A research into a gasoline HCCI engine Research/Badania
Jacek HUNICZ PTNSS-2010-SS1-101
Andrzej NIEWCZAS

Pawet KORDOS

A research into a gasoline HCCI engine

Homogeneous charge compression ignition (HCCI) is nowadays a leading trend in the development of gasoline
internal combustion engines. The application of this novel combustion system will allow to comply with future legisla-
tions concerning the exhaust emissions including carbon dioxide. This paper presents a design and implementation of a
research engine with a direct fuel injection and the capability of HCCI combustion via an internal gas recirculation and
a negative valves overlap (NVO). The technical approach used in the engine allowed an autonomous HCCI operation at
variable loads and engine speeds without the need of a spark discharge. Experiments were conducted at a wide range
of valve timings providing data which allowed an assessment of a volumetric efficiency and exhaust gas recirculation
(EGR) rate. Permissible range of air excess coefficient, providing stable and repeatable operation has also been identi-
fied. The use of direct gasoline injection benefited in the improvement of the start of the combustion (SOC) and heat
release rate control via the injection timing.
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Badania benzynowego silnika HCCI

Kontrolowany samozapton mieszanki paliwowo-powietrznej jest obecnie dominujgcym kierunkiem rozwoju silnikow
benzynowych. Zastosowanie tego nowego systemu spalania pozwoli na spetnienie przyszlych norm emisji toksycznych
sktadnikow spalin oraz dwutlenku wegla. W artykule przedstawiono konstrukcje silnika badawczego umozliwiajgcego
realizacje obiegu roboczego HCCI z wewnetrzng recyrkulacjq spalin uzyskang przez ujemne wspolotwarcie zaworow.
Zastosowane rozwigzania techniczne umozliwily autonomiczng prace silnika w trybie HCCI przy zmiennych obcigzeniach
i predkosciach obrotowych, bez koniecznosci wspomagania zaptonu wyladowaniem iskrowym. Przeprowadzenie badan
w szerokim zakresie zmian faz rozrzqdu pozwolito na oceng mozliwosci regulacji napetnienia cylindra i wspotczynnika
reszty spalin. Okreslono takze zakres wspolczynnika nadmiaru powietrza, w ktorym uzyskiwana jest stabilna i powtarzalna
praca silnika. Zastosowanie bezposredniego wirysku benzyny do cylindra pozwolilo na rozszerzenie mozliwosci kontroli
chwili samozaptonu i szybkosci wywigzywania si¢ ciepla przez regulacje kqta poczqtku wtrysku.

Stowa kluczowe: proces spalania, silnik benzynowy, HCCI, kontrolowany samozaplon, ujemne wspolotwarcie

zaworow

1. Introduction

A combustion system which utilizes auto-ignition of
homogeneous in-cylinder charge (HCCI) is a combination
of two well known basic principles of internal combustion
engines operation. Feeding a cylinder with homogeneous
mixture, typical of spark ignition engines, and its com-
pression ignition, typical of Diesel engines, allowed to
develop a third combustion system. The application of this
novel combustion technique resulted in uncompromising
improvement of working cycle efficiency and reduction of
engine-out emissions of nitrogen oxides as well as particu-
lates. Nowadays, development of HCCI technology seems
to be the only solution for the combustion engines which
is capable of complying with future legislations concerning
carbon dioxide and exhaust emissions.

Great advantages of this combustion system were
discovered accidentally during a research into knock
combustion phenomenon in the seventies of the last
century. The first research results were presented by
Onishi et al. in 1979 [10]. A combustion system called
ATAC (Active Thermo-Atmosphere Combustion) was
implemented in a two-stroke gasoline engine. Najt and

1. Wstep

System spalania wykorzystujacy samozapton jedno-
rodnej mieszanki paliwowo-powietrznej (HCCI) stanowi
potaczenie dwoch stosowanych dotychczas sposobow
realizacji obiegébw roboczych w silnikach spalinowych.
Kombinacja zasilania silnika mieszankg jednorodng (cha-
rakterystycznego dla silnikow o zaptonie iskrowym) oraz
samozapton tej mieszanki (typowy dla silnikéw o zaptonie
samoczynnym) umozliwita powstanie trzeciego systemu
spalania. Zastosowanie tej nowatorskiej techniki spalania
pozwolito na uzyskanie znacznej poprawy sprawnosci obie-
gu roboczego wraz z osiggni¢ciem radykalnej redukcji emi-
sji tlenkow azotu oraz czastek stalych. W obecnym czasie
rozwdj silnikéw HCCI wydaje si¢ jedynym rozwigzaniem,
ktdre jest w stanie spetnic przyszte normy emisji dwutlenku
wegla oraz toksycznych sktadnikow spalin.

Wielkie mozliwos$ci tego systemu spalania zostaty
przypadkowo odkryte podczas prowadzenia badan nad
spalaniem stukowym w latach 70. ubiegtego wieku. Pierw-
sza praca badawcza na ten temat zostata zaprezentowana
w 1979 r. przez Onishi’ego i in. [10]. System spalania
nazwany ATAC (Active Thermo-Amosphere Combustion)
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Foster [8] in 1983 presented the first results of a 4-stroke
gasoline HCCI engine.

Compression ignition can initiate a combustion of all
commonly used fuels. In case of Diesel fuel this combustion
technique is already in applied in practice [2]. Elsewhere,
the application of ethanol, methanol [15], natural gas [6],
hydrogen [13], DME [15] and numerous blends of fuels
have been deeply investigated. Although each fuel has a
unique auto-ignition characteristics, in general they can be
divided into two groups: single-stage and two-stage igni-
tion. For single-stage ignition fuels (e.g. gasoline, ethanol,
natural gas) the combustion reactions commence when the
in-cylinder charge temperature reaches 950-1050 K [11]. In
the case of two-stage ignition fuels, cold blue flames appear
about 10-20° CA prior to reaching a fast heat release stage.
For such fuels blue flames appear at the temperature about
760-880 K [12]. Two-stage ignition is typical of Diesel fuel
and also occurs with lighter fuels, such as kerosene [5].

In engines operated in the HCCI combustion mode,
in order to obtain a required level of in-cylinder charge
temperature it is necessary to provide additional energy
before the beginning of the compression process. One of
commonly applied methods is heating up of the intake air by
an external heater. However, in order to reach self-ignition
of single-stage ignition fuels in engines with compression
ratios typical of gasoline engines, it is necessary to boost
the intake air temperature up to 600 K [9]. In general, fuels
which are single-stage ignition require providing more
energy to the intake air or using higher compression ratios
in comparison to fuels whose combustion starts with blue
flames. In investigations of controlled auto-ignition very
good results are obtained for blends of fuels with different
modes of self-ignition (e.g. gasoline and Diesel fuel). Re-
sults of in-depth investigation of numerous fuels and their
blends were presented in Combustion Engines No 1/2006
by Wyszynski and Xu [14].

