID analyzer after it passes the cutter and omit-
ting the cutter. The efficiency is obtained:

CM
E, =1-—5 ()
Chewro
The efficiency of non-methane hydrocarbons is deter-
mined in a similar way only a mixture of ethane and synthetic
air is applied here. The efficiency is obtained:

E
Cuew
E (2)
Crew/o

E,=1-

efficiency EM is generally higher than 0.07 but EE falls in
the range of 0.98-1.00. For the measurement a system of
one or two FID analyzers is used (Fig. 2). If there is only
one analyzer the analyses of hydrocarbons with and without
the cutter cannot be done simultaneously, which limits the
application of such a system.

The FID analyzers must comply with the requirements
set forth in the regulations as to the response to the content
of certain hydrocarbons. The most significant is the response
coefficient for methane R_. It should fall in the range of
1-1.15 when the analyzer is calibrated with propane.

The measurement method of hydrocarbons set forth in
directive 2005/55/WE and regulation 49, series 04 of the
amendments has been partly copied from the ISO 16183 [13].
A similar method is given in GTR 4 [14]. The regulations set
forth in the said acts do not clearly state which gas should
be applied to calibrate the FID analyzers for the analysis
of the exhaust with the use of a cutter. Some regulations
say it should be propane as it is in the case when the cutter
is omitted, others are quite contrary. From the information
obtained from the authors of these regulations we can judge
that their intention was to apply propane.

Based on the results of the hydrocarbon concentration
measurement when the exhaust gases flow
through the cutter and when the cutter is
omitted we can determine the concentration
of methane as follows:

s s
P _ Chew ~Cuowso XU—Eg)
Coma = E -E
E~ &M

(32)

It is assumed that the concentration of
total hydrocarbons equals the concentration
of the hydrocarbons as measured when the
exhaust gases omit the cutter:

proporcjonalna do przebiegu lub mocy silnika. Dalsza
analiza dotyczy stezenia i gestosci, ktore sg parametrami
specyficznymi dla danego zanieczyszczenia, w tym takze
poszczegodlnych rodzajow weglowodorow.

2. Stezenie weglowodorow w spalinach

Zasada pomiaru st¢zenia weglowodorow w przypadku
ich podziatu na wymienione trzy rodzaje jest taka sama dla
pojazdéw lekkich i silnikow pojazdoéw cigzkich. Pobrana
probka spalin jest analizowana dwukrotnie. Pierwsza analiza
jest przeprowadzana za pomocg analizatora FID, w taki sam
sposob jak przy pomiarze HC przed wprowadzeniem podzia-
hu. Druga analiza jest natomiast przeprowadzana rowniez za
pomoca analizatora FID, lecz po usunigciu z probki weglo-
wodorow niemetanowych. Stezenie metanu, weglowodorow
niemetanowych i weglowodorow catkowitych okresla si¢ na
podstawie wynikoéw tych dwoch analiz.

Do usunigcia z probki weglowodoréw niemetanowych
przed jej wejsciem do analizatora FID w laboratoriach badan
emisji zanieczyszczen z pojazdow jest powszechnie stoso-
wane urzadzenie nazywane separatorem (cutter). Usunigcie
to nastgpuje przez utlenienie weglowodorow, z wyjatkiem
metanu, na dwutlenek wegla i wodg. W przypadku idealnym
separator nie powinien w ogole utleni¢ metanu (sprawnos¢
utlenienia rowna 0), natomiast powinien catkowicie utleni¢
pozostate weglowodory i inne zwiazki organiczne (spraw-
no$¢ utlenienia rowna 1). W praktyce sprawnosci tego
urzadzenia r6znig si¢ od odpowiednio 01 1.

W celu okreslenia sprawnosci w odniesieniu do metanu
przepuszcza si¢ mieszaning tego weglowodoru z powietrzem
syntetycznym przez analizator FID po przejsciu przez sepa-
rator i z pominigciem tego urzadzenia. Sprawnosc¢ t¢ oblicza
si¢ za pomoca wzoru (1).

Sprawnos¢ w odniesieniu do weglowodorow niemeta-
nowych okresla si¢ w podobny sposob, z tym Ze stosuje si¢
w tym celu mieszaning etanu i powietrza syntetycznego.
Oblicza si¢ t¢ sprawnos¢ wzorem (2).

Sprawnos¢ E, jest na ogo6t nie wigksza niz 0,07, nato-
miast E_ jest zawarta w przedziale 0,98-1,00. Do pomiaru
stosuje si¢ uktad zawierajacy albo jeden, albo dwa analiza-
tory FID (rys. 2). W przypadku jednego analizatora analizy
weglowodordéw przy przeptywie spalin przez separator i z
jego pominigciem nie moga by¢ przeprowadzane jednocze-
$nie, co ogranicza zakres stosowania tego uktadu.

Analizatory FID musza spelnia¢ ustalone w przepisach
wymagania odnos$nie do odpowiedzi na zawarto$¢ niektorych

Fig. 2. Schematics of a system for the measurement of hydrocarbon concentration

in the exhaust gases

Rys. 2. Schemat uktadu do pomiaru stezenia weglowodorow w spalinach
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(3b)

P_ s
C1ac = CHew/o

based on that we determine the non-methane hydrocarbon
concentration:

P _ s P
CxmHC = CHew/o ~CcHa T

s s
_ SHewio X (I1-Ey) —Cpew

EE _EM

(3¢)

The method of hydrocarbons measurement set forth
in the new rules of the UE for light duty vehicles (chassis
dynamometer tests) differs from the one described above.
The FID analyzer for the measurements when the gases
flow through the cutter is calibrated with methane but the
analyzer for the measurements when the gases omit the cut-
ter — with propane.

It is assumed that the concentration of total hydrocarbons
equals the concentration of the hydrocarbons as measured
when the exhaust gases omit the cutter:

P S
Cruc = Cucwio (4a)
and the methane concentration equals that measured when
the exhaust gases flow through the cutter:

P S
Ccna = Cucw (4b)
The concentration of non-methane hydrocarbons is de-
termined as follows:

e = Chew/o ~ R X Chew (40)
In order to evaluate the hydrocarbon measurement meth-

ods set forth in the regulations a model has been developed

depending on the FID analyzer calibration. The following

marks have been given to enable differentiation of the

measurement results:

¢} — actual X hydrocarbon concentration in the exhaust
gases,

¢y — X hydrocarbon concentration in the exhaust gases
determined through the method set forth in the regulations

(formulas (3) and (4)),

¢% — X hydrocarbon concentration in the exhaust gases
determined through the developed model.

The model assumed that the measured sample contains
methane of a concentration of ¢f;, and non-methane hy-
drocarbons of a concentration of ¢, While the latter are
expressed as propane. The concentration of the total hydro-

carbons c¥,. isasum of cfy, and ey -

The analysis carried out by the authors showed that in the
developed model the result of the hydrocarbon concentra-
tion measurement depends on the following parameters of
the measuring system:

— response coefficient for methane R, of the FID analyzer,
— cutter efficiency for methane (E,,)
— cutter efficiency for ethane (E)

weglowodorow. Znaczenie ma przede wszystkim wspotezyn-
nik odpowiedzi dla metanu R . Powinien on by¢ zawarty w
przedziale 1-1,15 przy wzorcowaniu analizatora propanem.

Metode pomiaru stezenia weglowodorow ustalong w
dyrektywie 2005/55/WE i regulaminie 49, seria 04 poprawek
czesSciowo skopiowano z normy ISO 16183 [13]. Podobna
metoda jest podana takze w GTR 4 [14]. Przepisy ustalone w
wymienionych aktach nie podaja w sposob jednoznaczny, jaki
gaz nalezy stosowa¢ do wzorcowania analizatora FID przy
analizie z przeptywem spalin przez separator. Niektore prze-
pisy wskazuja, ze powinien to by¢ propan, podobnie jak przy
analizie z pomini¢ciem separatora, natomiast inne przecza tej
mozliwosci. Z informacji uzyskanych od autorow przepisow
wynika, ze ich intencjg bylo stosowanie propanu.

Na podstawie wynikow pomiaru stezenia weglowodorow
przy przeptywie spalin przez separator i z pominig¢ciem tego
urzadzenia okresla si¢ stezenie metanu wedtug wzoru (3a).

Przyjmuje sig, ze stezenie weglowodorow catkowitych
jest rowne stezeniu zmierzonemu przy przeplywie spalin z
pominigciem separatora — wzor (3b).

Na tej podstawie okresla si¢ stezenie weglowodorow
niemetanowych — wzor (3c¢).

Metoda pomiaru stezenia weglowodorow ustalona w
nowych rozporzadzeniach UE dla pojazdow lekkich (bada-
nia na hamowni podwoziowej) rozni si¢ od przedstawione;j
wyzej. Analizator FID do analizy przy przeptywie spalin
przez separator jest wzorcowany metanem, natomiast do
analizy z pomini¢ciem separatora — propanem.

Przyjmuje sig, ze stezenie weglowodorow catkowitych
jest rowne zmierzonemu przy przeplywie spalin z pominig-
ciem separatora — (4a), a stezenie metanu rowne zmierzone-
mu przy przeptywie spalin przez separator — (4b).

Stezenie weglowodorow niemetanowych jest okreslane
wzorem (4c).

W celu oceny metod pomiaru stgzenia weglowodorow
ustalonych w przepisach opracowano model pomiaru w
zalezno$ci od sposobu wzorcowania analizatora FID. Wpro-
wadzono podane oznaczenia umozliwiajace réznicowanie
wynikow pomiarow:
¢} — stezenie rzeczywiste weglowodoru X w spalinach,
¢y —stezenie weglowodoru X w spalinach okre$lone wedlug

metody podanej w przepisach (wzory (3) i (4)),
ey — stezenie weglowodoru X w spalinach okreslone na
podstawie opracowanego modelu.

W modelu przyjeto, ze probka spalin podlegajaca po-
miarowi zawiera metan o stezeniu cgy, i weglowodory
niemetanowe o stgzeniu ch,.., przy czym te ostatnie sg
wyrazone jako propan. Stezenie weglowodoroéw catkowitych
jestsuma cf 1 ef e

Analiza przeprowadzona przez autoré6w wykazata, ze
w opracowanym modelu wynik pomiaru st¢zenia weglo-
wodordéw zalezy od nastepujacych parametrow uktadu
pomiarowego:

— wspobtczynnika odpowiedzi dla metanu R, analizatora
FID
— sprawnosci separatora dla metanu (E,,)
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— kratio of the cutter efficiency for propane (E,) and ethane
(E,).

The analysis also showed that the impact of these param-
eters depends on the following:

— the gas applied for the calibration of the FID analyzer me-
asuring the concentration downstream the cutter: methane,
propane

— the way of the FID analyzer calibration (analyzer measu-
ring the concentration downstream the cutter: the reference
gas flows through the cutter, the reference gas does not
flow through the cutter.)

Hence, in theory we have four ways of calibrating the
device:

a) calibration with propane, reference gas flows through the

cutter (Fig. 3a),

b) calibration with propane, the reference gas does not flow

through the cutter (Fig. 3b),

¢) calibration with methane, reference gas flows through the

cutter (Fig. 3c),

d) calibration with methane, the reference gas does not flow

through the cutter (Fig. 3d).

In practice solution a) cannot be applied as the cutter
would almost entirely remove propane and the calibration
would turn out impossible. The method as in b) is used to
measure the concentration of hydrocarbons in the exhaust
gases of heavy duty vehicles.

For light duty vehicles the regulations are imprecise.
They state that methane should be used for the calibration of
the FID analyzer measuring the concentration downstream
the cutter. They do not clearly state whether the reference
gas (methane) should flow through the cutter or not. Thus,
solutions c) or d) are compliant with the regulations

For solutions b), ¢) and d) of the developed model precise
formulas were derived to calculate the actual concentra-
tions of the total hydrocarbons, methane and non-methane
hydrocarbons in the exhaust gases based on the results of
the concentration measurement when the exhaust gases flow
through the cutter and when they omit the cutter depending
on parameters R, E , E_ ik (tab. 1). When entering these
parameters assumptions were made that, as stated above,
propane is a representative compound for non-methane hy-
drocarbons and that in the case of a two FID analyzer system
(Fig. 2), their response coefficients are identical.

The correctness of these formulas was verified: it was
stated that if there were no measurement errors then the con-
centrations determined on their basis correspond to the actual
onesi.e. ¢y, = cliys Chume = Chame and ey = b

From the comparison of formulas (3) and (4) given in
the regulations with the ones in Table 1 it results that not in
each case are all the parameters of the measurement system
included that are impactful on the hydrocarbon concentra-
tion measurement results. In the case of heavy duty vehicle
engines — formula (3a) for methane concentration, given in
the regulations differs from the accurate one by the fact that
the coefficient of FID analyzer response for methane is not
included. The k ratio of cutter efficiency for propane and
ethane does not occur but the analysis showed that it does

— sprawnosci separatora dla etanu (E,)
— stosunku k sprawnosci separatora dla propanu (E,) i etanu
(E,).

Analiza wykazala takze, ze wplyw tych parametrow
zalezy z kolei od czynnikow:

— gazu stosowanego do wzorcowania analizatora FID mie-
rzacego stezenie za separatorem: metanu, propanu

— sposobu wzorcowania analizatora FID mierzacego stezenie
za separatorem: gaz wzorcowy przeplywa przez separator,
gaz wzorcowy nie przeptywa przez separator.

Teoretycznie wystgpuja wigc cztery rozwigzania wzor-
cowania:

a) wzorcowanie za pomocg propanu, przeptyw gazu wzor-
cowego przez separator (rys. 3a),

b) wzorcowanie za pomocg propanu, gaz wWzorcowy nie
przeptywa przez separator (rys. 3b),

¢) wzorcowanie za pomocg metanu, przeptyw gazu wzor-
cowego przez separator (rys. 3c),

d) wzorcowanie za pomoca metanu, gaz wzorcowy nie
przeptywa przez separator (rys. 3da).

W praktyce rozwigzanie a) nie moze by¢ stosowane, gdyz
separator usunglby prawie catkowicie propan i wzorcowanie
bytoby niemozliwe. Metoda wedlug rozwigzania b) jest
stosowana do pomiaru stezenia weglowodorow w spalinach
silnikow pojazdow cigzkich.

Dla pojazdow lekkich przepisy nie sa precyzyjne. Po-
daja one, ze do wzorcowania analizatora FID mierzacego
stezenie za separatorem powinien by¢ stosowany metan.
Nie precyzuja natomiast, czy gaz wzorcowy (metan) powi-
nien przeplywacé, czy tez nie przeptywac przez separator. W
zwiazku z tym pomiarom wedtug przepisow moze odpowia-
da¢ rozwigzanie c) lub d).

Dlarozwigzanb), ¢) i d) opracowanego modelu wyprowadzo-
no doktadne wzory na obliczenie rzeczywistych stezen weglowo-
dorow catkowitych, metanu i weglowodorow niemetanowych w
spalinach na podstawie wynikow pomiaru stezen przy przeptywie
spalin przez separator i z pomini¢ciem separatora w zaleznosci od
parametrow R, E , E_ik (tab. 1). Przy ich wyprowadzeniu
przyjeto zatozenia, ze, jak podano wyzej, propan jest zwiaz-
kiem reprezentatywnym dla weglowodorow niemetanowych
oraz ze w przypadku uktadu z dwoma analizatorami FID (rys.
2), ich wspotczynniki odpowiedzi sg jednakowe.

Prawidlowos¢ tych wzorow zweryfikowano: stwierdzo-
no, ze jesli nie wystepuja btedy pomiarowe, to okreslone na
ich podstawie st¢zenia odpowiadaja rzeczywistym, czyli
Coua = Cea CRame = Crae | Chue = Crie -

Z poroéwnania wzoréw (3) i (4) podanych w przepisach z
zestawionymi w tab. 1 wynika, ze nie w kazdym przypadku sg
w nich uwzglednione wszystkie parametry uktadu pomiarowe-
g0, wplywajace na wyniki pomiaru stezen weglowodorow. W
przypadku silnikow pojazdow cigzkich wzor (3a) na obliczenie
stezenia metanu podany w przepisach rozni si¢ od doktadnego
tym, Ze nie wystepuje w nim wspolczynnik odpowiedzi analiza-
tora FID dla metanu. Nie wystgpuje takze stosunek k sprawnosci
separatora dla propanu i etanu, lecz analiza wykazata, ze nie
wywiera on w praktyce wplywu na wyniki pomiaréw i mozna
go pomingé. Wzor (3c¢) na obliczenie stgzenia NMHC w prze-
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not have any impact on the measurement re-
sults and can be neglected. Formula (3¢) for
NMHC concentration in the regulations is
identical as the accurate one. The difference
in the formulas for methane concentration
leads to a difference in the formulas for total
hydrocarbons.

For light duty vehicles the formulas
given in the regulations do not include pa-
rameters EM, EE and k. One should note that
that there are significant differences in the
accurate formulas for solutions c) and d).

The effect of the simplifications assumed
in formulas (3) and (4) on the measurement
depends on the values of parameters R,
E,, E; and k of the measurement system.
In order to determine this influence it was
assumed (based on the collected data) for
the FID analyzers that:

— coefficient R takes values given in the

a)

b)

)

d)

regulations (1.00 <R < 1.15)

— efficiency E,, falls in the range 0-0.07
— efficiency E, falls in the range 0.98-1.00

— ratio k falls in the range 1.00-1.02.

The influence of the above parameters on the meas-
urement results was determined for two compositions of

hydrocarbons in the exhaust gases:

— the share of methane in
the total hydrocarbons
amounts to 0.1 and the

share of non-methane Solution/ Hydrocarbons/ Formula/
hydrocarbons 0.9; such rozwz"q- weglowodory wzor na obliczenie stezenia
a composition occurs zane
when the engines are fu- b) Methane/metan c?,, Chow — Chowro X A—kxE)
eled with conventional R;x(kxE; —Ey)
ﬁ,lels' gaSOhne’ diesel Non-methane hydrocarbons/ i~ x(1-E,)—c5
oil and LPG, weglowodory niemetanowe ¢, S e e
— the share of methane in e kxEy —Ey
the total hydrocarbons .
Yy Total hydrocarbons/weglowodory &S o ¥Ry x (1B, ) 45y x (1-Ry) = ¢y x 1~k E, )
amounts to 0.8 and the catkowite i R x(kxE —E
share of non-methane X (xBy —Ew)
hydrocarb(')n.s 0.2; such | ¢ Methane/metan cf, Chiow ¥Ry x(1=Ey) = Chiew/o x (1~ kxEy)
a composition occurs R, x(kxE; —E,,)
when the engines are
fueled with NG. Non-methane h?ldrocarbons/ A (S s~y ¥R ) x (1-Ey,)
When the measuring weglowodory niemetanowe ¢\ kxE, E,
system is characterized by
) Total hydrocarbons/weglowodory _ s .8 _
ideal parameters (R, = 1, A (1= Ey) X Chicw ~ Crewso XAk xEp)
f catkowite ¢y R.x(kx<E. —E
E,=1,E,=0,k=1), ¢ x(kxEg —Ey)
;‘hﬁ)valule lndlcellltedtll)ly the d) Methane/metan céHA C;CW X Rf — C;CW/O X (1_ kx EE )
analyzer when the ex-
R x(kxE; —Ey)
haust gases flow through ' F
the cutter corresponds to Non-methane hydrocarbons/ S o X (1=Ey )~ ¢Sy ¥R
. - VA
the actual concentration weglowodory niemetanowe Cxyyc kxE; By
of methane and indicat- T e —
ed when the gases omit C;);Znger(;iar ONSWEGIOWOdOTY 1 hwso X IR x (1=Ey) = (1=k x Ep )] +Chioy xR x (1-Ry)
through the cutter — actual e Ry x(kxEg~Ey)

Fig. 3. Schematics of the reference gas flow while calibrating the FID analyzer

Rys. 3. Schemat przepltywu gazu wzorcowego przy wzorcowaniu analizatora FID

pisach jest identyczny jak doktadny. Réznica migdzy wzorami

na obliczenie stezenia metanu powoduje ré6znicg we wzorach
dla weglowodorow catkowitych.

Dla pojazdéw lekkich wzory podane w przepisach nie

uwzgledniajg parametrow E, , E i k. Nalezy zwroci¢ uwage
nato, ze wystepuja znaczne rdéznice we wzorach doktadnych

dla rozwigzania c) i d).

Table 1. Formulas for concentrations of hydrocarbons in the exhaust gases

Tabela 1. Wzory na obliczenie stezen weglowodorow w spalinach
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THC concentration. The difference of these two values is the
concentration of NMHC. In this case deviations of the calcu-
lation results (simplified formulas as given in the regulations)
of the hydrocarbon concentration from the actual values do
not occur. This pertains to both light and heavy duty vehicles
and all the hydrocarbon compositions.

The maximum differences from the actual values in the
calculation results of the concentrations as per the formulas
given in the regulations occur for:

— measurement for heavy duty vehicles — value R, = 1.15
(Fig. 4a)

— measurement for light duty vehicles if the calibration is
carried out with methane as the reference gas when the
gas flows through the cutter (solution (c), tab. 1) — value
E,,=0.07 and kKE_= 0.98 (Fig. 4b)

— measurement for light duty vehicles if the calibration is
carried out with methane as the reference gas omitting the
cutter (solution (d), tab. 1) —value E,, = 0.07 i kE_=1.00
(Fig. 4c).

For these values of parameters a comparison of con-
centrations of hydrocarbons was carried out determined
as per the regulations and the actual obtained through the
formulas given in Table 1 for the assumed measurement
model (Tab. 2).

In the case of heavy duty vehicle engines the largest dif-
ferences between the concentrations determined as per the
regulations and the actual ones are for methane. They fall
in the range of 11-15%. For total hydrocarbons the differ-
ences to a large extent depend on the exhaust composition.
For the composition ¢l /cN,c =0.8, Crype /Chye =0.2
typical of NG fuelling amount to 12%. For the composition
O /e =0.1, cXyne /eiye = 0.9 corresponding to gaso-

a) b)

Efekt uproszczen przyjetych we wzorach (3) i (4) na
wyniki pomiarow zalezy od warto$ci parametrow Rf, EM,
EE ik uktadu pomiarowego. W celu okreslenia tego wplywu
przyjeto na podstawie danych zebranych dla analizatorow
FID i separatorow, ze:

— wspotczynnik R przybiera warto$ci podane w przepisach
(1,00 <R,<1,15)

— sprawnos$¢ EM jest zawarta w przedziale 0-0,07

— sprawnos¢ EE jest zawarta w przedziale 0,98—1,00

— stosunek k znajduje si¢ w przedziale 1,00-1,02.
Wplyw wyzej podanych parametrow na wyniki pomiaru
okreslono dla dwoch sktadow weglowodoréw w spalinach:
— udzial metanu w weglowodorach catkowitych wynosi 0,1, a
udziat weglowodoréw niemetanowych 0,9; taki skfad wyste-
puje w przyblizeniu w przypadku zasilania paliwami konwen-
cjonalnymi: benzyna i olejem napgdowym oraz LPG

— udzial metanu w weglowodorach catkowitych wynosi 0,8, a
udziat weglowodorow niemetanowych 0,2; taki sktad wystepuje
w przyblizeniu w przypadku zasilania gazem ziemnym NG.

Gdy uktad pomiarowy cechuje si¢ idealnymi parame-
trami (R, =1,E_=1,E =0, k= 1), warto$¢ wskazywana
przez analizator FID przy przeptywie spalin przez separator
odpowiada rzeczywistemu stezeniu metanu, a wskazywana
przy przeplywie z pominigciem separatora — rzeczywistemu
stezeniu THC. Roznica tych dwoch wskazan jest stezeniem
NMHC. W tym przypadku nie wystepuja odchylenia wyni-
kow obliczen stezen weglowodorow wedtug uproszczonych
wzorow podanych w przepisach od warto$ci rzeczywistych.
Dotyczy to zarowno pojazdow lekkich, jak i silnikow pojaz-
dow cigzkich oraz wszystkich sktadow weglowodorow.

Maksymalne réznice wynikow obliczen stezen wedtug
wzorow podanych w przepisach od wartosci rzeczywistych
wystepuja w sytuacjach:

<)

Fig. 4. The influence of: a) coefficient R, on the concentration of methane determined as per formula (3a); b) efficiency EM on the concentration of
non-methane hydrocarbons determined as per formula (4c) for solution ¢); c) efficiency EM on the concentration of non-methane hydrocarbons deter-
mined as per formula (4¢) for solution d); exhaust gas composition cfy, /ciye =0.8, chyme /Cpe =0.2
Rys. 4. Wplyw: a) wspolczynnika R na stezenie metanu okreslone wedlug wzoru (3a); b) sprawnosci EM na stezenie weglowodorow niemetanowych
okreslone wedlug wzoru (4c) dla rozwigzania c); c¢) sprawnosci EM na stgzenie weglowodoréw niemetanowych okreslone wedlug wzoru (4c) dla
rozwiqzania d); sklad spalin, cf,, /cX. =08, c& e /che =02
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line, diesel oil and LPG fuelling they are much lower (1.5%).
For non-methane hydrocarbons the concentrations determined
as per the regulations correspond to the actual ones.

For heavy duty vehicle engines meeting the requirements
for methane (binding only if fuelled with natural gas) de-
pends not only on the applied after-treatment system but also
on the measuring equipment in the homologation institution.
The difference in the methane concentrations measured with
the analyzer of R =1 and R, = 1.15 amounts to 15%.

For light duty vehicles the concentrations determined
according to formulas (4) when the reference gas (meth-
ane) flows through the cutter (solution c¢) and when it is
omitted (solution d) render similar results to compositions

— pomiaru dla silnikéw pojazdéow cigzkich — przy wartos$ci
R.= 1,15 (rys. 4a)

— pomiaru dla pojazdow lekkich, jesli wzorcowanie jest
przeprowadzone przy przeplywie wzorcowego metanu
przez separator (rozwigzanie (c), tab. 1) — przy wartosci
E,=0,07ikE_= 0,98 (rys. 4b)

— pomiaru dla pojazdow lekkich, jesli wzorcowanie jest
przeprowadzone przy przeplywie wzorcowego metanu z
pominigciem separatora (rozwigzanie (d), tab. 1) — przy
wartosci E, = 0,07 1 kE_ = 1,00 (rys. 4c).

Dla tych wartosci parametrow przeprowadzono porow-
nanie st¢zen weglowodorow okreslanych wedtug przepisow
i rzeczywistych obliczanych wedlug wzoréw podanych w
tab. 1 dla przyjetego modelu pomiaru (tab. 2).

Table 2. Comparison of concentrations determined as per the regulations and the actual concentrations — calculated through the formulas as given in

Table 1: a) for the composition of hydrocarbons in the exhaust gases i /cTie =0.1, ehue /e =0.9; b — for the composition

of hydrocarbons in the exhaust gases ¢, /¢¥,. =08, ¥ /et =02

Tabela 2. Porownanie stezen okreslanych wedlug przepisow i rzeczywistych obliczanych wedlug wzorow podanych w tabeli 1: a) dla sktadu

weglowodoréw w spalinach Xy, /e =01, eXyue /e =09 b) dla skladu weglowodoréw w spalinach ¢y, /ey =08, ¢lye /¢fye =0.2

Calibration solu- | Pollutant/zanieczysz- | Actual concentrations equal to the concen- Concentrations calculated as per the Difference/
tion/rozwigzanie czenie trations calculated through formulas given method given in the regulations [unit]/ | roznica [%)]
wzorcowania in Table 1 [unit]/stezenia rzeczywiste rowne | stezenie obliczone wg metody podanej
obliczonym wg wzorow tab. 1 [jednostka] w przepisach [jednostka]
composition a: ¢, /e =0.1, ciyue /e =0.9; ¢hye =100 units
b) Methane 10 11.29 +11.2
Non-methane hydro- 90 90.0" 0
carbons
Total hydrocarbons 100 101.5" +1.5
c) Methane 10 11.7% +11.7
Non-methane hydro- 90 88.1% -2.1
carbons
Total hydrocarbons 100 101.5? +1.5
d) Methane 10 10.9% +9.0
Non-methane hydro- 90 89% -1.1
carbons
Total hydrocarbons 100 101.5? +1.5
composition b: ¢f, /ci = 0.8, cXyue /e =0.25 cfye =100 units
b) Methane 80 92h +15.0
Non-methane hydro- 20 200 0
carbons
Total hydrocarbons 100 1129 +12.0
9) Methane 80 80.4% +0.5
Non-methane hydro- 20 19.6? 2.2
carbons
Total hydrocarbons 100 112% +12.0
d) Methane 80 74.77 -6.6
Non-methane hydro- 20 26.07 +32.0
carbons
Total hydrocarbons 100 112% +12.0

Hydrocarbons for which admissible values are set forth in the regulations have been typed in bold:
D as per directive 2005/55, regulation 49 series 04 of the amendments, GTR 4 and ISO 16183,

? as per rules 715/2007 and 692/2008.

Boldem oznaczono weglowodory, dla ktorych w przepisach sq ustalone wartosci dopuszczalne:
U wedlug dyrektywy 2005/55, regulaminu 49 seria 04 poprawek, GTR 4 i ISO 16183,

2 wedlug rozporzqdzen 715/2007 i 692/2008.
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e /eRe =01, cyne /Cre =0.9 but for compositions
Cius /e = 0.8, cXyme /Crye =0.2 the differences be-
tween them are large for methane (the emission of this com-
pound is not covered by the regulations) and non-methane
hydrocarbons. For the latter, when the reference gas omits
the cutter (solution d) the deviation of the concentration de-
termined according to the formula set forth in the regulations
from the actual concentration amounts to 32%. The method
of measurement with the calibration using methane omitting
the cutter cannot be applied at all for vehicles fuelled with
natural gas. The regulations related to light duty vehicles
need a more precise statement that the calibration of the
FID analyzer should be done when the gas flows through
the cutter.

For light duty vehicles fuelled with NG meeting the
requirements related to total hydrocarbons depends not only
on the after-treatment system but also on the measuring
equipment in the homologation institution. The difference
in the THC concentrations measured with the analyzer of
R,=1and R = 1.15 amounts to 12%.

3. Hydrocarbons density

Before the division of the hydrocarbons into three types
was introduced in the legislation a general principle was ap-
plied that the composition of the pollutant is similar to the
reference fuel. An average ratio of the number of atoms of
hydrogen and carbon (H/C) was estimated in the fuel. The
hydrocarbons in the exhaust gases were expressed as CH_
where ,,n” was equal to the value of the estimated H/C. Based
on the known dependencies, the density of the hydrocarbons
in the exhaust gases was calculated depending on the type
of applied fuel. The following H/C values were assumed
identical for LDV and HDV:

— for gasoline fuelling — 1.85 (density 0.619 kg/m?)

— for diesel oil fuelling — 1.86 (density 0.619 kg/m?)

— for LPG fuelling — 2.52 (density 0.649 kg/m?)

— for NG fuelling NG — 4.00 (density 0.714).

After the division of hydrocarbons into three types was
introduced in the regulations pertaining to HDV the follow-
ing H/C values were set forth (not applicable to gasoline
fuelled vehicles):

— 1.85 for total hydrocarbons when fuelled with diesel oil;
when fuelled with LPG and NG the requirements related
to THC are not binding

— 4.0 for methane(applied only to NG fuelled vehicles)

— 1.85 for non-methane hydrocarbons when fuelled with
diesel oil; 2.52 when fuelled with LPG; 2.93 when fuelled
with NG.

