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1. Introduction
Gradually strengthened regulations relating to the ma-

rine environment protection, determine the development 
of marine Diesel engines. Since 1997 year International 
Maritime Organization introduces Annex VI to the MAR-
POL convention, entitled “Prevention of Air Pollution 
from Ships” [30]. The regulations of the mentioned Annex 
require manufacturers and operators of marine engines 
necessity to reduce emissions of nitrogen oxides (NOx). 
Mentioned regulations were extended to chapter 4 since 
2011 year. This chapter requires ship operators’ and ship 
manufacturers’ necessity to limit the carbon oxides emis-
sion (CO2) based on Energy Efficiency Operational Indi-
cator (EEOI) [10]. Therefore, many works are carried out 
to improve the efficiency of marine diesel engines while 
simultaneously reducing the NOx emission. These works 
consist in, among others, the design of the organization of 
the combustion process in the cylinder. It should be noted 
that the prediction of the composition of the exhaust gas 
requires a complete analysis of the processes occurring 
in the engine cylinder. The complete analysis of the fuel 
injection, the brake-up and the evaporation of fuel, the 
auto-ignition and flame propagation is required. The ef-
fective and inexpensive tool used in the design of internal 
combustion engines are methods based on Computational 
Fluid Dynamics (CFD).

1. Wprowadzenie
Sukcesywnie zaostrzane przepisy dotyczące ochrony 

środowiska morskiego determinują rozwój konstrukcji 
okrętowych silników tłokowych. Już w 1997 roku Mię-
dzynarodowa Organizacja Morska wprowadziła Załącznik 
VI do Konwencji MARPOL pt. „Prawidła zapobiegania 
zanieczyszczeniu powietrza przez statki” [30]. Przepisy tego 
załącznika nakładają na producentów i operatorów silników 
tłokowych konieczność zmniejszania emisji tlenków azotu 
(NOx). Przepisy te zostały zaostrzone w 2011roku przez 
rozszerzenie Załącznika VI o rozdział 4, z którego wynika, 
że armatorzy i producenci statków zobowiązani są do zmniej-
szania emisji tlenków węgla (CO2) przez statki, opierając się 
na wskaźniku efektywności wykorzystania energii (Energy 
Efficiency Operational Indicator – EEOI) [10]. W związku 
z tym prowadzone są prace nad poprawą efektywności sil-
ników okrętowych przy jednoczesnym zmniejszaniu emisji 
NOx. Prace te sprowadzają się miedzy innymi do projek-
towania organizacji procesu spalania w cylindrze silnika. 
Należy nadmienić, że predykcja składu spalin wymaga 
pełnej analizy procesów zachodzących w cylindrze silnika: 
od wtrysku paliwa, poprzez rozpylanie, parowanie, zapłon, 
do rozprzestrzeniania się płomienia. Skutecznym i tanim 
narzędziem wykorzystywanym w projektowaniu silników 
tłokowych są metody oparte na komputerowej mechanice 
płynów (Computational Fluid Dynamics – CFD). 
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Arrègle et al. [1] present 0-dimensional model of com-
bustion process basis on parameters of the one cylinder, 
Diesel engine with a cylinder capacity equals 1854 cm3 and 
350 cm3. Presented model allows to calculation of thermo-
dynamic parameters of the combustion process such as rate 
of heat release (RORH), but not allows to prediction of the 
exhaust gas composition. Similar model was presented i.e. 
in [7]. Zhou et al. [31] present the multi-zone model for 
small Diesel engine in relation to marine engines. This 
model consists of 0-dimensional mathematical description 
of the brake-up, the evaporation and the combustion of fuel. 
This approach to modeling made it possible to determine 
the content of NOx and soot in the exhaust gas, but quantita-
tive validation of calculation results was presented only in 
relation to thermodynamic parameters. Multi-zone models 
were presented by Şahin et al. [25] and Rakopoulos et al. 
[23, 24]. Rakopoulos’ models were additionally extended to 
chemical kinetic equations. Model of the combustion proc-
ess based on the moving mesh of the combustion chamber 
is presented by Mohamed Ismail et al. [18]. Such model, 
prepared for light duty Diesel engine allows to qualitative 
mapping of the effect of injection timing on the changes 
of the NO concentration in the cylinder. Similar model, 
presented in [28], allows to analysis of the both pressure 
and temperature distribution during the cylinder scaveng-
ing. Still up to date overview of combustion models in the 
engine cylinders was presented in [5] and in [17, 22]. It 
should be noted, that presented models were prepared for 
the engines with small cylinder capacity in relation to the 
cylinder capacity of marine engines. For this reason, the 
main scientific aim of the paper is the preparation of the 
multi-zone and 3-dimensional model of the combustion 
process in the marine diesel engine to predict the exhaust 
gas composition.