Energy required for auto-ignition can be provided by
enthalpy of the exhaust gases. The use of exhaust gases from
the previous engine cycle for heating of the air-fuel mixture
allows gasoline auto-ignition at a compression ratio typical
of spark ignition engines. Exhaust gas can be provided in
several ways:
a)hot exhaust gas re-circulation,
b)exhaust gas re-breathing by opening exhaust valve during

intake stroke and
c)exhaust trapping by negative valves overlap (NVO) and
reduced lift of the valves.

However, substantial dilution of the in-cylinder load by
re-circulated exhaust provides reduction of volumetric ef-
ficiency, and therefore limitation of high load boundary in
the HCCI combustion mode. Moreover, engine operation in
the HCCI mode at loads above 0.5 MPa of indicated mean
effective pressure (IMEP) is associated with high mechanical
and thermal loads of combustion chamber parts [1]. Mechani-
cal loads are the result of relatively high pressure rise rate.
Thermal loads are increased by higher mean in-cylinder
temperatures due to a large amount of re-circulated exhaust.

realizowany byt w dwusuwowym silniku benzynowym.
W roku 1983 Najt i Foster [8] przedstawili wyniki badan
4-suwowego benzynowego silnika HCCI.

Kontrolowany samozapton moze by¢ realizowany dla
wszystkich stosowanych paliw silnikowych. Przy stosowaniu
oleju napedowego ta technika spalania znalazla si¢ juz w
produkcji [2]. Wykorzystanie do zasilania silnikow HCCI
etanolu, metanolu [15], gazu ziemnego [6], wodoru [13],
DME [15] oraz ich r6znych mieszanin jest przedmiotem licz-
nych prac. Mechanizmy samozaptonu r6znig si¢ dla réznych
paliw, jednak generalnie mozna podzieli¢ je na dwie grupy:
zapton jednostopniowy i zapton dwustopniowy. Dla paliw o
jednostopniowym mechanizmie samozaptonu (np. benzyny,
etanolu, gazu ziemnego) reakcje spalania rozpoczynaja si¢ po
osiggnigciu w cylindrze temperatury na poziomie 950—-1050
K [11]. Dla paliw o dwustopniowym mechanizmie samoza-
ptonu okoto 10-20° OWK przed rozpoczeciem szybkiego
wywigzywania si¢ ciepla pojawiaja si¢ tzw. zimne ptomienie.
Dla takich paliw temperatura pojawiania si¢ zimnych pto-
mieni wynosi ok. 760—880 K [12]. Dwustopniowe spalanie
jest typowe dla oleju napedowego oraz 1zejszych paliw,
takich jak np. nafta [5].

Aby osiggna¢ wymagany poziom temperatury tadunku
w cylindrze, w silniku pracujacym wedhug koncepcji HCCI
konieczne jest dostarczenie energii do fadunku przed roz-
poczgciem procesu jego sprezania. Jednym ze sposobow
jest podgrzewanie powietrza w uktadzie dolotowym z
zewnetrznego zrddla. Jednakze, aby osiagna¢ samozapton
paliw o jednostopniowym mechanizmie spalania w silnikach
o stopniach sprezania typowych dla silnikéw benzynowych,
konieczne jest podgrzanie tadunku do temperatury nawet 600
K [9]. Generalnie w przypadku paliw o jednostopniowym
mechanizmie samozaptonu do inicjalizacji procesu spalania
wymagane jest wigksze podgrzanie tadunku lub wicksze
stopnie spr¢zania niz przy stosowaniu paliw, dla ktorych
wystepuja zimne ptomienie. W badaniach kontrolowanego
samozaptonu duzo lepsze wyniki uzyskuje si¢ dla mieszanin
paliw o ré6znych mechanizmach samozaptonu (np. oleju
napedowego i1 benzyny). Zastosowanie roznych paliw oraz
ich mieszanin w wyczerpujacy sposob zostato przedstawione
w Silnikach Spalinowych nr 1/2006 w pracy Wyszynskiego
oraz Xu [14].

Dostarczenie energii do samozaptonu moze odbywac
si¢ takze przez wykorzystanie entalpii spalin. Podgrzanie
fadunku przez spaliny z poprzedniego cyklu pracy silnika
umozliwia samozapton benzyny przy stopniach spre¢zania
typowych dla silnikow o zaptonie iskrowym. Dostarczanie
spalin moze odbywac si¢ kilkoma réznymi sposobami:

a) przez zewngtrzng recyrkulacje goracych spalin,

b) zasysanie spalin z uktadu wylotowego podczas suwu
dolotu oraz

¢) zatrzymywanie spalin z poprzedniego cyklu z wykorzys-
taniem ujemnego wspototwarcia zawordw.

Jednak znaczne rozrzedzenie tadunku recyrkulowanymi
spalinami powoduje obnizenie napeknienia cylindra, a co za
tym idzie ograniczenie gornego zakresu pracy silnika w try-
bie HCCI. Ponadto praca w trybie HCCI przy obcigzeniach
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In the case of negative valves overlap, in-cylinder charge is
compressed twice during a single engine cycle.

Nevertheless, HCCI engine operated with NVO tech-
nique nowadays seems to be the best alternative for spark
ignition gasoline engines.

This paper presents the results of the research of gasoline
controlled auto-ignition engine which uses negative valves
overlap technique. The research was held in the Laboratory
of Combustion Engines at Lublin University of Technology
on a specially designed test stand. It should be noted that,
to date, the presented work has been the first of this kind
carried out in Poland.

2. Experimental test stand

The examinations were carried out using a SB 3.5 single
cylinder research engine (Fig. 1). The main engine param-
eters are specified in Table 1.

Table 1. SB 3.5 single cylinder research engine specifications

Tabela 1. Dane techniczne jednocylindrowego silnika badawczego SB 3.5

Displacement/objetos¢ skokowa 498.5 cm?
Bore/srednica cylindra 84 mm
Stroke/skok ttoka 90 mm
Compression ratio/stopien sprezania 11.7
No of valves/liczba zaworow 2

9.4 mm, 235° CA/
9,4 mm, 235° OWK

2.4...9.4 mm

Intake cam profile/profil krzywki
zaworu dolotowego

Intake valve lift/wznios zaworu
dolotowego

9.2 mm, 235° CA/
9,2 mm, 235° OWK

2.2...9.2 mm

Exhaust cam profile/profil krzywki
zaworu wylotowego

Exhaust valve lift/wznios zaworu
wylotowego

Fuel injector/wtryskiwacz paliwa Solenoid actuated inwardly
opening pressure — swirl/
elektromagnetyczny z korncow-

kq generujgcq zawirowanie

Fuel pressure/cisnienie paliwa 40...110 bar
Fuel/paliwo Gasoline 95 RON/benzyna
LOB 95

All valvetrain parameters could be changed independently
for the intake and exhaust valves during engine operation [7].
Variable valve lift was achieved with the use of a hydraulic
device with manual control, extensively described in [4, 7].