Thus, it was assumed that in the case of diesel oil and
LPG the H/C ratio, hence the density of THC and NMHC
are identical. The principle that the hydrocarbon composi-
tion in the exhaust gases is similar to the fuel was extended
to non-methane compounds.

The new EU regulations for light duty vehicles assumed
that the density of the THC and NMHC is identical. It was
determined going on the assumption that the composition of
these compounds is similar to the composition of the refer-

W przypadku silnikow pojazdow cigzkich najwigksze
roéznice migdzy st¢zeniami okre§lonymi wedhlug przepisow
arzeczywistymi wystepuja dla metanu. Sg one zawarte w
granicach 11-15%. Dla weglowodorow catkowitych roz-
nice zalezag w duzym stopniu od sktadu spalin. Dla sktadu
Coua /e =08, ¢R o /ek =02 typowego dla zasila-
nia NG wynosza one 12%. Dla sktadu cgy, /cqye =01,
crume /onie =0,9 odpowiadajacego zasilaniu benzyna,
olejem napedowym i LPG s3 one znacznie mniejsze (1,5%).
Dla weglowodorow niemetanowych stezenia okreslone
wedhug przepisow odpowiadaja rzeczywistym.

Dla silnikéw pojazdow cigzkich spelnienie wymagan
odnosnie do metanu (obowiazujacych tylko przy zasilaniu
NG) zalezy nie tylko od zastosowanego uktadu ograniczenia
emisji zanieczyszczen, lecz takze w znacznym stopniu od
wyposazenia pomiarowego w jednostce technicznej prowa-
dzacej badania homologacyjne. R6znica migdzy stgzeniami
metanu zmierzonymi za pomocg analizatora o R, = 11 o
R,= 1,15 wynosi 15%.

Dla pojazddéw lekkich stezenia okreslone wedlug wzorow
(4) przy przeptywie gazu wzorcowego (metanu) przez separator
(rozwigzanie c) i z pomini¢ciem tego urzadzenia (rozwia-
zanie d) dajg zblizone wyniki dla sktadu ¢y, /ey =0.1,
R /eX . =09 , natomiast dla skladu ¢cyy, /e = 0.8,
Crae /e = 0,2 wystepuja miedzy nimi znaczne réznice
dla metanu (emisja tego zwiazku nie jest objgta przepisami)
i weglowodoréw niemetanowych. Dla tych drugich przy
przeptywie gazu wzorcowego z pomini¢ciem separatora
(rozwigzanie d) odchylenie st¢zenia okreslonego wedtug
wzoru podanego w przepisach od rzeczywistego wynosi
32%. Metoda pomiaru z wzorcowaniem za pomoca metanu
przeptywajacego z pominigciem separatora nie nadaje si¢ w
ogole do stosowania dla pojazdow zasilanych NG. W prze-
pisach dla pojazdow lekkich niezbedne jest sprecyzowanie,
ze wzorcowanie analizatora FID powinno nastgpowac przy
przeptywie metanu przez separator.

Dla pojazdéw lekkich zasilanych NG spelnienie wy-
magan odnosnie do weglowodorow catkowitych zalezy
nie tylko od zastosowanego uktadu ograniczenia emisji
zanieczyszczen, lecz takze od wyposazenia pomiarowego w
jednostce technicznej prowadzacej badania homologacyjne.
Réznica miedzy stezeniami THC zmierzonymi za pomoca
analizatora o R, = 110 R, = 1,15 wynosi 12%.

3. Gestos¢ weglowodorow

Przed wprowadzeniem w przepisach podziatu weglowodo-
réw na trzy rodzaje do okreslenia gestosci stosowano ogdlng
zasade, ze sktad tego zanieczyszczenia w spalinach jest podobny
do sktadu paliwa wzorcowego. Szacowano $redni stosunek
liczby atoméw wodoru i wegla (H/C) w paliwie. Weglowodory
w spalinach wyrazano przez weglowodor CH , przy czym ,,n”
bylto réwne wartosci oszacowanego H/C. Na podstawie zna-
nych zaleznosci obliczano ggstos¢ weglowodordw w spalinach
zalezng od rodzaju paliwa stosowanego do zasilania pojazdow.
Przyjmowano nastepujace wartosci H/C, jednakowe dla pojaz-
dow lekkich i silnikéw pojazdoéw cigzkich:
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ence fuel thus, in this case the same principle introduced prior
to the division of hydrocarbon into three types is applied.
Yet, because the reference gasoline and reference diesel oil
contain bio fuels (oxygen compounds) the density of these
fuels is slightly different from the one above.

The fact that we assume an equal density of THC and
NMHC tends to increase the emission of the former, de-
termined according to the regulations in comparison to the
actual emission. The elevation of the emission of NMHC
resulting from the principle adopted in the regulations as
to the determining of the density does not exceed 2% for
conventional fuels and 4% for LPG

However in the case of NG fuelling the effect is sig-
nificant. For light duty vehicles the H/C ratio given in the
regulations for NMHC amounts to 4.00, and for heavy duty
vehicles — 2.93. In theory, it cannot be larger than 3.00.
Practically, it is lower because these hydrocarbons contain
not only methane but also compounds of H/C lower than 3
(Tab. 3). It is estimated than in the case of NG fuelling the
average H/C for NMHC in the exhaust gases amounts to
approximately 2. Because of the principle adopted in the
regulations related to the determining of the density, the
emission of NMHC from light duty vehicles fuelled with NG
is elevated by approximately 14%, and heavy duty vehicles
by approximately 6%.

Table 3. The emission of selected NMHC depending on the applied fuel
(based upon [15])

Tabela 3. Emisja wybranych weglowodorow niemetanowych w zalezno-
sci od paliwa stosowanego do zasilania (opracowano na podstawie [15])

Hydrocarbons/ | H/C ratio/sto- | NMHC emission [mg/km] when
weglowodory sunek H/C fuelled with/emisja przy zasilaniu

LPG CNG
Ethane 3 0.59 0.84
Ethylene 2 1.99 0.80
Propane 2.67 331 0
Propylene 2 0.75 0.31
Isobutane 2.5 0.32 0.03
n-butane 2.5 1.48 0.07
Isopentane 2.4 0.72 0.20
n-hexane 2.33 0.75 0.97
Isohexane 2.33 1.45 1.44
n-heptane 2.28 0.70 0.20
n-octane 2.25 0.40 0.14
Isooctane 2.25 1.86 1.94
Benzene 1 2.44 1.25
Toluene 1.14 9.16 5.25
Ethylbenzene 1.25 2.98 1.51
Xylenes 1.25 11.21 5.39
Trimethylben- 1.33 6.92 332
zenes

4. Conclusions

Until 1990’s of the last century the European vehicle
emission requirements pertained to total hydrocarbons. Later

— dla zasilania benzyna — 1,85 (gestos¢ 0,619 kg/m?)

— dla zasilania olejem napedowym — 1,86 (gestos¢ 0,619 kg/m®)

— dla zasilania LPG — 2,52 (gesto$¢ 0,649 kg/m?)

— dla zasilania NG — 4,00 (ggstos$¢ 0,714).

Po wprowadzeniu podziatu weglowodordéw na trzy
rodzaje w przepisach dla pojazdow cigzkich ustalono po-
dane nizej wartosci H/C (przepisy nie dotycza pojazdow
zasilanych benzyna):

— 1,85 dla weglowodorow catkowitych przy zasilaniu olejem
napedowym; przy zasilania LPG i NG nie obowigzuja wy-
magania odno$nie do emisji weglowodorow catkowitych,

— 4,0 dla metanu (wymagania stosuja si¢ tylko do pojazdow
zasilanych NG),

— 1,85 dla weglowodorow niemetanowych przy zasilaniu
olejem napedowym; 2,52 przy zasilaniu LPG; 2,93 przy
zasilaniu NG.

Przyjeto wigc, ze w przypadku oleju napedowego i LPG
stosunek H/C, a zatem takze gesto$¢, weglowodorow catko-
witych i niemetanowych sa jednakowe. Zasade obowigzujaca
wecze$niej, ze sktad weglowodordw w spalinach jest podobny
jak paliwa, rozszerzono na zwigzki niemetanowe.

W nowych przepisach UE dla pojazdéw lekkich przyje-
to, ze gestos¢ weglowodorow catkowitych i niemetanowych
jest jednakowa. Okreslono jg przy zatozeniu, ze sklad tych
zwigzkdéw jest podobny do sktadu paliwa wzorcowego, a
wiec 1 w tym przypadku stosuje si¢ zasade obowigzujaca
przed wprowadzeniem podziatu weglowodordéw na trzy
rodzaje. Poniewaz jednak wzorcowa benzyna i wzorco-
wy olej napedowy zawieraja biopaliwa, a wigc zwigzki
tlenowe, gesto$¢ dla tych paliw rozni si¢ nieznacznie od
podanej wyzej.

Przyjecie zalozenia o rownej gestosci weglowodorow
niemetanowych i catkowitych oddziatuje w kierunku zwigk-
szenia emisji tych pierwszych, okreslonej wedtug zasad
ustalonych w przepisach, w stosunku do rzeczywistej. Za-
wyzenie emisji NMHC wynikajace z przyjetej w przepisach
zasady okreslenia ich gestosci nie przekracza 2% dla paliw
konwencjonalnych i 4% dla LPG

W przypadku zasilania NG efekt ten jest jednak znaczacy.
Dla pojazdéw lekkich stosunek H/C podany w przepisach dla
weglowodordéw niemetanowych wynosi 4,00, a dla cigzkich
—2,93. Teoretycznie nie moze by¢ on wigkszy niz 3,00. W
rzeczywisto$ci jest on mniejszy, gdyz weglowodory te za-
wieraja nie tylko etan, lecz takze zwigzki o H/C mniejszym,
czasem znacznie niz 3 (tab. 3). Szacuje si¢, ze w sytuacji
zasilania NG $redni stosunek H/C dla NMHC w spalinach
wynosi okoto 2. Ze wzgledu na przyjeta w przepisach zasade
okreslenia gestosci, emisja weglowodoréw niemetanowych
z pojazdow lekkich zasilanych NG jest zawyzona o okoto
14%, a z cigzkich o okoto 6%.

4. Podsumowanie

Do konca lat dziewigédziesiatych XX w. wymagania
europejskie odnosnie do emisji zanieczyszczen z pojazdow
dotyczyly weglowodorow catkowitych. Nastepnie zaczeto
wprowadzaé w przepisach podziat weglowodorow na trzy
rodzaje: metan CH,, weglowodory niemetanowe NMHC,
weglowodory catkowite THC.
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a division of hydrocarbons into three types was instituted in

the regulations: methane CH,, NMHC and THC.

Initially such a division was obligatory for heavy duty
vehicles and currently it is also binding for light duty vehi-
cles. The methods of emission measurement of these three
types of hydrocarbons set forth in the regulations are not
unified. There are differences in terms of:

— the gas applied for the calibration of the FID analyzer
measuring the concentration of methane and propane
downstream the cutter

— the manner of the FID analyzer calibration measuring the
concentration downstream the cutter: reference gas flows
through the cutter, reference gas omits the cutter

— criterion of the determining of a density of NMHC.

The formulas determining the concentration of individual
hydrocarbons given in the regulations are simplified. In some
cases they do not include all the parameters of the measuring
system that have impact on the measurement results of the
hydrocarbons concentrations such as: response coefficient
for methane R, of the FID analyzer, cutter efficiency for
methane (E,,), cutter efficiency for ethane (E,) the ratio of
cutter efficiency for propane (E,) and ethane (E).

The method of measurement of hydrocarbon concen-
tration set forth in directive 2005/55/WE and regulation
49, series 04 of the amendments as well as ISO 16183 and
GTR 4 for heavy duty engines is ambiguous. The regula-
tions of these acts do not state what gas is to be applied for
the calibration of the FID analyzer when the exhaust gases
flow through the cutter. Some regulations indicate propane
(similarly to the analysis when the exhaust gases omit the
cutter) and some reject it.

In relation to light duty vehicles the regulations set forth
inrules UE 715/2007 and 692/2008 are imprecise. They state
that methane should be used to calibrate the FID analyzer
measuring the concentration downstream the cutter. They
do not clearly state whether the reference gas should flow
or omit the cutter.

The above described require a clarification.

The performed analysis showed that the concentrations
of hydrocarbons determined according to the regulations
sometimes significantly differ from the actual ones. In the
case of heavy duty vehicles the largest differences in the
concentrations determined according to the regulations and
the actual ones are for methane. They may reach 11-15%.
For THC the differences for NG fuelling may reach 12%.
For NMHC the concentrations determined according to the
regulations correspond to the actual ones.

In relation to light duty vehicles the differences in the
concentrations of methane and NMHC are significant as
determined according to the regulations when the reference
gas (methane) flows through the cutter and when it omits the
cutter. For the latter when the gas omits the cutter the devia-
tion in the concentration determined according to the formula
set forth in the regulations from the actual one amounts to
32%. A steady method of measurement with a calibration
through methane omitting the cutter is not applicable for
vehicles fuelled with NG. The regulations need to state that

Poczatkowo taki podzial obowigzywat dla silnikéw
pojazdow ciezkich, a obecnie zaczgto go takze wprowadzaé
dla pojazddw lekkich. Metody pomiaréw emisji tych trzech
rodzajow weglowodorow ustalone w przepisach nie sg zuni-
fikowane. Wystepuja miedzy nimi réznice pod wzgledem:
— gazu stosowanego do wzorcowania analizatora FID mie-
rzacego stezenie za separatorem: metanu, propanu

— sposobu wzorcowania analizatora FID mierzacego st¢zenie
za separatorem: gaz wzorcowy przeptywa przez separator,
gaz wzorcowy nie przeptywa przez separator

— kryterium okre$lania gestosci weglowodorow niemetanowych.

Wzory na okre$lenie stezen poszczegdlnych weglowo-
doréw podane w przepisach sg uproszczone. W niektorych
przypadkach nie sa w nich uwzglednione wszystkie parametry
uktadu pomiarowego wplywajace na wyniki pomiaru stezen
weglowodorow, do ktorych naleza: wspotczynnik odpowiedzi
dla metanu R, analizatora FID, sprawno$¢ separatora dla me-
tanu (E,,), sprawno$¢ separatora dla etanu (E,) oraz stosunek
sprawnosci separatora dla propanu (E,) i etanu (E).

Metoda pomiaru stezenia weglowodorow ustalona w dy-
rektywie 2005/55/WE iregulaminie 49, seria 04 poprawek, a
takze w normie ISO 16183 i GTR 4, dla silnikoéw pojazdow
cigzkich nie jest jednoznaczna. Przepisy ustalone w tych
aktach nie podaja jaki gaz nalezy stosowac do wzorcowania
analizatora FID przy analizie z przeptywem spalin przez
separator. Niektore przepisy wskazuja, ze powinien to by¢
propan, podobnie jak przy analizie z pomini¢ciem separatora,
natomiast inne przecza tej mozliwosci.

W odniesieniu do pojazdow lekkich przepisy podane w
rozporzadzeniach UE 715/2007 1 692/2008 nie sg precyzyjne.
Podaja one, ze do wzorcowania analizatora FID mierzacego
stezenie za separatorem powinien by¢ stosowany metan. Nie
precyzuja natomiast, czy gaz wzorcowy — metan — powinien
przeptywac, czy tez nie przeplywac przez separator.

Podane wyzej niejasnosci w przepisach wymagaja sko-
rygowania.

Przeprowadzona analiza wykazala, Ze st¢zenia weglowo-
doréw okreslone wedhug przepisoOw rdznia si¢ w niekiedy
do$¢ znacznie od rzeczywistych. W przypadku silnikow
pojazdow ciezkich najwigksze réznice migedzy stgzeniami
okreslonymi wedtug przepiséw a rzeczywistymi wystepuja
dla metanu. Moga one wynies¢ 11-15%. Dla weglowodorow
calkowitych roznice dla zasilania NG moga osiagna¢ 12%.
Dla weglowodorow niemetanowych st¢zenia okreslone
wedlug przepiséw odpowiadajg rzeczywistym.

W odniesieniu do pojazdow lekkich wystepuja znaczne
réznice migdzy stezeniami metanu i weglowodordw nieme-
tanowych okreslonymi wedtug przepisow przy przeptywie
gazu wzorcowego (metanu) przez separator i z pominig-
ciem tego urzadzenia. Dla tych drugich przy przeplywie
gazu wzorcowego z pomini¢ciem separatora odchylenie
stezenia okreslonego wedtug wzoru podanego w przepisach
od rzeczywistego wynosi 32%. Ustalona metoda pomiaru
Z wzorcowaniem za pomocg metanu przeplywajacego z
pominigciem separatora nie nadaje si¢ do stosowania dla po-
jazdow zasilanych NG. W przepisach dla pojazdéw lekkich
niezbedne jest sprecyzowanie, ze wzorcowanie analizatora
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the FID analyzer calibration should take place with methane
flowing through the cutter.

Meeting the requirements related to the emission of
methane from heavy duty vehicles fuelled with NG and
THC from light duty vehicles fuelled with NG depends not
only on the applied after-treatment system but also on the
measuring equipment in the homologation institution which
is construed as unaccounted for. Example: a difference in
the methane concentrations measured by an analyzer of
R,=1and R =1.15 amounts to 15%.

A unification is desired in the area of the measurement
of the concentration and the density in the measurement
methods of the hydrocarbons from HDV and LDV. Three
ways of FID analyzer calibration should be admitted: 1)
through propane, reference gas does not flow through the
cutter, 2) through methane, reference gas flows through the
cutter and 3) through methane, reference gas does not flow
through the cutter.

For the calculations of the concentrations we must use
accurate formulas derived within this paper (Tab. 1) not the
simplified ones set forth in the regulations. In such a case the
results of the concentration measurement for the three given
methods of calibration will be identical and will correspond
to the actual concentrations of individual hydrocarbons in
the exhaust gases.

Artykut recenzowany

FID powinno nastgpowac przy przeplywie metanu przez
separator.

Spelnienie wymagan odno$nie do emisji metanu z
pojazdow ciezkich zasilanych NG i odno$nie do emisji
weglowodorow catkowitych z pojazdéw lekkich zasilanych
NG zalezy nie tylko od zastosowanego uktadu ograniczenia
emisji zanieczyszczen, lecz takze od wyposazenia pomiaro-
wego w jednostce technicznej prowadzacej badania homo-
logacyjne, co uwaza si¢ za nieuzasadnione. Przyktadowo,
réznica miedzy stezeniami metanu zmierzonymi za pomoca
analizatora o R, = 110 R, = 1,15 wynosi 15%.

Pozadane jest zunifikowanie w zakresie pomiaru stezen
1 okreslenia gesto$ci w metodach pomiaru emisji weglowo-
doréw z silnikéw pojazddéw cigzkich i pojazdéw lekkich.
Powinny by¢ dopuszczone do stosowania trzy sposoby
wzorcowania analizatoréw FID: 1) za pomoca propanu,
gaz wzorcowy nie przeptywa przez separator, 2) za pomoca
metanu, przepltyw gazu wzorcowego przez separator oraz
3) za pomocg metanu, gaz wzorcowy nie przeptywa przez
separator.

Do obliczen st¢zen nalezy stosowa¢ doktadne wzory
wyprowadzone w ramach niniejszego opracowania (tab. 1),
anie uproszczone podane w przepisach. W takim przypadku
wyniki pomiaru stezen dla podanych trzech sposobéw wzor-
cowania bedg jednakowe i zgodne ze stezeniami rzeczywi-
stymi poszczegdlnych weglowodorow w spalinach.

Nomenclature/Oznaczenia

ANR  All new registrations/wszystkie nowe rejestracje pojazdow
¢iow  FID analyzer reading when the reference gas (methane)
flows through the cutter/wskazania analizatora FID przy
przeplywie gazu wzorcowego — metanu — przez separator
cewso FID analyzer reading when the reference gas (methane)
omits the cutter/wskazania analizatora FID przy przeplywie
gazu wzorcowego — metanu — z pominigciem separatora
FID analyzer reading when the reference gas (ethane) flows
through the cutter/wskazania analizatora FID przy prze-
plywie gazu wzorcowego — etanu — przez separator
crewso FID analyzer reading when the reference gas (ethane) omits
the cutter/wskazania analizatora FID przy przeplywie gazu
— etanu — z pominigciem separatora
FID analyzer reading when the exhaust gas flows through
the cutter/wskazania analizatora FID przy przeplywie
spalin przez separator
Chewso FID analyzer reading when the exhaust gas omits the
cutter/wskazania analizatora FID przy przeptywie spalin
z pominigciem separatora
Ceyu  Methane concentration determined according to the me-
thod set forth in the regulations/st¢zenie metanu okreslone
wedlug metody ustalonej w przepisach
Cyuue NMHC concentration determined according to the me-
thod set forth in the regulations/stezenie weglowodorow
niemetanowych okreslone wedtug metody ustalonej w
przepisach

E
c HCW

s
Chew

Cye  THC concentration determined according to the method set
forth in the regulations/stezenie weglowodorow catkowitych
okreslone wedtug metody ustalonej w przepisach

CH, Methane/metan

CNG Compressed natural gas/sprezony gaz ziemny

E Cutter efficiency in relation to NMHC (represented by etha-

ne)/sprawnosc separatora w odniesieniu do weglowodorow

niemetanowych (reprezentowanych przez etan)

Cutter efficiency in relation to methane/sprawnosé sepa-

ratora w odniesieniu do metanu

E Cutter efficiency in relation to propane/sprawnosé separa-

tora w odniesieniu do propanu

Enhanced environmentally friendly vehicle/pojazd przyja-

zny Srodowisku

European Economic Commission/Europejska Komisja

Gospodarcza

European steady state cycle/europejski cykl stacjonarny

European transient cycle/europejski cykl dynamiczny

Emission standards in Europe/normy emisji zanieczyszczen

z pojazdow w Europie

EEV
EEC
ESC

ETC
Euro

FID  Flame ionization detector/plomieniowo-jonizacyjny anali-
zator spalin
GTR  Global technical regulation/swiatowy regulamin techniczny

HC  Hydrocarbons/weglowodory

LPG Liquid petroleum gas/gaz ciekty propan-butan

k Cutter efficiency ratio for propane and ethane/stosunek
sprawnosci separatora dla propanu i etanu
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NDIR Non-dispersive infrared/niedyspersyjny w podczerwieni
analizator spalin

NG  Natural gas/gaz ziemny

NMHC Non-methane hydrocarbons/weglowodory niemetanowe

NTA  New type approval/homologacja nowego typu

UN/ONZ United Nations/Organizacja Narodow Zjednoczonych

PAH Polycyclic aromatic hydrocarbons/wielopierscieniowe

weglowodory aromatyczne

R FID analyzer response coefficient for methane/wspotczyn-
nik odpowiedzi analizatora FID dla metanu

THC Total hydrocarbons/weglowodory catkowite

EU European Union/Unia Europejska

SI Spark ignition/zapfon iskrowy

CI Compression ignition/zaplon samoczynny
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A thermo-kinetic model base study on natural gas HCCI engine
response to different initial conditions

Homogenous Charge Compression Ignition (HCCI) combustion is a promising concept to reduce engine emmisions
and fuel consumption. In this paper, a thermo-kinetic single zone model is developed to study the operation characteri-
stics of a natural gas HCCI engine. The model consists detail chemical kinetics of natural gas oxidation including 325
reactions with 53 chemical species, and is validated with experimental results of reference works. Then, the influence of
parameters such as manifold temperature/pressure, and equivalance ratio on incylinder temperature/pressure trends,
start of combustion and heat release rate is studied. These results are explained in detail to describe the engine perfor-
mance thoroughly.

Key words: HCCI, thermo-kinetic modeling, natural gas

Termokinetyczny model silnika HCCI zasilanego gazem ziemnym
wykorzystujacy rézne warunki poczatkowe

Zaletq silnikow wysokopreznych o spalaniu homogenicznym (HCCI) jest mozliwos¢ zmniejszenia emisji zwigzkow
toksycznych i zuzycia paliwa. W artykule przedstawiono termokinetyczny jednostrefowy model silnika HCCI zasilanego
gazem ziemnym. Model zawiera 325 reakcji chemicznych utleniania i jest skorelowany z wynikami doswiadczalnymi uzy-
skanymi w innych badaniach. Przeanalizowano wplyw na prace silnika takich parametrow, jak: temperatura i cisnienie
dolotu, wspotczynnik nadmiaru powietrza w cylindrze, zmiana temperatury i cisnienia w cylindrze oraz poczqtek zaptonu

Termokinetyczny model silnika HCCI zasilanego gazem ziemnym....

PTNSS-2009-SS1-C105

i szybkos¢ wywiqzywania sie ciepta. Opisano rezultaty doswiadczen i ich wphyw na prace silnika.

Stowa kluczowe: HCCI, modelowanie termokinetyczne, gaz ziemny

1. Introduction

The main concept of Homogenous Charge Compression
Ignition (HCCI) engines was firstly represented by Onishi
et al. [1] in 1979 for two stroke engines. They figured out
that compressing a homogenous fuel/air mixture up to auto-
ignition limit, would significantly reduce engine emissions
and fuel consumption. This idea was named as Active
Thermo-Atmospheric Combustion (ATAC) and rapidly
developed by Noguchi et al [2]. They showed the advantages
of this idea for part-load conditions. Najt et al [3] used this
concept in four stroke engines and finally in 1989 Thring
[4] named it as HCCI. The HCCI combustion process essen-
tially involves a premixed fuel/air mixture that is inducted
into the cylinder at equivalence ratios that can vary from
0.2 to 0.5 [5]. Once within the cylinder, the homogenous
fuel/air charge is compressed until ignition commences.
Ignition leads to a very rapid combustion phase were all
heat is released approximately in 5—15°. This rate of heat
release is controlled with a highly diluted mixtures using
air or exhaust gas residual (EGR). The HCCI concept af-
fords the use of elevated compression ratios (approximately
17-20:1), unlike in SI engines, which are susceptible to
knock. The combination of lean burning and high expan-
sion ratios contributes to high thermal efficiencies that can
approach 45% [6]. HCCI engines have demonstrated very
low emissions of oxides of nitrogen (NO,) and particulate
matter (PM), as well as high thermal efficiency at part load.

1. Wprowadzenie

Glowne zatozenia koncepcji silnikow HCCI (Homo-
genous Charge Compression Ignition) dla silnikow dwu-
suwowych zaprezentowano w 1979 r. w pracy Onishiego
iin. [1]. Opisano w niej ograniczenia stosowania tej metody,
jednoczesnie zwrdécono uwage na mozliwos¢ redukceji emi-
sji zwigzkow szkodliwych i zmniejszenia zuzycia paliwa.
Ide¢ te nazwano aktywnym termicznym spalaniem ATAC
(Active Thermo-Atmospheric Combustion) i rozwini¢to ja
w pracach Noguchiego i in. [2]. Przedstawili oni zalety
takiego rozwigzania dla cze$ciowych obcigzen silnika.
Rozwiazania tego uzyt Najt [3] w 1989 r. w odniesieniu do
silnikow czterosuwowych, a Thring [4] nazwat je HCCIL.
Proces spalania HCCI wykorzystuje wstepnie wymieszane
paliwo z powietrzem — mieszanina ta jest wprowadzona do
cylindra w proporcji mogacej si¢ zmienia¢ od 0,2 do 0,5 [5].
W cylindrze homogeniczna mieszanina paliwa i powietrza
jest sprezana az do chwili zaptonu. Zapton prowadzi do
bardzo szybkiej fazy spalania, ktora trwa w przyblizeniu
5-15° OWK. Szybko$¢ wywiazywania si¢ ciepta jest stero-
wana gldwnie przez rozcienczenie paliwa powietrzem lub
przez stopien recyrkulacji spalin. W silnikach HCCI mozna
wykorzystywa¢ duze stopnie sprezania (okoto 17-20), w
przeciwienstwie do silnikow o ZI, ktdre sa podatne na spala-
nie stukowe. Polaczenie mieszanek ubogich i duzych stopni
rozpr¢zania przyczynia si¢ do uzyskania wysokich warto$ci
sprawnosci cieplnej, wynoszacej 45% [6]. Silniki HCCI
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However, there are some difficulties in applying HCCI
combustion to internal combustion engines. Ignition timing
control and homogenous mixture preparation are the main
difficulties of HCCI engines [7].

Natural gas fuel exhibits minimal mixture preparation
requirements, and is chemically very stable. It is well suited
to the HCCI combustion concept. Natural gas exhibits a rela-
tively simple molecular structure, which reacts to yield far
less intermediate compounds as well as a low carbon to hy-
drogen ratio (1:3.87) that results in reduced harmful exhaust
gas emissions. Its high ignition resistance when coupled with
lean fuel/air mixtures affords the use of elevated compression
ratios without pre-ignition of the charge [6].

Engine simulation studies have been used to explore the
HCCI concept in an engine environment. The simulation
can be held under several methods which are described and
compared in [8]. Each method of HCCI engine simulation
has its own advantages/disadvantages and is selected by the
requirements of the user. Hosseini et al [9] used a single-
zone model with detailed chemical kinetics to control the
combustion phenomena in an HCCI engine fueled with n-
heptane. Shahangian et al [10] also used the same model to
investigate the characteristics of a DME-fueled HCCI engine.
Orlandini et al [11] developed a multi-zone model with re-
duced chemical kinetics by linking MATLAB® environment
to CHEMKIN® code in order to study the auto-ignition of
HCCI engines. Numerical studies of Grenda [11] on charge
stratification for the combustion control of HCCI engines
were carried out by a CFD model. Gharabaghi et all [13]
used the RICARDO® 1-D code to investigate a turbocharged
HCCI engine. Kongsereeparp and Checkel [14] also pre-
sented their new approaches to define the initial conditions
for multi-zone HCCI models.

This paper introduces a zero-dimensional single zone
model considering detailed chemical kinetics in order to
study on the operational and combustion characteristics of
a natural gas HCCI engine. High computational speed, ap-
propriate precision for calculating parameters such as start
of combustion (SOC) and in cylinder temperature/pressure
trends are the main reasons of using this model. In the next
chapter, the developed model is described. This model is
validated with experimental results of the references. The
final chapters include the results on engine performance and
combustion characteristics.

2. Thermo-Kinetic Modeling of HCCI engine

As mentioned before, a zero-dimensional single zone
model is developed in this paper to study the characteristics
of a natural gas HCCI engine. The model assumptions can
be described as below:

— the engine is a four-stroke HCCI one

— only the closed cycle form IVC to EVO is mentioned in
the model

— the whole combustion chamber is defined as a uniform
temperature/pressure zone

— all the components in the combustion chamber are treated
as perfect gas

charakteryzujg si¢ bardzo niewielka emisjg tlenkow (NO, ) i
czastek statych (PM), a jednoczesnie wysoka sprawnoscig na
obcigzeniach czg$ciowych. Jednakze wystepuja trudnosci w
zastosowaniu systemu HCCI w silnikach spalinowych. Ste-
rowanie czasem spalania i homogenicznym przygotowaniem
mieszaniny sg gldownymi trudnosciami w dziataniu silnikow
wykorzystujacych system spalania HCCI [7].

