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Spalanie paliw konwencjonalnych i alternatywnych w silnikach
o zap³onie samoczynnym z ³adunkiem jednorodnym (HCCI)

dla umiarkowanych stopni sprê¿ania

Autorzy opracowania s¹ pracownikami zespo³u zajmuj¹cego siê Uk³adami Napêdowymi Przysz³oœci na Uniwersyte-
cie Birmingham, a ich doœwiadczenia ze spalaniem takich paliw jak: benzyny, gaz ziemny, biogaz, etanol, propan, mie-
szaniny benzyn i oleju napêdowego pozwalaj¹ widzieæ du¿y potencja³ w zastosowaniu silników o umiarkowanych stop-
niach sprê¿ania (od 10,4 do 15) szczególnie wówczas, gdy s¹ one wyposa¿one w dodatkowe urz¹dzenia jak EGR
(zewnêtrzna i wewnêtrzna recyrkulacja spalin poprzez ujemne przekrycie zaworów i ma³y ich wznios) czy czêœciowe
podgrzanie ³adunku i/lub dodatek wodoru (pochodz¹cego z przeróbki paliwa wêglowodorowego). W artykule podkreœlo-
no mo¿liwoœci, korzyœci i wymagania tego sposobu spalania a tak¿e wspomniano o wyzwaniach jakie niesie z sob¹
zastosowanie systemu spalania typu HCCI w trakcyjnych silnikach wielocylindrowych, jak równie¿ zasygnalizowano
prace nad silnikiem CHASE (do³adowanym, o kontrolowanym samozap³onie mieszanki jednorodnej). Udzia³ w tej pracy
wziêli pracownicy Uniwersytetu Birmingham, zak³adów Jaguar-Land Rover, Johnson Matthey plc, National Engine-
ering Laboratory oraz Shell Global Solutions.
S³owa kluczowe: HCCI, benzyna, gaz ziemny, biogaz, etanol, propan, mieszaniny benzyn i oleju napêdowego, wodór,
wykorzystanie spalin, umiarkowane stopnie sprê¿ania

HCCI with standard and alternative fuels at moderate compression ratios

Work with different fuels: gasoline, natural gas, biogas, ethanol, propane, mixtures of gasoline and diesel at the
authors’ Future Power Systems Group in Birmingham University reveals great potential for the use of moderate com-
pression ratio engines (from 10.4 to 15), particularly when additional engine facilities such as EGR (external and
internal via negative valve overlap and low lift cams), some degree of intake heating and/or hydrogen addition (from fuel
reforming) are employed. Possibilities, benefits and demands of these technologies are outlined, additional challenges
specific to application of HCCI in multi-cylinder engines in vehicle applications are discussed and on-going work on the
CHASE (Controlled Homogeneous Autoignition Supercharged Engine) is outlined. The team who contributed to this
work includes colleagues from Birmingham University, Jaguar Land Rover, Johnson Matthey plc, National Engineering
Laboratory and Shell Global Solutions.

Key words: HCCI, gasoline, natural gas, biogas, ethanol, propane, mixtures of gasoline and diesel, hydrogen, exhaust
gas fuel reforming, moderate compression ratios

1. Introduction
HCCI is known as an attractive combustion mode on

account of its potential for achieving high efficiency and
ultra-low NOx emissions because of low temperature com-
bustion achieved under uniformly lean condition, has been
studied for over twenty years since its potential benefits were
first realized and demonstrated [1, 2]. Since then a signifi-
cant amount of work has been done particularly on four stroke
gasoline HCCI engines. Initially high compression ratios
(typically in the 15 to 21 region), and/or with intake air heat-
ing were used to initiate HCCI combustion. The effect of
increasing the inlet charge temperature is to advance the auto
ignition timing and decrease the combustion duration. The
auto ignition process tends to have very rapid heat release
rates, leading to violent combustion with very rapid pres-
sure rise rates. Thus, charge dilution was provided in the
form of excess air (very lean air fuel ratios) or by external
exhaust gas recirculation (EGR). This dilution effectively
slows down the rate of combustion [3-5]. The requirements