The research engine had a bowl shaped combustion
chamber located in the engine head. The piston face was
protruding on its perimeter and approached the cylinder head
closely at top dead center (TDC), which generated some
amount of squish (Fig. 2). During the experiments Bosch
solenoid injector type HDEV was used. It was an inwardly
opening pressure-swirl injector providing fuel directly into
the combustion chamber. The injector was located in the
engine head with an inclination of 38° against the cylinder
axis. The cone of the fuel stream with the angle of approx.
67° was injected in the direction tangential to the swirl gen-
erated by the intake port shape.

powyzej 0,5 MPa $redniego ci$nienia indykowanego wiaze
si¢ z duzymi obcigzeniami mechanicznymi oraz cieplnymi
elementéw komory spalania [ 1]. Obcigzenia mechaniczne sg
skutkiem naglego przyrostu ci$nienia w cylindrze, natomiast
obcigzenia cieplne sg wynikiem wigkszej sredniej tempera-
tury tadunku ze wzgledu na duzy wspotczynnik recyrkulacji
spalin. W sytuacji ujemnego przekrycia zaworéw w jednym
cyklu pracy silnika dwukrotnie nastepuje sprezanie i osigga-
nie wysokich temperatur czynnika roboczego.

Mimo wszystko silnik HCCI o ujemnym przekryciu zawordw
wydaje si¢ obecnie najlepszym rozwigzaniem dla benzynowych
silnikow o zaptonie iskrowym. Silnik taki pracuje w trybie HCCI
w zakresie matych i $rednich obcigzen i predkosci obrotowych, a
poza tym zakresem — jako silnik o zaplonie iskrowym.

W niniejszym artykule przedstawiono wyniki badan
benzynowego silnika HCCI wykorzystujacego wewngtrzng
recyrkulacje spalin. Badania przeprowadzono w Laboratorium
Silnikow Spalinowych Politechniki Lubelskiej na specjalnie do
tego celu zbudowanym stanowisku. Nalezy podkresli¢, ze jest to
pierwsza tego typu praca badawcza zrealizowana w Polsce.

2. Stanowisko badawcze

Badania eksperymentalne przeprowadzono na jedno-
cylindrowym silniku badawczym SB 3.5 (rys.l). Dane
techniczne silnika zestawiono w tabeli 1.

Silnik posiada mechanizm niezaleznej regulacji wznio-
sOw zaworow oraz faz rozrzadu zaworow dolotowego i
wylotowego. Zmiany nastaw uktadu rozrzadu moga by¢
dokonywane podczas pracy silnika [7]. Zmian¢ wzniosu
zaworow uzyskano za pomoca mechanizmu hydraulicznego
szczegblowo opisanego w pracach [4, 7].

Silnik badawczy posiada kulista komore spalania w
glowicy. Denko ttoka w GMP znacznie wystaje ponad ptasz-
czyzng¢ podziatu cylindra i glowicy silnika, zblizajac si¢ na
obwodzie do $cianek komory spalania w glowicy (rys. 2).
Dzigki temu uzyskiwany jest efekt wyciskania powodujacy
zwigkszenie zawirowan tadunku w cylindrze. Do zasilania
silnika paliwem wykorzystano wtryskiwacz typu HDEV
produkeji firmy Bosch podajacy paliwo bezposrednio do
cylindra. Umieszczono go w glowicy silnika pod katem 38°
do osi cylindra. Struga paliwa o kacie stozka rownym 67°
podawana jest stycznie do kierunku zawirowania, genero-
wanego przez uksztattowanie kanatu dolotowego.

Wszystkie elementy osprzetu silnika napedzane byty
przez zewngtrzne urzadzenia. Olej smarujacy podawany
byt przez pompg elektryczng poprzez uktad zaworow
przelewowych zapewniajacych utrzymanie ci$nienia oleju
dostarczanego do tozysk §lizgowych silnika na poziomie 4,5
bar oraz wtasciwe cisnienie oleju zasilajacego hydrauliczny
mechanizm wzniosu zaworow. Uktad wodnego chlodzenia
silnika wyposazony byt w elektryczna pompeg obiegowa,
grzatke oraz wymiennik ciepta, dzigki czemu silnik byt
rozgrzewany jeszcze przed rozpoczeciem pracy.

Nisko- i wysokocisnieniowa pompa paliwa byty nape-
dzane przez silniki elektryczne w celu zapewnienia statego
cisnienia paliwa, niezaleznie od predkosci obrotowej silnika.
Zadane ci$nienie paliwa ustawiane byto za pomocg zaworu
przelewowego.
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Fig. 1. SB 3.5 research engine
Rys. 1. Silnik SB 3.5

All engine aggregates were driven by external devices.
Lubricating oil was supplied by an electric oil pump and a set
of pressure valves in order to provide oil for slide bearings
at the pressure of 4.5 bar and a sufficient pressure to fill the
hydraulic valve lift system. The cooling system was fitted
with an electrical heater and an external circulation pump,
providing accurate control of water and oil temperature.

Low- and high-pressure fuel pumps were electrically
driven in order to obtain constant pressure independent of the
engine speed. The desired fuel pressure was set by a hydraulic
overpressure valve with an electronic pressure monitoring.

The research engine was coupled to a DC current dy-
namometer, which allowed a motored engine operation.

The engine control system was based on a microproces-
sor timing module controlled by a personal computer with
a real-time software. Dedicated injection and ignition tim-
ing module was designed in order to allow an accurate and
repeatable fuel dosage and spark discharge generation. So
as to avoid control errors resulting from engine speed fluc-
tuations, crankshaft angle domain procedures (injection and
ignition timing) were controlled based on the signals from
the crankshaft encoder with an angular resolution of 0.1° CA.
The same timing signal was used for triggering of the A/D
converter for the recording of the in-cylinder pressure and
other signals acquired in the crankshaft angle domain.

Two accelerometers were mounted additionally on the
cylinder head. Their signals were used to verify the timing
of the valves. Accurate calculation of the valve opening
and closing angles based on the geometrical relationship
was a difficult task due to internal leakages of the hydraulic

Silnik badawczy potaczony byt z hamulcem w postaci
maszyny pradu stalego umozliwiajacej naped silnika z
obcego zrodta.

l/vtlyskiwa 22

Fig. 2. Cross-section and schematic view of SB 3.5 engine combustion
chamber: 1 — intake valve, 2 — in-cylinder pressure sensor, 3 — spark plug
seat, 4 — exhaust valve, 5 — supplementary sensor seat, 6 — injector seat

Rys. 2. Przekroj oraz schemat komory spalania silnika BS 3.5: 1 — zawor

dolotowy, 2 — czujnik cisnienia w cylindrze, 3 — gniazdo swiecy zaplono-

wej, 4 — zawor wylotowy, 5 — gniazdo na dodatkowy czujnik, 6 — gniazdo
wtryskiwacza

Uktad sterowania silnika oparto na mikroprocesorowym
module czasu rzeczywistego, zarzagdzanym przez komputer
osobisty z dedykowanym oprogramowaniem. Modut czasu
rzeczywistego umozliwial precyzyjne i powtarzalne stero-
wanie dawka paliwa oraz katem poczatku wtrysku i katem
zaplonu. Aby unikna¢ btedow kata wynikajacych z wahan
chwilowej predkosci obrotowej silnika, procedury realizowa-
ne w funkcji kata obrotu (kat poczatku wtrysku i kat zaptonu)
byly realizowane na podstawie sygnatu enkodera potozenia
watu korbowego z rozdzielczo$cig katowa 0,1° OWK. Ten
sam sygnal wykorzystany byt do wyzwalania przetwornika
analogowo-cyfrowego uktadu rejestracji cisnienia indyko-
wanego i innych sygnatow rejestrowanych w dziedzinie kata
obrotu watu korbowego.