2. The model description
Presented model was prepared on the basis of the mov-

ing mesh of the combustion chamber of the marine 4-stroke 
Diesel engine. Mentioned mesh was prepared for overall 
volume of the engine cylinder and allows preparing the cal-
culations for full crankshaft rotation. Due to the relatively 
large size of the marine engine cylinder the mesh consisting 
of 500,000 finite volumes for the combustion stroke, and 
1.5 million finite volumes for other strokes of the engine. 
The maximum size of finite volumes equals 8 mm. In areas 
where the fuel injection and the combustion process occurs 
the mesh was compacted to 1–2 mm. Near the cylinder 
valves’ faces, during valves opening and closing, the size 
of finite volumes was compacted to 0.125 mm. The moving 
mesh was prepared using “Fame Engine Plus” tool from 
the AVL Fire software on the basis of technical documen-
tation of the engine. The geometric dimensions, cylinder 
valves governing, piston moving and the characteristic of 
fuel injection were used to prepare the mentioned mesh. 
Mentioned tool from the AVL Fire software allows to limit 
the size of the mesh during the modeling of the combus-
tion process to the space of the cylinder without inlet and 

Arrègle i in. [1] zaprezentowali 0-wymiarowy model 
procesu spalania, opierając się na parametrach jednocylin-
drowych silników o zapłonie samoczynnym o pojemności 
skokowej 1854 cm3 i 350 cm3. Model ten umożliwia obli-
czenie parametrów termodynamicznych procesu spalania, 
takich jak szybkość wytworzonej energii cieplnej (rate of 
heat release – ROHR), ale nie pozwala na predykcję składu 
spalin. Podobny model zaprezentowano m.in. w pracy [7]. 
Zhou i in. [31] zaprezentowali model wielostrefowy dla 
niewielkiego, w stosunku do silników okrętowych, silnika 
o zapłonie samoczynnym. Model zawiera bezwymiarowy 
opis matematyczny procesu rozpylania, parowania i spa-
lania paliwa. Takie podejście do modelowania umożliwiło 
określenie zawartości NOx i sadzy, ale ilościową walidację 
wyników modelowania zaprezentowano w pracy tylko  
w stosunku do parametrów termodynamicznych. Model 
wielostrefowy został również zaprezentowany przez Şahina 
i in. [25] oraz Rakopoulosa i in. [23]. Modele Rakopoulosa 
dodatkowo został rozszerzony o równania kinetyki che-
micznej. Mohamed Ismail i in. zaprezentowali model proce-
su spalania oparty na ruchomej siatce przestrzennej komory 
spalania silnika [18]. Model taki, wykonany dla lekkiego 
silnika o zapłonie samoczynnym, pozwolił na jakościowe 
odwzorowanie wpływu kąta wyprzedzenia wtrysku na 
zmiany stężenia NO w cylindrze silnika. Podobny model, 
prezentowany w pracy [28], pozwolił na analizę rozkładu 
ciśnienia i temperatury podczas przepłukania cylindra. 
Aktualny przegląd modeli procesu spalania w cylindrze 
silnika tłokowego zaprezentowano także w publikacjach 
[5, 17, 22]. Należy zaznaczyć, że prezentowane modele 
przygotowano dla silników o małej pojemności skokowej 
– w stosunku do pojemności silników okrętowych. Z tego 
względu celem pracy jest sporządzenie trójwymiarowego 
i wielostrefowego modelu procesu spalania w cylindrze 
silnika okrętowego, aby ocenić skład spalin.

2. Opis modelu
Prezentowany model zbudowano na podstawie ru-

chomej siatki przestrzeni cylindrowej silnika. Siatkę 
sporządzono dla całej objętości cylindra i umożliwia ona 
przeprowadzenie obliczeń dla pełnego obrotu wału korbo-
wego. Ze względu na stosunkowo duże wymiary cylindra 
silnika okrętowego zastosowano siatkę składającą się z 500 
tysięcy objętości skończonych dla suwu pracy i 1,5 miliona 
objętości skończonych do modelowania wymiany czynnika 
roboczego. Zastosowano maksymalny rozmiar objętości 
skończonych równy 8 mm. W obszarach, w których nastę-
puje wtrysk i spalanie paliwa siatka została zagęszczona 
do 1–2 mm. W okolicach przylgni zaworów w chwili ich 
otwierania i zamykania rozmiar objętości skończonych 
siatki został zagęszczony do 0,125 mm. Siatkę zbudowa-
no za pomocą narzędzia „Fame Engine Plus” programu 
AVL Fire na podstawie dokumentacji technicznej silnika 
z uwzględnieniem wymiarów konstrukcji cylindra silnika 
wraz z rozrządem zaworów, ruchem tłoka i charakterystyki 
wtrysku paliwa. Wspomniany moduł programu AVL Fire 
umożliwia zmniejszenie wielkości siatki podczas modelo-
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outlet ducts. This approach greatly reduces the calculation 
time. The detailed description of the moving mesh design 
is presented in [16] and projections of the moving spatial 
mesh at the time of the cylinder scavenging are presented 
in the Fig. 1.