Gaz ziemny jako paliwo charakteryzuje si¢ bardzo ma-
tymi wymaganiami odno$nie do przygotowania mieszaniny
palnej, a jednoczesnie jest chemicznie niezmienny. Jest
bardzo dobrym paliwem do silnikow HCCI. Gaz ziemny ma
prosta budowe czasteczkows. Jednoczesnie maty stosunek
wegla do wodoru (1:3,87) sprawia, ze uzyskuje si¢ zmniej-
szenie emisji zwigzkow szkodliwych spalin. Jego duza
odporno$¢ na spalanie stukowe podczas spalania mieszanek
ubogich pozwala na stosowanie wysokich stopni sprezania
bez obawy przedwczesnego zaplonu [6].

Badania silnika wykorzystujacego system HCCI prze-
prowadzono w celu zweryfikowania jego oddziatlywania
na $rodowisko. Badania symulacyjne prowadzono kilkoma
metodami, ktore opisano i porownano w [8]. Kazda metoda
symulacji silnika HCCI jest obarczona korzysciami lub wa-
dami i moze by¢ dowolnie wybrana przez uzytkownika.

Hosseini i in. [9] uzyli jednostrefowego modelu z row-
naniami reakcji chemicznych do opisu zjawiska zaptonu w
silniku HCCI zasilanego n-heptanem. Shahangian i in. [10]
uzyli tego samego modelu — zmiana polegata na zastoso-
waniu innego paliwa — DME. Orlandini i in. [11] rozwingli
wielostrefowy model do symulowania samozaptonu w
silniku HCCI ze zredukowanymi reakcjami chemicznymi
przez polaczenie srodowiska MATLAB® ze $rodowiskiem
CHEMKIN®. Symulacje numeryczne prowadzone przez
Grenda [11] dotyczace stratyfikacji tadunku w silniku
HCCI wykorzystywaty model CFD. Gharabaghi i in. [13]
wykorzystywali model RICARDO® 1-D do badania turbo-
dotadowanego silnika HCCI. Kongsereeparp i Checkel [14]
prezentowali nowe rozwigzanie do definiowania warunkow
poczatkowych dla wielostrefowego modelu silnika HCCI.

W artykule przedstawiono zerowymiarowy jednostrefo-
wy model wykorzystujacy reakcje chemiczne w celu scha-
rakteryzowania spalania w silniku HCCI zasilanego gazem
ziemnym. Znaczna szybkos$¢ i doktadnos¢ w obliczaniu
parametrow, m.in. poczatku zaptonu (SOC), temperatury
i ci$nienia w cylindrze sg gldwnymi powodami wykorzy-
stywania tego modelu. Model bedzie doktadnie opisany w
nastgpnym rozdziale. Zweryfikowano go dos§wiadczalnie —w
ostatnim rozdziale zawarto wyniki uzyskanych parametrow
operacyjnych i charakterystyk procesu spalania.

2. Termokinetyczny model silnika HCCI

Wspomniany zerowymiarowy jednostrefowy model,
prezentowany w artykule, wykorzystano do badania silnika
HCCI zasilanego gazem ziemnym. Model wymagat naste-
pujacych zatozen wstepnych:

— czterosuwowy silnik HCCI
— rozpatrywany jest zamknigty cykl: od zamknigcia zaworu
dolotowego do otwarcia zaworu wylotowego
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— blow-by is neglected

— the fuel/air mixture in IVC is completely homogenous

— the heat transfer to cylinder wall is calculated by Woschni
model.

For exact study on combustion phenomena, detail chemi-
cal kinetics has been considered in the model. The GRI30
[15] mechanism used in this paper includes 325 primary
reactions with 53 chemical species. As this mechanism cov-
ers the reactions of methane, ethane and propane oxidation
and also the extended Zeldovich mechanism to calculate
NO, emissions, it is suitable for investigation on natural
gas combustion.

3. Governing the equations

In a zero-dimensional model, the whole combustion
chamber is considered as the control volume. Then, the
energy conservation equation is solved for this zone. Figure
1 shows the terms of energy conservation equation in this
system.

The energy conservation equation can be described as,

(1

Equation (1) can rewritten for the mixture of several
chemical species as,

5Q—5W =dU

NS
3Q—-PdV =mdu + mz udy;

i=1

2

As Q is only due to heat transfer to cylinder wall and the
mixture is a perfect gas,

N

=mC d—T+mZui%

dq_pdv
Y dt

3
dt dt @

By separating the temperature terms, the first differential
equation of the model can be obtained,

1(dg _dV) <
S _pEr |-
dT_V[dt dtj P2

il
dt pC

dy,
b dt

“4)

v

This equation describes that the in cylinder temperature
changes, originate from two sources:
— energy transfer through system border
— changes in system chemical composition

The mass conservation equation is the next frame that
should be considered after the energy conservation. The mass
conservation equation in chemical reacting systems is defined
as the conservation of chemical elements. The rate of mole
fraction changes of chemical species can be computed as,

dy; _ Mo,

& p ©)

Equation (5) should be written for every chemical compo-
nent and these set of equations must be solved simultaneously
with equation (4). A detailed chemical kinetic mechanism is

— w catlej objetosci zaplonu zdefiniowana jest jednolita
temperatura i ci$nienie

— czynnikiem roboczym jest gaz doskonatly

— brak przedmuchow

— mieszanina paliwowo-powietrzna od chwili zamknigcia
zaworu dolotowego jest homogeniczna

— wymiana ciepta ze $ciankami cylindra odbywa si¢ z wy-
korzystaniem modelu Woschniego.

W celu doktadnego zbadania procesu spalania, w modelu
rozwazono kinetyke reakcji chemicznych. Model GRI30[15]
uzyty w badaniach zawiera 325 najwazniejszych reakcji z
53 specjalnosci chemicznych. Poniewaz mechanizm ten
wykorzystuje przemiany metanu, etanu oraz utleniania pro-
panu do obliczen emisji tlenkow azotu uzyto rozszerzonego
modelu Zeldowicza.

3. Opis réwnan

W zerowymiarowym modelu cata komora spalania jest
rozwazana jako jednorodna objetos¢. Wtedy rownanie zacho-
wania energii jest rozwigzywane dla tej strefy. Na rysunku
1 przedstawiono warunki rownania zachowania energii w
rozpatrywanym systemie.

Fig. 1.Control volume in a zero-dimensional single zone model

Rys. 1. Rozpatrywana objetos¢ w zerowymiarowym jednostrefowym
modelu

Rownanie zachowania energii jest zapisane jako (1).

Rownanie (1) moze by¢ zapisane dla mieszaniny sub-
stratow jako (2).

Poniewaz Q jest cieplem przekazywanym do $cianek
cylindra i mieszanina jest gazem doskonalym, zatem mozna
zapisac (3).

Pierwsze rownanie rézniczkowe otrzymano po rozdzie-
leniu zmiennych zaleznych od temperatury — réwnanie (4).
Rownanie to opisuje zmiang temperatury spowodowana
przez:

— przeptyw energii
— zmiang sktadu chemicznego.
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needed to determine the production/consumption rate of each
chemical component. A primary reaction in the mechanism
can be written as,

aA+bB  cC (6)

The Mass Action rule explains that the reaction rate in
each direction depends on that side reactants' concentration
and their stoichiometric coefficients. So the reaction rate in
the forward direction is,

RR; :kf[A]a [B]b )
And for the backward direction,
RR, =k, [C]° (®)
So the total reaction rate can be defined as,
RR =k [A]'B]" -k, [c]° ©)

Symbol [A] means the molar concentration of the com-
ponent A, and the rate constant k would be determined by
Arrhenius relation [16],

-E
k=A, TPexp —= 10
Ar XI{R Tj (10)

u

Each mechanism consists some primary reactions which
are either simple or with third body. A simple primary reac-
tion can be assumed as,

N, N,
Zoyk,isi: Zl)”k,isi i=1,2,...,N, (11)
k-1 =]

For each simple primary reaction, the reaction rate equa-
tion turns to,

Ns v Ns o ;
RRi zkf,ig:[l[sk]l)k:l _kb,ig[sk] . (12)

Some primary reactions need a third body to be done. As
the concentration of the third body would effect the reaction
rate, it differs from equation (12) and should be written as,

ioyk,isi +TB. iouk,isi +TB

k=1 k=1

(13)

The third body concentration includes the concentrations
of all species due to their enhance factor. So the reaction rate
for these type of primary reactions is,

NS
RR; = [Zak,i [TBk]j><
jm} . g . ) (14
(kf,ipl [Sk ]Dk'l _kb,ig[sk ]U - j

Rownanie zachowania masy jest nastgpnym rownaniem
mogacym mieé zastosowanie po rownaniu zachowania
energii. ROwnanie zachowania masy reagujacych substan-
cji chemicznych jest zdefiniowane jako rdwnanie sumy
zachowania masy poszczegdlnych jej reagentow. Szybkosc¢
zmiany udzialu substancji chemicznej moze by¢ obliczona
jako (5).

Roéwnanie (5) powinno by¢ zapisane dla kazdego sktad-
nika osobno i rozwigzane rownoczesnie z rOwnaniem (4).

Do okreslenia szybkosci produkcji/zuzywania poszcze-
gblnych sktadnikow wymagana jest znajomos¢ kinetyki
reakcji chemicznych. Ogdlny mechanizm reakcji moze by¢
zapisany jako (6).

Reguta mechanizmu masowego mowi, ze szybkos¢
reakcji w kazdym kierunku zalezy od stezenia reagentow
i statych szybkosci reakcji. Szybko$¢ reake;ji ,,do przodu”
opisana jest wzorem (7), a szybkos¢ reakc;ji ,,do tytu” — (8).
Reakcja wynikowa jest zdefiniowana jako (9).

Symbol [A] oznacza udziat molowy sktadnika A, a stata szyb-
kosci reakeji k okreslona jest wzorem Arrheniusa [16] (10).

Kazdy mechanizm sktada si¢ z gtdéwnych reakcji, ktore
albo sg jawne, albo wymagaja sktadnikow dodatkowych?
(TB — third body). Gtowna reakcja moze zosta¢ zapisana
jako (11).

Dla kazdej gtdéwnej reakcji, rownanie szybkosci reakcji
opisane jest wzorem (12).

Niektore glowne reakcje wymagaja obliczenia dodat-
kowego sktadnika TB. Poniewaz obliczenie jego wymaga
znajomosci szybkosci reakcji, rozni si¢ wige od rownania
(12) 1 powinno by¢ napisane jako (13).

Stezenie TB zawiera wigc stezenia wszystkich wchodza-
cych w jego sktad czynnikéw. W zwigzku z tym szybkosc¢
glownej reakcji mozna zapisac jako (14).

Wspbtezynniki moga by¢ obliczone wedtug roznych
zrodet, np. wielomianéw NASA [17]. W zwiazku z tym
szybkos¢ produkcji/zuzycia kazdego sktadnika chemicznego
moze by¢ obliczona jako (15).

Do catosciowego rozwigzania zagadnienia potrzebne
jest jeszcze jedno rownanie — oprocz znanych juz rownan
rozniczkowych zmiany temperatury i masy — jest nim
réwnanie (16), opisujace szybko$¢ zmian objetosci komory
spalania i wywodzi si¢ ono z klasycznej teorii silnikow
spalinowych [18].

Zdefiniowanie dg/dt zwykle wymaga przyjecia modelu
wymiany ciepta Woschniego, ale dzigki znacznej szybkosci
spalania w silnikach HCCI, w badaniach uzyto zmodyfi-
kowanej zaleznos$ci, okreslonej w [19]. Zmodyfikowany
model opisany jest zalezno$cia (17), gdzie wspodtczynnik
przewodzenia ciepta jest zdefiniowany jako (18).

4. Weryfikacja modelu

Dane dos$wiadczalne postuzyly do weryfikacji zapropo-
nowanego w artykule zerowymiarowego jednostrefowego

! Sktadnik reakcji, ktory nie bierze bezposredniego udziatu w wymianie
molekularnej, ale doprowadza do osiggni¢cia poziomu energetycznego
czasteczki poddawanej procesowi molekularnemu lub do reakcji kombi-
nowanej pomi¢dzy atomami lub rodnikami (przyp. thum.).
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The coefficients can be obtained from different sources
like NASA polynomials [17]. So the production/consumption
rate of each chemical component can be calculated as,

W, = 0Kk — U ki
D= (15)

Now, we need another differential equation beside
temperature and species masses to enclose our differential
equations system. This equation defines the rate of changes
in combustion chamber and would be found in classic engine
texts [18] as below,

r,—1

V:Vc[1+ [R+1—cose— R2—sin26jj (16)

For defining dq/dt, we usually use Woschni heat transfer
model but due to rapid combustion period of HCCI engines,
a modified relation [19] has been used in this paper. This
modified model describes,

d—q:hA(T—TW) 17
dt
Where the convection heat transfer coefficient is,
h =129.8B 2P T 0% (2258, + () )*
(18)

_ -4 VdTr _
f(p)=3.34x10 > ¢P-r,..)

rr

4. Model Validation

Experimental data from referenced works has been used
to validate the developed zerodimensional single zone model.
Two engines with different geometry and operational con-
ditions have been tested to ensure the model accuracy. The
engines' geometry is shown in table 1, and table 2 indicates
the engines' operational conditions.

Figure 2 shows the pressure trend in engine no.l. The
experimental results are derived from reference [6].

As shown in figure 2, the model can predict the op-
erational conditions of an HCCI engine with appropriate
accuracy. Figures 3 and 4 which are the model results for
engine no. 2 and compared with experimental data in refer-
ence [20] also show the same accuracy. Similar to all zero
dimensional models, the pick cylinder pressure/temperature
is higher that the experimental results, and also occur earlier.
This is because of:

— The homogeneity of combustion chamber is the main
assumption of single zone models. But in real cases, there
are some in-homogeneities in air/fuel mixture at [IVC and
also during the engine strokes, the near-wall areas has
lower temperature because of heat transfer to cylinder
wall.

— HCCI combustion occurs in short period, low temperature
and high pressure. So, a fraction of fuel enters the crevices
and do not ignite. As the single zone models neglect the
crevices, there would be a difference between model and
real operation.

modelu. Do weryfikacji wykorzystano dwa silniki o réznych
wymiarach geometrycznych i parametrach eksploatacyjnych.
Wymiary geometryczne zaprezentowano w tab. 1, a w tab. 2
zamieszczono podstawowe parametry operacyjne.

Table 1. Geometry of tested engines

Tabela 1. Parametry geometryczne silnikow uzytych do weryfikacji

Engine No. 1 Engine No. 2
Name/nazwa Volvo TD 100 Caterpillar 3500
Bore/srednia [mm] 120.65 170
Stroke/skok [mm] 140 190
Rod length/dlugosé 260 350
korbowodu [mm]
Compression ratio/ 19.8 17
stopien sprezania
IVC (ABDC) 13 20
EVO (BBDC) 39 40
Speed/predkosé 1000 1500
obrotowa [rpm]

Table 2. Operational conditions of tested engines

Tabela 2. Parametry operacyjne badanych silnikow

Engine No.1 Engine No.2

Inlet manifold pressure/cisnie- 1 2
nie w kolektorze dolotowym
[bar]
Equivalence ratio/wspotczynnik 0.3 0.3
rownowaznosci
Cylinder wall temperature/tem- 400 375
peratura scianek cylindra [K]
Fuel/paliwo 99% Methane 100% Methane

+ 1% Propane

Na rysunku 2 pokazano zmiany cisnienia w cylindrze
dla silnika opisanego numerem 1. Wyniki do$wiadczalne
zaczerpnigto z pozycji [6].

Fig. 2. Pressure trend versus crank angle in engine no. 1

Rys. 2. Zmiana cisnienia w cylindrze jako funkcja kgta obrotu watu
korbowego (silnik nr 1)

94

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)



A thermo-kinetic model base study on natural gas HCCI engine...

Modelling&simulation/Modelowanie i symulacja

Single zone models are widely used because of their high
calculation speed, exact prediction of SOC and accurate de-
termination of NO_[6, 8, 10 and 20]. For comparison studies,
the relative changes are significant so the global inaccuracy
of the model could be neglected and the zero-dimensional
single zone models are well suited for this purpose [21]. So
due to the target of this paper, the developed model can be
used without any problems.

Fig. 3. Pressure trend versus crank angle in engine no. 2

Rys. 3. Zmiana cisnienia w cylindrze jako funkcja kqta obrotu watu
korbowego (silnik nr 2)

5. Results and discussions

The developed code has been run several times to inves-
tigate the influence of different parameters on operational
characteristics of an HCCI engine. At first, the influence of
inlet air/fuel temperature has been studied. This work was
done for engine no. 1 with 1 bar initial pressure, 0.3 equiva-
lence ratio and 99% methane + 1% propane fuel. The initial
temperature was changed form 400 K to 600 K in 4 steps.
The results are shown in figure 5. The primary reaction rates
will increase when the initial temperature is higher so the
combustion occurs earlier. But it should be mentioned that
the increased initial temperature will decrease volume and
thermal efficiency and also the amount of entering fuel. So
it will lead to decreasing output power.

The best SOC timing depends on several parameters but
totally the best time is just before TDC. Figure 6 shows the
influence of a more limited range of initial temperature on
SOC. The conditions are like figure (3) but the temperature
changes from 380 K to 470 K in 7 steps.

At initial temperature of 380 K, the combustion did not
occur, but increasing the temperature to 395 K would start
the combustion. In this case, SOC occurs after TDC. SOC
occur 3—5 CAD earlier with every 15 K increase in initial
temperature. Although the best SOC depends on several
parameters but in this special case, we can conclude that the
best initial temperature is 410 K because SOC occurs just
before TDC and the maximum pressure is higher than other
cases. The maximum value of in cylinder pressure directly
increase the engine output power.

Na podstawie zaprezentowanego przebiegu zmian ci-
$nienia w cylindrze (rys. 2) zaproponowany model dobrze
odzwierciedla parametry operacyjne silnika HCCI. Przebiegi
zmiany ci$nienia (rys. 3) i temperatury (rys. 4) w cylindrze,
ktére sag wynikiem symulacji dla silnika nr 2, poréwnano z
doswiadczalnymi danymi z [20]; ukazuja one podobna do-
ktadnos$¢ do uzyskanej dla silnika nr 1. Podobne do wszyst-
kich zerowymiarowych modeli uzyskane warto$ci ci$nienia

Fig. 4. Temperature trend versus crank angle in engine no. 2

Rys. 4. Zmiana temperatury w cylindrze jako funkcja kqta obrotu watu
korbowego (silnik nr 2)

i temperatury w cylindrze sg wyzsze od doswiadczalnych, a
jednoczesnie wystepuja dla wezesniejszego potozenia kato-
wego watu korbowego. Gtdwne powody tego stanu, to:

— jednorodnos¢ sktadu mieszaniny w komorze spalania jest glow-
nym zatozeniem jednostrefowego modelu; w rzeczywistych
warunkach wystepuje niejednorodnosé¢ sktadu powietrze/pa-
liwo po zamknigciu zaworu dolotowego, jak rowniez podczas
ruchu tloka, obszary przyscienne maja nizsza temperature z
powodu przeplywu ciepta do Scianek cylindra;

— spalanie nast¢puje szybko, w niskiej temperaturze i przy
wysokim cis$nieniu; pod wplywem efektu szczelinowego
nie jest zapalana niewielka ilo$¢ paliwa; poniewaz jedno-
strefowe modele nie uwzgledniajg tego efektu, wystepuja
roéznice miedzy modelem a rzeczywistg pracg silnika.

Jednowymiarowych modeli spalania uzywa si¢ z powodu
duzej szybkosci obliczen, precyzyjnego okreslania poczatku

spalania oraz doktadnego szacowania emisji tlenkéw azotu [6,

8, 10, 20]. Do celéw pordwnawczych z powodzeniem moga

by¢ stosowane zerowymiarowe modele jednostrefowe [21].

5. Wyniki i ich analiza

Wyniki badan sprawdzano kilkakrotnie w celu zbadania
wplywu réznych parametrow na warunki pracy silnika
HCCI. Pierwszym badanym parametrem byt wptyw tem-
peratury mieszaniny powietrza na wlocie do silnika. Ba-
dania wykonano dla silnika nr 1 z ci§nieniem poczatkowym
wynoszacym 1 bar, stosunkiem paliwo—powietrze wyno-
szacym 0,3 oraz sktadem paliwa — 99% metanu i 1%
propanu. Temperatura poczatkowa byla zmieniona od
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Fig. 5. The influence of initial temperature on pressure trend and SOC
in engine no. 1

Rys. 5. Wplyw poczqtkowej temperatury na wartos¢ cisnienia i poczqtek
spalania (silnik nr 1)

Methane (CH,) is the main component of natural gas. In
general terms, low temperature oxidation of methane is initi-
ated by the generation of hydroperoxy radical via reaction,

(19)

The hydroperoxy radical is stable at low temperatures
but the methyl radical is quickly decomposed in a chain
propagating reaction [22]. So the chemical progress is usu-
ally quantified with hydroperoxy radical generation, which
is plotted in figure 7. This figure is plotted for two cases:
1) no combustion (initial temperature of 380 K)

2) combustion (initial temperature of 410 K)

In "combustion" case, the mole fraction of hydroperoxy
radical increases immediately but the trend for "no combus-
tion" case is so low and totally because of isentropic increase
of temperature via volume change.

CH, +0, — CH, +HO,

Fig. 7. Comparison between hydroperoxy mole fraction changes
for combustion and no combustion cases in engine no. 1

Rys. 7. Porownanie udziatu molowego uwodnionego rodnika dla przy-
padku ze spalaniem i bez spalania (silnik nr 1)

Fig. 6. The influence of limited range of initial temperature on maximum
value of pressure and SOC in engine no. 1

Rys. 6. Wplyw poczqtkowej temperatury na maksymalng wartosé
cisnienia i poczqtek spalania (silnik nr 1)

400 do 600 K w 4 punktach. Wyniki pomiaréw pokazano
na rys. 5. Szybko$¢ reakcji zwigksza si¢ wraz ze wzro-
stem temperatury, a jednocze$nie wczesniej nastepuje
samozapton. Nalezy jednak zaznaczy¢, ze przy wzroscie
temperatury poczatkowej zmniejsza si¢ obje¢tos¢, maleje
réwniez wspotczynnik przejmowania ciepta i ilos¢ dopro-
wadzonego paliwa. Prowadzi to takze do zmniejszania
uzyskiwanej mocy.

Najlepszy poczatek spalania zalezy od kilku parametrow,
ale optymalny znajduje si¢ tuz przed GMP. Na rysunku 6
pokazano wplyw poczatkowej temperatury na poczatek
spalania. Warunki przeprowadzenia testu sa podobne do
tych z rys. 3, lecz zmiany temperatury wykonano od 380
do 470 K w 7 punktach.

Fig. 8. The influence of initial pressure on temperature trend and SOC
in engine no. 2

Rys. 8. Wplyw poczqtkowego cisnienia dolotu na zmiane temperatury
w cylindrze (silnik nr 2)
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The pressure of inlet air/fuel mixture is another effective
parameter on HCCI engine operation. It could be adjusted
by engine turbo-charging. Figure 8 shows the influence of
intake pressure in SOC in engine no. 2 with initial tempera-
ture of 420 K and equivalence ratio of 0.3. As shown in the
figure, initial pressure of 1 bar do not lead to combustion
and by increasing the intake pressure the combustion will
appear. The most interesting fact is that, the initial pressure
changes do not affect on the maximum value of the in cyl-
inder temperature.

Totally, HCCI engines are lean-burn engines due to
their combustion concept, for instance, equivalence ratio
of natural gas HCCI engines is in the order of 0.3. The
influence of equivalence ratio is plotted in figure 9. This
study has been done for engine no. 2 with initial tempera-
ture of 420 K. In lower equivalence ratios, SOC occurs
earlier but with lower temperature peak value. Increasing
fuel concentration delays SOC but increase the maximum
temperature/pressure. This increasing is good only for
a limited range because extreme high temperature/pres-
sure will lead to mechanical damages to engine. In higher
equivalence ratios (eg. 0.7), the combustion do not occur
because the temperature and pressure are not appropriate
for auto ignition of this rich mixture.

Fig. 9. The influence of equivalence ratio on temperature trend and SOC
in engine no. 2

Rys. 9. Wplyw stosunku rownowaznosci na wzrost temperatury i poczqtek
spalania (silnik nr 2)

6. Conclusion

The results of this study can be summarized as below:

— zero-dimensional single zone model can predict SOC of
HCCI engine with appropriate accuracy. Although it has
a little error in defining some parameters but it is suitable
for comparision studies

— the model developed in this paper can predict HCCI ope-
rational characteristics with appropriate accuracy

— initial temperature of inlet air/fuel mixture has an effec-
tive rule on combustion trend of HCCI engine. SOC will
occue earlier with increasing initial temperature. When

W temperaturze poczatkowej 380 K zapton nie nastapit,
ale wzrost temperatury do 395 K powoduje wystapienie
zaplonu. Wtedy poczatek spalania nastgpuje po GMP. Po-
czatek spalania nastepuje 3—5° OWK wczesniej przy zwigk-
szaniu temperatury poczatkowej o kazde 15 K. Pomimo ze
optymalny poczatek spalania zalezy od kilku parametréw,
w przeprowadzonych badaniach okreslono, ze najlepsza
poczatkowa temperatura to 410 K, gdyz poczatek spalania
nastepuje tuz przed GMP, a uzyskiwane ci$nienie jest wyzsze
niz w innych przypadkach. Maksymalna warto$¢ ci$nienia
w cylindrze bezposrednio zwigksza moc silnika.

Metan (CH,) jest glowng czgScig skltadowa gazu ziem-
nego. Ogolnie, niska temperatura utleniania metanu jest
inicjowana zgodnie z reakcja (19).

Uwodniony rodnik jest staty w niskich temperaturach,
lecz rodnik metylu szybko jest rozkladany w procesie rozpo-
czynajacym reakcje [22]. Ten chemiczny proces jest zwykle
zwigzany z tworzeniem uwodnionych rodnikow (rys. 7). Na
rysunku tym wyznaczono dwa przebiegi:

— bez spalania (poczatkowa temperatura 380 K)
— ze spalaniem (poczatkowa temperatura 410 K).

Dla przypadku ,,ze spalaniem”, udzial molowy uwod-
nionego rodnika wzrasta bardzo gwattownie, natomiast dla
przebiegu ,,bez spalania” — udzial molowy jest na niskim
poziomie.

Cisnienie dolotu mieszaniny powietrza i paliwa jest
kolejnym efektywnym parametrem wptywajacym na prace
silnika HCCI. Zaleznos$¢ ta mogtaby by¢ wykorzystana do
silnikéw dotadowanych. Na rysunku 8 przedstawiono wptyw
ci$nienia dolotu na poczatek spalania dla silnika nr 2 z po-
czatkowa temperaturg 420 K i przy stosunku rownowaznos$ci
0,3 (paliwo/powietrze). Przy ci$nieniu poczatkowym wyno-
szacym | bar spalanie nie wystepuje, zwigkszenie ci$nienia
dolotu powoduje zapoczatkowanie spalania. Interesujace
jest, ze zmiana ci$nienia dolotu nie powoduje zmiany mak-
symalnej temperatury wystepujacej w cylindrze.

Silniki HCCI spalajace ubogie mieszanki moga by¢ za-
silane gazem ziemnym przy stosunku paliwa do powietrza
wynoszacym 0,3. Wpltyw zmian tej warto$ci ma maksymalng
temperature spalania pokazano narys. 9. Badania przeprowa-
dzono dla silnika nr 2, z poczatkowa temperaturg mieszanki
wynoszaca 420 K. Przy matych stosunkach rownowaznosci
paliwa do powietrza, poczatek zaptonu nastgpuje wezesniej,
ale z nizszg maksymalng temperaturg spalania. Zwigkszajac
koncentracj¢ paliwa, opdznia si¢ poczatek zaptonu, lecz
zwigksza si¢ maksymalna temperatura i ci$nienie spalania.
Wzrost tych warto$ci mozna stosowa¢ w ograniczonym za-
kresie, nie dopuszczajac do mechanicznego (lub cieplnego)
uszkodzenia silnika. Dla duzych stosunkow réwnowaznosci
(powyzej 0,7) zapton mieszaniny nie nastgpuje, poniewaz
nie ma warunkéw do jej samozaptonu.

6. Wnioski

Podsumowanie wynikéw badan:

— zerowymiarowy jednostrefowy model mozna wykorzystac¢
do okreslenia poczatku spalania w silniku HCCI z wyma-
gana doktadno$cia; mozna jednoczesnie wykorzystaé ja
do porownywania wybranych parametrow,
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SOC occurs before TDC, increasing initial temperature
would lead to decreasing in peak value of in cylinder
temperature

—rapid incresing of hydroperoxy (HO,) is a quantitive device
for predicting SOC

— SOC will occur earlier with increasing inlet pressure but
there would no significant changes in temperature peak
value near TDC

— the best opeartional conditions of HCCI engines happen
in lean-burn cases

— the combustion process of a natural gas HCCI engine
will disappear by increasing the equivalence ratio above
a limited range.

Artykut recenzowany

— za pomoca modelu rozpatrywanego w artykule przewidy-
wano z duzg doktadnosciag parametry pracy silnika

— poczatkowa temperatura dolotu mieszaniny powietrza i
paliwa ma wpltyw na spalanie w silniku HCCI; pocza-
tek spalania wystepuje wcze$niej w miarg zwigkszania
poczatkowej temperatury dolotu; gdy poczatek spalania
wystepuje przed GMP, wzrost temperatury dolotu powo-
duje zmniejszanie maksymalnej temperatury spalania

— gwaltowny wzrost rodnika HO, jest miernikiem wystgpie-
nia poczatku spalania

— poczatek spalania wystepuje wezesniej w miarg zwigk-
szania ci$nienia dolotu, ale nie wnosi zadnych zmian w
maksymalnej temperaturze spalania

— najlepsze warunki pracy silnikow HCCI wystepuja dla
mieszanek ubogich

— spalanie w silniku HCCI zasilanym gazem ziemnym
zanika przy zwigkszaniu stosunku réwnowazno$ci poza
zakres zapalno$ci mieszanki.