Na glowicy silnika zainstalowano dodatkowo dwa akcele-
rometry. Ich sygnaty wykorzystano do weryfikacji faz rozrzadu.
Doktadne okreslenie katow otwierania i zamykania zaworow na
podstawie zaleznosci geometrycznych bytoby trudnym zada-
niem ze wzgledu na wewnetrzne przecieki uktadu hydraulicz-
nego. Jednak przy zredukowanym wzniosie zaworéw zardwno
otwarcie, jak i zamknigcie zaworu generuje fatwy do zidenty-
fikowania sygnat wibroakustyczny. Otwieranie zaworow byto
identyfikowane jako chwila zetknigcia si¢ tloka akumulatora
hydraulicznego ze zderzakiem. Zamykanie zaworéw dawato
silny sygnat drganiowy ze wzgledu na duza predkos¢ osiadania
zaworu w gniezdzie przy zredukowanym wzniosie.

Wspotczynnik nadmiaru powietrza obliczany byt z
wykorzystaniem réwnania bilansu wegla [3], gdzie frakcje
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system, however at reduced valves lifts both opening and
closing events were clearly identified with the use of vibra-
tion signals. Opening of the valves was identified as the point
when the piston of the hydraulic accumulator reached its end
position. Closing of the valves gave a strong vibration signal
due to relatively high speed of the valve at reduced lift.

Air excess coefficient was calculated with the use of a
carbon balance equation [3], where molar fractions of the
components were provided by the “wet” exhaust analysis. The
composition of the exhaust gases was measured with FTIR
multi-component analytical system. The mass of the trapped
exhaust gases was calculated using gas state equation based
on the volume, pressure and temperature at the exhaust valve
closing. In order to avoid errors in the measured pressure signal
due to vibrations at the exhaust valve closing (EVC), the pres-
sure at EVC was calculated with the use of a recompression
model obtained by fitting of the measured pressure with a
polytropic curve. The exhaust temperature was provided by
a thermocouple located in the exhaust port close to the valve.
The EGR rate was calculated as a fraction of re-circulated ex-
haust mass and fresh intake air mass. The intake air mass was
measured with the use of a mass flow meter. Fuel consumption
was measured via a fuel balance with a measurement time of
30 s. Additionally, the fuel dose was calculated on the basis
of'the injector delivery rate characteristics. The net, indicated
specific fuel consumption (ISFC) was calculated as a fraction
of the fuel dose per single engine cycle and indicated work.
Exhaust emissions were also presented as the indicated specific
values. The indicated mean effective pressure (IMEP), heat
release rate and mass fraction burnt (MFB) were calculated
on the basis of in-cylinder pressure traces.

3. Experimental research

3.1. Results of indicator measurements

The aim of the research was to evaluate the possibility
of auto-ignition control in the research engine described
above. All tests were performed at constant valve lifts and
constant opening phases. The opening phase of the intake
valve was 130° CA with the lift of 2.8 mm, and the opening
phase of the exhaust valve was 130° CA with the lift of 2.4
mm. In this study combustion characteristics were analyzed
at variable valve timings, engine speed, air-fuel ratio and
injection timing. The engine was fuelled with commercial
gasoline (95 RON) from a single batch. Fuel pressure was
constant and set to 100 bar. All experiments were held with
the spark ignition system switched off.

Figure 3 presents p-V diagrams of the engine operated in
the spark ignition (SI) and HCCI combustion modes under
the same conditions. Engine speed was 1500 rpm, IMEP —
0,35 MPa and the air excess coefficient (A) — 1.05. During SI
operation the ignition advance was 25° CA before TDC.

The realization of an almost ideal Otto cycle in the case
of HCCI combustion (Fig. 3b) resulted in an increase in the
thermal efficiency of the engine. The ISFC in HCCI modes
were 293 g/kW-h, whereas at SI operation — 328 g/kW-h. The
exhaust temperature at HCCI combustion was only 604°C
and was 170°C lower than for spark ignited mixture. At air-

molowe poszczegolnych sktadnikow spalin okres$lane byly
przez analize sktadu spalin ,,mokrych”. Sktad spalin mierzo-
no za pomocg wielosktadnikowego systemu analitycznego
typu FTIR. Masa wewngtrznie recyrkulowanych spalin byta
okreslana z wykorzystaniem rownania stanu gazu w chwili
zamknigcia zaworu wylotowego na podstawie objetosci nad
tlokiem, ci$nienia w cylindrze i temperatury gazéw wyloto-
wych. Aby unikna¢ btgdow pomiaru ci$nienia w chwili za-
mykania zaworu spowodowanych drganiami przy zamykaniu
zaworu wylotowego, ci$nienie obliczano za pomoca politro-
powego modelu sprezania. Temperatur¢ gazow wylotowych
mierzono za pomocga termopary umieszczonej bezposrednio
za zaworem wylotowym. Wspdtczynnik recyrkulacji spalin
obliczano jako stosunek masy spalin pozostatych z poprzed-
niego cyklu do masy §wiezego powietrza doptywajacego do
cylindra. Mase $wiezego powietrza okreslano na podstawie
nate¢zenia przeplywu mierzonego termoanemometrem. Zu-
zycie paliwa mierzono za pomocg miernika masowego, w
kazdym punkcie pracy przez okres 30 s. Dodatkowo dawka
paliwa byta obliczana na podstawie znanej charakterystyki
wydatku wtryskiwacza paliwa. Indykowane jednostkowe
zuzycie paliwa obliczano jako stosunek masy wtry$nigtego w
cyklu paliwa do pracy indykowanej. Srednie cinienie indy-
kowane oraz przebiegi wywiazywania si¢ ciepta i przebiegi
stopnia wypalenia dawki paliwa obliczano na podstawie
krzywych ci$nienia indykowanego w cylindrze.