Model of fuel delivery into the cylinder requires the 
determination of the fuel injection parameters, which 
significantly influence on the combustion process and 
consequently on the composition of the exhaust gas. These 
parameters of the injected fuel are: the angle of the fuel 
spray, quantitative characteristic of fuel injection and the 
selection of the brake-up and evaporation model.

The angle of the fuel spray was specified experimental-
ly, by measurement of the injection fuel in the atmospheric 
conditions [15, 27]. Used in the research object the multi-
hole fuel injector had marked the diameter of the holes 
and the angle of their location in relation to the axis of the 
injector. The aim of the measurements was to determine 
the spray cone angle of fuel injection and verification of the 
angle position of the holes in the injector. Measurements 
were made on a standard, manual stand for testing of fuel in-
jectors, using photographic registration of 60Hz frequency 
and 3.1 Mpix resolution. The angle of holes location equals 
72°±1°, and the angle of the fuel spray cone equals 6° 
± 0.46°. The detailed description of mentioned measure-
ments is presented in [15].

It should be noted, that value of the fuel spray angle, 
measured in the atmospheric conditions is specified low 
accuracy. The value of mentioned angle depends on density 
of fuel and mixture in the cylinder. The geometry of the fuel 

wania procesu spalania do przestrzeni samego cylindra. Po-
dejście takie w znacznym stopniu zmniejsza czas obliczeń. 
Pełny opis budowy siatki zaprezentowano w pracy [16],  
a rzuty siatki w chwili przepłukania cylindra na rys. 1.

Model dostarczania paliwa do cylindra wymaga okre-
ślenia parametrów wtrysku paliwa, które w istotny sposób 
wpływają na proces spalania, a w konsekwencji na skład 
spalin. Parametrami tymi są: kąt rozwarcia strugi paliwa, 
charakterystyka ilościowa wtryskiwanego paliwa oraz 
wybór modelu rozpylania i parowania.

Kąt rozwarcia strugi wtryskiwanego paliwa określono 
eksperymentalnie, przez pomiary wtrysku paliwa w wa-
runkach ciśnienia atmosferycznego [15]. Wykorzystywany  
w obiekcie badawczym wtryskiwacz paliwa z rozpylaczem 
wielootworkowym miał oznaczoną średnicę otworków oraz 
kąt ich rozmieszczenia względem osi wtryskiwacza. Celem 
pomiarów było określenie kąta stożka strugi paliwa oraz 
weryfikacja kąta położenia otworków we wtryskiwaczu. 
Pomiarów dokonano na standardowym, ręcznym stanowi-
sku do testowania wtryskiwaczy paliwa za pomocą rejestra-
cji fotograficznej z częstotliwością 60 Hz i rozdzielczością 
3,1 Mpix. Kąt położenia otworków we wtryskiwaczu został 
ustalony na wartość 72° ±1°, natomiast kąt stożka strugi 
paliwa był równy 6° ±0,46°. Przebieg pomiarów bezpo-
średnich zaprezentowano w pracy [15] .

Należy zaznaczyć, że wartość kąta strugi paliwa, 
zmierzona w warunkach ciśnienia atmosferycznego, zo-
stała określona jedynie orientacyjnie. Wartość tego kąta 
uwarunkowana jest stosunkiem gęstości paliwa do gęstości 
ośrodka, do którego paliwo jest wtryskiwane, a geometria 

Fig. 1. Projections of the moving spatial mesh at the time of the cylinder scavenging
Rys. 1. Rzuty ruchomej siatki przestrzennej w chwili przepłukania cylindra
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spray depends on the shape [2] and position of the injector 
holes [20], the shape of holes edges and fuel properties [26], 
the movement of the mixture in the cylinder [19], and the 
process of fuel evaporation [21] also.

Quantitative characteristic of the fuel injection into the 
cylinders has a significant effect on the combustion process 
and the composition of the exhaust gas. Measuring the fuel 
injection pressure in the fuel line between, the fuel pump 
and the fuel injector allows to identify the characteristic 
of the fuel spray injected into the cylinder. For this reason, 
it is necessary to define and implement into the model the 
beginning of fuel injection, fuel injection time and the 
characteristic of the fuel injection.

In the classical construction of fuel equipment in the 
Diesel engine, the start of the fuel injection into the cyl-
inders is set on the constant value of the angular position 
of the camshaft. The end of injection is determined by the 
position of the fuel rack, causing the rotation of the Bosch 
type fuel injection pump. In order to determine the angular 
position of the crankshaft during the beginning of fuel injec-
tion a vertical glass tube filled with fuel was installed at the 
fuel pump outlet. Angular position of the crankshaft for the 
start of the fuel injection was read for the moment, which 
fuel level in the glass tube began increasing. Observed 
angular position of the engine crankshaft for the beginning 
of fuel injection equals 18° ±0.5° before TDC.