Nomenclature/Oznaczenia

area/obszar

enhance factor of third body/wspdtczynnik wzostu TB
arrhenius coefficient/wspotczynnik Arrheniusa
bore/srednica

specific heat in constant volume/ciepto wiasciwe przy statej
objetosci

activation energy/energia aktywacji

convection heat transfer coefficient/konwekcyjny wspotczynnik
przejmowania ciepla

counter/licznik

counter/licznik

backward reaction rate constant/stata szybkosci reakcji “do
tytu”

forward reaction rate constant/stafa szybkosci reakcji “do
przodu”

molar weight of component i/masa molowa sktadnika i
mass/masa

number of reactions/numer reakcji

number of species/numer sktadnika

pressure/cisnienie

motoring Pressure/cisnienie sprezania

reference pressure at [IVC/cisnienie odniesienia przy zamknie-
ciu zaworu dolotowego

heat/ciepto

heat transfer to cylinder wall/cieplo przekazane do scianek
cylindra

rod length/cranks radius ration/dfugos¢ korbowodu
universal gas constant/uniwersalna stata gazowa

. compression ratio/stopien sprezania

RR, backward reaction rate/szybkos¢ reakcji “do tytu”

RR, forward reaction rate/szybkos¢ reakcji “do przodu™

RR, rate of reaction i/szybkos¢ i-tej reakcji

S, component i/skfadnik i

Sp average piston speed/srednia predkosé tloka

T temperature/temperatura

A

a
A
B
C,

~ o~ ’:T‘Hm

o

~

-7

B <

ZZ

©

8

NI

e

u

S

T reference temperature at IVC/temperatura odniesienia przy

zamknieciu zaworu dolotowego

cylinder wall temperature/temperatura scianki cylindra

third body/sktadnik dodatkowy

U internal energy/energia wewnetrzna

u  specific internal energy/jednostkowa energia wewnetrzna

u.  specific internal energy of component i/jednostkowa energia

wewnetrzna sktadnika i

volume/objetosé

clearance volume/objetos¢ komory spalania

displacement volume/pojemnosc skokowa

reference volume at IV C/objetos¢ odniesienia przy zamknieciu

zaworu dolotowego

V', stoichiometric coefficient of component i in forward direction
of reaction k/stechiometryczny wspotczynnik sktadnika i dla
reakcji k “do przodu”

V" stoichiometric coefficient of component i in backward direction

of reaction k/stechiometryczny wspotczynnik sktadnika i dla

reakcji k “do tylu”

work/praca

mole fraction of component i/udziat molowy sktadnika i

arrhenius coefficient/wspotczynnik Arrheniusa

cranck angle/kgt obrotu watu korbowego

density/gestos¢

production(consumption) rate of component i/ szybkos¢ pro-

dukcji (zuzywania) skladnika i

a

<<<<

e o™ «

Abbrevations/Skroty

ABDC after bottom dead center/po dolnym martwym punkcie

ATAC Active Thermo-Atmospheric Combustion/aktywny zapton
termiczny

ATDC after top dead center/po gornym martwym punkcie

BBDC before bottom dead center/przed dolnym martwym punktem

CA  crank angle/stopien obrotu

CFD Computational Fluid Dynamics/komputerowa dynamika
plynow
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DME
EGR
EVO
GRI
HCCI

di-methyl ether/eter dimetylowy

exhaust gas residual/udziat gazow spalinowych

exhaust valve opening/otwarcie zaworu wylotowego

Gas Research Institute/Instytut Badawczy Gazow
homogenous charge compression ignition/samoczynny
zapton tadunku homogenicznego

IVC  inlet valve closing/zamkniecie zaworu dolotowego
NO_  oxides of nitrogen/tlenki azotu
PM  particulate matter/czgstki state

SI spark ignition/zapton iskrowy
SOC  start of combustion/poczqtek spalania
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Krzysztof DANILECKI

Theoretical analysis of cooperation of a turbocharger
with a sequentially turbocharged engine

The paper presents fundamentals characterising the operation of turbochargers and the dependencies essential for
the calculation (the use of balance equations of a turbocharger this purpose) of the total efficiency of a compressor
set with respect to the power balance of the respective devices of a turbine. For the assumed conditions of the engine
operation — an optimum power distribution has been carried out on the basis of a theoretical analysis as far as the total
efficiency is concerned in the compressor set and in the turbine set of a supercharging device. The required pressure
drops in the turbine, essential to ensure the power in the compressor have been carried out with respect to the efficiency
of each device.

Key words: sequential turbocharging, total efficiency of a supercharging device, optimum power distribution of turbo-
chargers

Teoretyczna analiza wspolpracy turbosprezarkowego urzadzenia doladowujacego
z silnikiem z doladowaniem zakresowym

W artykule przedstawiono zasadnicze wielkosci charakteryzujqce prace turbosprezarek oraz zaleznosci niezbedne do
obliczenia catkowitej sprawnosci zespotu sprezarkowego przy uwzglednieniu rownowagi mocy z odpowiednimi urzqdze-
niami zespotu turbinowego, wykorzystujqc do tego celu rownania bilansowe turbosprezarki. Nastepnie, dla zatozonych
warunkow pracy silnika, na drodze analizy teoretycznej, dokonano optymalnego pod wzgledem sprawnosci catkowitej
podziatu mocy w zespotach sprezarkowych oraz turbinowych urzqdzenia dotadowujqcego. Okreslono wymagane spadki
cisnienia po stronie turbin konieczne do zapewnienia mocy potrzebnej po stronie sprezarek przy uwzglednieniu spraw-
nosci kazdego urzqdzenia.

Stowa kluczowe: doladowanie zakresowe, catkowita sprawnosé uktadu doladowujgcego, podzial mocy turbosprezarek
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1. Introduction

The most efficient way to increase the maximum value
of the mean effective pressure is engine supercharging. The
greatest possibilities within this scope are created by the
application of turbocharging, the advantages of which —
with a simultaneous reduction of the disadvantages — show
a particular usefulness of such a type of supercharging in
the future engine designs developed along with the downsi-
zing concepts. This led to a situation where a turbocharger
has become one of the most important units of a modern
engine. The requirements imposed on turbochargers in-
crease along with the growth in the power of engines and
ensuring high values of supercharging pressure required at
high supercharging stages in the rated operating conditions
is of fundamental significance as well as ensuring adequate
supercharging efficiency at part loads. At the same time it is
desired to keep the required efficiency of a supercharging
device, its promptness in the response to sudden changes in
the engine operating conditions as well as its reliability.

Certain possibilities to meet these contradictory require-
ments are created by the application of variable geometry
turbochargers (VTQ) that have established their position as a
solution predominant in Diesel engines designed for passen-
ger and heavy duty vehicles. At the same time the limits of
a single-stage supercharging have become apparent, where
the whole characteristic of a compressor is used, covering
with its range the areas where the compression efficiency is

1. Wstep

Najskuteczniejszym sposobem zwigkszenia maksymal-
nej wartosci Sredniego ci$nienia uzytecznego jest dotadowa-
nie silnika. Najwigksze mozliwos$ci w tym zakresie stwarza
zastosowanie dotadowania turbosprezarkowego, ktorego za-
lety, przy jednoczesnym ograniczeniu niekorzystnych cech,
wskazuja na szczeg6lne znaczenie tego typu dotadowania
w przysztych konstrukcjach silnikoéw opracowywanych
zgodnie z koncepcjami downsizingu. Spowodowalo to, ze
turbosprezarka stata si¢ jednym z najwazniejszych zespotow
wspotczesnego silnika. Ze wzrostem mocy silnikow zwigk-
szaja si¢ wymagania stawiane turbospr¢zarkom, przy czym
zasadnicze znaczenie ma zapewnienie wysokich warto$ci
cis$nienia dotadowania, wymaganych przy duzych stopniach
dotadowania w znamionowych warunkach pracy oraz
odpowiedniej wydajnosci dotadowania przy obcigzeniach
czesciowych. Jednoczesnie pozadane jest zachowanie wy-
maganej sprawnosci urzadzenia dotadowujacego, szybkosci
jego reakcji na gwattowne zmiany warunkow pracy silnika
oraz niezawodnosci.

Pewne mozliwosci spetnienia tych sprzecznych wy-
magan stwarza zastosowanie turbospre¢zarek o zmiennym
kacie nachylenia topatek kierownicy turbiny VTG, ktore
utrwalily swoja pozycje, jako rozwigzanie dominujace w
silnikach o ZS przeznaczonych do samochodéw osobo-
wych i dostawczych. Jednoczes$nie uwidocznily si¢ granice
dotadowania jednostopniowego, w ktérym z koniecznosci
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very low. The points of the engine operation can significan-
tly stray from the line of its maximum efficiency. Also the
course of the compressor surge line at low intensities of the
air flow reduces the possibilities to obtain the required values
of the supercharging pressure in the range of lower engine
speed. This problem intensifies along with the increase in
the rated power and with the extension of the range of the
usable engine speed.

The application of sequential turbocharging can be a solu-
tion to these problems where two turbochargers are used, most
often of different size, connected in a parallel configuration
with the possibility of disconnecting one of them. Supercharg-
ing of such a type has been known and used since the mid
80’s of the 20" century; however a significant increase in the
interest in its further development possibilities has taken place
inrecent years [7, 10, 13]. It has been demonstrated by the su-
percharging systems used recently in the mass-produced cars
with Diesel engines made by BMW and Opel, very similar in
design and described with the term of “Twin-Turbo”. In these
systems, two turbochargers of different size have been used
but — as opposed to the sequential turbocharging — operating
in series at certain range of engine speeds [12, 14].

Such systems provide the possibility of obtaining both
high power concentration in the rated conditions and clear
improvement of the course of the maximum torque in the
characteristics of full power at low and medium engine
speeds. This can be achieved at the same time keeping the
fuel consumption on a good level in the conditions of part
loads. The advantages of such supercharging show a signi-
ficant potential for further improvement of the properties of
turbocharged vehicle engines, and they determine the appro-
priateness of carrying out research into their application not
only in the passenger but also utility vehicles engines.

2. Problem description

A significant inconvenience of such a system reported
in the literature [2, 4, 5, 6 11, 15] and confirmed with the
results of own observations [8] are the disturbances in the
engine operation taking place during the switching of the
turbochargers. When a turbocharger of the second sequence
is engaged, the compression drops below the values obta-
ined with the first turbocharger in operation. The result of
that is the discontinuity of the characteristics of the engine
supercharging typical of stepwise (rough) switching of the
turbochargers. This is a disadvantageous phenomenon as it
leads to a sudden drop in the torque in the characteristic of
the engine supercharging and is the reason for a drop in other
engine operating parameters.

It results from the tests presented in [4, 5] that in such
systems with a rough turbocharger switch, the conditions for
obtaining the most advantageous course of the engine charac-
teristics is to use turbochargers of different size. Rough swit-
ching of the second, smaller turbocharger allows a reduction
of the supercharging discontinuity in the characteristics and
a reduction of drop in the engine torque, and the switching
process can be effected at a significantly higher engine speed.
However, with the increased size of a turbocharger used in
the lower range of the engine speed, significantly lower super-

wykorzystywana jest cata charakterystyka sprezarki, obej-
mujaca rowniez obszary, gdzie sprawnos$¢ sprezania jest
bardzo mata. Punkty pracy silnika moga znacznie odbiegac
od linii jej maksymalnej sprawnos$ci. Rowniez przebieg
granicy pompowania sprezarki ogranicza mozliwosci uzy-
skania wymaganych wartosci ci$nienia dotadowania przy
niewielkich nat¢zeniach przeptywu powietrza w zakresie
mniejszej predkosci obrotowe;j silnika. Problem ten nasila si¢
wraz ze wzrostem mocy znamionowej oraz rozszerzeniem
zakresu uzytecznej predkosci obrotowe;j silnika.

Rozwigzaniem tych problemdéw moze by¢ zastosowanie
dotadowania zakresowego, w ktorym wykorzystywane sa
zazwyczaj dwie turbosprezarki, najczesciej roznej wielkosci,
potaczone rownolegle z mozliwoscig odtgczania jednej z
nich. Dotadowanie tego typu jest znane i stosowane juz od
potowy lat 80. XX wieku, jednak w ostatnich latach nastapit
wyrazny wzrost zainteresowania jego mozliwosciami rozwo-
jowymi [7, 10, 13]. Wskazuja na to zastosowane ostatnio w
seryjnie wytwarzanych samochodach osobowych z silnikami
0 ZS firm BMW i Opel uktady dotadowania, bardzo zblizone
konstrukcyjnie i okreslane terminem ,, Twin-Turbo”. W ukta-
dach tych rowniez wykorzystane zostaty dwie turbosprezarki
roznej wielkos$ci, lecz w przeciwienstwie do dotadowania
zakresowego pracujace w pewnym zakresie predkosci obro-
towych silnika rowniez w uktadzie szeregowym [12, 14].

Uktady tego typu daja mozliwos$ci uzyskiwania zarow-
no duzej koncentracji mocy w warunkach znamionowych,
jak i wyraznej poprawy przebiegu krzywej maksymalnego
momentu obrotowego na charakterystyce petnej mocy,
przy matych i $rednich warto$ciach predkosci obrotowej
silnika. Mozna to uzyska¢ przy jednoczesnym zachowaniu
korzystnych wartos$ci zuzycia paliwa w warunkach obcig-
zen czesciowych. Zalety takiego dotadowania wskazuja na
znaczny potencjat dalszej poprawy wiasciwosci turbodotado-
wanych silnikow samochodowych oraz okreslajg celowos¢
prowadzenia badan w kierunku ich zastosowania nie tylko w
silnikach samochoddéw osobowych, lecz roéwniez pojazdow
uzytkowych.

2. Opis problemu

Istotna niedogodnoscia takiego uktadu, sygnalizowana
w literaturze [2, 4, 5, 6 11, 15] oraz potwierdzona wynika-
mi wlasnych obserwacji [8], sa zaburzenia w pracy silnika
wystepujace podczas przetaczania turbosprezarek. Kiedy
wlaczana jest turbosprezarka drugiego zakresu, sprez spada
ponizej wartosci uzyskiwanej przy pracujacej pierwszej
turbosprezarce. Rezultatem tego jest typowa dla skokowego
przelaczania turbosprezarek nieciagtos¢ charakterystyki
dotadowania silnika. Jest to zjawisko niekorzystne, gdyz
prowadzi do gwattownego spadku momentu obrotowego
na charakterystyce silnika i jest przyczyna pogorszenia
pozostatych wskaznikow pracy.

Z badan przedstawionych w [4, 5] wynika, ze w uktadach
tego typu, ze skokowym wiaczaniem kolejnych turbospre-
zarek, warunkiem uzyskania najkorzystniejszego przebiegu
charakterystyk silnika jest zastosowanie turbospre¢zarek
roznej wielkosci. Skokowe wiaczanie do pracy drugiej,
mniejszej turbosprezarki pozwala zredukowac nieciaglos¢

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)

101



Modelling&simulation/Modelowanie i symulacja

Teoretyczna analiza wspolpracy urzqdzenia dotadowujgcego....

charging pressures are obtained in the power characteristics
than in a system with turbochargers of identical size. Such
a situation indicates specific problems with the selection of
turbochargers that will be a compromise between the possibi-
lity of ensuring an advantageous course of the torque and the
required engine acceleration in the range of operation of one
turbocharger and the value of the torque drop and deterioration
of other operating parameters during the switch of the second
turbocharger. This turns one’s attention to the necessity of a
precise diagnosis of the properties of systems of such type in
order to identify factors conditioning the formation of such a
discontinuity and the possibilities of preventing it.

A gradual engagement of the second turbocharger used
e.g. in the Audi engine can be a solution that eliminates the
discontinuity of the characteristics of the engine with a sequ-
ential turbocharging [2]. However, regardless of the method
of engaging of the second sequence turbocharger, adequate
power distribution between both the compressor set and the
turbine set will play a significant role [1, 3]. This becomes
of particular significance for systems with stepwise engaging
of the turbochargers. In such systems certain possibilities
of reduction of the discontinuity of the engine torque while
engaging the second turbocharger can be sought in such a
matching of the turbochargers to the engine and ensuring
such conditions of cooperation between them that is possible
to achieve the highest total efficiency of the supercharging
system. The total efficiency of the system consisting of two
turbochargers is determined by selected values of the total
efficiency of the compressor set and the turbine set. Main-
taining high efficiency of the compressor set can be partly
compensated by instantaneous changes in the supercharging
pressure, thus keeping the required air excess coefficient
without the necessity to significantly reduce a fuel charge.
In turn, obtaining high values of the turbine set supports the
reduction of the exhaust gases outlet choking that — with
simultaneous reduction of the demand for power by the
compressor set — allows keeping the favourable conditions
of the charge exchange. This creates potential possibilities
of significant reduction of both the torque drop and rise in
the specific fuel consumption.

When matching the turbochargers to an engine with a
sequential turbocharging, the necessity to keep adequate
distribution of power of the compressor set and the turbine
set is important not only because of the total efficiency of
the system but also because of the design and properties of
the compressors. Particular attention should be drawn to the
surge line of the compressors. In the characteristics of the
largest compressor of the first sequence, the surge line is
flatter than in the characteristics of the smaller compressor
of the second sequence. This may cause significant risk of
reaching the surge line when — at the increasing load — its
power share is too small. This may also cause problems
ensuring good values of fuel consumption during operation
at part loads. Because of that it is purposeful to strive for a
possibly large share of power of the larger compressor of
the first sequence, whereas while engaging the smaller com-
pressor of the second sequence, the course of the surge line

charakterystyki dotadowania oraz spadek momentu obroto-
wego silnika, a proces przetgczania moze by¢ realizowany
przy znacznie wigkszej predkosci obrotowej. Jednak przy
zwiekszonych rozmiarach turbosprezarki wykorzystywane;j
w dolnym zakresie predkosci obrotowej, na charakterystyce
pelnej mocy osiggane sa znacznie mniejsze ci$nienia do-
tadowania niz w uktadzie z turbosprezarkami jednakowe;j
wielkos$ci. Sytuacja taka wskazuje na problemy z doborem
turbosprezarek, ktory bedzie kompromisem pomiedzy moz-
liwoscia zapewnienia korzystnego przebiegu momentu ob-
rotowego oraz wymaganych przyspieszen silnika w zakresie
pracy jednej turbosprezarki a wielkoscig spadku momentu
obrotowego oraz pogorszenia pozostatych wskaznikow
operacyjnych podczas wlaczania drugiej turbosprezarki.
Zwraca to uwage na konieczno$¢ doktadnego rozpoznania
wilasciwosci uktadow tego typu w celu identyfikacji czyn-
nikéw warunkujacych powstawanie tej niecigglosci oraz
mozliwo$ci jej przeciwdziatania.

Rozwigzaniem eliminujacym nieciaglos¢ charakterystyki
silnika z dotadowaniem zakresowym moze by¢ stopniowe
wlaczanie drugiej turbosprezarki, wykorzystane m.in. w
silniku firmy Audi [2]. Jednak niezaleznie od sposobu
wilaczania turbosprezarki drugiego zakresu, zasadnicza
role odgrywac bedzie odpowiedni podziat mocy miedzy
oba urzadzenia zespotu sprezarkowego oraz turbinowego
[1, 3]. Nabiera to szczegolnego znaczenia dla uktadow ze
skokowym wiaczaniem kolejnych turbospregzarek. W ukta-
dach tego typu pewne mozliwo$ci zmniejszenia nieciggtosci
momentu obrotowego silnika podczas wtaczania drugiej tur-
bosprezarki upatrywac¢ mozna w takim dopasowaniu turbo-
sprezarek do silnika oraz zapewnieniu warunkow wspotpracy
miedzy nimi, przy ktorych mozliwe bedzie osiggniecie jak
najwickszej catkowitej sprawnosci uktadu dotadowujacego.
Laczng sprawnos¢ uktadu ztozonego z dwoch turbosprezarek
okreslajg wyodrebnione warto$ci sprawnosci catkowitej ze-
spotu sprezarkowego oraz zespotu turbinowego. Zachowanie
duzej sprawnosci zespotu sprezarkowego moze czesciowo
kompensowa¢ chwilowe zmiany cisnienia dotadowania,
sprzyjajac utrzymaniu wymaganego nadmiaru powietrza
bez koniecznosci istotnej redukcji dawki paliwa. Z kolei
uzyskiwanie duzych wartosci sprawnosci zespotu turbino-
wego sprzyja zmniejszeniu dtawienia wylotu spalin, co przy
jednoczesnym ograniczeniu zapotrzebowania na moc przez
zespot sprezarkowy pozwala na zachowanie korzystnych
warunkow wymiany tadunku. Stwarza to mozliwosci istot-
nego ograniczenia zarowno spadku momentu obrotowego,
jak 1 wzrostu jednostkowego zuzycia paliwa.

Podczas doboru turbosprezarek do silnika z dotadowa-
niem zakresowym konieczno$¢ zachowania odpowiedniego
podziatu mocy zespotu sprezarkowego oraz turbinowego jest
wazna nie tylko z uwagi na catkowita sprawno$¢ uktadu, ale
rowniez ze wzgledu na budowe 1 wlasciwoscei turbosprezarek.
Szczegdlng uwage nalezy zwrdci¢ na granice pompowania
sprezarek. Na charakterystyce wigkszej sprezarki pierwszego
zakresu granica pompowania przebiega bardziej ptasko niz
na charakterystyce mniejszej sprezarki drugiego zakresu.
Moze to powodowac znaczne niebezpieczenstwo osiggniecia
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will be defined — at a determined value of the supercharging
pressure created by the operating larger turbocharger — by
its minimum required air expenditure that also must comply
with the area of a stable compressor operation.

The possibility of application of many combinations of
inlet boxes for turbines and rotors of compressors within
the range of one turbocharger type dimension is an essential
facilitation in the procedure of selection of turbochargers.
Such procedure ensures achieving the required match of
turbochargers to the engine in the majority of cases.

The balance equations of a turbocharger are the basis for
the analysis of the efficiency of the sequential turbocharging
system. A diagram of such system has been
presented in the Fig. 1, where respective
denotations of pressures and temperatures

granicy pompowania, gdy przy wzrastajacym obcigzeniu jej
udzial mocy bedzie zbyt maly. Moze to rowniez stwarzaé
problemy z zapewnieniem korzystnych wartosci zuzycia
paliwa podczas pracy przy obcigzeniach czgsciowych. Z tych
powodow celowe jest dazenie do mozliwie duzego udziatu
mocy wigkszej sprezarki pierwszego zakresu. Natomiast
podczas wlaczania mniejszej sprezarki drugiego zakresu
przebieg granicy pompowania okresla¢ bedzie (przy usta-
lonej warto$ci ci$nienia dotadowania wytwarzanej przez
pracujaca wickszg turbosprezarke) jej minimalny, wyma-
gany wydatek powietrza, ktory rowniez musi odpowiadac
obszarowi statecznej pracy sprezarki.

3

characterising the conditions of the turbo-
chargers’ operation have been plotted.

v

pa. Ta

For the assumed conditions of the

engine operation, one is to consider a
possibility to obtain the highest total
efficiency of the turbocharging unit
consisting of two turbochargers connec-

P, T,

ted in parallel, with two different flow

QOO0

characteristics. This is connected with
the necessity to determine the optimum
power distribution of the compressor set
and the turbine set as far as the efficien-

p3. T3

P31, Tai P21, Ta1

TS

=

cy is concerned. By making use of the
balance equations and the fundamental
rates characterising the turbochargers’
operation one is to carry out calculations
of the total efficiency of the compressor
set taking into account the power balance
with respective devices of the turbine
set. This will allow to determine the
fundamental parameters of the turbine
set required to ensure the power needed
on the compressors’ side taking into
account the efficiency and the stability
of operation of each device.

The following conditions of co-
operation with the engine apply in the
turbocharger:

— the power balance of the N, turbine and
the N_compressor:

N, =N, 1)

Ny
6
S

P4, T4

OUTLET

— the speeds of the rotors of the compres-
sor ns and the turbine n,_ are identical
and equal to the speed of the turbocharger shaftn :

n,=n,=n, (2)

— the mass balance of the charge flowing through the engine
and the turbocharger. The expenditure of exhaust gases
flowing through the G, turbine is equal to the expenditure
of the air flowing through the G, compressor and the G_
fuel consumption less the loss of charge through the G
leaks:

P41, Tar

P32, T

P42, T

wyLoT) PoTo

Fig. 1. Diagram of the analysis of efficiency of a sequential turbo-charging system: 1 — first
sequence turbocharger, 2 — air release valve, 3 — air equalising tank, 4 — compressor disengaging
valve, 5 — second sequence turbocharger, 6 — turbine disengaging valve

P, Tua

P22, Too

N
2

pi2, Trz )=

P1, Tl

INLET
(WLOT)

Rys. 1. Schemat do analizy sprawnosci uktadu dotadowania zakresowego: 1 — turbosprezarka
pierwszego zakresu, 2 — zawor upustowy powietrza, 3 — zbiornik wyrownawczy powietrza, 4 —
zawor wlgczajqcy sprezarke, 5 — turbosprezarka drugiego zakresu, 6 — zawor wlgczajgcy turbing

Istotnym ulatwieniem w doborze turbosprg¢zarek jest
mozliwo$¢ stosowania wielu kombinacji skrzyn wlotowych
turbin i wirnikéw sprezarek w zakresie jednego typoro-
zmiaru turbosprezarki. Takie postepowanie w wigkszosSci
przypadkoéw zapewnia uzyskanie wymaganego dopasowania
turbosprezarek do silnika.

Podstawa analizy sprawnosci uktadu dotadowania zakre-
sowego sa rownania bilansowe turbosprezarki. Schemat ta-
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G, =G, +G, -G, 3)

The work of adiabatic compression of 1 kg of air in the
compressor H*! at the compressor ratio m_ = p,/p, and

with the exponent of the adiabate « is:
®-1

Hgd:L.TI.R. [p_2} -1 4)
k-1 b

The actual work H_ of the compression is defined by the
n, efficiency of the compressor:
Had
Hy=— )
Ms
The power necessary to drive the compressor with the n_
efficiency and at the G_ expenditure is:

Ns :Gs 'sz/ns (6)

For the given value of the combustion air factor A, the
expenditure of exhaust gases flowing through the turbine
can be derived from the dependence:

I+x-L
G =G —2"t
t s }\‘ . Lt (7)

The work of the adiabatic expansion of 1 kg of exhaust
gases in the turbine H** at the expansion ratio 7 = p,/p, and
with the exponent of the adiabate « is:

K=l

e
—R Ty 1-| = (®)
Kt_l Ps3

ad _ K
H{ =

The power of the turbine with the efficiency n, is deter-
mined by the dependence:

N, =G, -H".n, )

The total efficiency 0 of a turbocharger can be determi-
ned from the power balance equation (1):

HY &L,

=t 10
HY 1+2-L, (10)

T‘lts = ns : nt =
3. Assessment of power share of turbochargers
operating in parallel

3.1. Efficiency of a compressor set

With a parallel connection of compressors in the system
without air bleeding adjustment, the air expenditure flowing
through the G, engine corresponds to the total air expenditure
of the G compressor set that is equal to the sum of expen-
ditures of the compressors of the first sequence G, and the

second sequence G ,:
Gp :Gs.c :Gsl +Gs2 (11)

By introducing a share coefficient of the expenditure of
the first sequence compressor W

kiego uktadu przedstawiono narys. 1, na ktorym naniesiono

stosowne oznaczenia cisnien i temperatur charakteryzujace

warunki pracy turbosprezarek.

Dla zatozonych warunkow pracy silnika nalezy rozwazy¢
mozliwos$¢ uzyskania jak najwigkszej sprawnosci catkowitej
zespotu dotadowujacego ztozonego z dwoch potaczonych
réwnolegle turbosprezarek o odmiennych charakterystykach
przeptywowych. Wigze si¢ to z konieczno$cia wyznaczenia
optymalnego pod wzgledem sprawnosci podziatlu mocy
urzadzen zespotu sprezarkowego oraz turbinowego. Wy-
korzystujac réwnania bilansowe oraz zasadnicze wielkoS$ci
charakteryzujace prace turbosprezarek, nalezy dokonac
obliczen catkowitej sprawnosci zespotu sprezarkowego,
biorgc pod uwage rownowage mocy z odpowiednimi urza-
dzeniami zespotu turbinowego. Umozliwi to wyznaczenie
zasadniczych wielko$ci zespotu turbinowego wymaganych
do zapewnienia mocy potrzebnej po stronie sprezarek, przy
jednoczesnym uwzglednieniu sprawnosci oraz stabilno$ci
pracy kazdego urzadzenia.

W turbosprezarce obowigzuja nastepujace warunki
wspolpracy z silnikiem:

— bilans mocy turbiny N, oraz sprezarki N_ (1)

— predkosci obrotowe wirnikow sprezarki n_oraz turbiny n, sg
jednakowe i rowne predkosci watu turbosprezarkin (2)

— bilans masy fadunku przeptywajacego praz silnik oraz tur-
bosprezarke. Wydatek spalin przeptywajacych przez turbi-
n¢ G, rowny jest sumie wydatku powietrza przeptywajacego
przez sprezarke G oraz zuzycia paliwa G, pomniejszonej
o straty fadunku przez nieszczelnosci G, (3).

Praca adiabatycznego spre¢zania 1 kg powietrza w spre-
zarce H*' przy sprezu T = p,/p, oraz wykladniku adiabaty

K wynosi (4).

Rzeczywista praca spr¢zania okreslona jest sprawnoscia
sprezarki m_(5).

Moc potrzebna do napgdu sprezarki o sprawnosci n, oraz
przy wydatku G, wynosi (6).

Dla zadanej wartosci wspotczynnika nadmiaru powietrza
A wydatek spalin przeptywajacych przez turbing moze by¢
okreslony z zalezno$ci (7).

Praca adiabatycznego rozpr¢zania w turbinie 1 kg spalin
przy stopniu rozprezania H* i wyktadniku adiabaty K,
wynosi (8).

Moc turbiny o sprawnosci n, okresla zaleznos¢ (9).

Z réwnania bilansu mocy (1) wyznaczy¢ mozna catko-
witg sprawnos¢ turbosprezarki n_ (10).

3. Ocena podzialu mocy turbosprezarek
pracujacych rownolegle

3.1. Sprawnos¢ zespolu sprezarkowego

Przy rownoleglym polaczeniu sprezarek, w ukladzie
bez regulacji upustowej powietrza, wydatek powietrza
przeptywajacego przez silnik G, odpowiada catkowitemu
wydatkowi zespotu sprezarkowego G_, ktory rowny jest
sumie wydatkow sprezarki pierwszego G, oraz drugiego
zakresu G, (11).
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_Sa G4
' Gs.c Gs2 + Gsl (12)
the quantity of air flowing through each compressor will be:
Gsl :Gs.c'Wp (13)
G, =G, -(1-W,) (14)

If one assumes identical conditions of the air flow in the
inlet pipes of each compressor, regardless of the air expendi-
ture, then the compression will take place at the same values
of compression, from the pressure of p, = p,= p, and the
temperature of T, =T =T, up to the pressure of p, =p,, =p,
(Fig. 1). However, if the heat exchange is neglected, the air
temperature T, compressed by the compressor set can be
determined from the energy balance:

T, G, =Gy - T, +G;, - Ty, (15)

The temperature T, will be dependent on the efficiency
and the share of expenditure of each compressor.

The balance of energy delivered and carried away by the
compressor set consisting of two compressors connected in
parallel can be presented in the form of:

cp : Gs.c : Tl = Ns.c "GC : Gs.c : T2 (16)

For identical conditions of the air flow through each

compressor (H*' = H* = H"), the expression defining the

total power of the compressor set N can be presented in
the form of:

Had Had Had
Gs.c —= Gsl : > + Gs2 > (17)
ns.c T‘lsl T‘152

The power balance equation (17) together with the depen-
dencies of (13) and (14) form a basis for the determination
of'the total efficiency of the compressor set. Considering the
differences in the expenditure G, G, and the efficiency n ,
n,, of each compressor, the total efficiency of the compressor
set n__ derived from the dependence (16) will be:

— nsl i nsz
Wp ' (n52 - T.lsl ) + T‘]sl

Nse (18)

The Fig. 2 presents changes in the total efficiency of the
compressor set calculated according to the dependence (18)
at different shares of the W expenditure of the first sequence
compressor. The optimum efficiency depends both on the
share of expenditure and on the graph of efficiency of each
COMPressor.