3. Badania eksperymentalne

3.1. Wyniki pomiaréw indykatorowych

Celem badan eksperymentalnych byta ocena mozliwosci
realizacji systemu spalania HCCI w opisanym wyzej silniku.
Badania przeprowadzono przy stalych wzniosach zaworéw oraz
statych katach otwarcia. Wznios zaworu dolotowego wynosit 2,8
mm przy kacie otwarcia 130° OWK, natomiast wznios zaworu
wylotowego wynosil 2,4 mm przy kacie otwarcia 120° OWK.
Podczas badan zmieniano niezaleznie fazy zaworu dolotowego
i wylotowego. Zbadano takze zmiany napetnienia cylindra i
wspoétczynnika reszty spalin przy zmiennej predkosci obrotowe;.
Sporzadzono takze charakterystyki regulacyjne sktadu mieszanki
dla dwoch nastaw ukfadu rozrzadu. Ponadto okreslono wptyw
kata poczatku wtrysku paliwa na przebieg spalania.

Silnik zasilany byt handlowa benzyna LO 95 pochodzaca z
jednej dostawy. Paliwo podawano do cylindra w pojedynczej
dawce pod ci$nieniem 100 bar. Wszystkie pomiary wykonano
podczas pracy silnika z wylaczonym uktadem zaptonowym.

Na rysunku 3 przedstawiono zamknigte wykresy indyka-
torowe silnika pracujacego w trybie ZI i HCCI w tych samych
warunkach. Predkos¢ obrotowa wynosita 1500 obr/min, $rednie
cisnienie indykowane 0,35 MPa, a wspotczynnik nadmiaru
powietrza A = 1,05. W przypadku pracy przy zaptonie iskro-
wym kat zaptonu wynosit 25° OWK przed GMP.

Realizacja niemal idealnego cyklu Otto w przypadku
spalania HCCI (rys. 3b) skutkuje zwigkszeniem sprawnosci
cieplnej silnika. Jednostkowe indykowane zuzycie paliwa
w cyklu HCCI wynosito 293 g/kW-h, podczas gdy przy
zaptonie iskrowym zuzycie paliwa wynosito 328 g/kW-h.
Temperatura spalin przy samozaplonie wynosita 604°C i byta
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Fig. 3. Indicated pressure versus in-cylinder volume: a) SI cycle, b) HCCI cycle

Rys. 3. Cisnienie indykowane w funkcji objetosci nad ttokiem: a) cykl ZI, b) cykl HCCI

-gasoline mixture auto-ignition maximum heat release rate was
62 J/° CA and the combustion angle, calculated for 5-95% of
mass fraction burnt, was 12° CA, while at spark ignition the
heat release rate was 12 J/° CA with the combustion duration
of 50° CA. The combustion chamber walls heating during the
recompression of the exhaust in the NVO period causes some
heat losses, however it is comparable with the work losses
during charge exchange at throttled SI operation (Fig. 4).

4

|/

630 720

Fig. 4. Indicated pressure for 100 consecutive cycles of engine operation
in HCCI mode

Rys. 4. Przebiegi cisnienia indykowanego ze 100 kolejnych cykli pracy
silnika w trybie HCCI

HCCI combustion process, despite a lack of external control
of ignition timing, is characterized by a good cycle-to-cycle
stability. Figure 4 presents the in-cylinder pressure curves for
100 consecutive engine cycles at the engine speed equal to 1500
rpm, IMEP — 0.37 MPa and the air excess coefficient — 1.07.
The coefficient of variation in IMEP was only 2.8%.

3.2. Valve timings
In order to analyze the possibilities of engine load control
with the use of valves timings, valvetrain settings were varied

o ponad 170° nizsza niz dla zaptonu iskrowego. Przy sa-
mozaptonie benzyny maksymalna predkos¢ wywiazywania
si¢ ciepta wynosita 62 J/° OWK, a kat spalania obliczany dla
wypalenia od 5 do 95% dawki paliwa wynosit 12° OWK. Dla
poréwnania, przy zaptonie iskrowym warto$ci te wynosity od-
powiednio 12 J/° OWK oraz 50° OWK. Intensywna wymiana
ciepta podczas spr¢zania i rozprgzania spalin przy ujemnym
wspototwarciu zaworéw wigze si¢ z pewnymi stratami ciepta.
Jednakze straty ciepla petli rekompresji porownywalne sg ze
stratami petli wymiany tadunku podczas pracy w trybie ZI i
regulacji napelnienia za pomoca przepustnicy (rys. 4).

Proces spalania w trybie HCCI, pomimo braku zewngtrz-
nego mechanizmu kontroli zaptonu, charakteryzuje si¢ duza
powtarzalno$cia kolejnych cykli. Na rysunku 4 przedsta-
wiono krzywe ci$nienia indykowanego dla 100 kolejnych
cykli pracy silnika przy predkosci obrotowej 1500 obr/min,
$rednim cis$nieniu indykowanym 0,37 MPa oraz wspotczyn-
niku nadmiaru powietrza A = 1,07. Wspodtczynnik wariancji
$redniego cisnienia indykowanego wynosit 2,8%.
3.2. Fazy rozrzadu

W celu zbadania mozliwosci regulacji obcigzenia silnika
pracujacego w trybie HCCI sporzadzono charakterystyke regu-
lacyjna faz rozrzadu. Kat zamkniecia zaworu wylotowego zmie-
niano w zakresie od 627 do 646° OWK, natomiast kat otwarcia
zaworu dolotowego w zakresie od 77 do 99° OWK. Wszystkie
fazy rozrzadu podane sa w orientacji takiej, jak na rys. 4.

Analizujac proces regulacji napetienia cylindra za po-
mocg zmian faz rozrzadu, zaobserwowano, ze wspolczynnik
napehienia cylindra znacznie bardziej zalezy od fazy zaworu
wylotowego niz fazy zaworu dolotowego (rys. 5a). Zwigzane
jest to z duza iloscig wewnetrznie recyrkulowanych spalin.
Porownujac wspotczynnik napetnienia i wspdtczynnik re-
cyrkulacji spalin (rys. 5a i b), mozna zauwazy¢, ze wielkosci
te sg odwrotnie zalezne od siebie. Catkowita masa tadunku
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independently for the intake and exhaust valves. Exhaust
valve closing (EVC) was regulated in a range from 627° CA
to 646° CA, whereas intake valve opening (IVO) phase was
varied between 77° CA and 99° CA. All valvetrain phases
are oriented according to Fig. 4.