Time and characteristics of fuel injection into the engine 
cylinders have been calculated on the basis of the analysis 
of the fuel pressure characteristic measured behind fuel 
injectors of the research object [12]. Fig. 2a presents the 
example of the fuel pressure characteristic measured during 
the engine operation at the 250 kW load. The horizontal 
line on the Fig. 2a presents the opening pressure of the fuel 
injector. It was assumed that the characteristic of the fuel 
pressure above the horizontal line is proportional to the 

strugi paliwa zależy również od kształtu [2] i położenia 
otworków wtryskiwacza [20], kształtu krawędzi otworków 
oraz właściwości paliwa [26], ruchu mas w ośrodku [19]  
i przebiegu procesu parowania paliwa [21].

Charakterystyka ilościowa wtrysku paliwa do cylindrów 
ma istotny wpływ na przebieg procesu spalania i skład 
gazów wylotowych. Pomiar charakterystyki ciśnienia 
wtrysku paliwa w przewodzie paliwowym łączącym pompę 
wtryskową z wtryskiwaczem paliwa umożliwia określenie 
masowej charakterystyki strugi paliwa wtryskiwanego do 
cylindra. Z tego powodu konieczne jest określenie i zaim-
plementowanie do modelu początku wtrysku paliwa, czasu 
wtrysku paliwa oraz charakterystyki wtrysku paliwa.

W klasycznej konstrukcji aparatury paliwowej silnika 
o zapłonie samoczynnym początek wtrysku paliwa do 
cylindrów jest ustalony przez producenta na stałą wartość 
kątowego położenia wału rozrządu. Koniec wtrysku jest 
determinowany położeniem listwy paliwowej, powodują-
cej obrót tłoczków pomp wtryskowych typu Boscha. do 
określenia kątowego położenia wału korbowego obiektu 
badawczego dla początku wtrysku paliwa zainstalowano 
pionową rurkę szklaną, wypełnioną paliwem na króciec 
tłoczny pompy wtryskowej. Kątowe położenie wału 
korbowego dla początku wtrysku paliwa odczytano dla 
chwili, w której rozpoczął się wzrost poziomu paliwa  
w rurce szklanej. Odczytany kąt początku wtrysku paliwa 
do cylindrów obiektu badawczego wynosił 18° ±0,5° przed 
górnym martwym położeniem tłoka.

Czas oraz charakterystyka wtrysku paliwa do cylindrów 
obiektu badawczego zostały obliczone na podstawie analizy 
charakterystyki ciśnienia paliwa, zmierzonej na przewodach 
paliwowych przed wtryskiwaczami obiektu badawczego 
[12]. Na rysunku 2a zaprezentowano przykładową charak-
terystykę ciśnienia wtrysku paliwa, zarejestrowaną podczas 
pracy obiektu badawczego uznanego za sprawny, z obcią-

Fig. 2. The method of fuel injection characteristic determination: a) the example of the fuel injection pressure characteristic, b) obtained mass  
characteristic of the fuel injection

Rys. 2. Metoda wyznaczania masowej charakterystyki wtrysku paliwa: a) przykładowa charakterystyka ciśnienia wtrysku paliwa, b) uzyskana masowa 
charakterystyka wtrysku paliwa

a) b)
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mass characteristic of the fuel injection. This assumption is 
correct for neglecting of the inertia of moving parts of the 
fuel injector and the delay of the fuel injection, resulting 
from the length and shape of the hydraulic hose between 
the measuring sensor and the injector. The mass of injected 
fuel was calculated on the basis on the measurement of fuel 
consumption, and the characteristic of the fuel injection 
has been determined on the basis of characteristic of the 
injection pressure.

It was assumed that, according to Bernoulli equation, 
the mass flow of the injected fuel is proportional to the 
square root of the pressure difference between fuel and the 
combustion chamber. The example of the mass character-
istic of the fuel injection is presented in Fig. 2b.

The WAVE fuel brake-up model [6] with the Wakisaka 
modification [29] and the dukowicz evaporation model 
[4] were used in this work. The 3Z-ECFM [3] model of 
combustion process was chosen. This model allows to the 
auto-ignition point calculation also. Considered model is 
based on the Euler description [32]. The amount and the 
composition of the mixture in each finite volumes of the 
moving mesh are based on the average of Navier-Stokes 
equations and continuity equations. The turbulent flow 
in the finite volume model was calculated by the k-zeta-f 
model [8]. The SIMPLE model [11] was used to pres-
sure correction in the finite volumes during the iterative 
calculations. Values of under relaxation factors were cor-
rected for all balance equations and all considered angular 
positions of the crankshaft. The selection of mentioned 
factors allows to obtain correct results in no more than 100 
iterations for each equation with assumed accuracy of the 
calculations at the level of 1%. The "upwind" differential 
scheme was used to calculate energy balances and turbu-
lent flows. The central scheme of differential equations 
was used to calculate the flow continuity equations. The 
variable step of calculations was defined also. during 
the compression stroke, the calculation step equals 1° of 
the crankshaft angular position. This step was reduced to 
the value of 0.02° of the angular crankshaft position at 
the time of the fuel brake-up, evaporation and ignition 
and during the early stage of exhaust valve opening. The 
average number of calculation steps equals 2830 for a full 
rotation of the crankshaft.