3.2. Efficiency of a turbine set

With a parallel connection of turbines in the system
without the exhaust gas bleeding adjustment, the total
expenditure of the G, turbine set is equal to the sum of
expenditures of the turbines of the first sequence G, and the
second sequence G,

(19)

By introducing a share coefficient of the expenditure of
the first sequence turbine W :

G, =Gy +Gy,

Wprowadzajac wspolezynnik udziatu wydatku sprezarki
pierwszego zakresu W, réwne (12),
ilo§¢ powietrza przeptywajacego przez kazda spre¢zarke
wyniesie (13) 1 (14).

Jezeli zalozy si¢ jednakowe warunki przeptywu powie-
trza w przewodach dolotowych kazdej sprezarki, niezalezne
od wydatku powietrza, to spr¢zanie przebiega¢ bedzie przy
takich samych warto$ciach spr¢zu, od cisnienia p, =p = p,
i temperatury T, =T =T, do ci$nienia p, = p,,= p, (rys. 1).
Natomiast, je§li pominie si¢ wymiang ciepta, temperature
powietrza T, sprezonego przez zespot sprezarkowy mozna
wyznaczy¢ z bilansu energii — rownanie (15).

Temperatura T, zaleze¢ bedzie od sprawno$ci oraz udzia-
ha wydatku kazdej sprezarki.

Bilans energii doprowadzonej oraz odprowadzonej przez
zespot sprezarkowy zlozony z dwoch rownolegle potaczo-
nych sprezarek mozna przedstawi¢ w postaci (16).

Dla jednakowych warunkéw przeptywu powietrza przez
kazdg sprezarke (H*' = H = H"'), wyrazenie okreslajace
catkowita moc zespotu sprezarkowego N_ mozna przedsta-
wi¢ w postaci (17).

Roéwnanie bilansu mocy (17) wraz z zaleznos$ciami (13),
(14) stanowia podstawe do wyznaczenia catkowitej spraw-
nosci zespotu sprezarkowego. Uwzgledniajac réznice w
wydatku G, G, oraz sprawnoscin_, n, kazdej ze sprezarek,
catkowita sprawnoS¢ zespotu sprezarkowegon_ wyznaczona
z zaleznosci (16) wyniesie (18).

Narysunku 2 przedstawiono zmiany sprawnosci catkowi-
tej zespotu sprezarkowego obliczone wedtug zaleznos$ci (18)
przy roznych udzialach wydatku W sprezarki pierwszego
zakresu. Optimum sprawnosci catkowitej zalezy zaréwno
od udziatu wydatku, jak i od przebiegu sprawnos$ci kazdej
sprezarki.

Fig. 2. Calculated values of the total efficiency of the compressor setn_
depending on the share coefficient W _ at different values of efficiency of
the first sequence compressor 1, and the second sequence compressor 1,

Rys. 2. Obliczone wartosci sprawnosci catkowitej zespolu sprezarkowego
1. w zaleznosci od wspélczynnika udzialu W, przy réznych wartosciach
sprawnosci n, sprezarki pierwszego oraz 1 , drugiego zakresu

3.2. Sprawnos¢ zespolu turbinowego

Przy rownolegtym potaczeniu turbin, w uktadzie bez
regulacji upustowej spalin, catkowity wydatek zespotu turbi-
nowego G, rowny jest sumie wydatkow turbiny pierwszego
G,, oraz drugiego zakresu G, — rownanie (19).
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W:&

e (20)

t.c

the quantity of exhaust gases flowing through each turbine
will be:

e2))
(22)

Gy =G W,
G, =G, '(l_Wt)

If one assumes identical conditions of supply of turbines
and if one assumes that the pressure losses over the stretch
of an outlet pipe behind each turbine are equal (regardless
of the exhaust gases expenditure), then the expansion of the
exhaust gases in the turbines will take place at an identical
expansion ratio, starting from the pressure of p, = p,,= p,
and the temperature of T, = T, = T, up to the pressure of
p,=p,,=p, (Fig. 1). However, if the heat exchange is neglec-
ted, the final temperature T, of the exhaust gases flowing out
to the atmosphere will result from the energy balance:

T4 'Gt.c = th ’ T41 +Gt2 ’ T42 (23)

The temperature T, will be dependant on the efficiency
and the share of expenditure of each turbine.

The balance of energy delivered and carried away by the
turbine set can be presented in the form of:

cp : Gt.c : T3 = Nt.c +cp : Gt.c : T4 (24)

The power of the turbine set N _ at identical conditions

ofthe exhaust gases flow through each turbine H¥ = H3 = H*
is determined by the expression:

G, 'H?tld ‘M. =Gy 'H?tld My Gy, 'H?tld My (25)

The expression (25) together with equations (21) and (22)
form a basis for the determination of the total efficiency of
the turbine set. Considering the differences in the expenditure
G, G, and the efficiency n,, n, of each turbine, the total
efficiency of the turbine setn, _derived from the dependence
(25) will be:

nzc=Wt‘ﬂu+(|—Wz)‘ﬂzz (26)

The Fig. 3 presents the changes in the total efficiency of the
turbine set determined according to the dependence (26).

3.3. Balance equations for the supercharging system
However, for the assessment of the total efficiency of
the supercharging system consisting of two different tur-
bochargers connected in parallel, the determination of the
compressor set efficiency from the expression (18), and
the turbine set from the dependence (26) is far from being
sufficient. While having an analytical description of the cha-
racteristics of each turbine, one can only calculate from the
dependence (26) the course of the efficiency of the turbine
set for a particular expansion ratio n, depending on the share
of the expenditure of the exhaust gases of the turbine set.
This will allow a determination of an optimum distribution
(as far as the efficiency is concerned) of the turbines’ flow
capacity but without taking the cooperation with the com-
pressor into account. One can easily prove that such optimum
will be departing from the optimum distribution of power

Wprowadzajac wspotczynnik udzialu wydatku turbiny
pierwszego zakresu W, rowny (20), ilos¢ spalin przeptywa-
jacych przez kazda turbing wyniesie (21) i (22).

Przy zalozeniu jednakowych warunkéw zasilania turbin
oraz przyjegciu, ze straty ci$nienia na odcinku przewodu wy-
lotowego za kazda turbing sa rowne (niezalezne od wydatku
spalin), rozpr¢zanie spalin w turbinach przebiega¢ bedzie
przy jednakowym stopniu rozprezania od ciSnienia p, = p,,= p,
oraz temperatury T, = T, =T, do ci$nienia p, = p,,= p, (rys.
1). Natomiast, jesli pominie si¢ wymiang ciepta, koncowa
temperatura spalin T, wyptywajacych do otoczenia wynikac
bedzie z bilansu energii (23). Temperatura T, zaleze¢ bedzie
od sprawnosci oraz udzialu wydatku kazdej turbiny.

Bilans energii doprowadzonej oraz odprowadzonej przez
zespot turbinowy mozna przedstawi¢ w postaci (24).

Moc zespotu turbinowego N, _ przy jednakowych warunkach
przeptywu spalin przez kazda turbing (H*' = H* = H*') okre-
sla wyrazenie (25).

Wyrazenie (25) wraz z rbwnaniami (21), (22) stanowia
podstawe¢ wyznaczenia catkowitej sprawnosci zespolu
turbinowego. Po uwzglednieniu réznic w wydatku G, G,
oraz sprawnoscim,,, 1, kazdej z turbin, catkowita sprawnos¢
zespotu turbinowego n  wyznaczona z zaleznosci (25)
wyniesie (26).

Zmiany sprawnosci catkowitej zespotu turbinowego wy-
znaczone wedlug zaleznos$ci (26) przedstawiono na rys. 3.

Fig. 3. Calculated values of the total efficiency of the turbine setn,
depending on the share coefficient W, for different values of efficiency of
the first sequence turbine n, and the second sequence turbine n,,

Rys. 3. Obliczone wartosci sprawnosci catkowitej zespotu turbinowego
7, w zaleznosci od wspdtczynnika udziatu W, dla réznych wartosci
sprawnosci turbiny n,, pierwszego oraz n,, drugiego zakresu

3.3. Réwnania bilansowe ukladu doladowujacego

Do oceny catkowitej sprawnos$ci zespotu dotadowujace-
go ztozonego z dwoch roznych turbosprezarek potaczonych
réwnolegle, wyznaczenie sprawnosci zespotu sprezarkowe-
go z wyrazenia (18) oraz zespotu turbinowego z zaleznoSci
(26) jest niewystarczajace. Dysponujac analitycznym opisem
charakterystyki kazdej turbiny, z zalezno$ci (26) mozna
jedynie obliczy¢ przebieg sprawnosci zespotu turbinowego
dla okreslonego stopnia rozpr¢zania m, w zaleznosci od
udzialu wydatku spalin kazdej turbiny. Umozliwia to wy-
znaczenie optymalnego, ze wzgledu na sprawnos¢, podzialu
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of the compressor set. A similar situation will take place in
case of an attempt to determine an optimum efficiency of a
compressor set.

In order to achieve the power needed on the compres-
sors’ side, taking into account the adequate efficiency, a
particular energy of the exhaust gases before the turbine
set is essential, i.e. the distribution of power of each turbine
cannot be selected freely. For a specified supercharging
pressure, the power distribution and the exhaust gases
pressure before the turbine unit must be considered in
connection with the total efficiency of the supercharging
system and the distribution of power of the compressor set.
At distribution of power of the supercharging unit, one is
also to take into account the limitations of the superchar-
ging pressure resulting from the course of the surge line
of the compressors. Moreover, the power balance for each
turbocharger must be met.

In the case of a parallel connection of turbochargers, the
equations of the power balance dependencies apply:

— for the first sequence turbocharger:

: Hy
Wt : Gt.c : Htf My = Wp : Gs.c - (27)
T‘lsl
— for the second sequence turbocharger:
Had
(1_Wt).Gtc.H?g.n12:(1_Wp).Gs.c-_52 (28)

s2

At the same time, the power balance must also be met
for the compressor set and for the turbine set:

Ny + N =Ny + Ny, (29)
The mass balance for the system is:
I+x-L
Gt.c = th +Gt2 = Gs.c : Ttt (30)

By taking into account the dependencies (27), (29), the
total efficiency of the first sequence compressor will be:

Wp 7\"Lt

Mist =M1 " Ma :thﬁ
G
k-1
(b] K _1
. K-(k, —1) ) Pu
(k-1)-x, L
1 B [I)A”j Kl
P31
By grouping the constant values:
k-1
W, T, \p
Mg =My My =A-—F- % - P (32)

Whereas the efficiency of the second sequence turbo-
charger will be:

przepustowosci turbin, ale bez uwzglednienia wspotpracy z
zespotem sprezarkowym. Mozna udowodnié, ze optimum
to bedzie odbiega¢ od optymalnego podziatu mocy zespotu
sprezarkowego. Podobna sytuacja bedzie miata miejsce
przy poszukiwaniu optymalnej sprawnosci zespolu spre-
zarkowego.

Do osiagnigcia mocy potrzebnej po stronie sprezarek,
przy uwzglednianiu odpowiedniej sprawnosci, niezbedna
jest okreslona energia spalin przed zespotem turbinowym,
a wiec podziat mocy kazdej turbiny nie moze by¢ dowolnie
wybrany. Dla okre$lonego ci$nienia doladowania podziat
mocy oraz ci$nienie spalin przed zespotem turbinowym
musza by¢ rozpatrywane w powigzaniu z calkowita spraw-
nos$cia uktadu dotadowujacego i podziatem mocy zespolu
sprezarkowego. Przy podziale mocy zespotu sprezarkowego
nalezy bra¢ pod uwage ograniczenia wynikajace z przebiegu
granicy pompowania sprezarek. Musi by¢ réwniez spetniony
bilans mocy dla kazdej turbosprezarki.

W ogélnym przypadku rownolegltego potaczenia turbo-
sprezarek obowigzuja réwnania bilansu mocy:

— dla turbosprezarki pierwszego zakresu (27)
— dla turbosprezarki drugiego zakresu (28).

Jednoczesnie bilans mocy musi by¢ réwniez spetniony
dla zespolu sprezarkowego oraz zespotu turbinowego —
roéwnanie (29).

Bilans masy dla uktadu wynosi (30).

Po uwzglednieniu zaleznosci (27), (29) catkowita spraw-
nos$¢ turbosprezarki pierwszego zakresu wyniesie (31).

Grupujac stale wielkos$ci, otrzyma si¢ (32).

Natomiast sprawnos$¢ turbospre¢zarki drugiego zakresu
wynosi (33).

Po odpowiednich przeksztatceniach obowigzuje rowna-
nie (34) dla stopnia rozpre¢zania turbiny pierwszego zakresu
w zaleznosci od wymaganego sprezu, sprawnosci oraz po-
dzialu wydatkéw sprezarek i turbin, a dla turbiny drugiego
zakresu roéwnanie (35).

Zgodnie z przyjetymi zatozeniami dotyczacymi
jednakowych warunkow przeptywu powietrza i spalin
przez kazda turbospr¢zarke w zaleznosciach (34), (35)
nalezy przyjac: p,,= p,= P,» Py~ Pj;= Py Py~ Pyy= P, OTaz
P, = Py,= P, Rozwigzujac uktad rownan (30), (34), (35),
mozna, przy zatozonych wartosciach ci$nienia p, oraz zna-
nych charakterystykach sprawnosci turbosprezarek, ustali¢
zwigzek pomigdzy W oraz W, dla ktérych spetniony bedzie
bilans mocy i masy urzadzenia dotadowujacego. Stanowi
to podstawe wyznaczenia wymaganych przekrojow skrzyn
wlotowych turbin.

4. Obliczenia charakterystycznych wielkoSci
ukladu doladowujacego w doladowaniu
zakresowym

Wykorzystujac przedstawione wezesniej zaleznosci oraz
réwnania bilansowe, przeprowadzono przyktadowe oblicze-
nia wielkosci charakterystycznych uktadu dotadowujacego.
Przyjeto, ze w celu zachowania wymaganego wspotczynnika
nadmiaru powietrza A = 1,5 konieczne jest zapewnienie
zuzycia powietrza przez silnik G,=0,2 kg/s przy ci$nieniu
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K1

B
A/ (1 W) T_ p12 = (33)

(1-W,) W) T Kol
* 1_[M2j .
Pz

After appropriate transformations, the equation for the
expansion ratio of the first sequence turbine shall apply,
depending on the required compression, efficiency and di-
stribution of expenditures of compressors and turbines:

N2 = N2 "Nz =

1-x¢
x-1 X

Pu_||_ 4. [u)? W T L 34
Pa Pu W T, ng
and for the second sequence turbine:
L—l
Pn | 4A. [hj“ 1.
P P
(33)

(l—Wt) TSZ T]tsz

According to the adopted assumptions concerning the
identical conditions of the air and the exhaust gases flows
through each turbocharger, the following are to be taken in
the dependencies of (34), (35): p,= p,,= P,» P,,= P,= Pp»
p,= p,= p, and p, = p,,= p,. By solving the system of
equations of (30), (34), (35) through a trial method, one
can (for the assumed values of pressure p, and with known
characteristics of efficiency of turbochargers) determine a
relation between W and W, for which the balance of power
and mass of a supercharging device will be met. This allows
a determination of the required sections of the inlet boxes
of turbines.

4. Calculations of the characteristic parameters

of the supercharging system in sequential tur-

bo-charging

By making use of the previously presented dependencies
and the balance equations, we have carried out demonstration
calculations of characteristic values of the supercharging
system. It has been assumed that — in order to keep the re-
quired air excess coefficient of A = 1.5 — it is necessary to
ensure the air consumption by the engine of G = 0.2 kg/s at
the supercharging pressure of p,= 0.15 MPa. A constant tem-
perature of exhaust gases of T, = T,,= T, has been assumed,
equal to 950 K and the turbine supplied at constant pressure.
In order to simplify the calculations also constant values of
efficiency of compressors and turbines have been taken:
n,,= 0.8 and n, = 0.7 for the first sequence turbocharger and
n,= 0.7 in,= 0.6 for the second sequence turbocharger.

For the assessment of the power of the turbochargers in
sequential turbocharging, values of selected parameters of
a turbocharging system have been determined, depending
on the share coefficient of the first sequence turbocharger’s

dotadowania p,= 0,15 MPa. Zatozono stalg temperature
spalin T, = T,,= T, rowna 950 K oraz statoci$nieniowe
zasilanie turbiny. Dla uproszczenia obliczen przyjeto row-
niez stale warto$ci sprawnosci sprezarek i turbin n_ = 0,8
imn,= 0,7 dla turbospre¢zarki pierwszego zakresu oraz
n,= 0,7 in,= 0,6 dla turbosprezarki drugiego zakresu.

Do oceny podziatu mocy turbosprezarek w dotadowaniu
zakresowym okres$lono warto§ci wybranych parametrow
turbosprezarkowego uktadu dotadowujacego w zaleznosci
od wspotczynnika udziatu wydatku sprezarki pierwszego
zakresu W Stanowi to podstawe wyboru najkorzystniej-
szego ze wzgledu na sprawno$¢ uktadu dotadowujacego
podzialu wydatkéw turbosprezarek, przy jednoczesnym
uwzglednieniu warunkow ich wspotpracy z silnikiem. W
$wietle tego kryterium szczegdlnego znaczenia nabieraja
wymagane warto$ci wspotczynnika udziatu wydatku turbiny
pierwszego zakresu W oraz cisnienie spalin p,.

Na rysunku 4 przedstawiono wyniki obliczen dla
zadanych warto$ci sprawno$ci turbospr¢zarek. Wzrost
udziatu wydatku sprezarki pierwszego zakresu W, ktore-
mu odpowiada $cisle okreslona warto$¢ W, prowadzi do
wzrostu catkowitej sprawnosci uktadu dofadowujacegon .
W rezultacie zmniejszeniu ulega cisnienie spalin pt przed
zespotem turbinowym, ktore jest konieczne dla zachowania
wymaganego ci$nienia doladowania i przeptywu powietrza
do silnika. Wzrost ci$nienia dotadowania w stosunku do
ci$nienia spalin p,/p, sprzyja zmniejszeniu pracy wymia-
ny tadunku oraz zwigkszeniu sprawnosci ogodlnej silnika.
Sytuacja taka wskazuje na celowo$¢ zachowania mozliwie
duzego udzialu sprezarki pierwszego zakresu, co jest rowniez
korzystne ze wzgledu na przebieg charakterystyki momentu
obrotowego podczas przetaczania turbosprezarek.

Jednak przy ocenie podziatu wydatkéw turbosprezarek
konieczne jest rowniez uwzglednienie warunku statecznej
pracy sprezarek, a szczegdlnie sprezarki drugiego zakresu.
Przy zalozonym statym ci$nieniu dotadowania zmniejszanie
wydatku sprezarki drugiego zakresu jest ograniczone z jednej
strony przebiegiem granicy pompowania zastosowanej spre-
zarki, z drugiej za$ zakresem uzytecznej predkos$ci obrotowej
silnika, ktory okresla¢ bedzie wymagany, maksymalny jej
wydatek. Na rysunku 5 przedstawiono przyktadowe charak-
terystyki wydatkow sprezarki WSK B-3C dla pierwszego
zakresu oraz sprezarki WSK B-65 — drugiego zakresu. Na
charakterystyki naniesione zostaty punkty pracy silnika,
wyznaczone dla ré6znych warto$ci wspotczynnika W..
Z potozenia punktéw pracy na charakterystyce sprezarki
WSK B-65 wynika, ze dla zatozonych warunkéw oblicze-
niowych jej stabilna wspolpraca z silnikiem mozliwa jest
przy wydatku odpowiadajacym wartosci wspotczynnika
W, ponizej 0,8. Zapewnia to wystarczajacg odlegto$¢ do
granicy pompowania oraz nie ogranicza zakresu uzytecznych
predkosci obrotowych silnika.

Wybdr warto$ci wspotczynnika W, ktérej odpowiada
sciSle okreslona warto$¢ W (rys. 4) umozliwia wstepne
okreslenie wymaganego przekroju skrzyn wlotowych AT
zespotu turbinowego. Przy uproszczeniu przeptywu spalin
przez zespél turbinowy do zasilania statocisnieniowego
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expenditure of W, This forms a basis for the selection of the
most advantageous distribution of expenditures of turbochar-
gers as far as the efficiency of the supercharging system is
concerned, simultaneously taking into account the conditions
of'their cooperation with the engine. In light of this criterion,
the required values of the share coefficient of the expenditure
of the first sequence turbine W and the pressure of exhaust
gases p, become of particular significance.

Fig. 4 presents the results of the calculations for the set
values of efficiency of turbochargers. The increase in the
expenditure of the first sequence compressor W, - that is
matched by a precisely specified value of W, — leads to the
increase in the total efficiency of the supercharging system
N, As a result, the pressure p, of exhaust gases before the
turbine set (required in order to keep the supercharging pres-
sure and the air flow to the engine) gets reduced. The increase
in the supercharging pressure in relation to the exhaust gases
pressure p,/p, supports a reduction of the charge exchange
work and the increase in the total efficiency of the engine.
Such a situation indicates the purposefulness of keeping
the highest possible share of the first sequence compressor,
which is also advantageous due to the course of the torque
characteristics during the switching of the turbochargers.

However, while assessing the distribution of the turbo-
chargers’ expenditures it is also necessary to take into account
the condition of a stable operation of compressors, and the
second sequence compressor in particular. At the assumed
constant supercharging pressure, the reduction of the second
sequence compressor’s expenditure is limited by the course
of the surge line of the used compressor on one side, and
— on the other side — by the range of usable engine speed
that will be determining its required maximum expenditure.
Fig. 5 presents example characteristics of the WSK B-3C
compressor’s expenditures for the first sequence, and the
WSK B-65 for the second sequence. For different values of
the Wp coefficient, points of the engine operation have been
plotted on the characteristics. It results from the location of
the operating points in the characteristic of the WSK B-65
compressor that, for the assumed computational conditions,
enable its stable cooperation with the engine at the expendi-
ture corresponding to the value of the Wp coefficient below
0.8. It ensures sufficient distance to the surge line and it does
not restrict the range of usable engine speeds.

The selection of value of the W coefficient — that is
matched by a precisely specified value of W, (Fig. 4) — ena-
bles preliminary determination of the required section of
inlet boxes A, of the turbine set. With a simplification of the
exhaust gases flow through the turbine set, for the constant
pressure supply the following equation applies:

A-L
GsZTiajff'Aw'WT'ﬂ'dz'Rt"E
t

Hence, the section area of the inlet box of the first se-
quence turbine is:

(36)
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obowigzuje réwnanie (36).

Fig. 4. Characteristic values of a turbo-charging unit for the assessment
of the distribution of power of turbochargers in sequential turbo-char-
ging: W_— coefficient of share of the first sequence compressor’s
expenditure, 1, — total efficiency of the supercharging system, W, — co-
efficient of share of the first sequence turbine’s expenditure, p,/p, — ratio
of supercharging pressure to exhaust gases pressure, N — power of the
compressor set, 1 — efficiency of compressor set

Rys. 4. Wielkosci charakterystyczne turbosprezarkowego zespotu do-
tadowujqcego do oceny podziatu mocy turbosprezarek w dotadowaniu
zakresowym: w,- wspotczynnik udziatu wydatku sprezarki pierwszego

zakresu, 1, — sprawnos¢ catkowita ukladu dotadowujgcego, W,— wspot-
czynnik udziatu wydatku turbiny pierwszego zakresu, p /p, — stosunek
cisnienia dotadowania do cisnienia spalin, N — moc zespotu sprezarko-
wego, 1, —sprawnos¢ zespolu sprezarkowego

Fig. 5. Characteristics of expenditures of B-3C and B-65 turbochargers
with plotted points of the engine operation for different W_values at
constant supercharging pressure of p, = 0.15 MPa: I — line of co-opera-
tion with the engine for the B-3C first sequence compressor, 11 — line of
co-operation with the engine for the B-65 second sequence compressor
Rys. 5. Charakterystyki wydatkow turbosprezarek B-3C oraz B-65 z na-
niesionymi punktami pracy silnika dla roznych wartosci W, przy statym
cisnieniu dotadowania p, = 0,15 MPa: I — linia wspéipracy z silnikiem
dla sprezarki B-3C pierwszego zakresu, Il — linia wspolpracy z silnikiem
dla sprezarki B-65 drugiego zakresu

Skad przekrdj pola powierzchni skrzyni wlotowej turbi-
ny pierwszego zakresu wynosi (37), a dla turbiny drugiego
zakresu (38).
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and for the second sequence turbine:

Le0-Ly g
s.c 7\4Lt (1 Wt)

‘VTz'pt'\/z'Rt'Ts

The rate of flow . through the turbine in the equations
of (37) and (38) is calculated from the dependence:

G

A, = (38)

2 Kl
K Ps |® P Kt
K, —1 P4 Ps
For the value of W = 0.7, at which stable operation of

compressors is ensured, the calculated sections of inlet boxes
for turbines are: A, = 11 cm? and A, = 4.2 cm”.

(39)

5. Summary

The paper discusses issues related to the selection of
adequate construction of a supercharging unit and to ensuring
favourable conditions of its cooperation with an engine. The
analysis of the characteristic parameters of the sequential tur-
bocharging system consisting of two different turbochargers
connected in parallel shows an additional problem that is
associated with the necessity to ensure adequate conditions
of cooperation between two turbochargers. It is particularly
important at the phase of switching of the operation modes
between the turbochargers and is of fundamental importance
for the continuity of the engine characteristics.

Despite the fact that the calculations have been carried
out with many simplifying assumptions, they allow a for-
mulation of general conclusions concerning the required
distribution of power of the turbochargers that ensures the
most favourable conditions of their cooperation with the
engine. The total efficiency of the supercharging system has
been determined in particular. The required pressure of the
exhaust gases, expenditures and sections of the inlet boxes
for each turbine have been calculated, at which the balance
equations for the turbochargers are met.

The determining of the required sections of the inlet boxes
for the turbines taking into account the conditions of opera-
tion of the turbochargers with the engine forms a basis for a
selection of the constructional parameters of a supercharging
system and the characteristics of the switching system.

The presented dependencies can also be used for the as-
sessment of the matching of the turbochargers to the engine
taking into account the actual conditions of their cooperation.
However, this requires an application of mathematical mo-
dels of the engine — a turbocharger set that includes changes
in the courses of the characteristics of each turbocharger at
pulsatory flow of the exhaust gases that in fact also depend
on the engine load and speed. This creates possibilities
of use of the optimisation methods at the selection of the
constructional parameters of a supercharging system. A de-
scription of such a model developed by the author, adapted
to the case of sequential turbocharging has been presented
in the paper [9].

W réwnaniach (37) 1(38) liczba przeptywu przez turbing
. obliczana jest z zaleznosci (39).

Dla wartosci wspotczynnika W, = 0.7, przy ktorej
zapewniona jest stabilna praca sprezarek, obliczone prze-
kroje skrzyf wlotowych turbin wynosza: A, = 11 cm’® oraz
A,=42cm’.

5. Podsumowanie

W pracy zwrdcono uwage na problemy zwigzane z wy-
borem odpowiedniej konstrukcji uktadu dotadowujacego i
zapewnieniem korzystnych warunkow jego wspolpracy z
silnikiem. Analiza wielkosci charakterystycznych uktadu
dotadowania zakresowego zlozonego z dwoch réznych
turbosprezarek potaczonych rownolegle wskazuje na do-
datkowy problem, ktory zwigzany jest z koniecznos$cia
zapewnienia rowniez odpowiednich warunkow wspotpracy
mi¢dzy dwiema turbosprezarkami. Jest to szczegolnie wazne
w fazie przelaczania trybow pracy pomig¢dzy turbosprezar-
kami i ma zasadnicze znaczenie dla zachowania ciaglosci
charakterystyki silnika.

Pomimo tego, Ze obliczenia przeprowadzono przy wielu
zatozeniach upraszczajacych, jednak pozwalaja one na for-
mutowanie ogdlnych wnioskéw dotyczacych wymaganego
podzialu mocy turbosprezarek, przy ktorym zapewnione
sa najkorzystniejsze warunki ich wspotpracy z silnikiem.
W szczegolnosci wyznaczona zostala catkowita sprawnosc¢
uktadu dotadowujacego. Obliczono wymagane cis$nienie
spalin, wydatki oraz przekroje skrzyn wlotowych kazdej
turbiny, przy ktorych spelnione sa rownania bilansowe dla
turbosprezarek.

Wyznaczenie wymaganych przekrojow skrzyn wloto-
wych turbin przy uwzglednieniu warunkéw wspotpracy
turbosprezarek z silnikiem stanowi podstawe doboru pa-
rametréw konstrukcyjnych uktadu dotadowujacego oraz
charakterystyki uktadu przetaczajacego.

Przedstawione zalezno$ci moga by¢ rowniez wykorzy-
stane do oceny dopasowania turbosprezarek do silnika przy
uwzglednieniu rzeczywistych warunkow ich wspotpracy.
Wymaga to jednak wykorzystania modeli matematycznych
uktadu silnik-turbospre¢zarka uwzgledniajacych zmiany
przebiegu charakterystyk kazdej turbosprezarki przy pul-
sacyjnym przeptywie spalin, ktore istotnie zaleza rowniez
od predkosci obrotowej i obcigzenia silnika. Stwarza to
mozliwosci uzycia metod optymalizacyjnych przy doborze
parametrow konstrukcyjnych uktadu dotadowujacego. Opis
takiego modelu opracowanego przez autora, dostosowanego
do przypadku dotadowania zakresowego, przedstawiony
zostaty w pracy [9].