The analysis of the intake process at variable valve timings
allowed to observe that volumetric efficiency depended on
EVC in much higher extent than on IVO (Fig. 5a). This was
associated with the amount of internally re-circulated exhaust.
The comparison of volumetric efficiency and EGR rate (Figs.
5a and b) showed that both values are oppositely dependent.
The entire in-cylinder mass was changed insignificantly, while
the fractions of fresh air and re-circulated exhaust were varied.

a) b)

w cylindrze ulega zmianie w niewielkim zakresie, natomiast
zmienia si¢ proporcja pomiedzy iloscig §wiezego powietrza
i spalin pozostatych z poprzedniego cyklu. Prawie w catym
zakresie zmiany faz zaworu wylotowego najwigksze napet-
nienie uzyskiwane jest przy wczesnych otwarciach, nawet
jezeli wystepuja przeplywy zwrotne spalin do kolektora
dolotowego. Zalezno$¢ $redniego ci$nienia indykowanego
(rys. 5c) byta podobna do charakterystyki napetnienia. Za-
obserwowano jednak silny wptyw fazy zaworu dolotowego
na maksymalng szybko$¢ wywigzywania si¢ ciepta (rys. 5d).
Znaczny spadek szybkosci wywiazywania si¢ ciepta przy zbyt
wcezesnych i zbyt pdznych otwarciach zaworu dolotowego
zwigzany jest z przeplywami zwrotnymi na poczatku suwu
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Fig. 5. Valves timing regulation characteristic (n = 1500 rpm, A = 1.08): a) volumetric efficiency, b) exhaust gas re-circulation rate, c) indicated mean
effective pressure, d) maximum heat release rate, e) indicated specific fuel consumption, f) indicated specific NO_emission (note inverted
axes in figures b and e)

Rys. 5. Charakterystyka regulacyjna faz rozrqdu (n = 1500 obr/min, h = 1,08): a) wspolczynnik napetnienia cylindra, b) wspotczynnik reszty spalin,
¢) srednie cisnienia indykowane, d) maksymalna szybkos¢ wywigzywania sig ciepla, e) jednostkowe indykowane zuzycia paliwa, f) jednostkowa
indykowana emisja NO_(nalezy zwrocié uwage na odwrécone osie na wykresach b i e)

In general, in the whole range of EVC angles the highest volu-
metric efficiency was obtained at early IVO, even if it resulted
in backflows of the mixture to the intake manifold. The charac-
teristics of IMEP (Fig. 5¢) was similar to the one of volumetric
efficiency. However, IVO angle was found as the value which
determines the heat release rate (Fig. 5d). A significant decrease
in the maximum heat release rate at an early or late [IVO was
a result of backflows through the intake valve at its opening or
closing. Backflows of exhaust or mixture to the intake manifold
resulted in cooling down of the in-cylinder load, thus leading
to an increase in the combustion time. The minimum values of

dolotu badz pod jego koniec. Zawrdcenie spalin lub miesza-
niny spalin do kolektora dolotowego powoduje ochtodzenie
fadunku i w zwiazku z tym wydluzenie procesu spalania.
Natomiast minimalna warto$¢ jednostkowego zuzycia paliwa
przypada dla faz zaworu dolotowego podazajacych za fazami
zaworu wylotowego. Aby uzyska¢ minimum zuzycia paliwa,
wcze$niejsze zamykanie zaworu wylotowego wymaga opoz-
nienia otwarcia zaworu dolotowego, przy czym zamiana fazy
wylotu 0 20° OWK wymaga zmiany fazy dolotu o 10° OWK.
Zbyt wczesne otwarcie zaworu dolotowego powoduje wigk-
szy wzrost jednostkowego zuzycia paliwa niz otwarcie zbyt
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the indicated specific fuel consumption (ISFC) were observed
for IVO following EVC in order to provide symmetrical valve
phases at NVO. However, for the advance of EVC by 20° CA
IVO should be delayed by 10° CA. An early IVO resulted in an
increase in the fuel consumption in comparison to late IVO (Fig.
5e), despite higher value of the volumetric efficiency in the first
case. However, as for the NO_emission, a late IVO provides
lower content of this toxic component (Fig. 5f).

3.3. Injection timing

In order to provide homogeneous in-cylinder charge, fuel
was injected during the expansion of re-compressed exhaust,
before beginning of the fresh air intake. Beside such high injec-
tion advance, the start of the combustion process was found to
be very sensitive to the angle of the start of the injection (SOI)
(Fig. 6). Measurements were done at the engine speed of 1500
rpm and a volumetric efficiency of approximately 0.34.
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Fig. 6. Indicated specific fuel consumption, angle of 5% mass fraction

burnt and maximum heat release rate with respect to injection timing
(A=1.1)

Rys. 6. Jednostkowe indykowane zuZycie paliwa, kqt wypalenia 5%
dawki paliwa oraz maksymalna szybkos¢ wywigzywania sie ciepta
w funkcji kgta wyprzedzenia poczqthku wtrysku (. = 1,1)

The advance of SOI in a range from 290 to 350° CA before
TDC provided an advance of 5% MFB by 5° CA. At the same
time, maximum heat release rate was increased from 40 to 60
J/° CA. It should be observed that the relation between the
injection timing and the heat release rate was sigmoid. In the
investigated range of SOI, EGR rate was varying between 0.8
and 0.85 due to the temperature changing of the re-circulated
exhaust. The lowest values of ISFC were obtained at a delayed
SOL Figure 7 presents indicated specific NO_emission with
respect to the maximum heat release rate. It was found that the
lower the heat release is, the lower the NO_emission is gener-
ated by the combustion process. Thus, emission of nitrogen
oxides and fuel consumption can be reduced simultaneously
by the injection timing control.

3.4. Air excess coefficient

Air excess coefficient (A) adjustment characteristics were
obtained at the engine speed of 1500 rpm, for two valvetrain
settings. At lower load the volumetric efficiency was 0.29,
while the EGR rate was close to 1. At higher load the above
values were 0.33 and 0.85 respectively.

The courses of the air excess coefficient characteristics
at the HCCI combustion mode (Fig. 8) are similar to those

pozne (rys. Se), pomimo iz napehienie cylindra jest wigksze
w pierwszym przypadku. Jednak z punktu widzenia minima-
lizacji emisji tlenkéw azotu korzystniejsze jest stosowanie
pdznego otwarcia zaworu dolotowego (rys. 51).

3.3. Kat wtrysku paliwa

Aby zapewni¢ jednorodng mieszanke paliwowo-po-
wietrzng w cylindrze, paliwo podczas pracy w trybie HCCI
bylo wtryskiwane podczas rozprezania spalin przed rozpo-
czeciem dolotu $wiezego powietrza. Pomimo zastosowania
tak duzego wyprzedzenia zaobserwowano silny wplyw kata
poczatku wtrysku na przebieg spalania (rys. 6). Charakte-
rystyka zostata wykonana przy predkosci obrotowej 1500
obr/min i wspolczynniku napetienia okoto 0,34.