Chemical reactions of the combustion process in the  
3Z-ECFM model taking place in a relatively small vol-
ume of the cylinder. It’s assumed that in this area the 
homogeneous mixture of fuel and air is combusted. The 
alternate fuel composition in the form of a mixture of hy-
drocarbons with molar ratio of carbon to hydrogen equals 
C13H23 was adopted. The stoichiometric equations were 
used to determine the molar concentration of chemicals 
involved in the mechanisms of the NOx formation also. 
The Zeldowicz’s and the Fenimore mechanisms are used 
simultaneously.

The heat transfer phenomena were implemented for 
each finite volumes, located on the exterior surfaces of the 
moving mesh. The third type of boundary conditions was 

żeniem równym 250 kW. Na charakterystyce wyznaczono 
linię poziomą, określającą ciśnienie otwarcia wtryskiwacza. 
Przyjęto, że charakterystyka ciśnienia paliwa powyżej linii 
poziomej jest proporcjonalna do charakterystyki wtrysku 
paliwa. Założenie to jest słuszne w przypadku pominięcia 
bezwładności elementów ruchomych wtryskiwacza oraz 
opóźnienia wtrysku paliwa, wynikających z długości  
i kształtu przewodu hydraulicznego między czujnikiem 
pomiarowym a wtryskiwaczem. Masę wtryskiwanego 
paliwa przypadającą na jedną dawkę paliwa w cylindrze 
obliczono na podstawie pomiaru zużycia paliwa, natomiast 
charakterystykę wtrysku paliwa wyznaczono na podstawie 
charakterystyki ciśnienia wtrysku. 

Przyjęto przy tym, że zgodnie z równaniem Bernoullie-
go, strumień masy wtryskiwanego do cylindra paliwa jest 
proporcjonalny do pierwiastka z różnicy ciśnień paliwa  
i ośrodka. Uzyskaną przykładową charakterystykę dawki 
paliwa przedstawiono na rys. 2b.

W niniejszej pracy zastosowano model rozpylania pa-
liwa WAVE [6] z modyfikacją Wakisaka [29] oraz model 
parowania Dukowicza [4]. Modelowanie procesu spalania 
przeprowadzono z zastosowaniem modelu 3Z-ECFM [3], 
który określa również punkt samozapłonu paliwa. W rozwa-
żanym modelu zastosowano opis Eulera [32]. Ilość i skład 
mieszaniny w każdej objętości skończonej ruchomej siatki 
przestrzennej są obliczane na podstawie uśrednionych rów-
nań Naviera-Stokesa i ciągłości przepływu. do uśrednienia 
przepływu turbulentnego w objętościach skończonych 
zastosowano model k-zeta-f [8]. Posłużono się przy tym 
iteracyjnym algorytmem obliczeniowym SIMPLE [11] do 
korekcji ciśnienia w objętościach skończonych. dokonano 
przy tym doboru współczynników podrelaksacji (under 
relaxation factors) dla każdego z rozpatrywanych równań 
bilansowych i każdego położenia wału korbowego. dobór 
wspomnianych współczynników umożliwił uzyskanie 
poprawnych wyników w nie więcej niż 100 iteracji dla 
każdego równania, przy założonej dokładności obliczeń na 
poziomie 1%. do obliczeń wartości parametrów z równań 
bilansowych zastosowano metody rozwiązywania równań 
hiperbolicznych pierwszego rzędu w postaci schematu 
różnicowego „upwind” do obliczania bilansów energii  
i przepływów turbulentnych oraz schematu różnicowego 
centralnego do obliczania równań ciągłości przepływu. 
Zdefiniowano również zmienny krok obliczeń. Podczas 
suwu sprężania krok obliczeń był równy 1° kątowego 
położenia wału korbowego. Krok ten ulegał zmniejszeniu 
do wartości 0,02° położenia wału korbowego w chwili 
rozpylania paliwa, zapłonu i początku otwarcia zaworu 
wylotowego. Średnia liczba kroków obliczeń wynosiła 
około 2830 dla pełnego obrotu wału korbowego.

W modelu 3Z-ECFM reakcje chemiczne procesu 
spalania zachodzą w stosunkowo niewielkiej objętości 
przestrzeni cylindrowej na mieszaninie homogenicznej 
paliwa i powietrza. do modelowania przyjęto zastępczy 
skład paliwa w postaci mieszaniny węglowodorów o sto-
sunku molowym węgla do wodoru C13H23. Zastosowano 
również równania stechiometryczne do wyznaczenia stę-
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used, by describing the flow of heat through the engine 
cylinder components to the cooling system by the radiation 
and the conduction phenomena. The constant values of 
the heat transfer coefficient, the thermal resistance and the 
emissivity were adopted. Boundary and initial conditions 
were determined on the basis of laboratory tests, which are 
described in detail in [12–14].