Artykut recenzowany
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Abbreviations and nomenclature/Skréty i oznaczenia

Ge fuel consumption/godzinowe zuzycie paliwa

G, possible losses of medium through leakage/strata tadunku
przez nieszczelnosci

G, quantity of air flowing through the engine/zuzycie powietrza
przez silnik

G, air expenditure of the compressor/wydatek sprezarki

G, total air expenditure of the compressor set/catkowity wydatek

' zespotu sprezarkowego
G, expenditure of the compressor/wydatek turbiny
G, total expenditure of the turbine set/catkowity wydatek zespotu

tc
turbinowego

Hi‘d work of adiabatic expansion of exhaust gases in the turbine/
praca adiabatycznego rozprezania w turbinie

H:d work of adiabatic compression of air in the compressor/praca
adiabatycznego sprezania w sprezarce

N, power of the compressor/moc sprezarki

N, power of the turbine/moc turbiny

p, air pressure at the inlet to the compressor/cisnienie przed
sprezarkg

p, exhaust gas pressure at the outlet of the turbine/cisnienie spalin
za turbing

p, supercharging pressure/cisnienie dotadowania

p, pressure of exhaust gases before the turbine/cisnienie spalin
przed turbing

R gas constant of air/stata gazowa powietrza

R gas constant of exhaust gases/stafa gazowa spalin

T, air temperature at the inlet to the compressor/temperatura
powietrza przed sprezarkq

T, air temperature at the outlet of the compressor/temperatura
powietrza za sprezarkq

T, exhaust gas temperature before the turbine/temperatura spalin
przed turbing

W _ coefficient of share of the expenditure of the first sequence
compressor/wspolczynnik udziatu wydatku sprezarki pierw-
szego zakresu

W, coefficient of share of the expenditure of the first sequence
turbine/wspofczynnik udziatu wydatku turbiny pierwszego
zakresu

n, adiabatic efficiency of the compressor/sprawnosé sprezarki

n,, total efficiency of the compressor set/catkowita sprawnosé
zespotu sprezarkowego

n, adiabatic efficiency of the turbine/sprawnosé turbiny

n,. total efficiency of the turbine set/catkowita sprawnosé zespotu
turbinowego

k  exponent of the adiabate of the air/wyktadnik adiabaty powie-
trza

Kk, exponent of the adiabate of the exhaust gases/wyktadnik adia-
baty spalin

A air excess coefficient/wspolczynnik nadmiaru powietrza

T compressor ratio/sprez sprezarki

T expansion ratio/stopien rozprezania turbiny
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Nowy silnik Fiata do matych samochodow

Nowy silnik Fiata do malych samochodow

Dobiegaja konca intensywne prace rozwojowe nad no-

wym silnikiem przeznaczonym do najmniejszych samocho-
dow oferowanych przez grupe Fiata (segmenty rynkowe A i
B). Zgodnie z ogdlnoswiatowa tendencja rozwoju silnikow
spalinowych, okreslang jako downsizing, zmniejszono po-
jemno$¢ skokowa w porownaniu z obecng w stosowanych
aktualnie silnikach, ale utrzymano osiagi na podobnym
poziomie. Zdecydowano si¢ na jednostke dwucylindrowa,
podczas gdy inni producenci preferuja silniki trzycylindro-
we (Opel, Suzuki, Toyota, Volkswagen). Skrot SGE (Small
Gasoline Engine) okresla dwucylindrowy rzedowy silnik o
zaptonie iskrowym, ktory zo-
stal opracowany w Fiat Power-
train Technologies. Wiasciwie
trzeba mowic o rodzinie silni-
kow, ktora bedzie si¢ sktadac z
kilku jednostek wolnossacych
i dotadowanych o pojemnosci
skokowej wynoszacej okoto
700 1 900 cm?®. Jako pierwsze
beda skierowane do produkcji
silniki o wiekszej pojemnosci.
Przewiduje si¢ znaczny sto-
pien unifikacji podzespotow
tych silnikow. Moc maksy-
malna tych silnikow bedzie
si¢ zawiera¢ od 48 do 77 kW
(65-105 KM).

Nowy silnik ma sztywny

kadtub odlewany z zeliwa,
natomiast glowica odlewa-
na jest ze stopu aluminium.
Wat korbowy podparto na trzech tozyskach gtownych. W
dolnej czgsci kadtuba utozyskowano pojedynczy watek
wyrownowazajacy sity masowe i ograniczajacy drgania
silnika. Przednia pokrywa silnika, w ktorej umieszczono
pompg cieczy chtodzacej jest odlewana ze stopu lekkiego.
Kolektor dolotowy wykonano z lekkiego tworzywa sztucz-
nego metoda wtryskowa. Kolektor wylotowy wykonano w
postaci odlewu z Zeliwa, przy czym w silniku dotadowanym
kolektor jest zintegrowany z obudowa turbosprezarki.

Skok ttokow jest jednakowy dla wszystkich wersji i
wynosi 86 mm. Srednica cylindrow w wersji wolnossacej
wynosi 82 mm, natomiast w wersji z turbodotadowaniem
zostata zmniejszona do 80,5 mm. Pojemnos¢ skokowa
tych silnikow wynosi wiec odpowiednio 908 i 875 cm’.
W glowicy umieszczono asymetryczna, daszkowa komore
spalania z wyciskaczem (squish pentroof). Zastosowano
wielopunktowy wtrysk benzyny (MPFI) i czujnik spalania
stukowego. Pojedynczy watek rozrzadu umieszczono w glo-
wicy, a do jego napegdu uzyto tancucha. W kazdym cylindrze
umieszczono cztery zawory. Zawory wylotowe sterowane
sa tradycyjnie, czyli bezposrednio przez krzywki na watku

rozrzadu, natomiast do sterowania zaworami dolotowymi
zastosowano nowatorski system o nazwie MultiAir. Zastoso-
wane w nim rozwigzania chronione sg kilkoma patentami.

System MultiAir umozliwia precyzyjne dostarczanie
okreslonej masy powietrza optymalnej dla kazdego (chwi-
lowego) stanu pracy silnika. Miedzy krzywkami sterujacymi
na watku rozrzadu a zaworami dolotowymi znajduje si¢
specyficzny elektrohydrauliczny zespot wykonawczy, ktory
zmienia zaréwno fazy pracy, jak i skok zaworow. Kazda
krzywka zaworu dolotowego wspoélpracuje z rolkowym
popychaczem sitownika hydraulicznego, ktory przez ,,po-

duszke” hydrauliczng oddzialywuje na zawor dolotowy.
W obudowie poduszki umieszczono dwustanowy elektroza-
wor. Przy zamknietym elektrozaworze olej (pod wysokim
cisnieniem) w poduszce hydraulicznej dziata jak ciato stale
i wymusza ruch zaworu dolotowego wynikajacy z geometrii
krzywki. Po otwarciu elektrozaworu poduszki nastgpuje
przerwanie sztywnego potaczenia krzywki z zaworem, a
jego zamknigcie nastgpuje przez sprezyng. W koncowej fazie
zamykania zaworu dziata specjalny hamulec hydrauliczny.

Dzigki sterowaniu elektrozaworem mozliwe staje si¢
uzyskanie optymalnego przebiegu czasowego dla kazdej
pary zaworow dolotowych w zakresie roznych czgsciowych
obcigzen silnika.

W zakresie niskich predkosci obrotowych zawory dolo-
towe zamykane sa wczesniej, co pozwala zwigkszy¢ wartose
momentu obrotowego. Podczas pracy silnika z czesciowym
obcigzeniem elektrozawor otwierany jest wczesniej, co
powoduje tylko niepelne otwarcie zaworéw dolotowych
(ograniczenie wzniosu). System MultiAir umozliwia rowniez
prace w trybie sterowania typu Multilift (np. dwa otwarcia w
jednym cyklu), ktory przez zwigkszenie turbulencji poprawia
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proces spalania przy niewiel-
kich obcigzeniach silnika.
Przy petlnym obcigzeniu elek-
trozawor jest zamkniety przez
caty cykl, a zawory dolotowe
silnika pracujg catkowicie
zgodnie z geometrig krzywki.
Nalezy doda¢, ze krzywki
zostaly zaprojektowane pod
katem maksymalizacji mocy.
Sterowaniem elektrozaworow
systemu zajmuje si¢ zintegro-
wana elektroniczna centralka
(ECU) z odpowiednio roz-
budowanym oprogramowa-
niem.
Zastosowanie systemu
MultiAir powoduje okres§lone
korzysci; zwigksza moc maksymalna o okoto 10%, o 15%
zwicksza moment obrotowy w zakresie niskich obrotow

oraz ogranicza o okoto 10% zuzycie paliwa i emisje CO,.
Elementy systemu sg trwale i nie wymagaja zadnej regulacji
podczas eksploatacji.

Wolnossaca wersja silnika SGE rozwija moc 48 kW
przy okoto 6000 obr/min. Warto$¢ maksymalnego momentu
obrotowego wynosi 90 N-m. W wersji turbodotadowane;j
stopien spre¢zania zostal nieco zmniejszony. Silnik ten roz-

wija maksymalng moc w granicach 66-77 kW przy okoto
5500 obr/min. Warto§¢ maksymalnego momentu obrotowego
zostata zwigkszona do 155 N-m. Samochody napedzane tymi

silnikami spetniajg obecnie wymaga-
nia normy Euro V, a w przysztos$ci
takze Euro VI.

Przewiduje si¢ réwniez wersje
silnikow z zasilaniem gazowym,
W tym mieszaning metanu (70%)
1 wodoru (30%). W przysztosci
planowane sg hybrydowe zespoty
napedowe wykorzystujace silniki
rodziny SGE.

Oczywistymi atutami nowych
silnikéw s3 mate masy i kompak-
towe wymiary gabarytowe, co ma
istotne znaczenie w samochodach
segmentu rynkowego A. Masa
silnika wolnossacego jest o okoto
15 kg mniejsza od znanego silnika
typu FIRE, natomiast dlugos¢ tych
silnikow (przewidzianych do zabu-
dowy poprzecznej) jest o okoto 15
cm mniejsza.

Do obnizenia drgan i halasu tych
silnikdw przyczynia si¢ wspomniany
juz watek wyré6wnowazajacy oraz
dwumasowe koto zamachowe.

Produkcja nowych dwucylin-
drowych silnikoéw bedzie wkrotce
uruchomiona w zaktadzie Fiat Po-
wertrain Technologies w Bielsku-

Bialej. Ich zastosowanie w matych pojazdach takich jak
Panda czy ,,500” zmniejszy ich $rednie zuzycie paliwa do
okoto 3 dm3/100 km przy réwnoczesnej poprawie ich dyna-
miki. Najwigksze korzysci w tym zakresie wystapig podczas
jazdy w ruchu miejskim.

(opr. wtasne)

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2009 (136)

113



News/Aktualnosci

Doniesienia z prasy silnikowej

Aktualnosci
Silniki Z1 BMW Performance Kit
Audi RS700 Koncern BMW zaprezentowal w Szwajcarii nowe roz-

Seryjny, 10-cylindrowy silnik w uktadzie V, firmy Audi,
o pojemnosci skokowej 5,0 dm? rozwija moc 427 kW (580
KM) oraz osigga maksymalny moment obrotowy 650 N-m.
Konstruktorzy poddali silnik zmianom w uktadzie doloto-
wym oraz w systemie elektronicznego sterowania i uzyskali
zwigkszenie podstawowych wskaznikoéw operacyjnych:
mocy do 515 kW (700 KM) oraz maksymalnego momentu
obrotowego do 800 N-m (N, = 103,1 kW/dm’, N, =51,46
kWr/eyl, p_ ... = 2,01 MPa). Pojazd wyposazony w ten sil-
nik Sportec RS700 pokazano na salonie samochodowym
w Genewie.

Oprac. na podst. www.audi.com

BMW Alpina B7 Biturbo — M7

Konstruktorzy z firmy Alpina przeprowadzili modyfi-
kacje o$miocylindrowego silnika BMW o ZI o pojemnosci
skokowej 4,4 dm’, ktory seryjnie jest wyposazony w dwie
turbosprezarki i rozwija moc 300 kW (407 KM). Gtoéwne
zmiany wprowadzono w uktadzie wymiany fadunku; wymie-
niono i zmodyfikowano: przewody dolotowy oraz wylotowy,
turbosprezarki, uktad chtodzenia powietrza dotadowanego
oraz system wtryskowy paliwa. Wykonane modyfikacje spo-
wodowaly wzrost wskaznikow pracy silnika, zwigkszenie
mocy do 373 kW (507 KM) oraz maksymalnego momentu
obrotowego 0 100 N-m do 700 N-m (N, = 84,7 kW/dm?’,
N, = 46,6 kW/eyl, p_  =2,0 MPa). Dzigki takim wskaz-
nikom silnik zapewnia pojazdowi wazacemu ok. 2000 kg
przyspieszenie 0—100 km/h w czasie 4,7 s.

Oprac. na podst. www.alpina-automobiles.com

wigzania pozwalajace obnizy¢ emisje spalin. BMW stosuje
strategi¢ EfficientDynamics w zakresie optymalizacji zuzycia
paliwa oraz inne technologie, m.in.: technologia ActiveHy-
brid, ktora bedzie zaprezentowana w pojezdzie koncepcyj-
nym bazujacym na BMW serii 7 oraz BluePerformance dla
jednostek ZS (opcja w BMW 330d).

Swiatowa premiere bedzie miala wersja BMW 730 z sze-
$ciocylindrowym, rzgdowym silnikiem ZS o mocy 180 kW
(245 KM). Nowa jednostka ma zapewni¢ male przebiegowe
zuzycie paliwa i nieduza emisje spalin. Kolejne nowosci to
dwa silniki serii 1. Pierwszy to czterocylindrowy silnik ZS o
mocy 85 kW (115 KM), ktory pozwala osiaggac przebiegowe
zuzycie paliwa na poziomie 4,4 dm*/100 km i emisj¢ CO,
118 g/km. Drugi to nowa podstawowa wersja czterocylin-
drowego silnika benzynowego, montowanego w BMW 116i.
Silnik spelnia norme spalin Euro 5 i rozwija wigkszy o 25
N-m moment obrotowy, ktory wynosi 185 N-m.

Zestaw BMW Performance Power Kit dostgpny jest dla
wszystkich wersji BMW 135i oraz 335i. Pakiet zwigksza
moc silnika o pojemnosci skokowej 3,0 dm*® do 240 kW
(326 KM).

Oprac. na podst. www.bmw.com

Fiat MultiAir

Coraz bardziej restrykcyjne przepisy zmuszaja produ-
centéw do wdrazania nowych sposobéw zmniejszania emisji
szkodliwych substancji do atmosfery.

W tradycyjnym silniku spalinowym zwykle okoto jednej
dziesiatej energii jest marnowane na proces pompowania
powietrza do kanatéw dolotowych. Koncern Fiat poszukiwal
juz w latach 80. XX w. mozliwosci zmniejszenia tak traconej
energii, ale poszukiwania nie przyniosty oczekiwanych skut-
kéw. Wedhug przedstawicieli Fiata nowy, zaproponowany
przez nich system ma przynie$¢ duza poprawe, a nowy silnik
benzynowy MultiAir rozpocznie przetom w konstruowaniu
matych silnikéw benzynowych. Jego istota opiera si¢ na
zastosowaniu elektromagnetycznych zaworé6w w uktadzie
rozrzadu, ktorych dziatanie sterowane jest watkiem rozrzadu.
Mozliwe jest dostosowanie skoku zaworéw do biezacych
warunkow obcigzenia silnika (por. dalej: osprzet).

W stosunku do silnikéw o podobnej pojemnosci skoko-
wej, zastosowanie konstrukcji MultiAir umozliwia zwigksze-
nie mocy o 10%, a momentu obrotowego o 15%, natomiast
zuzycie paliwa zmniejszy si¢ o 10%, a emisja CO, bedzie
mniejsza o 40%.

Oprac. na podst. www.fiat.com

Silnik Wankla w samochodach Mazdy

Wedlug doniesien magazynu Inside Line nowa generacja
Mazdy RX-7 oraz nastgpca modelu RX-8 beda wyposazone
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w silniki Wankla. Dotychczas silnik taki byt oferowany jedy-
nie w modelu RX-8. Inzynierowie Mazdy przez ostatnie lata
pracowali nad ulepszeniem konstrukcji i obecnie postanowili
poszerzy¢ jego zastosowanie.

Nowy silnik 16X bedzie dostepny w konfiguracji
2 x 800 cm?; dotychczasowy silnik mial mniejsza pojemnosé
skokowsg (2 x 654 cm?). Poza wicksza pojemnoscig silnik
bedzie oszczedniejszy o okoto 20%, natomiast jego moc
maksymalna wyniesie 200 kW (270 KM). W nowym modelu
RX-7 pojawi si¢ tez dwusprzegltowa skrzynia z szeScioma
przetozeniami, w ktorej bedzie mozliwe ustawienie momen-
tu, w ktorym ma si¢ wlaczaé wyzszy bieg.

Oprac. na podst. www.mazda.com

MCE-5 Development — prototypowy silnik o zmiennym
stopniu sprezania

Podczas 79. Salonu Motoryzacyjnego w Genewie fran-
cuska firma MCE-5 Development przedstawila prototypowy
silnik ZI o pojemnosci skokowej 1500 cm® MCE-5 VCRi o
zmiennym stopniu sprezania w jego pierwszym zastosowa-
niu — w samochodzie Peugeot 407.

Czterocylindrowy silnik VCRi wyposazony w dwustop-
niowg turbospr¢zarke osigga znamionowg moc uzyteczng
rowng 164 kW/223 KM (poréwnywalng z mocg silnika
3.0 dm?® V6) i moment obrotowy 420 N-m przy predkosci
obrotowej 1500 obr/min (poréwnywalny z silnikami ZI o

uktadzie cylindrow typu V8). Parametry te odpowiadaja
wskaznikom operacyjnym: N = 109,3 kW/dm?, N, =
=41,0kW/eyl,p_  =3,52MPa. Zuzycie paliwa w cyklu jezd-
nym NEDC wynosi 6,7 dm*/100 km przy emisji CO, rownej
158 g/km.

Zaproponowana technologia zmiany stopnia sprezania
moze by¢ zastosowana dla mniejszych objetosci skokowych.
Wyniki, na ktére zwrocono uwage w Genewie uzyskano dla
silnika rozwojowego, ktory nie jest jeszcze wyposazony
w bezposredni wtrysk paliwa GDI lub zoptymalizowane
komory spalania. Wersja 2010 silnika MCE-5 VCRIi bedzie
wyposazona w system GDI, zoptymalizowane komory
spalania i zaawansowane sterowanie temperaturami silnika,
glowicy cylindrowej, ttokow i kolektora wylotowego spalin.
Moc uzyteczna i moment obrotowy wersji 2010 wzrosna
odpowiednio do 201 kW i 460 N-m (N, = 134,0 kW/dm’,
N, =50,25 kW/eyl, p_ .. = 3,85 MPa), podczas gdy sred-
nie zuzycie paliwa w cyklu NEDC be¢dzie mniejsze niz 6,0
dm’/100 km, a emisja CO, mniejsza niz 140 g/km.

Firma MCE-5 sugeruje, ze dla tego typu silnika osiagnig-
cie warto$ci emisji CO, 120 g/km przed 2012-2013 rokiem
wydaje si¢ realne dla pojazdéw o bardzo dobrych osiagach
1 znacznym zmniejszeniu zuzycia paliwa w catym zakresie
eksploatacji pojazdu. Prace rozwojowe nad silnikiem MCE-5
trwaja od 12 lat. W tym roku 12 firm, facznie z glownymi
dostawcami przemyslu motoryzacyjnego, potaczyto sig,
aby zaproponowa¢ producentom samochodow program
dotyczacy projektowania i produkcji silnikow MCE-5 VCRi
na najblizsze 68 lat.

Silnik MCE-5 zapewnia ciagle i reaktywne sterowanie
stopniem spr¢zania w zakresie od 7 do 20 dla kazdego
cylindra silnika. Blok silnika MCE-5 integruje sterowanie
przeniesienia napedu i stopnia spr¢zania przez potaczenie
mechanizmu korbowo-tlokowego, przektadni o duzej wy-
trzymatosci i serwomotoréw. Wspdlna gltowica cylindrowa
stosowana jest zarowno dla komor spalania, jak i gornych
dzwigni sterujacych podno$nikami — po jednej dla kazdego
cylindra. Dzwignie umieszczone s3 po zimnej stronie glo-
wicy cylindra, pod przewodami dolotowymi. Mechanizm
sterowania stopniem spr¢zania umieszczony jest pod dzwi-
gniami sterujacymi i jest oparty na wale mimosrodowym
napgdzanym przez elektryczny serwomotor. Nienawrotny
uktad §limakowy umozliwia transmisj¢ pomigdzy serwomo-
torem i watem mimosrodowym. Czas potrzebny do przejscia
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od minimalnego do maksymalnego stopnia spr¢zania jest
krotszy niz 100 ms. Ramiona wahaczy napedzane sg przez
wat mimosrodowy w celu utrzymania dzwigni sterujacych
W wymaganym pionowym potozeniu.

Blok silnika MCE-5 VCR nie ma wptywu na pozostate
czgéei silnika lub komponenty pojazdu. Jego potaczenia ze
skrzynig biegow, przewodami 1 urzadzeniami pomocniczymi
nie wymagaja dodatkowych urzadzen, a integracja z pojaz-
dem pozostaje konwencjonalna.

Pozostate cechy konstrukcyjne sg nastepujace:

— kinematyka ttoka pozostaje doktadnie taka sama jak dla
silnika konwencjonalnego, z takim samym wspotczynni-
kiem 1/1 (stosunck korbowy); obowigzuje to dla kazdego
stopnia sprezania

— wat korbowy jest wyjatkowo sztywny (wykorbienie jest
zredukowane o potowe)

— sztywnos¢ skrzyni korbowej jest co najmniej rownowazna
sztywnosci skrzyni korbowej dla silnikow konwencjo-
nalnych, co zapewnia sztywng i precyzyjng lini¢ lozysk
i optymalng geometri¢ otoczenia dla wszystkich czgsci
ruchomych

— sterowany rolka tlok juz nie jest poddawany naciskom od
korbowodu (brak naprezen promieniowych ttoka) lub ude-
rzeniom. Sily, ktdre wytwarzaja moment obrotowy watu
sa catkowicie przejmowane przez rolki; takie rozwigzanie
redukuje straty spowodowane tarciem i znacznie zwigksza
trwato$¢ cylindra. Stanowi to réznic¢ w odniesieniu do
problemu trwatosci mocno obcigzonych bardzo wysilo-
nych silnikow.

Oprac. na podst. www.greencarcongress.com
Silniki ZS

Jaguar — silnik 7 dotadowaniem zakresowym

Jaguar wprowadza na rynek model XF z nowym silni-
kiem o oznaczeniu AJ-V6D Gen III. Silnik spelnia norme¢

czystosci spalin Euro 5 i zapewnia rdwnocze$nie bardzo
dobre wskazniki pracy. Nowa jednostka napedowa o po-
jemnosci skokowej 3,0 dm? i 0 24 zaworach umieszczonych
w glowicy bedzie dostepna w dwdch wersjach: I — rozwija
moc 177 kW (240 KM), natomiast IT — moc 202 kW (275
KM) i moment obrotowy 600 N-m (N, = 70,1 kW/dm’,
N, =35kW/eyl, p_ . = 1,92 MPa).

Nowe silniki w obydwu wersjach maja mniejsza emisj¢
CO, i tym samym mniejsze przebiegowe zuzycie paliwa o
10-12% w pordéwnaniu do poprzedniej wersji.

Nowa jednostka juz przy predkosci obrotowej 1500
obr/min zapewnia 61% wigcej momentu obrotowego niz
jej poprzedniczka. Takze na tle konkurencyjnych jednostek
napedowych ZS stosowanych w BMW, silnik V6 Jaguara
ocenia si¢ dobrze. Naped z firmy BMW o pojemnosci
skokowej 3,0 dm’, ktory zostat silnikiem roku, uwazany
obecnie za szczyt osiagnie¢ w dziedzinie silnikow ZS (286
KM mocy i 580 N-m momentu obrotowego), osiggami jest
do niego bardzo zblizony.

Kluczem do uzyskania wysokich wskaznikow pracy
jest system podwojnego zakresowego (sekwencyjnego)
dotadowania. Wigksza turbosprezarka ze zmienng geome-
trig topatek taduje powietrze do cylindréw do predkosci
obrotowej watu korbowego ok. 2800 obr/min, w tym czasie
druga mniejsza turbosprezarka pozostaje odlaczona. Aby
zaoszczedzi¢ na stracie ci$nienia gazow wylotowych i dolo-
towych, mniejsza turbosprezarka jest w odcigta za pomoca
specjalnych zaworow. Gdy predkos¢ watu korbowego prze-
kracza predko$¢ obrotowa 2800 obr/min, zawory otwieraja
si¢ 1 silnik w ciggu 300 ms osigga maksymalne wartosci
wskaznikow pracy. Podczas optymalizacji charakterystyki
dotadowania turbospre¢zarek konstruktorzy pracowali nad
zlikwidowaniem tzw. ,,turbo dziury”. Efektem tych prac
jest osiagnigcie momentu obrotowego 500 N-m juz po 0,5 s
od uruchomienia sterownika dawki ustawionego w pozycji
petnego obcigzenia.

Waznym elementem konstrukcyjnym poprawiajacym
parametry nowego silnika Jaguara XF jest system common
rail trzeciej generacji. Wyposazony jest on w piezoelek-
tryczne wtryskiwacze pracujace pod ci$nieniem 2000 baroéw,
osadzone glebiej dla lepszego wyciszenia jednostki. Nowy
system wtrysku, w przeciwienstwie do poprzednich gene-
racji, umozliwia precyzyjnie odmierzanie dawki paliwa dla
wtrysku wielofazowego.
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Silnik Jaguara wyposazony jest w unowoczesniony sys-
tem recyrkulacji spalin (EGR). Zawory sterujace przepusz-
czaniem gazow wylotowych umieszczono blizej kolektora
wydechowego w celu szybszej ich reakcji. Blok silnika
wykonano ze specjalnego stopu zeliwa (CGI), a glowice
z aluminium. Pokrywy zaworéw oraz miske olejowa (z
dwuwarstwowej stali) zaprojektowano tak, aby jak najlepiej
thumity wibracje i hatas pracujacego silnika.

Oprac. na podst. www.autogaleria.pl

Firma Volvo wprowadza dwa nowe 5-cylindrowe silniki

Firma Volvo Cars wprowadza dwa nowe 5-cylindrowe,
turbodotadowane silniki ZS o pojemnosci skokowej 2,4 dm’.
Silnik D5 jest wyposazony w dwie turbosprezarki i rozwija
moc znamionowg 153 kW oraz maksymalny moment obro-
towy 420 N'm (N, =208 KM, N, = 63,8 kW/dm’, N, =30,6
kW/cyl, p_, . =2,2 MPa). Drugi silnik 2,4D ma pojedyncza
turbosprezarke 1 osiaga znamionowa moc 130 kW oraz
maksymalny moment obrotowy 420 N-m (N, = 177 KM,
N, =54,11 kW/dm’, N, =26 kW/eyl, p_ = 2,2 MPa).

Silniki te beda dostgpne w samochodach: Volvo S80,
Volvo V70, Volvo XC60 i Volvo XC70 na wybranych ryn-
kach od potowy 2009 roku. Obie turbospre¢zarki maja rozne
wielkos$ci i razem dostarczaja cisnienie dotadowania rzedu
180 kPa w szerokim zakresie prgdkosci obrotowej. Mniejsza
turbosprezarka stuzy gltownie do dotadowania przy mniej-
szych predkosciach obrotowych. Turbosprezarka ta reaguje
szybciej niz wigksza turbospre¢zarka i daje natychmiastowa
reakcje na gwalttowne zmiany ruchu przepustnicy. Przy
wigkszych predkosciach obrotowych przejmuje role wigksza
turbosprezarka dla zapewnienia wigkszego dotadowania
podczas przyspieszania przy wigkszych predkosciach obro-
towych silnika. Zasady te wynikaja z koncepcji dotadowania
zakresowego (sekwencyjnego).

Technologia dotadowania zakresowego dla silnika D5
umozliwita wprowadzenie wyzszych poziomow recyrkula-
cji spalin (EGR) w szerszym zakresie pr¢dkosci obrotowe;j
niz poprzednio. W systemie wtrysku paliwa zastosowano
piezoelektryczne wtryskiwacze umozliwiajace precyzyjny
rozktad rozpylonego paliwa w komorze spalania, co daje

w rezultacie efektywne spalanie i niski poziom emisji.
Jednoczes$nie omawiana technologia i efektywne spalanie
wytwarzaja efekt akustyczny bardzo przypominajacy ten
pochodzacy od 6-cylindrowego silnika ZI.

Silnik 2,4D z pojedyncza turbospre¢zarka zostat zoptyma-
lizowany pod katem matego zuzycia paliwa. System wtrysku
paliwa jest wyposazony w piezoelektryczny wtryskiwacz
paliwa innego typu niz ten zastosowany w silniku D5, co
zapewnia zmniejszenie zuzycia paliwa przez wyjatkowo pre-
cyzyjne sterowanie wtryskiem. Duze ci$nienie wtrysku daje
w rezultacie efektywne spalanie. Dla zwigkszenia zdolnoS$ci
napedowej pojazdu zoptymalizowano mniejsza turbosprezar-
ke w celu wytworzenia duzego momentu obrotowego przy
matych predkosciach obrotowych.

Oba silniki maja pewna liczbe wspolnych rozwigzan
technologicznych: mniejszy stopien spre¢zania, bardziej
efektywne spalanie i elektroniczne sterowanie najnowszej
generacji. Inzynierowie firmy Volvo zmniejszyli straty tar-
cia wewnetrznego i pompowania w silnikach ZS. Spadek
ci$nienia w systemach dolotowym i wylotowym zostat
réwniez znacznie ograniczony. Nowe turbodotadowane sil-
niki ZS zostaly réwniez wyposazone w ceramiczne §wiece
zarowe, ktore zapewniaja doskonate wtasciwosci podcezas
uruchamiania dzigki szybkiemu nagrzewaniu si¢. Osiagaja
one temperature rzedu 1000°C w ciggu zaledwie 2 s, umoz-
liwiajac tatwe uruchomienie silnika i redukcje emisji. Dla
wybranych warunkow pracy, np. dla bardzo matych wartosci
predkosci obrotowej, ceramiczne §wiece zarowe moga by¢
zastosowane do podwyzszenia temperatury w cylindrach,
co dodatkowo poprawia efektywno$¢ spalania.

Oprac. na pOdSL www.greencarcongress.com

Doladowanie

Continental wprowadza pierwszq turbospreiarke

Migdzynarodowy dostawca motoryzacyjny — firma
Continental — rozszerza zakres oferowanych produktow o
pierwszy, opracowany we wlasnym dziale mechanizmow
napedowych, system turbodotadowania dla silnikow spa-
linowych. Nowa turbosprezarka zostata zaprojektowana w
celu umozliwienia w pelni zautomatyzowanego montazu i
bedzie zainstalowana w silnikach ZI Europejskiej Platformy
Pojazdéw w 2011 roku.

Continental twierdzi, ze dla swojej turbosprezarki za-
stosowat innowacyjna metode produkcji. Wszystkie gtowne
komponenty zostaly zaprojektowane pod katem zautoma-
tyzowanego montazu wzdhuz pojedynczej osi, podczas gdy
konwencjonalne turbosprezarki wymagaja montazu prze-
prowadzanego w kilku etapach, czesciowo recznie. W petni
zautomatyzowany montaz zapewnia korzy$ci w odniesieniu
do jakosci, ze wzgledu na mniejszy wspotczynnik wyste-
powania wad w procesie produkcyjnym; zapewnia rowniez
korzys$ci w zakresie kosztow produkcji, co jest szczegdlnie
wazne ze wzgledu na instalowanie turbosprezarek w maso-
wych seriach modelowych.

Turbospre¢zarka zostata zaprojektowana w czasie
3-letnich prac prowadzonych w dwoch placéwkach firmy
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Continental, w Grunstadt/Rheinland-Pfalz i Regensburgu
w Bawarii. Turbina o $rednicy 38 mm obraca si¢ z pred-
koscig 240 000 obr/min (4000 obr/s). W celu zapobiezenia
powstawaniu nadmiernego ci$nienia dotadowania przy duzej
mocy silnika turbosprezarka zaopatrzona jest w zawor upustu
spalin. Ten zawor obej$ciowy prowadzi spaliny za turbing,
gdyz w przeciwnym razie moc uzyteczna silnika mogtaby
spowodowac przekroczenie przez turbosprezarke granic
konstrukcyjnych i prace przy nadmiernej predko$ci oraz nad-
mierny wzrost ci$nienia dotadowania. Zawor recyrkulacyjny
powietrza nadmiarowego po stronie sprezarki uniemozliwia
powrot sprezonego powietrza do obudowy sprezarki i spo-
wolnienie wirnika turbiny sprezarki, zawsze kiedy zamknigty
jest zawor kolektora wylotowego, co mogtoby prowadzi¢
do uszkodzenia turbosprezarki. Ponadto idea konstrukcyjna
przewiduje chtodzenie odpowiednich kanatéw w obudowie
tozysk, co jest bardzo korzystne, szczegolnie w przypadku
matych turbosprezarek dla silnikow ZI przy temperaturze
spalin wyzszej niz 1000°C. Przy konstrukcji modutowej
mozna zmienia¢ wielko$¢ turbosprezarki i mozna ja ada-
ptowac¢ do silnikéw o innych wymiarach.