Wraz z wyprzedzaniem poczatku wtrysku od 290 do
350° OWK przed GMP w suwie pracy wyprzedzeniu ulegt
takze kat wypalenia 5% dawki paliwa. W badanym zakresie
kat ten zmienit si¢ o 5° OWK. Roéwnoczesnie wzrastata
maksymalna szybko$¢ wywiazywania si¢ ciepta od 40 do
okoto 60 J/° OWK. Nalezy zauwazy¢, ze zalezno$¢ ta miata
przebieg sigmoidalny. W badanym zakresie kata wtrysku, ze
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Fig. 7. Indicated specific NO_ emission with respect to maximum heat

release rate (A = 1.1)

Rys. 7. Jednostkowa indykowana emisja NO_w funkcji maksymalnej
szybkosci wywigzywania sie ciepta (. = 1,1)

wzgledu na zmiany temperatury spalin, zmieniat si¢ takze wspot-
czynnik recyrkulacji spalin od 0,8 do 0,85. Najmniejsze wartosci
jednostkowego zuzycia paliwa wystepowaly dla pozniejszych
katow wtrysku paliwa. Na rysunku 7 przedstawiono zaleznos¢
jednostkowej indykowanej emisji tlenkéw azotu od szybkosci
wywiazywania si¢ ciepta. Przy mniejszych szybkosciach wy-
wigzywania si¢ ciepta, uzyskanych przez opdznienie wtrysku,
zaobserwowano takze najmniejsza emisj¢ tlenkéw azotu.

3.4. Wspolczynnik nadmiaru powietrza

Charakterystyki regulacyjne sktadu mieszanki sporza-
dzono przy predkosci obrotowej 1500 obr/min, dla dwoch
ustawien faz rozrzadu. Przy mniejszym obcigzeniu silnika
wspolczynnik napetnienia wynosit 0,29, natomiast wspol-
czynnik reszty okoto 1. Przy wigkszym obcigzeniu wartosci
te wynosity odpowiednio 0,33 oraz 0,85.

Przebieg charakterystyk regulacyjnych sktadu mieszanki
silnika pracujacego w trybie HCCI (rys. 8) wskazuje, ze sg one
podobne do typowych charakterystyk silnikéw ZI zasilanych
mieszankg homogeniczna. Maksymalny wspdtczynnik nadmia-
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of homogeneous charge spark ignited engines. The lean
limit of the mixture strength was established at the level
of A = 1.2. Above this value the coefficient of variation
in the IMEP exceeded 5%. The minimum of ISFC took
place at the mixture strength (A) between 1.05 and 1.1. At
higher engine load the optimal A range was shifted towards
leaner mixtures. At a slightly lean mixture the highest values
of NO, emission were observed (Fig. 9), however they were
rapidly dropping at increasing A values, allowing to obtain
2-digit ppm molar fractions. The operation at lean mixture and
lower load allowed a cylinder-out NO_emission reduction to
the excellent level of 16 ppm. The unburned hydrocarbons
emission was slightly rising with the air excess coefficient.
The CO emission dropped rapidly above the stoichiometric
point with its minimum achieved at a slightly lean mixture.
Above A = 1.15 an insignificant increase of CO was noticed.
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Fig. 8. Indicated mean effective pressure and indicated specific fuel con-
sumption with respect to air excess ratio for two valvetrain settings [4]

Rys. 8. Srednie cisnienie indykowane i indykowane jednostkowe zuzycie
paliwa w funkcji wspolczynnika nadmiaru powietrza dla dwoch roznych
ustawien faz rozrzqdu [4]

3.5. Engine speed

Figure 10 presents the speed characteristic of the engine
in the HCCI mode of combustion. The presented characteris-
tic was made at an EVC angle of 640° CA and IVO 83° CA.
The air excess coefficient was kept at the level of A = 1.05
by the correction of the mass of the fuel injected.

The analysis of the speed characteristic reveals a strong
influence of the flow discharge during the charge exchange
process due to reduced valve lifts and relatively short opening
angles (Fig. 10a). The increase in the engine speed caused a
significant drop in the volumetric efficiency and rise of the
EGR rate. It should be noticed that the dynamic phenomena at
charge exchange resulted in a non-monotonous course of the re-
circulated exhaust fraction. Although volumetric efficiency and
IMEP were dropping with the increase in the engine speed, ISFC
was decreasing too. This relationship was ascribed to lower heat
losses at elevated speeds. Lowering of the engine load also resul-
ted in a decrease of NO_emission. However, the content of this
component is related to a heat release rate (Fig. 10b). At higher
engine speeds, the emission of NO_dropped to 1 g/kW-h (about
200 ppm), while for low speeds and high loads emissions typi-
cal of spark ignition engines were observed (about 900 ppm).
It should be noted that the engine was operated at air excess
coefficient of & = 1.05, at which the maximum emission of NO_

ru powietrza, przy ktorym wspolczynnik wariancji sredniego
ci$nienia indykowanego nie przekracza 5% wynosit okolo 1,2.
Minimum jednostkowego zuzycia paliwa przypadalo na zakres
wspotczynnika nadmiaru powietrza 1,05 do 1,1, przy czym dla
wigkszego obcigzenia optymalna warto$¢ A byla nieznacznie
wigksza. Maksymalna emisja tlenkéw azotu wystepowala przy
lekko zubozonej mieszance (rys. 9). Natomiast przy dalszym
zubazaniu mieszanki szybko spadala, osiggajac dwucyfrowe
stezenia molowe. W przypadku mniejszego obciazenia i wspol-
czynnika nadmiaru powietrza A = 1,2 osiagni¢to znakomita
warto$¢ stezenia NO, na poziomie 16 ppm. Przy zubazaniu
mieszanki od punktu stechiometrycznego jednostkowa emisja
niespalonych weglowodordw monotonicznie wzrastata. Emisja
tlenku wegla szybko spadala przy zubazaniu mieszanki, osig-
gajac minimum w zakresie mieszanek lekko ubogich. Powyzej
wspolczynnika nadmiaru powietrza 1,15 odnotowano niewielki
wzrost emisji tego sktadnika.
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Fig. 9. Indicated specific emission of exhaust toxic components
with respect to air excess ratio for two valvetrain settings [4]

Rys. 9. Indykowana jednostkowa emisja toksycznych skiadnikow spalin
w funkcji wspolczynnika nadmiaru powietrza dla dwoch roznych
ustawien faz rozrzqdu [4]

3.5. Predkos¢ obrotowa silnika

Na rysunku 10 przedstawiono charakterystyke predko-
Sciowg silnika pracujgcego w trybie HCCI. Kat zamknigcia
zaworu wylotowego wynosit 640° OWK, natomiast kat
otwarcia zaworu dolotowego wynosit 83° OWK. Wspot-
czynnik nadmiaru powietrza utrzymywany byt przez korekte
czasu wtrysku paliwa na statym poziomie = 1,05.