3. The model results and validation
Presented model allows to calculation parameters of 

the combustion process in the cylinder of the marine, tur-
bocharged, 4-stroke, Diesel engine type AL25/30. Such 
engines are commonly used on the ships as propulsion of 
power generators (i.e. „dar Młodzieży”, „Stena Spirit”). 
The engine parameters are presented in the Tab. 1.

The analysis of the calculation results is possible only 
after positive validation with results obtained by labora-
tory measurements. For this reason, characteristics of the 
combustion pressure in the engine cylinder and exhaust 
gas composition were validated. The measurement data, 
used to validate the parameters and initial and boundary 
conditions, applied to modeling were collected during the 
measurements described in the aforementioned work [12]. 
The Fig. 3 presents comparison of measured and calculated 
parameters. According to presented results the mean error 
of calculation for the combustion pressure equals 1.13% 
for the mean indication pressure (MIP) and 1.42% for the 
maximum combustion pressure for all considered loads of 
the engine. It should be noted that MIP is understood to 
mean value of pressure for overall volume of the cylinder 
and the engine operation with closed cylinder valves. 
Maximum differences between calculated and measured 
values of the combustion pressure were obtained for 70 
kW of the engine load in the case of the maximum combus-
tion pressure and for 50 kW of load in the case of the MIP. 
Mentioned differences equals 6.8% and 4.3% respectively. 
The scientific target of the paper is the modeling of the 
combustion process for the exhaust gas composition. For 
this reason on the Fig. 3 results of mole fraction valida-
tion for oxygen (O2), carbon oxide (CO), CO2 and NOx for 
the engine operated at constant speed equals 750 rpm are 
presented. The composition of the exhaust gas at the time 

żeń molowych związków chemicznych, biorących udział  
w mechanizmach powstawania NOx. Zastosowano łącznie 
mechanizm Zeldowicza oraz Fenimore’a. 

W prezentowanym modelu wymiana ciepła jest za-
implementowana do każdej objętości skończonej, usytu-
owanej na zewnętrznych powierzchniach ruchomej siatki 
przestrzennej. Zastosowano warunki brzegowe trzeciego 
rodzaju, w postaci określenia natężenia przepływu ciepła 
przez elementy konstrukcyjne cylindra silnika do układu 
chłodzenia dzięki promieniowaniu i przewodzeniu ciepła. 
Przyjęto przy tym stałe wartości współczynnika przejmo-
wania ciepła, oporu termicznego i emisyjności.

Warunki brzegowe i początkowe wyznaczono na pod-
stawie badań laboratoryjnych, których przebieg przedsta-
wiono w pracach [12–14].

3. Walidacja i wyniki modelowania
Prezentowany model umożliwił obliczenie parametrów 

procesu spalania w 4-suwowym, turbodoładowanym sil-
niku okrętowym o zapłonie samoczynnym typu AL25/30. 
Silniki tego typu są powszechnie stosowane na statkach 
jako jednostki napędowe generatorów prądotwórczych 
(min. „dar Młodzieży”, „Stena Spirit”). Podstawowe pa-
rametry silnika podano w tabeli 1.

Analiza uzyskanych wyników obliczeń jest możliwa 
tylko po pozytywnej walidacji z wynikami pomiarowy-
mi. Z tego względu dokonano walidacji charakterystyki 
ciśnienia spalania w cylindrze silnika oraz składu spalin. 
Dane pomiarowe zastosowane do walidacji oraz parametry 
początkowe i brzegowe zastosowane do modelowania zo-
stały zebrane podczas pomiarów, opisanych w pracy [12]. 
Na rysunku 3 zaprezentowano porównanie wspomnianych 
parametrów obliczonych z wartościami wyznaczonymi na 
drodze pomiarów bezpośrednich. Zgodnie z prezentowa-
nymi wynikami średni błąd obliczeń dla ciśnienia spalania 
wynosił 1,13% dla średniego ciśnienia spalania i 1,42% 
dla maksymalnego ciśnienia spalania dla całego rozpatry-
wanego zakresu obciążeń. Należy zaznaczyć, że średnie 
ciśnienie spalania rozumiane jest tu jako wartość średnia 
ciśnienia dla całej objętości cylindra i okresu pracy silnika 
z zamkniętymi zaworami cylindrowymi. Największe róż-
nice obliczonych wartości ciśnienia spalania w stosunku 

Table 1. The laboratory engine parameters [13] 
Tabela 1. Podstawowe parametry silnika Al25/30 [13] 

Parameter/ parametr Value/wartość Unit/jednostka

Max. electric power/moc maksymalna 250 kW

Rotational speed/prędkość obrotowa 750 rpm

Cylinder number/liczba cylindrów 3 –

Cylinder bore/średnica cylindra 250 mm

Stroke/skok tłoka 300 mm

Compression ratio/stopień sprężania 12.7 –

Injector nozzle/wtryskiwacz paliwa

Holes number/liczba otworków 9 –

Holes diameter/średnica paliwa 0.325 mm

Opening pressure/ciśnienie otwarcia 25 MPa
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Fig. 3. Results of validation of calculated combustion pressure and the chosen chemical components of the exhaust gas
Rys. 3. Wyniki walidacji obliczonych wartości ciśnienia spalania i wybranych składników spalin
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of exhaust gas open was adopted. According to obtained 
results the mean error of calculation for O2 mole fraction 
equals 0.4% in relation to measured values and the maxi-
mum error equals 6.3% in the case of 50 kW of the engine 
load. The maximum error for the NOx mole fraction was 
observed in mentioned the engine load also. The maximum 
error equals 20% and the mean error for all considered loads 
of the engine equals 1.2%.