Firma Continental twierdzi, ze wzgledy strategiczne i
techniczne spowodowaty, ze prace rozwojowe rozpoczety sig
od matej turbosprezarki. Przeprowadzone wczesniej analizy
rynku doprowadzity do wniosku, ze prawie wszyscy produ-
cenci silnikéw koncentrowali si¢ na konstruowaniu matych
dotadowanych silnikow ZI, i Zze w ciggu nastepnych kilku
lat beda istniaty doskonate warunki do wzrostu produkcji
w tym segmencie.

Produkcja seryjna turbosprezarek w firmie Continental
rozpocznie si¢ w 2011 roku w zaktadach Trutnov w Republi-
ce Czeskiej. Zaplanowany jest gwattowny wzrost produkc;ji,
ktora przed 2014 rokiem ma osiaggna¢ 2 mln komponentow.
Zaktad, ktory zatrudnia okoto 400 pracownikow, obecnie
wytwarza gltdwnie wysokocisnieniowe pompy paliwowe.

Oprac. na podst. www.greencarcongrees.com

Osprzet

Bosch — 50 min wyprodukowanych jednostek systemu
common rail

Technologi¢ wtrysku typu common rail (CR) do silni-
kow ZS rozpoczeto stosowaé w 1997 roku. Po dwunastu
latach zmienita ona silnik ZS w nowoczesny i ekologiczny
naped. Dzigki technologii common rail silniki ZS poprawity
wskazniki pracy, moc, moment obrotowy, zuzycie paliwa,
emisj¢ substancji szkodliwych. Jak wynika ze $rednich wy-
liczen, zastosowanie wtrysku akumulatorowego pozwolito
na obnizenie spalania o 30% i redukcj¢ poziomu emisji
spalin az 0 95%. Firma Bosch §wietuje wlasnie 50 milionéw
wyprodukowanych systemow tego typu.

Pierwszym producentem, ktory zdecydowat si¢ zaryzy-
kowa¢ zastosowanie nowatorskiej technologii wtrysku byta
Alfa Romeo w modelu 156 JTD.

Bez watpienia nowa technologia potaczona z turbodota-
dowaniem pozwolila silnikom ZS zdoby¢ duza popularnosé
w ostatnich latach. W roku 2001 na rynku pojawily si¢ 3 mi-
liony egzemplarzy samochoddw z silnikami wyposazonymi
w CR, a w 2002 r. tych aut bylo juz 10 milionow. W latach
1997-2007 udziat samochodow z silnikami ZS w stosunku
do benzynowych wzrést z 20 do ponad 50%.

Dzi$ wszyscy renomowani producenci samochodéw na
swiecie stosuja CR produkcji Bosch. Przedsiebiorstwo pro-
dukuje komponenty do tych systemoéw wtryskowych w 15
fabrykach zlokalizowanych w Europie, Azji i Ameryce.

Oprac. na podst. www.bosch.com

Elektro-hydrauliczny system ustawiania zaworéw Fiat
Multidir

Na wystawie Salonu Motoryzacyjnego w Genewie Grupa
FIAT i FIAT PowerTrain Technology zaprezentowaly swoja
nowg technologi¢ zarzadzania rozrzadem MultiAir. MultiAir
jest elektro-hydraulicznym systemem ustawiania zaworow,
ktéry zapewnia dynamiczng i bezposrednig kontrolg powie-
trza i spalania w kazdym cylindrze, cylinder po cylindrze,
suw po suwie. FIAT oczekuje, ze Multidir, przy bezpo-
$rednim sterowaniu przepustnicy, moze poméc w redukeji
zuzycia paliwa az o 10% w silnikach dotadowanych lub
wolnossgcych silnikach ZI. Emisje sktadnikoéw szkodliwych
sa ograniczone przez kontrole spalania. Zdaniem firmy FIAT,
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system Multidir, zastosowany do turbodotadowanego silnika
uwzgledniajacego koncepcje downsizingu, moze przyczynié
si¢ do redukcji zuzycia paliwa az o 25% w poréwnaniu z
konwencjonalnymi wolnossacymi silnikami o takiej same;j
charakterystyce. Zasada dziatania systemu zastosowanego
do zawordéw dolotowych jest nastepujaca: tlok poruszany
mechaniczng krzywka dolotowa jest potaczony z zaworem
dolotowym przez komor¢ hydrauliczna, ktora jest stero-
wana za pomocg zaworu elektromagnetycznego. Kiedy
zawOr elektromagnetyczny jest zamknigty, olej w komorze
hydraulicznej zachowuje si¢ jak cialo state i przekazuje do
zaworow dolotowych procedurg otwierania narzucong przez
mechaniczng krzywke dolotowa. Kiedy zawdr elektromagne-
tyczny jest otwarty, komora hydrauliczna i zawory dolotowe sg
roztaczone; zawory dolotowe przestaja podazac za krzywka i
zamykaja si¢ pod wptywem dzialania sprezyny zaworu. Kon-
cowa czgs$¢ suwu zamykania jest kontrolowana przez specjalny
hamulec hydrauliczny dla zapewnienia fagodnej i regularnej
fazy roztadowania w kazdych warunkach pracy silnika.
Przez kontrole czasu otwierania i zamykania zaworu
elektromagnetycznego mozna z tatwos$cia uzyska¢ szeroki
zakres optymalnych procedur otwarcia zaworu dolotowego.
W przypadku mocy maksymalnej zawor elektromagnetyczny
jest zawsze zamknigty, a petne otwarcie zaworu uzyskuje si¢
po dokladnym nadazaniu za krzywka mechaniczng, ktora
zostala zaprojektowana tak, aby maksymalizowac moc przy
duzej predkosci obrotowej silnika (dtugi czas otwarcia). W
przypadku momentu obrotowego przy matych predkosciach
obrotowych zawor elektromechaniczny otwiera si¢ w poblizu
konca profilu krzywki, co prowadzi do wczesnego zamknie-
cia zaworu dolotowego. Eliminuje to niepozadany przeptyw
wsteczny powietrza do kolektora i maksymalizuje ilo$¢
powietrza pozostajagcego w cylindrach. Dla czgsciowego
obcigzenia silnika zawor elektromagnetyczny otwiera si¢
wczesniej, powodujac czgsciowe otwarcie zaworu w celu
kontrolowania ilo$ci przechwytywanego powietrza jako
funkcji wymaganego momentu obrotowego. Alternatywnie
zawory dolotowe moga by¢ cze$ciowo otwierane przez
zamykanie zaworu elektromagnetycznego, gdy rozpoczeto
si¢ juz dziatanie krzywki mechanicznej. W takim przypadku
przeptyw powietrza do cylindra jest szybszy i powoduje
wigksze zawirowania w cylindrze. Dwa ostatnie tryby
wzbudzenia mogg by¢ potaczone w tym samym suwie do-
lotowym, wytwarzajac tryb wzbudzenia ,,multilift”, ktory
wzmacnia zawirowanie i szybkos$¢ spalania przy bardzo
matych obcigzeniach.
Potencjalne korzysci dla silnikow ZI sg nastepujace:
— maksymalna moc uzyteczna zwigksza si¢ az o 10% dzigki
zastosowaniu krzywki mechanicznej o odpowiednim profilu
— moment obrotowy przy matych predkosciach zwicksza
si¢ 0 15% dzigki strategii wczesnego zamykania zaworu
dolotowego, co maksymalizuje ilo§¢ powietrza pozosta-
jacego w cylindrach
— wyeliminowanie strat pompowania daje 10-procentowa
redukcje¢ zuzycia paliwa i emisji CO,, zaréwno dla sil-
nikow wolnossacych, jak i turbodotadowanych o takiej
samej pojemnosci skokowej

— turbodotadowane silniki z uwzglednionymi zasadami
downsizingu typu Multidir moga uzyska¢ mniejsze o
25% zuzycie paliwa w poréwnaniu z konwencjonalnymi
wolnossacymi silnikami z osiggami na takim samym
poziomie

— optymalne strategie kontroli zaworow podczas rozgrzewa-
nia silnika i wewnetrzna recyrkulacja spalin realizowane
przez ponowne otwarcie zaworow dolotowych podczas
suwu wylotu powoduja zmniejszenie emisji w zakresie
od 40% dla HC/CO do 60% dla NO,_

— stale ci$nienie powietrza dolotowego, atmosferyczne dla
silnikow wolnossacych 1 wyzsze dla silnikow turbodota-
dowanych wraz z szybkim sterowaniem masg powietrza,
cylinder po cylindrze, suw po suwie, powodujg uzyskanie
duzej dynamiki i elastyczno$ci zmian parametrow eksplo-
atacyjnych silnika

— po raz pierwszy technologia MultiAir bedzie zastosowana
w wolnossacych i turbodotadowanych silnikach Fire 1400
cm?® 16V. Nastepne zastosowanie to nowy dwucylindrowy
silnik ZI o pojemnos$ci skokowej rownej 900 cm?, dla kto-
rego konstrukcje gtowicy cylindrowej zoptymalizowano,
aby zintegrowac ja z serwomotorem systemu MultiAir.
Rowniez w tym przypadku bedzie wersja dla silnikow
wolnossacych i turbodotadowanych. Szczegdlna wersja
turbodotadowanego silnika bedzie silnikiem dwupaliwo-
wym (benzyna—sprezony gaz ziemny). Dzigki radykalne-
mu zmniejszeniu pojemnosci skokowej, turbodotadowany
silnik ZI osigga poziomy emisji CO, podobne jak silniki
78, ktore w wielu przypadkach zastosowan, dla wersji sil-
nika zasilanego gazem ziemnym, ulegaja dalszej redukcji
do poziomu emisji CO, nizszego niz 80 g/km.

Firma FIAT twierdzi, ze system MultiAir doprowadzi do
dalszych innowacyjnych zmian, takich jak:

— integracja systemu bezposredniego sterowania powietrzem
MultiAir Direct z bezpo$rednim wtryskiem benzyny w celu
dalszej poprawy reakcji silnika w stanach nieustalonych i
ulepszenia gospodarki paliwowej

— wprowadzenie bardziej zaawansowanych strategii otwie-
rania zaworow w celu dalszej redukcji poziomow emisji

— innowacyjny dobor turbosprezarki do silnika w celu stero-
wania masg przechwyconego powietrza przez potaczenie
strategii optymalizacji ci$nienia dotadowania i otwierania
Zaworow.

Oprac. na podst. www.greencarcongress.com

Emisja zwiazkow toksycznych

Mazda zastosowala system SCR

Odswiezona wersja pojazdu Mazda CX-7 firmy Mazda
Motor Corporation bedzie pierwszym samochodem osobo-
wym, wyprodukowanym przez producenta japonskiego, kto-
ry ma by¢ wyposazony w mocznikowy system selektywnej
redukgc;ji katalitycznej (SCR).

System SCR firmy Mazda, ktory jest mniejszy od wcze-
$niejszych systeméw, bedzie powigzany z nowo zaprojek-
towanym turbodotadowanym silnikiem ZS typu MZR-CD
o pojemnosci skokowej rownej 2,2 dm?. Silnik ten emituje
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mate ilosci NO , co oznacza, ze system SCR musi usuwac
mniejszg ilos¢ NO_w pozniejszym procesie przetwarzania,
dzigki czemu do redukeji NO_ wymagana jest ograniczona
ilo§¢ mocznika, a wiec takze mniejszy zbiornik mocznika,
co pozwala na jego instalacje wewnatrz zbiornika paliwa w
samochodzie. Filtr czasteczek statych silnika MZR-CD 2,2
dm? petni role zaprojektowanego przez Mazde mechanizmu
aktywacji katalitycznej, ktory polepsza proces usuwania cza-
stek statych charakterystycznych dla spalin pochodzacych z
silnika ZS. Nowy katalityczny proces obrobki spalania (new
catalytic combustion treatment process) umozliwia wypa-
lanie czastek statych w przyblizeniu o 60% szybciej niz w
przypadku innych istniejacych obecnie systemow.

Silnik, ktory jest rowniez stosowany w samochodzie
Mazda 6 osiaga maksymalny moment obrotowy 400 N-m i
mniejsze zuzycie paliwa dzigki zmodyfikowanej konstrukcji
wtryskiwaczy paliwa, mniejszemu stopniowi spr¢zania i
innym udoskonaleniom. Ci$nienie paliwa wewnatrz uktadu
common rail wzrasta do 200 MPa, dysze wtryskiwaczy sa
prawie 20% mniejsze niz w poprzedniej konstrukcji, a mini-
malny czas wtrysku jest 30% krotszy. W wyniku tych ulep-
szen rozpylenie paliwa jest dokladniejsze, a czgstotliwosé
wtrysku paliwa, ustawienie rozrzadu, objetos¢ i wielkosé¢
czasteczek moga by¢ kontrolowane w optymalny sposob.
W wyniku tych dzialan zuzycie paliwa oraz ilo$¢ sadzy
wytwarzanej w spalinach sg bardzo zredukowane. Maly
stopien sprezania, precyzyjna technologia wtrysku paliwa,
sprawniejszy system recyrkulacji spalin (EGR) oraz bardzo
sztywna konstrukcja dolnego bloku umozliwily uzyskanie

redukcji hatasu i drgan.

Firma Mazda planuje wprowadzenie mocznikowego
systemu SCR w 2009 roku, razem ze wznowieniem pro-
dukcji samochodu Mazda CX-7. Pojazd Mazda CX-7 z
mocznikowym systemem SCR bedzie spetnia¢ wymagania
przepisow Euro 5.

OP}"(IC. na pOdSL www.greencarcongress.com

Napedy alternatywne

Wysokocisnieniowy wodorowy silnik z bezposrednim
wtryskiem

Grupa badawcza BMW Group Forschung und Technik,
we wspoélpracy z pracownikami naukowo-badawczymi z
Graz i Wiednia w Austrii zaprojektowata wyspecjalizowany
wodorowy silnik spalinowy o geometrii silnika ZS i tech-
nologii bezposredniego wtrysku wysokoci$nieniowego H,.
W rezultacie uzyskano silnik o sprawnosci ogolnej sicgajacej
42%, zblizonej do najlepszych turbodotadowanych silnikow
ZS. Konstrukcja ,,H2BVplus” ma na celu zbadanie procesu
spalania wodoru w silniku ZS, natomiast wspotczesne silniki
spalajace wodor sg silnikami o zaptonie iskrowym.

Wspotpartnerami przy opracowaniu projektu sponsoro-
wanego przez austriackie Ministerstwo Transportu, Innowa-
cjiiTechnologii sa: BMW, Instytut Silnikow Spalinowych i
Termodynamiki Politechniki w Grazu, HyCentA Research
GmbH z Grazu, a takze HOERBIGER ValveTec GmbH z
Wiednia.

System spalania wykorzystujacy samozapton wodoru
otwiera nowe mozliwosci dla alternatywnych samocho-
dowych systemow napgdowych, zarowno w zakresie
sprawnosci, jak i mocy wyjsciowej. Duza sprawnos$¢ w
pojazdach zasilanych H, jest zamierzona zar6wno na gruncie
ekonomicznym i energetycznym, jak i dla minimalizacji
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przestrzeni potrzebnej dla zbiornika paliwa. Wymog duzej
gestosci mocy jest lepiej spetniony przez silnik wodorowy
ze wzgledu na doskonata zdolno$¢ do turbodotadowania,
szczegblnie w porownaniu z silnikami ZI, zwazywszy, ze
anomalie spalania, takie jak spalanie stukowe, moga by¢
wyeliminowane. Mozliwy jest dodatkowy i znaczacy wzrost
stopnia sprezania. Brak limitu dla emisji czastek statych
przez silniki ZI, ktory powoduje, ze konwencjonalne silni-
ki ZS musza pracowac na ubogiej mieszance, pozwala na
prace przy stechiometrycznym sktadzie mieszanki paliwo-
wo-powietrznej w celu zapewnienia maksymalnej warto$ci
opatowej mieszanki i w nastepstwie $redniego ci$nienia
uzytecznego. Wtrysk wodoru w czasie wysokoci$nieniowe;j
fazy cyklu silnika dodatkowo zwigksza §rednie ci$nienie
uzyteczne. Oczekuje si¢, ze ze wzgledu na stopien sprezania,
wydajnos¢ 1 w nastepstwie zakres pracy pojazdu, system
spalania silnika ZS bedzie lepszy od wspotczesnych wodo-
rowych silnikoéw wewngtrznego spalania typu Otto.

Wecezesniej projekt byt w stanie realizowa¢ wybrane
samozaptonowe punkty pracy przy ogrzewaniu powietrza
dolotowego i zwigkszonym stopniu sprezania na badawczym
silniku ZI odziedziczonym po wczesniejszych projektach
zwigzanych z H, a takze zaprojektowa¢ dobrze zapowiada-
jace si¢ rozwigzania dla geometrii komory spalania i dyszy
wtryskiwaczy przez intensywne wykorzystanie narzedzi
symulacyjnych 3D CFD.

W oparciu o te propozycje konstrukcyjne zbudowano
catkowicie nowy silnik badawczy i zespoty zwigzane z
wtryskiem wysokocisnieniowym. Gléwnym wyzwaniem
dla spalania wodoru przy samozaptonie jest wysoka tempe-
ratura zaptonu. Inne wyzwania obejmujg wzrosty cisnienia
maksymalnego i ci$nienia, przy ktérym nastepuje zapton,
wplyw duzych wartosci wspotczynnikow EGR i szybkosci
tworzenia NO_. Nowo zaprojektowany system spalania tgczy
ideg¢ spalania iskrowego i samoczynnego przy wykorzystaniu
korzystnych wlasciwosci spalania wodoru do osiagniecia
pozadanych wartosci sprawnosci.

Inzynierowie oparli swoja prace na wspolnym projekcie
Unii Europejskiej ,,HyICE”, podczas ktorego zademon-
strowane zostaly moce jednostkowe az do 100 kW na
dm3 pojemnosci skokowej dla procesu spalania wodoru
przy zaptonie iskrowym. Inzynierowie z grupy badawczej
BMW Group Forschung und Technik zaprojektowali nowa
glowice cylindrowa dla pracy przy wykorzystaniu wodoru
w oparciu o produkcyjny silnik ZS. Komora spalania silnika
skonfigurowana zostata przez BMW i Politechnike w Gra-
Zu przy zastosowaniu numerycznej symulacji przeptywu.
Firma HOERBIGER ValveTec GmbH skonstruowata wy-
sokoci$nieniowe wtryskiwacze dla bezposredniego wtrysku
wodoru do komory spalania przy ci$nieniach az do 300 bar
(30 MPa).

Wiryskiwacze te przebadano i skalibrowano w Au-
striackim Centrum Wodorowym, ktore rowniez dostarczyto
infrastrukture dla wodoru. Rozlegte badania prowadzone
na stanowiskach badawczych Instytutu Silnikow Spalino-
wych 1 Termodynamiki Politechniki w Grazu wykazaty,
ze potaczenie systemow spalania dla zaptonu iskrowego i

samoczynnego wykorzystujace zapton powierzchniowy, po
ktorym nastgpuje spalanie typu dyfuzyjnego, stanowi idealne
rozwigzanie w odniesieniu do sprawnos$ci ogolnej silnika. W
rezultacie moze by¢ objety caty zakres mapy charakterystyki
silnika dla typowego samochodu osobowego, a uzyskiwane
warto$ci stanowig gorny poziom sprawno$ci. Korzysci z
tym zwigzane to wzrost mocy jednostkowej i zmniejszenie
zuzycia paliwa. Tak wigc nawet we wczesnej fazie projektu
system spalania dobiera warto$ci sprawno$ci najlepszych
obecnie turbodotadowanych silnikow ZS przy maksimum
sprawnos$ci ogolnej rzedu 42%.

Ze wzgledu na to, ze ciepto spalin silnikow wewnetrzne-
go spalania mozna dobrze wykorzysta¢ wskutek wystepo-
wania wysokiej temperatury, w przysztosci mozliwy bedzie
dalszy wzrost sprawnosci ogoélnej dzieki wykorzystaniu
ciepla odpadowego.

Oprac. na podst. www.bmw.com

Lotus Engineering przedstawia ideg silnika Omnivor

Podczas trwania 79. Migdzynarodowego Salonu Moto-
ryzacyjnego w Genewie firma Lotus Engineering pokazata
monoblok jednocylindrowego silnika badawczego, przed-
stawiajacego idee silnika Omnivore. Silnik Omnivore zostat
skonstruowany we wspotpracy z Uniwersytetem w Belfascie
i korporacja Orbital Corporation Limited z Australii (znang
weczesniej z koncepcji silnika dwusuwowego inz. Saricha), w
celuuzyskania duzej sprawnosci cieplnej silnika przy zasilaniu
benzyna lub dowolnym paliwem na bazie alkoholu. Silnik
ten charakteryzuje si¢ innowacyjnym systemem o zmiennym
stopniu sprezania i wykorzystuje dwusuwowy cykl pracy z
bezposrednim wtryskiem paliwa Orbital Flex DI. Zdaniem
firmy Lotus jest on idealnie dostosowany do r6znego rodzaju
paliwa przy stopniu optymalizacji wigkszym, niz jest to moz-
liwe w przypadku istniejacych silnikéw czterosuwowych.

Silnik charakteryzuje si¢ konstrukcja typu monoblok,
ktéra taczy gtowice i blok cylindrowy w calo$¢, eliminujac
koniecznos$¢ stosowania uszczelniania dla glowicy silnika,
poprawiajac trwatos¢ i redukujac cigzar. W tym przypadku
zastosowanie monobloku jest ulatwione ze wzgledu na brak
wymogu dotyczacego zastosowania grzybkowych zaworow
rozrzadu. Nowatorski zawor przechwytujacy tadunek w
kanale wylotowym pozwala na asymetryczna regulacje w
czasie przeptywu spalin i ciagla zmiang¢ punktu otwarcia
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wylotu. Zmienny stopien spr¢zania jest uzyskiwany przez
zastosowanie krazka na gorze komory sprezania. System
ten porusza si¢ w gore i w dot, powodujgc zmiang geometrii
sprezania w zalezno$ci od obcigzenia silnika.

System wtrysku paliwa Orbital Flex DI pozwala na do-
bre przygotowanie paliwa w cylindrze niezaleznie od typu
paliwa i razem z domieszka powietrza umozliwia efektywne
spalanie w cyklu dwusuwowym i rozruch w niskiej tem-
peraturze, jednocze$nie oferujagc zaawansowang kontrole
samozaptonu jednorodnej mieszanki typu HCCI.

Oprac. na podst. www.lotus.com

Firmy silnikowe
BMW wspolpracuje 7 NASA

BMW rozpoczeta wiasnie wspotprace z NASA, dzieki
ktdrej powstanie nowa generacja systemu EfficientDynamics
oraz nowe ekologiczne rozwigzania.

Wedtug doniesien brytyjskiego magazynu Car, szef
rozwoju marki BMW, Klaus Draeger zapowiedziat, iz nowe
rozwigzania pozwolg zwigkszy¢ ekonomike samochodéw
nawet o kolejne pi¢¢ procent.

NASA bedzie pomaga¢ w stworzeniu systemu termo-
energetycznych generatorow, ktorych dziatanie opiera si¢
na wykorzystywaniu roznic ciepta oraz wtasciwos$ci metali,
aby w efekcie generowac prad. Prototypowy system zostat
zainstalowany przy uktadzie wylotowym, generujac 200 W
mocy. W praktyce oznacza to, ze cieplo, ktore jest wytwa-
rzane podczas procesu spalania moze by¢ wykorzystane
do produkcji energii elektrycznej. Nadmiar energii moze
by¢ potem wykorzystany do zasilania roznych urzadzen,
jak np. klimatyzacja. Prototypowy samochdd wykorzystu-

jacy technologie NASA jezdzi juz po drogach, ale wersji
produkcyjnej nie nalezy spodziewac¢ si¢ przed uptywem co
najmniej pigciu lat.

Oprac. na podst. www.bmw.com

Sojusz Fiat — Chrysler zagroZony

Szef Fiata Sergio Marchionne stwierdzil, ze wtoski
koncern moze odstapi¢ od porozumienia z Chryslerem,
jesli amerykanskie zwigzki zawodowe nie zgodzg si¢ na
ograniczenie kosztow pracy. Obie firmy powinny do konca
kwietnia, terminu wyznaczonego przez rzgd USA, osiggnaé
porozumienie zar6wno ze zwigzkami zawodowymi, jaki i
akcjonariuszami. W przypadku braku takiego porozumienia
Chrysler bedzie zagrozony upadtoscia.

Zrédlo: 15/04/2009, Reuters, AutomotiveSuppliers.pl

General Motors moZe do czerwca oglosic¢ upadlosé

Wedlug dziennika ,,New York Times” amerykanskie
ministerstwo skarbu sugeruje, by koncern samochodowy
General Motors ztozyt w czerwcu br. wniosek o upadtos¢;
spotka twierdzi jednak, ze moze dokonac reorganizacji bez
pomocy sadu, cho¢ nowy prezes koncernu Fritz Henderson
nie wyklucza upadtosci.

GM funkcjonuje obecnie dzigki pozyczkom udzielonym
przez rzad, ktory w zamian domaga si¢ redukcji kosztow
dziatania i czg$ciowej splaty dtugow spotki oraz sporzadzenia
w ciggu 60 dni wiarygodnego plan restrukturyzacji. Wniosek
o0 ogloszenie bankructwa ma by¢ przygotowany na wypadek,
gdyby GM nie zdotat porozumiec si¢ z wierzycielami w spra-
wie wymiany swego liczacego okoto 28 mld dolarow dtugu
na akcje koncernu. W przypadku upadtosci GM jego aktywa
wykupitaby nowo powstata spotka, finansujac to z otrzyma-
nych z budzetu panstwa od 5 do 7 mld dolar6w.

Zrédlo: PAP, 14/04/200, AutomotiveSuppliers.pl

Volkswagen pobil rekord sprzedaZy na chinskim rynku

Volkswagen sprzedal w marcu b.r. rekordowa liczbe
aut w Chinach: 112 466 samochodow, o 9% wigcej niz rok
weczesnie]j. Rekordowa sprzedaz zanotowaty trzy dostgpne na
chinskim rynku marki niemieckiego koncernu: Volkswagen,
Skoda i Audi. W pierwszym kwartale Volkswagen sprzedat
w Chinach facznie 284 143 samochodow, o 6% wigcej niz
rok wczeséniej.

Sprzedaz aut w Chinach wzrosta w marcu o 10% i byta
rekordowo wysoka.

Zrédlo: 14/04/2009, Puls Biznesu, pb.pl (MD),
AutomotiveSuppliers.pl

Nie ma zapasci w polskiej motoryzacji?

Inwestorzy pozytywnie oceniaja polski rynek motoryza-
cyjny na tle Europy Wschodniej —uwaza wiceprezes PALIZ
Stawomir Majman.

W Polsce nie ma zapasci na rynku motoryzacyjnym.
W tym roku mamy 3 nowe inwestycje w branzy o wartosci
70 mln euro, 100 mln euro i 200 mln euro. Te inwestycje
dadza 300400 nowych miejsc pracy.

Zrédlo: 10/04/2009, Rzeczpospolita,
AutomotiveSuppliers.pl
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Books on combustion engines
Ksiqzki o silnikach

AN INTRODUCTION TO ENGINE TESTING
AND DEVELOPMENT

Atkins R.D.
SAE International, Warrendale 2009.

Ksiazka prezentuje podstawowe
wymagania dotyczace badan i rozwoju
spalinowych uktadow napgdowych.
Zwarto w niej informacje dotyczace me-
todyki pomiaréw (temperatury, ci$nienia
przeptywu) oraz ich kalibracji. Przedsta-
wiono analiz¢ gtdéwnych uktadoéw silnika:
zaptonowego, spalania, wylotu oraz
dotadowania. Oméwiono wspotczesne
standardy badawcze na hamowniach
silnikowych wraz z podstawowymi
wzorami przeliczeniowymi.

PODSTAWY EKSPLOATACJI STATKOW
POWIETRZNYCH

Lewitowicz J. (red.)
Wydawnictwo Instytutu Technicznego Wojsk Lotniczych,
Warszawa 2001-2008.

Seria 4. tomow pod wspolnym
tytutem zawiera podstawy teorii i prak-
tycznej wiedzy technicznej z zakresu
eksploatacji statkow powietrznych.
Przedstawiono podstawowe pojecia
dotyczace eksploatacji statkow powietrz-
nych (t. 1), wlasciwosci eksploatacyjne
statkow powietrznych oraz ich silnikow:
niezawodnos¢, gotowos¢, trwatosc (t. 2),
procesy eksploatacji statkow powietrz-
nych wraz z ich modelowaniem (t. 3)
oraz metody i procedury badan statkéw
powietrznych i silnikow w locie i na
ziemi (t. 4).

POMIARY. CZUJNIKI I METODY POMIAROWE
WYBRANYCH WIELKOSCI FIZYCZNYCH

Piotrowski J.
Wydawnictwa Naukowo-Techniczne, Warszawa 2009.

Ksiazka kompleksowo przedstawia
najnowsza wiedz¢ na temat technik
pomiarowych réznych wielkosci fi-
zycznych i stosowanej nowoczesnej
aparatury. Omowiono w niej m.in.:
podstawowe btedy pomiaréw i spo-
soby ich wyznaczania, niedoktadnos¢
wynikéw pomiardw i sposoby ich oce-
niania, metody pomiar6w: temperatury,
cisnienia, poziomu, przeptywow, drgan
1 wstrzasow, hatasu, sktadu chemicznego
oraz wilgotnosci, uktady przetwarzania
i przesytania sygnatow pomiarowych,
wspotczesng aparatur¢ pomiarowa,
wlasciwosci metrologiczne aparatury
pomiarowej, czynnosci metrologiczne
oraz obowiazujace przepisy prawne.

TRIBOLOGIA TARCIE ZUZYCIE I SMAROWANIE

Lawrowski Z.
Oficyna Wydawnicza Politechniki Wroctawskiej,
Wroctaw 2008.

W ksiazce omoéwiono zagadnienia
zwigzane z procesami zachodzacymi w
ruchomym styku ciat statych: tarciem,
zuzywaniem i smarowaniem. Te procesy
tribologiczne odgrywaja istotna rolg w
dziataniu maszyn ze wzgledu na ich
sprawnos¢, niezawodnos$¢ i trwatosc.

Przedstawione podstawy przebiegu
i obliczen procesOw tarcia i zuzywania
oraz procesOw i sposobOw smarowania
s3 potrzebne zaréwno do projektowania
ruchomych zespolow maszyn, jak i w
ich eksploatacji.