Zredukowane wzniosy oraz krotkie katy otwarcia za-
worow spowodowaty, ze na charakterystyce predkosciowej
obserwowany byt silny wpltyw oporow przeptywu podczas
wymiany fadunku (rys. 10a). Wraz ze zwigkszaniem predko-
$ci obrotowej nastapit wyrazny spadek napetnienia cylindra
1 wzrost wspotczynnika recyrkulacji spalin. Nalezy jednak
zauwazy¢, ze zjawiska dynamiczne podczas wymiany fa-
dunku spowodowaty, ze zmiana wspotczynnika recyrkulacji
spalin nie byta monotoniczna. Wraz ze wzrostem predkosci
obrotowej, mimo iz obcigzenie silnika malato, zmniejszeniu
ulegato takze jednostkowe indykowane zuzycie paliwa.
Dzialo si¢ tak ze wzgledu na mniejsze straty ciepta. Wraz
ze zmniejszaniem si¢ obcigzenia silnika przy wzrastajacej
predkosci obrotowej malata takze emisja tlenkow azotu.
Jednakze emisja tego sktadnika byta takze §cisle zwigzana
z szybkoscig wywiazywania si¢ ciepta w cylindrze (rys.
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Fig. 10. Speed characteristic of engine in HCCI operation mode

Rys. 10. Charakterystyka predkosciowa silnika pracujgcego w trybie HCCI

takes place. At high loads the HCCI mode of combustion could
be continued at a stoichiometric mixture. Thus, the tailpipe emis-
sion of NO_would be reduced by the 3-way catalytic converter
maintaining the benefit of lower fuel consumption in the HCCI
combustion mode in comparison to spark ignition operation.

4. Conclusions

The design of a research engine presented in this paper
let the authors realize an extensive research into gasoline
controlled auto-ignition. It should be noted that its all compo-
nents, beside valve lift adjustment mechanism, were typical
of a spark ignition engine. It allowed the authors to obtain a
technical solution for the HCCI engine at minimum modifica-
tions and a compression ratio of a spark ignition engine.

At the adjustment of the cylinder volumetric efficiency via
the valvetrain settings it was stated that the exhaust valve timing
determines the fresh air intake, while the intake valve timing
has a much smaller effect. However, intake valve timing has an
impact on the heat release rate, and therefore has influence on
the specific fuel consumption and nitrogen oxides emission.

Direct injection offered additional benefits to the combustion
process control in the HCCI engine. The start of the injection influ-
enced both the self-ignition timing and the heat release rate. It was
stated that the HCCI engine does not show the “Diesel problem”.
An optimum injection advance provided a reduction of nitrogen
oxides emission and fuel consumption at the same time.

The highest thermal efficiency of the engine was obtained
at the air excess coefficient A between 1.05 and 1.1. However,
it was possible to lower the low load limit at leaner mixtures.
Atair excess coefficient A = 1.2 the indicated mean effective
pressure below 0.2 MPa was achieved at a satisfactory level
of cycle-to-cycle variability.

At constant valvetrain settings the volumetric efficiency
dropped and EGR rate rose rapidly with the engine speed due
to the limitations of gas flow through partially open valves
and short opening durations. Keeping a constant EGR rate
and volumetric efficiency at variable engine speed would
require changing of the timings and lifts of the valves.
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10b). Przy wigkszych predkosciach obrotowych emisja NO_
spadata do poziomu 1 g/kW-h (ok. 200 ppm), natomiast przy
matych predkosciach i duzych obcigzeniach byly to warto-
sci typowe dla silnikow ZI (ok. 900 ppm). Nalezy jednak
pamigtac, ze silnik pracowat przy wspoétczynniku nadmiaru
powietrza A = 1,05, czyli w zakresie, w ktorym emisja NO_
jestnajwigksza. W zakresie wigkszych obcigzen tryb spalania
HCCI moglby by¢ kontynuowany przy zasilaniu silnika mie-
szankg stechiometryczng. Dzigki temu tlenki azotu bylyby
redukowane przez trojfunkcyjny reaktor katalityczny przy
zachowaniu korzysci wynikajacych z obnizonego zuzycia
paliwa w poréwnaniu z systemem spalania ZI.

4. Wnioski

Przedstawiona w artykule konstrukcja silnika badawczego
umozliwita przeprowadzenie wszechstronnych badan silnika
o kontrolowanym samozaptonie benzyny. Na uwagg zastuguje
fakt, ze wszystkie elementy silnika poza uktadem regulacji
wzniosu zaworow sa typowe dla silnika o zaptonie iskrowym.
Dzigki temu uzyskano rozwigzanie techniczne silnika HCCI
przy minimalizacji zmian konstrukcyjnych i stopniu sprezania
typowym dla silnika o zaptonie iskrowym.

Przy regulacji napehienia cylindra przez zmiany faz
rozrzadu przy stalych wzniosach zaworow decydujacy
wplyw ma faza zaworu wylotowego, a znacznie mniejszy
faza zaworu dolotowego. Natomiast faza zaworu dolotowe-
go silnie wplywa na szybko$¢ wywigzywania si¢ ciepta w
cylindrze, a co za tym idzie na jednostkowe zuzycie paliwa
oraz emisj¢ tlenkoéw azotu.

Zastosowanie bezposredniego wtrysku benzyny rozsze-
rza mozliwosci kontroli chwili samozaptonu oraz szybko$ci
wywigzywania si¢ ciepta. Stwierdzono znaczny wplyw kata
poczatku wtrysku na wyzej wymienione wielko$ci. Prze-
prowadzone badania dowiodty, ze dla silnika pracujacego w
trybie HCCI nie wystgpuje tzw. ,,problem Diesla”. Optymalny
kat poczatku wtrysku zapewnia jednoczesng minimalizacje
jednostkowego zuzycia paliwa oraz emisji tlenkéw azotu.

Silnik pracujacy w trybie HCCI osiaga najwickszg spraw-
nos¢ cieplng w zakresie wspotczynnika nadmiaru powietrza od
1,05 do 1,1. Jednakze zubazanie mieszanki pozwala na obni-
zenie dolnej granicy obciazenia silnika. Przy wspotczynniku
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search engine SB 3.5 for the tests. This work would have not
been completed without the valvetrain mechanism designed
by doctor Wiestaw Kozaczewski let alone his invaluable
contribution in building of the test stand.
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Nomenclature/Oznaczenia

CA/OWK Crankshaft Angle/kgt obrotu watu korbowego

DME Dimethyl Ester/ester dwumetylowy

EGR Exhaust Gas Re-circulation/recyrkulacja spalin

EVC Exhaust Valve Closing/zamknigcie zaworu wylotowego

FTIR Fourier Transform Infrared/transformata Fouriera widma
w podczerwieni

HCCI Homogeneous Charge Compression Ignition/samozaplon
mieszanki jednorodnej

ny Volumetric efficiency/wspolczynnik napetnienia cylindra

IMEP Indicated Mean Effective Pressure/srednie cisnienie indy-

kowane

Indicated Specific Fuel Consumption/jednostkowe indy-

kowane zyzycie paliwa

IVO Intake Valve Opening/otwarcie zaworu dolotowego

A Air excess ratio/wspolczynnik nadmiaru powietrza

MFB Mass Fraction Burnt/stopien wypalenia dawki paliwa

NVO Negative Valve Overlap/ujemne wspolotwarcie zaworéw

SI/Z1 Spark Ignition/zaplon iskrowy

SOC  Start of Combustion/poczqgtek spalania

SOI  Start of Injection/poczgtek wirysku paliwa

TDC/GMP Piston Top Dead Center/gorne zwrotne polozenie
tloka

ISFC
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