The obtaining of valid results of fraction calculation of 
chemical compounds with carbon in the exhaust gas was 
failed. According to results presented in Fig. 3 the mean 
error of calculation in relation to measured values equals 
49.4% for the CO2 fraction in the exhaust gas. Calculated 
values of CO fraction in the exhaust gas was average  
5 times larger for 200–250 kW loads of the engine and it 
was increased with the engine load decreasing up to 16 
times of the measured fraction. The possible reason of this 
fact is especially in poorly determining the shape of the 
fuel spray injected into the cylinder. As mentioned earlier, 
the shape of the injected fuel was measured in the atmos-
pheric conditions. According to this, the next step of the 
research is the determination of mentioned parameter for 
the backpressure value closer to the values in the combus-
tion chamber of the engine.

The Fig. 4 presents results of calculation of the heat 
release rate and the combustion temperature for considered 
loads of the engine.

Left side of the Fig. 4 presents the classic course of the 
heat release rate for Diesel engines. The heat release rate 
rapid increases after the fuel auto-ignition process. This is 
due to the combustion of the fuel dose, which evaporated 
until auto-ignition. This is named the kinetic stage of the 
fuel combustion. The following of the vapor fuel combus-
tion, the heat release rate decreases. The fuel combustion 
from the larger droplets of fuel occurs. This stage of com-
bustion is controlled by the diffusion phenomena, which 
course is slower than the kinetics stage of the combustion. 
According to presented results the increase of the engine 
load causes the increase of the combustion speed. It should 

Fig. 4. Calculated the heat release rate and the mean combustion temperature for the overall volume of the cylinder
Rys. 4. Obliczone szybkość wywiązywania się ciepła i średnia, dla całej objętości cylindra, temperatura spalania

do wartości zmierzonych uzyskano dla obciążenia silnika 
70 kW przy maksymalnym ciśnieniu spalania i dla obcią-
żenia 50 kW przy średnim ciśnieniu. Różnice te wynosiły 
odpowiednio 6,8% i 4,3%.

Celem tej pracy było modelowanie procesu spalania w 
silniku do oceny składu emitowanych spalin, dlatego na 
rys. 3 zaprezentowano wyniki walidacji udziałów tlenu 
(O2), tlenku węgla (CO) oraz CO2 i NOx dla pracy silnika 
ze stałą prędkością obrotową równą 750 obr/min. Przyjęto 
przy tym obliczony skład spalin w chwili otwarcia zaworu 
wylotowego. Zgodnie z uzyskanymi wynikami średni błąd 
udziałów tlenu w spalinach wynosi 0,4% w stosunku do 
wartości zmierzonych, przy błędzie maksymalnym wy-
noszącym 6,3% dla obciążenia silnika równego 50 kW. 
dla takiego obciążenia uzyskano również największy 
błąd dla udziałów NOx w spalinach. Wynosił on 20% przy 
średnim błędzie 1,2% dla całego rozpatrywanego zakresu 
obciążeń. Nie uzyskano wiarygodnych wyników obliczeń 
dla udziałów związków węgla w spalinach. Zgodnie 
z wynikami zaprezentowanymi na rys. 3, średni błąd 
obliczeń w stosunku do wartości zmierzonych wynosił 
49,4% dla udziałów CO2. Obliczone wartości udziałów 
CO w spalinach były średnio 5-krotnie większe dla ob-
ciążenia silnika w przedziale 200–250 kW i zwiększyły 
się ze zmniejszeniem obciążenia silnika aż do 16-krotnej 
wartości udziałów zmierzonych. Przyczyn tego należy 
upatrywać przede wszystkim w niedostatecznie pewnym 
określeniu kształtu strugi paliwa wtryskiwanego do cy-
lindra. Jak już wspomniano, kąt rozwarcia strugi paliwa 
został zmierzony w warunkach ciśnienia atmosferyczne-
go. Z tego powodu dalszym etapem badań jest określenie 
wspomnianych parametrów dla ciśnienia zbliżonego 
do wartości odpowiadających warunkom panującym  
w cylindrze silnika.

Na rysunku 4 podano wyniki obliczeń szybkości oraz 
średniej, dla całej objętości cylindra, temperatury spalania 
dla rozpatrywanych obciążeń silnika.