Doctorates
Doktoraty

Dr inz. Andrzej Suchecki

Wplyw obrobki powierzchniowej tulei cylindrowej na parametry
eksploatacyjne i ekologiczne doltadowanego silnika o zaplonie
samoczynnym

Promotor: prof. dr hab. inz. Jerzy Merkisz — Politechnika Poznanska
Recenzenci: dr hab. inz. Marek Brzezanski — Politechnika Krakowska,
dr hab. inz. Marek Idzior, prof. nadzw. — Politechnika Poznanska

Stopien naukowy doktora nauk technicznych nadata Rada Wydziatu Maszyn
Roboczych i Transportu Politechniki Poznanskiej 24 marca 2009 r.

Dziatania wynikajace z tematu rozprawy obejmuja zapewnienie po-
prawnosci i zwigkszenie efektywnosci funkcjonowania silnika spalinowego,
zardwno w ujeciu konstrukeyjnym, eksploatacyjnym, jak i ekologicznym.
Obecne prognozy o wyczerpywaniu $wiatowych zasobow ropy naftowej
zmuszaja do poszukiwania w spalinowych uktadach napedowych oszczed-
nosci energii, co takze potwierdza aktualno$¢ tematyki pracy i jej wage.

Rozprawa sktada si¢ z o$miu rozdzialow. W rozdziale pierwszym
przedstawiono geneze podjecia zagadnienia objetego tematem rozprawy,
wskazujac jednocze$nie na warto$¢ pracy z punktu widzenia rozwoju wiedzy
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w zakresie budowy i eksploatacji maszyn. Zaprezentowano przyczyny pod-
jecia zagadnienia wptywu obrobki laserowe;j tulei cylindrowej na parametry
eksploatacyjne turbodotadowanych samochodowych silnikéw o zaptonie
samoczynnym, wskazujac na rézne aspekty utylitarno$ci i trafnosci wyboru
tematyki oraz przydatnosci uzyskanych wynikéw rozwazan w obecnych i
przysztych aplikacjach technicznych.

Rozwinigciem zagadnien ujetych w rozdziale pierwszym sa zagad-
nienia zwigzane z analiza tulei cylindrowych stosowanych w silnikach
spalinowych pojazdéw samochodowych, ktore przedstawiono w rozdziale
drugim. Zaprezentowano znaczenie tego elementu silnika w przeksztatcaniu
energii zgromadzonej w paliwie na pracg mechaniczna, w realizacji funkcji
poszczegolnych elementow grupy ttokowo-korbowej (np. przeksztatcenie
rodzajoéw ruchu) i poprawnosci przebiegu procesow w cyklu pracy silnika.
Okreslono rodzaje i budowe poszczegdlnych rozwiazan konstrukcyjnych
tulei, wskazujac na ich wlasciwo$ci oraz sposoby uszczelnienia ich po-
wierzchni. Przyblizono czynniki wptywajace na cechy geometryczne i
wytrzymato$ciowe tulei oraz ich rodzaje i znaczenie. Opisano rodzaje ma-
terialow stosowanych do wyrobu tulei, ich strukturg oraz sktad chemiczny
wraz z tendencjami zmian w materiatach konstrukcyjnych tego elementu.
Wskazano duze znaczenie technologii ich wytwarzania i czynniki ich roz-
woju, podkreslono znaczenie procesu ksztattowania ich wlasciwosci przez
odpowiednig obrobke gltadkos$ciowa (honowanie). Rozdziatl trzeci pracy
dotyczy metod obrobki tulei cylindrowych silnikow spalinowych. Ujeto
zaro6wno klasyczne metody obrobki tulei cylindrowych, oparte na procesie
mechanicznego ksztaltowania ich warstwy wierzchniej z zastosowaniem
obrobki skrawaniem, jak réwniez metody obrobki laserowej. Dla kazdej
z nich opisano ide¢ ksztaltowania powierzchni tulei i uzyskiwana w wy-
niku tego strukture, wlasciwosci metody oraz zalety i wady kazdej z nich.
Wskazano réwniez na praktyczne konsekwencje specyfiki ksztattowania
powierzchni tulei cylindrowej danej metody i jej wplyw na uzyskiwane
parametry silnika.

W rozdziale czwartym opisano mechanizm zuzycia oleju smarujacego
przez silnik spalinowy oraz przyczyny powyzszego procesu, dzigki czemu
mozliwe bylo wskazanie kierunkow prac zmierzajacych do ograniczenia
tego negatywnego zjawiska. Opisano szerzej rOwniez proces zgarniania
oleju przez pierscienie ttokowe do komory spalania, prezentujac mechanizm

zjawiska i konsekwencje wyplywu oleju do przestrzeni roboczej cylindra.
Przedstawiono dodatkowo zuzycie oleju smarujacego w wyniku jego
parowania, w tym mechanizm tego procesu i jego specyfike dla silnikow
o ZS. Podano parametry konstrukcyjne i eksploatacyjne majace istotny
wplyw na zuzycie oleju smarujacego i konsekwencje tego zuzycia, ze
szczegolnym uwzglednieniem jego wplywu na emisj¢ wybranych sktad-
nikéw szkodliwych spalin.

Rozdziat piaty rozprawy zawiera cz¢$¢ metodyczng oraz strukturalng.
Sformutowano cel pracy, na podstawie ktorego okreslono jej zakres, oraz
tez¢ pracy. Przedstawiono uktad pracy wraz z zagadnieniami poruszanymi
w kazdym rozdziale oraz harmonogram prac naukowo-badawczych i ich
zakres. Tym samym zapisano ciag logiczny prac autora zmierzajacych do
weryfikacji postawionej tezy i realizacji celow sformutowanego problemu
naukowego, tj. obszaru wiedzy dotyczacej mechaniki i budowy maszyn w
zakresie silnikow spalinowych.

W pracy wykonano rowniez analiz¢ niepewno$ci pomiarowych, za-
réwno dla badan na hamowni silnikowej, jak i podwoziowe;j.

Rezultatem rozwazan opisanych w rozdziale piatym sa badania wiasne,
ktore przedstawiono w rozdziale szostym i siodmym. Zawarto w nich me-
todyke badan oraz ich zakres. Zamieszczono program badan z podziatem
na etapy, przyblizajac w kazdym z nich cele badan, obiekty badawcze,
stanowiska pomiarowe, warunki pomiaréw i zastosowane urzadzenia oraz
narzedzia pomiarowe wraz z opisem ich wlasciwosci i doktadno$ci wyzna-
czania wielko$ci mierzonych. Wyniki uzyskane podczas prac badawczych
wraz z ich analizag zamieszczono w rozdziale siodmym, uzupeniajac go
oceng statystyczng uzyskanych wynikow pomiarow.

Rozdziat 6smy stanowi podsumowanie. Dokonano tu analiz uzyska-
nych podczas badan wynikow i wynikajacych z nich zaleznosci funkcyj-
nych, z punktu widzenia realizacji tezy i celu rozprawy. Wskazano na
znaczenie uzyskanych zaleznosci funkcyjnych i dokonano oceny stuszno$ci
tezy oraz jakosci i utylitarnosci wynikow. Przedstawiono wnioski ogdlne i
szczegolowe oraz znaczenie wynikow pracy dla rozwoju obszaru wiedzy
technicznej, jaki obejmuje temat rozprawy. Calos¢ rozwazan uzupetiono
wskazaniem konkretnych obszaréw zastosowania wynikow rozprawy w
przemysle 1 nauce oraz tych, jakie jeszcze nalezy uwzgledni¢ w dalszej
pracy naukowo-badawczej.

Wyroznienia — Zloty Inzynier 2008
dr hab. inz. Antoni Swiatek

Czytelnicy czasopisma Przeglgd Techniczny. Gazeta InZynierska,
wydawanego od 1866 r. dwutygodnika Federacji Stowarzyszen Naukowo-
-Technicznych NOT, wyrdznili dr. hab. inz. Antoniego Swigtka tytutem
Ztotego Inzyniera 2008 roku.

Dr hab. inz. Antoni Swigtek pracuje

krajowymi i zagranicznymi, takze z uczelniami wyzszymi. Potowe przy-
chodéw o$rodek otrzymuje ze zlecen z zagranicy. Systematycznie ro$nie
zatrudnienie. Obecnie BOSMAL zatrudnia ponad 160 pracownikow z
wyzszym wyksztalceniem, w tym dwudziestu pracownikow ze stopniami
naukowymi doktora, doktora habilitowanego i profesora. BOS-

od ponad 36 lat w instytucjach nauko-
wych, bezposrednio wspotpracujacych z
przemystem, gtownie motoryzacyjnym.
Od 32 lat pracuje w Osrodku Badawczo-
-Rozwojowym Samochodéw Malolitra-
zowych BOSMAL w Bielsku-Biatej, a
przez ostatnie 10 lat petni funkcje dyrek-
tora o$rodka. Objat ja w trudnym okresie
transformacji gospodarczej, gdy jednostki
badawczo-rozwojowe przezywaly powaz-
ny kryzys, znaczaco spadaly przychody,
zatrudnienie, a wiele z nich upadto. Inaczej
byto w Osrodku BOSMAL, w ktérym w
ciggu ostatnich 10. lat przychody wzro-
sty trzykrotnie, a wielokrotnie wzrost
osiggany zysk.

W roku 2008 wskazniki te byty naj-
wyzsze w 35-letniej historii BOSMALu.
Osrodek wspotpracuje z wieloma firmami

MAL jest obecnie jednym z najlepszych miejsc pracy w Polsce dla
tworczych inzynierow specjalnosci samochodowych.

Dr hab. inz. A. Swigtek jest uznanym specjalistg z zakresu
techniki samochodowej i silnikowej oraz cenionym wychowawca
mtodych kadr inzynierskich i naukowych. Petni przy tym wiele
funkcji spotecznych; od 2001 r. jest nieprzerwanie cztonkiem Za-
rzadu Polskiego Towarzystwa Naukowego Silnikow Spalinowych,
wspotorganizatorem kolejnych trzech Kongreséw Silnikéw Spa-
linowych i wielu innych imprez stymulujacych rozwoj naukowy
i techniczny w kraju i zagranica.

Zarzad Polskiego Towarzystwa Naukowego Silnikow Spa-
linowych i Redakcja kwartalnika Combustion Engines (Silniki
Spalinowe) sktadaja dr. hab. inz. Antoniemu Swiatkowi serdeczne
gratulacje z okazji otrzymania prestizowego wyrdznienia — tytutu
Ztotego Inzyniera 2008 roku, bedacego wyrazem powszechnego,
spotecznego uznania.

Zarzgd PTNSS,
Redakcja kwartalnika Combustion Engines
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Professor Stanistaw Wojcicki
(1922-2009)
Memories/Wspomnienie

Professor Stanistaw Wojcicki was born in Warsaw on 13

February 1922. He graduated from Technical University of
Lodz in 1946 where he got a degree of Master of Science
in mechanical engineering. Immediately after graduation
he was employed at Warsaw University of Technology and
in the Institute of Aviation and worked on the research and
design of acrospace systems. Soon after his admittance at
the Institute of Aviation, he became head of the division
preoccupied with pulse, ramjet and rocket engines. In 1955
he was admitted to the title of a doctor for the dissertation
on thermodynamics of ramjet engines and in 1956 he was
promoted to the position of Associate Professor and in 1965
got the title of full professor. In 1965/66 he worked with
Professor A.K. Oppenhe-
im at University of Ca-
lifornia in Berkeley for
one academic year and in
1968 he spent 6-months
with Professor R.I. Solo-
ukhin at the Institute of
Nuclear Physics of the
Siberian Branch of So-
viet Academy of Scien-
ces in Novosibirsk. After
returning from Novosi-
birsk he became head of
the Division of Aircraft
Engines at the Institute
of Heat Engineering of
Warsaw University of
Technology. He held this
position until 1981.

In 1966, shortly after
returning from the US,
he started to build Com-
bustion Laboratory at the Institute of Heat Engineering of
Warsaw University of Technology. He gathered combustion
specialists from different universities and research centers
such as Warsaw University of Technology, Institute of
Auviation, Institute of Energy, Institute of Organic Industry,
Military Academy, Wroctaw University of Technology,
Krakow University of Technology, Krakow University of
Science and Technology (AGH) and the like. In 1970 he
become head of Combustion Section in the Committee of
Thermodynamics and Combustion of the Polish Academy
of Sciences.

At the end of the 1960s of the last century he started
organizing scientific meetings devoted to combustion and
special monthly seminars also know as “Seminaria u Stasia”
(Stan’s seminars). In 1967 in Zawoja together with Professor
Dionizy Smolenski he organized the first Polish Combustion

Prof. dr inz. Stanistaw Wojcicki urodzit si¢ w Warsza-
wie 13 lutego 1922 roku. Studia ukonczyt na Politechnice
Lodzkiej w 1946 r., uzyskujac dyplom magistra inzyniera
mechanika.

Bezposrednio po studiach zatrudnit si¢ w Politechnice
Warszawskiej oraz Instytucie Lotnictwa. W Politechnice
Warszawskiej prowadzit wyktady, a w Instytucie Lotnictwa
zajmowal si¢ badaniami naukowymi i projektowaniem.
Wkroétce zostal kierownikiem Zaktadu Silnikow Bez-
sprezarkowych, zajmujacego si¢ silnikami pulsacyjnymi,
strumieniowymi i rakietowymi. W roku 1955 obronit prace
doktorska z dziedziny termodynamiki silnikow strumienio-
wych, w 1956 . zostal awansowany na stanowisko docenta,

aw 1964 r. uzyskat tytut profesora
nadzwyczajnego. W latach 1965-
1966 odbyl 12-miesi¢czny staz
naukowy, pracujac, jako visiting
professor, na Uniwersytecie Kali-
fornijskim w Berkeley w laborato-
rium profesora A.K. Oppenheima,
a w 1968 r. 6-miesi¢gczny staz
w Instytucie Fizyki Jadrowej w
Nowosybirsku u profesora R.I.
Sotouchina. Po powrocie z Nowo-
sybirska jego gtéwnym miejscem
pracy stala si¢ Katedra Silnikow
Lotniczych (po zmianie struktury
Uczelni w 1970 r. przemianowana
na Zaktad Silnikéw Lotniczych,
ktorego byt kierownikiem do
1981r.). Zrezygnowal wtedy ze
stanowiska kierownika Zaktadu
Silnikéw Bezsprezarkowych w
Instytucie Lotnictwa, ale nadal
czg¢éciowo tam pracowatl. Juz w
roku 1966, po powrocie z USA, rozpoczat w Politechnice
Warszawskiej organizowanie Laboratorium Spalania. Zgro-
madzit wokot siebie grono 0sob zajmujacych si¢ spalaniem
nie tylko z Politechniki Warszawskiej i Instytutu Lotnictwa,
lecz rowniez z Instytut Przemystu Organicznego, Wojsko-
wego Instytut Techniki Uzbrojenia, Gtéwnego Urzedu Miar,
Wojskowej Akademii Technicznej, Politechniki Wroctaw-
skiej 1 Krakowskiej, AGH i innych instytucji zajmujacych
si¢ problematyka spalania. W roku 1970 zostat przewod-
niczacym nowo utworzonej Sekcji Spalania w Komitecie
Termodynamiki i Spalania PAN.

Pod koniec lat szesc¢dziesiatych ubieglego wieku rozpo-
czat organizacj¢ comiesi¢cznych, czwartkowych semina-
riow naukowych z dziedziny spalania, zwanych seminariami
,»u Stasia”. W roku 1967 zorganizowat w Zawoi, wspolnie z
profesorem Dionizym Smolenskim, pierwsza ogolnopolska
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Conference and next year (1968) at Jablonna near Warsaw
the First International Symposium on Combustion Processes
which, in the period of cold war became a place for meetings
of the combustion scientists from the East and the West. In
symposia organized at: Kazimierz (1973), Cz¢stochowa
(1975), Krakow (1977), Karpacz (1979) and Jabtonna (1981)
participated many leading combustion scientists from all
over the world.

In 1970 Professor Wojcicki initiated and became Editor
in Chief of the scientific journal of Committee of Thermody-
namics and Combustion of the Polish Academy of Sciences
devoted to combustion ,,Archiwum Proceséw Spalania”
(Archives of Combustion Processes), which in 1975 was
renamed to ,,Archiwum Termodynamiki i Spalania” (Ar-
chive of Thermodynamics and Combustion Processes) and
in 1981 was transferred into a scientific journal ,,Archivum
Combustionis” (existing to date) where papers are publi-
shed in English. He also initiated a scientific cooperation
with many leading institutions working on the combustion
problems, such as: University of Michigan in Ann Arbor,
University of Waterloo in Canada, ENSMA in Poitiers,
Institute of Chemical Physics of the Soviet Academy of
Sciences in Moscow, Azerbaijan Technical University in
Baku and many others.

In a newly build Combustion Laboratory at the Institute
of Heat Engineering of Warsaw University of Technology
he organized three divisions: Combustion Division, Internal
Combustion Piston Engines Division and Division of Aircraft
Engines. At that time many test stands were constructed for
studies of the basic aspects of combustion, combustion in
piston engines and combustion in aircraft engines. At that
time, a test rig for Polish manufactured helicopter gas turbine
“GTD-350" was built, and intensive research on new com-
bustion systems for piston spark ignition and diesel engines
were initiated. The GTD-350 test rig, after modifications, is
still used for education and research purposes. The Combu-
stion Laboratory was equipped with many modern research
tools such as Schlieren systems, interferometers and high
speed cameras for the visualization and registration of the
fast combustion processes, gas sampling and the like. Special
high pressure air and high pressure natural-gas installations
were constructed to provide sufficient supply for many rese-
arch test stands. Also, at that time, photographic, chemical,
electronic and mechanical workshops were build.

Professor Wojcicki was also a very good educator. He
taught many subjects, including: combustion, heat exchange,
gas dynamics and theory of aircraft engines. He personally
supervised many Master’s Theses and 19 PhD Theses. He
was very helpful in promoting many scientists from Polish
research centers and universities in their efforts to be admit-
ted to the post doctoral degree (habilitacja) in the field of
combustion explosion and engines.

He was an author and coauthor of many scientific papers
in the field related to of combustion, explosion and engines
themselves. He also wrote three books: ,,Spalanie” (Com-
bustion) (WNT, Warszawa, 1969), ,,Zasady eksperymentu”
(The Principles of Experimenting), (MON, Warszawa, 1964),

konferencje spalania, aw 1968 r. pierwsze migdzynarodowe
sympozjum teorii spalania, ktore od 1973 r. przerodzito si¢
w cykliczng konferencje poswigcona tej tematyce. ,.Interna-
tional Symposia on Combustion Processes” byly w czasach
»Zimnej wojny” miejscem spotkan naukowcow z zachodu i
wschodu. Na sympozja w Kazimierzu (1973), Czgstochowie
(1975), Krakowie (1977), Karpaczu (1979) czy w Jablonne;j
(1981) przyjezdzali naukowcy z calego §wiata.

W roku 1970 profesor Wojcicki rozpoczal wydawanie
kwartalnika naukowego Komitetu Termodynamiki i Spalania
PAN pt. ,,Archiwum Proceséw Spalania”, ktory od 1975 r.
zmienit nazwe na ,,Archiwum Termodynamiki i Spalania”,
a w roku 1981 zostal przeksztalcony na angielskojezyczny
kwartalnik naukowy pt. ,,Archivum Combustionis” i wy-
dawany jest nieprzerwanie do dnia dzisiejszego. Rozwinat
réwniez bardzo intensywnie wspotprace naukowa z wieloma
wiodacymi o$rodkami z dziedziny spalania, mi¢dzy innymi
z: Uniwersytetem Michigan w Ann Arbor, Uniwersytetem
Waterloo w Kanadzie, ENSMA w Poitiers, Instytutem Fizyki
Chemicznej w Moskwie, Azerbejdzanskim Uniwersytetem
w Baku i z wieloma innymi placowkami naukowymi dzia-
fajacymi w szeroko rozumianej dziedzinie spalania.

W zbudowanym przez siebie Laboratorium Spalania w
Zaktadzie Silnikow Lotniczych rozwinat trzy zespoty: zespot
spalanie, zespot silnikéw ttokowych oraz zespot silnikow
turbinowych. W tym okresie powstalo wiele stanowisk
do badania podstawowych aspektow spalania, spalania w
silnikach ttokowych oraz w silnikach turbinowych. Zostata
réwniez zbudowana hamownia silnika GTD-350, ktora po
przeprowadzonej modyfikacji dziata do dzi$. Laboratorium
Spalania zostalo wyposazone w nowoczesne przyrzady
pomiarowe, takie jak: smugoskopy oraz interferometry do
wizualizacji procesoOw spalania i wybuchdw, ultraszybkie
kamery, analizatory spalin a takze urzadzenia rejestrujace.
Laboratorium Spalania miato swoje pracownie: fotograficz-
na, elektroniczng i chemiczng. ROwniez w tym czasie zostaly
zbudowane instalacje spr¢zonego powietrza oraz spr¢zonego
gazu zapewniajgce zasilanie w paliwo i powietrze wielu
stanowiskom badawczym. Rozwingl rowniez, rozpoczete
wczesniej, badania silnikéw tlokowych z zaptonem iskro-
wym oraz z zaptonem samoczynnym.

Profesor Wojcicki prowadzit wiele wyktadéw, migdzy
innym ze spalania, wymiany ciepta, gazodynamiki oraz z
teorii silnikow lotniczych. Wypromowat wielu dyplomantow
oraz doktorantdéw z dziedziny silnikow lotniczych i spalania.
Przyczynit si¢ rowniez do habilitacji wielu pracownikow
naukowych z dziedziny spalania, wybuchowosci i silnikow
spalinowych zaréwno ttokowych, jak turbinowych.

Byl autorem i wspotautorem wielu publikacji naukowych
z dziedziny spalania, wybuchowosci i silnikéw oraz trzech
ksigzek: ,,Spalanie” (WNT, Warszawa 1969), ,,Zasady ekspe-
rymentu”, (MON, Warszawa 1964) oraz ,,Silniki pulsacyjne,
strumieniowe i rakietowe” (MON, Warszawa 1962).

Pod jego kierunkiem opracowane byty rowniez: silniki
pulsacyjne wyprébowane eksperymentalnie na szybowcu
»Bocian”, silniki strumieniowe do $§migtowca Trzmiel, silniki
rakietowe do napedu pociskéw oraz silnik strumieniowy
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and ,,Silniki pulsacyjne, strumieniowe i rakietowe” (Pulse,
Ramjet and Rocket Engines), (MON, Warszawa, 1962).

Under his guidance many new engines in Poland were
designed: such as pulse engines for “Bocian” glider plane,
ramjet engine for “Trzmiel” helicopter and rockets and ramjet
engines for a flight test stand. His major achievement in this
field were the rocket engines for the antitank missile ,,Dia-
ment” designed in the early sixties of the last century. This
missile was a masterpiece but its sales to the army was stop-
ped because of the necessity to purchase from the Soviets.
Professor Wojcicki was also a designer of surface-to-surface
ballistic missile ZZ-30 with a firing range of 30km. Despite
positive results this missile was also stopped for unclear
reasons. A further development of this missile could lead to
a development of the Polish Space Launcher. He also was
involved in the development of drones (propelled by rocket
and ramjet engines) as well as combustion chambers for all
Polish turbojet engines, HO-10 i SO-1.

In 1981 Professor Wojcicki permanently left Poland
and found employment at Washington State University in
Pullman, USA. In his new place he continued his work on a
lifelong passion of his: pulse engines and “autocyclomata”
a self adjusted combustion system. He occasionally visited
Poland in 1993, where on ,,XIII-th International Sympo-
sium on Combustion Processes” in Krakoéw he received
Dionizy Smolenski Medal awarded by the Committee of
Thermodynamics and Combustion of the Polish Academy
of Sciences for leading scientists in the field of combustion
and explosions.

Professor Stanistaw W¢jcicki died in Pullman, Washing-
ton, USA on 26 January 2009.

do latajacej hamowni. Silniki rakietowe do przeciwpancer-
nych pociskéw (1960-1964) byly najbardziej kompleksowa
praca, ktorg prowadzit prof. Wojcicki w pierwszej potowie
lat sze$¢dziesiatych. Opracowana w tym czasie rakieta
,Diament” zaliczala si¢ do $wiatowej grupy tego typu
produktow. Prace nad nig przerwano w 1964 r., ze wzgledu
na konieczno$¢ zakupu radzieckich pociskéw. Profesor
Wojcicki byt rowniez konstruktorem rakietowego pocisku
ziemia—ziemia (ZZ-30) o zasiggu 30 km. Prace przerwano
pomimo pozytywnych wynikow prob przeprowadzonych na
poligonie w 1962 r. Rozw¢j prac nad tym pociskiem mogt
doprowadzi¢ do zbudowania Polskiej Rakiety Kosmicznej.
Kolejnymi Jego osiggnigciami byty prace nad budowa nape-
dow do celow latajacych wyposazonych w silniki rakietowe i
strumieniowe, jak réwniez jego udzial w opracowaniu komor
spalania do silnikéw turboodrzutowych HO-10 i SO-1.

W roku 1981 profesor Stanistaw Wojcicki na stale
opuscit Polske i wyjechat do Washington State University
w Pullman, USA. Tam kontynuowal prace nad rozwojem
zastosowan swoich zyciowych pasji: silnikéw pulsacyjnych
oraz tzw. ,,autocylomatu” — samoregulujgcego si¢ systemu spa-
lania. Odwiedzil jeszcze okazjonalnie Polske w 1993 r., kiedy
podczas ,,XIII-th International Symposium on Combustion
Processes” w Krakowie zostat odznaczony Medalem Dioni-
zego Smolenskiego, przyznawanym przez Komitet Termo-
dynamiki i Spalania PAN osobom wybitnie zastuzonym w
dziedzinie badan proceséw spalania.

Profesor Stanistaw Wojcicki zmart w Pullman w USA
26 stycznia 2009 r.

prof. dr hab. inz. Piotr Wolanski

Silnikowe Warsztaty Doktoranckie
Lublin 2-4 marca 2009

W dniach 2-4 marca 2009 roku w Lublinie odbyly si¢
Silnikowe Warsztaty Doktoranckie zorganizowane przez
Polskie Towarzystwo Naukowe Silnikow Spalinowych oraz
Katedr¢ Termodynamiki, Mechaniki Ptynéw i Napedow
Lotniczych Wydzialu Mechanicznego Politechniki Lubel-
skiej. Celem warsztatow bylo przekazanie przez profesorow
doswiadczen dotyczacych zasad i sposobow realizacji prac
doktorskich, a takze ukierunkowanie innych dziatan mto-
dych naukowcow.

Honorowe przewodnictwo warsztatow objat prof. dr hab.
inz. Jerzy Merkisz, za$ przewodniczacym zespolu progra-
mowego byt prof. dr hab. inz. Mirostaw Wendeker.

W warsztatach uczestniczyli uznani specjalisci z dzie-
dziny silnikéw spalinowych, reprezentujacy wigkszosé

krajowych o$rodkéw uczelnianych zajmujacych si¢ tg pro-

blematyka badawcza:

— dr hab. inz. Zdzistaw Chtopek, prof. Pol. Warszawskiej

— dr hab. inz. Marek Idzior, prof. Pol. Poznanskiej

— dr hab. inz. Kazimierz Lejda, prof. Pol. Rzeszowskiej

— prof. dr hab. inz. Andrzej Niewczas z Pol. Lubelskiej

— dr hab. inz. Jacek Nowakowski z Akademii Techniczno-
Humanistycznej w Bielsku-Biatej

— prof. dr hab. inz. Leszek Piaseczny z Akademii Marynarki
Wojennej w Gdyni

— prof. dr hab. inz. Maciej Sobieszczanski z Akademii Tech-
niczno-Humanistyczna w Bielsku-Bialej

— dr hab. inz. Zdzislaw Stelmasiak, prof. Akademii Tech-
niczno-Humanistycznej w Bielsku-Biatej
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— dr hab. inz. Antoni Swiatek, dyrektor Instytutu BOSMAL
w Bielsku-Bialej

— prof. dr hab. inz. Piotr Tarkowski z Pol. Lubelskiej

— dr hab. inz. Krzysztof Wistocki, prof. Pol. Poznanskie;j.
Warsztaty otworzyt prof. dr hab. inz. Mirostaw Wende-

ker referatem wprowadzajacym pt. ,,Jak napisa¢ silnikowa

rozprawe doktorska”, majacym na celu usystematyzowanie

zarowno formalnego, jak i merytorycznego podejscia do

opracowywanej pracy doktorskiej.

Podczas warsztatow zakres i stopien zaawansowania
swoich prac naukowych prezentowato dziewieciu dokto-
rantow:

— Jakub Czajka, ,,Doswiadczalna ocena powstawania i roz-
przestrzeniania si¢ plomienia w przestrzeni zamknigtej w
silnie zawirowanym osrodku”, Politechnika Poznanska

— Tomasz Szczepanski, ,,Ocena uzytkowych wlasnosci
silnikow spalinowych w warunkach dynamicznych
symulujacych rzeczywista prace”, Instytut Transportu
Samochodowego

— Lukasz Janczewski, ,,Quarterly assessment of the internal
combustion engine manufacturing process with integrated
cold test (end of line test)”, Akademia Techniczno-Huma-
nistyczna w Bielsku-Biatej

— Pawel Wojewoda, ,,Metodyka doboru silnika spalinowego
do wybranej konfiguracji napedu hybrydowego autobusu
miejskiego”, Politechnika Rzeszowska

— Wojciech Karpiuk, ,,Badanie przydatno$ci paliw alterna-
tywnych do silnikow o ZS w rdéznych warunkach wtrysku
paliwa”, Politechnika Poznanska

— Konrad Pietrykowski, ,,Badania procesu tworzenia mie-
szanki w silniku gwiazdowym”, Politechnika Lubelska

— Tomasz Gilowski, ,,Analiza wptywu podziatu dawki oleju
napedowego na przebieg procesu spalania w silniku dwu-
paliwowym”, Akademia Techniczno-Humanistyczna w
Bielsku-Biatej

— Stawomir Dziubanski, ,,Poprawa bilansu energetycznego
silnika o ZI przez zastosowanie turbogeneratora”, Poli-
technika Opolska

— Anna Warminska, ,,Badania strat energii napedowej w
sprezarkowych chtodziarkach zanurzeniowych”, Politech-
nika Lubelska.

Kazdy prelegent na przedstawienie swojej pracy mial 20
minut; nastepnie odbywata si¢ dyskusja, moderowana przez
jednego z profesordw. Profesorowie udzielili wielu cennych
uwag oraz porad prelegentom. Szczegdlny nacisk ktadziono
na warto$¢ naukowg rozpraw oraz na prawidlowe sformu-
lowanie tez naukowych. Uwagi dotyczyty réwniez samego
sposobu przygotowania i przeprowadzania prezentacji.

Program warsztatow obejmowat takze zwiedzanie Ha-
mowni Silnikowej Politechniki Lubelskiej oraz wycieczke
po Lublinie. Po zakonczeniu sesji plenarnych uczestnicy
zebrali si¢ na uroczystej kolacji, ktora rowniez bylta okazja

do wymiany doswiadczen. Wszyscy otrzymali materiaty
konferencyjne w wersji elektronicznej, zawierajace prezen-
tacje uczestnikow. Planowane jest wydanie dwoch publikacji
bedacych wynikiem przeprowadzonych warsztatow.

Opr.: zespol organizatorow
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