1. Wstêp
System spalania HCCI jest uznawany za obiecuj¹cy spo-

sób spalania dziêki swemu potencja³owi uzyskiwania du¿ej
sprawnoœci i bardzo ma³ej emisji tlenków azotu w wyniku
ograniczenia temperatur spalania mieszanek ubogich. Ba-
dacze zajmuj¹ siê nim od z gór¹ dwudziestu lat, czyli od
momentu, gdy te potencjalne zalety zosta³y sformu³owane i
zademonstrowane [1, 2]. Od tego czasu wykonano wiele prac
szczególnie dotycz¹cych czterosuwowych, benzynowych
silników spalaj¹cych mieszaniny jednorodne. Pocz¹tkowo
do zainicjowania spalania typu HCCI wykorzystywano du¿e
stopnie sprê¿ania (typowo w zakresie 15 do 21) wraz/lub z
podgrzewaniem powietrza dolotowego. Wzrost temperatu-
ry doprowadzanego czynnika powoduje przyspieszenie za-
p³onu i skrócenie okresu spalania. Proces samozap³onu ma
tendencjê do osi¹gania du¿ych prêdkoœci wywi¹zywania cie-
p³a, co prowadzi do gwa³townego spalania, któremu towa-
rzysz¹ du¿e szybkoœci narastania ciœnienia. St¹d zapropo-
nowano rozcieñczenie mieszanki w postaci du¿ego nadmiaru
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for dilution limit the maximum power density of HCCI en-
gines as violent combustion occurs when the excess air ratio
(lambda) is reduced. As such, the maximum load achieved
is dictated by the amount of air or EGR that can be inducted
into the engine to provide dilution. Forced induction such as
supercharging has been shown by Christensen et al. to be an
effective method in raising the power density of HCCI en-
gines [6]. With sufficiently high intake manifold pressures,
loads up to 16 bar indicated mean effective pressure (IMEP)
were achieved by the same group with intake air heating in a
diesel type engine fuelled with natural gas [7]. As such, it
appears that increasing the dilution amounts is instrumental
to increasing the useable load range for HCCI combustion
as other methods such as stratification show increased NOx
emissions and high cycle to cycle variation [8].

The HCCI ignition and combustion processes are main-
ly driven by chemical kinetics of hydrocarbon oxidation
chemistry, thus with no definite controlling event, such as
spark ignition or fuel injection, good understanding of the
underlying chemistry and good control of in-cylinder tem-
peratures and charge reactivity through engine breathing,
actual compression ratio, residual gas trapping and fuel com-
position is needed for successful HCCI engine operation over
increasing load and speed ranges. A great deal of work has
been done in recent years and the research area has extended
to all aspect of the combustion process. It has been gradual-
ly presenting a picture of energy saving and cleaner exhaust
emissions.

Increasing environmental concerns regarding the use of
fossil fuels and global warming have prompted researchers
to investigate alternative fuels. Besides gasoline [9] and die-
sel fuel [10], a variety of alternative fuels, such as methanol
[11], ethanol [12, 13], natural gas [14], biogas [15], hydro-
gen [16], DME [11] and their mixtures [17-19], including
also gasoline and diesel mixtures and different mixtures of
iso-octane with heptane [20], have been experimentally
proved as possible fuels for HCCI combustion in both two-
stroke and four-stroke engines. The authors have investigat-
ed almost all of aforementioned fuels on the same test bench
as this study. Some of the publications and the results have
listed in references [13, 15, 21-26]. This paper presents some
results obtained with gasoline, gasoline-diesel blends, natu-
ral gas, biogas and ethanol, as well as challenges associated
with HCCI operation of a multi-cylinder engine in a vehicle
environment, while more results with propane and some dis-
cussion of modelling issues were presented in a parallel pa-
per earlier this month [27].

HCCI modelling is a relatively new area and thus a com-
plete code for HCCI engine modelling is not yet available.
Because of the fast occurrence of chemical reaction within
the HCCI engine, a single zone model with an assumption
of homogeneous in-cylinder mixture can be used to calcu-
late the chemical kinetics of the combustion, despite that
this assumption can be invalid in many cases. A parallel pa-
per [28] compares the results from a single zone chemical
kinetic model coupled by a 1-D gas dynamic model and a
more detailed consideration of non-homogeneous charac-

Badania/Research HCCI with standard and alternative fuels...