Z lewej strony rys. 4 można zaobserwować klasycz-
ny przebieg szybkości spalania dla silników o zapłonie 
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samoczynnym. Po samozapłonie paliwa przyrost energii 
jest gwałtowny, co jest spowodowane spalaniem tej części 
paliwa, która odparowała do chwili samozapłonu. Jest to 
tak zwany kinetyczny etap spalania paliwa. Po spaleniu 
par paliwa szybkość spalania maleje. Następuje spalanie 
paliwa z większych kropel w strudze. Ten etap spalania 
jest kontrolowany przez zjawiska dyfuzji, których prze-
bieg jest wolniejszy od spalania kinetycznego. Zgodnie 
z prezentowanymi wynikami wzrost obciążenia silnika 
powoduje wzrost szybkości spalania. Należy zaznaczyć, 
że przy relatywnie małych obciążeniach silnika proces 
spalania jest zdominowany przez spalanie kinetyczne. 
Oznacza to, że do chwili samozapłonu większość wtry-
skiwanej do cylindra dawki paliwa jest już odparowana. 
Wzrost obciążenia sprzyja wydłużeniu procesu spalania 
– wtedy w procesie spalania zaczynają dominować zjawi-
ska dyfuzji. Efektem tego jest ponowny wzrost szybkości 
spalania (obserwowany na rys. 4). W wyniku wydłużenia 
etapu dyfuzyjnego procesu spalania można zaobserwować 
pewną stabilizację maksymalnej temperatury procesu spa-
lania wraz ze wzrostem obciążenia silnika. Prezentowane 
wyniki są jakościowo zbieżne z wynikami dostępnymi  
w literaturze przedmiotu [9].

4. Wnioski
W pracy zaprezentowano model procesu spalania  

w 4-suwowym, okrętowym, turbodoładowanym silniku  
o zapłonie samoczynnym. Celem modelowania było okre-
ślenie składu spalin. Zastosowano wielostrefowy trójwy-
miarowy model procesu spalania, zbudowany na podstawie 
ruchomej siatki przestrzennej. W wyniku prezentowanych 
prac zbudowano model, który umożliwia analizę zjawisk 
zachodzących w cylindrze silnika podczas procesu spala-
nia. Walidacja obliczeń potwierdziła zgodność uzyskanych 
wyników ciśnienia spalania z wartościami zmierzonymi. 
Pozytywnie zwalidowane zostały również wyniki udzia-
łów NOx i O2 w spalinach silnika. Zgodnie z uzyskanymi 
wynikami średni błąd udziałów tlenu w spalinach wynosi 
0,4% w stosunku do wartości zmierzonych, przy błędzie 
maksymalnym wynoszącym 6,3%. Średni błąd dla udzia-
łów NOx wynosił 1,2% w stosunku do wartości zmierzo-
nych. Nie uzyskano poprawnych wyników dla udziałów 
związków węgla w spalinach. Przyczyn tego autor niniej-
szego artykułu upatruje w nieprawidłowym oszacowaniu 
kąta strugi wtryskiwanego paliwa. Zwiększenie ciśnienia 
ośrodka, do którego wtryskiwane jest paliwo powoduje 
wzrost kąta stożka strugi paliwa. Zastosowano bowiem 
kształt strugi paliwa zmierzony w warunkach ciśnienia 
atmosferycznego. 

be noted, that for relatively low the engine loads the com-
bustion process is determined by the kinetic combustion. 
It means that until the auto-ignition the most injected into 
the cylinder fuel dose is evaporated. The increase of the 
engine load causes the extension of the combustion process. 
The diffusive stage of the combustion begins to dominate 
in this case. The effect of this is the second increase of the 
combustion speed, observed in the Fig. 4. As the result 
of the extension of the diffusive phase of the combustion 
process the stabilization of maximum temperature of the 
combustion process with the increase of the engine load 
can be observed. Presented results are qualitatively similar 
to results presented by other authors [9].

4. Conclusions
The paper presents the combustion process model in the 

marine, turbocharged, 4-stroke, Diesel engine. The main 
scientific aim of the work is the assessment of the exhaust 
gas composition. The multi zone, 3-dimensional model of 
combustion process on the basis on the moving mesh was 
prepared. Obtained model allows to analysis the phenom-
ena conducted in the engine cylinder. The validation of 
calculation results confirms the compliance of combustion 
pressure calculation results with measured values. Results 
of calculation of the NOx and O2 fractions in the exhaust 
gas were validated also. According to obtained results, the 
mean value of the oxygen fraction in exhaust gas equals 
0.4% in relation to measured values. The maximum error 
for the oxygen fraction equals 6.3%. The mean error of 
calculation for NOx fraction equals 1.2% in relation to 
measured values. We do not get the correct results of cal-
culations for the carbon chemical compounds fractions in 
exhaust gas. The reasons for this state of affairs the author 
sees in the wrong estimation of the angle of injected fuel. 
The increase of injection environment pressure causes the 
increase of the angle of the injected fuel spray. According 
to this statement, scientific researches on the fuel spray 
phenomena were continued. 
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