powietrza (mieszanka bardzo uboga) lub zastosowanie ze-
wnêtrznej recyrkulacji spalin (EGR). Tego typu rozcieñcze-
nie w istotnym stopniu spowalnia spalanie [3-5]. Koniecz-
noœæ rozcieñczenia mieszanki ogranicza maksymaln¹
koncentracjê mocy silników HCCI, bowiem zmniejszenie
wspó³czynnika nadmiaru powietrza λ powoduje gwa³towne
spalanie. Tak wiêc osi¹gane maksymalne obci¹¿enia zale¿¹
od iloœci powietrza lub stopnia recyrkulacji spalin jakie maj¹
byæ dostarczone do cylindra w celu rozcieñczenia ³adunku.
Wymuszone doprowadzenie ³adunku, jak przy  do³adowa-
niu, jest skuteczn¹ metod¹ na podniesienie koncentracji mocy
silnika HCCI, co wykazali Christensen i inni [6]. Przy za-
stosowaniu odpowiednio du¿ego ciœnienia w kolektorze
dolotowym zosta³y osi¹gniête obci¹¿enia do wartoœci 1600
kPa  œredniego ciœnienia u¿ytecznego, co odpowiada warto-
œciom uzyskanym przez ta sam¹ grupê badawcz¹ w silniku
wysokoprê¿nym zasilanym gazem ziemnym [7]. Wynika z
tego, ¿e zwiêkszanie rozcieñczania ³adunku mo¿na wyko-
rzystaæ w celu poszerzenia zakresu u¿ytecznych obci¹¿eñ
silników HCCI, podczas gdy metody takie jak np. uwarstwie-
nie ³adunku prowadz¹ do wzrostu emisji NOx i du¿ej niepo-
wtarzalnoœci cykli [8].

Procesy zap³onu i spalania w silniku HCCI zachodz¹
g³ównie dziêki chemicznej kinetyce utleniania wêglowodo-
rów, a wiêc brak tu czynnika steruj¹cego takiego jak poja-
wienie siê iskry na œwiecy czy wtrysk paliwa. Dlatego nie-
zbêdne jest w³aœciwe zrozumienie zjawisk chemicznych,
sterowanie temperatur¹ w cylindrze, reaktywnoœæ ³adunku
w procesie nape³niania, rzeczywisty stopieñ sprê¿ania, we-
wnêtrzna recyrkulacja spalin oraz sk³ad paliwa, tak aby po-
myœlnie kierowaæ prac¹ silnika HCCI w zakresie wiêkszych
obci¹¿eñ i prêdkoœci obrotowych. W ci¹gu ostatnich lat
wykonano wielk¹ pracê a obszar badañ zosta³ rozszerzony o
wiele aspektów procesu spalania. Stopniowo ukazywa³ siê
obraz dokonañ nad oszczêdnoœci¹ energii i obni¿eniem za-
wartoœci szkodliwych sk³adników spalin.

Rosn¹ca troska zwi¹zana z wykorzystaniem paliw nie-
odnawialnych i zjawiskiem ocieplania siê klimatu sk³oni³a
badaczy do zajêcia siê tematem paliw zastêpczych. W bada-
niach doœwiadczalnych nad zastosowaniem ró¿nych paliw
w procesie spalania realizowanym wg technologii HCCI,
tak w silnikach dwu- jak i czterosuwowych, oprócz benzy-
ny [9] i oleju napêdowego [10] próbowano ca³y wachlarz
paliw zastêpczych jak metanol [11], etanol [12, 13], gaz ziem-
ny [14], biogaz [15], wodór [16], eter dimetylowy DME [11],
a tak¿e ich mieszaniny [17-19], czy mieszaniny benzyn i
olejów napêdowych, b¹dŸ ró¿nych mieszanek heptanu i izo-
oktanu [20]. Autorzy przebadali niemal wszystkie z wymie-
nionych wczeœniej paliw na tym samym stanowisku badaw-
czym. Niektóre wyniki i publikacje na ten temat wymienione
zosta³y w spisie literatury [13, 15, 21-26]. Ten artyku³ przed-
stawia wyniki uzyskane dla benzyny, mieszanek benzyny i
oleju napêdowego, gazu ziemnego, biogazu i etanolu, oraz
omawia problemy wi¹¿¹ce siê z realizacj¹ cyklu HCCI w wie-
locylindrowym silniku do napêdu pojazdu; wczeœniej opubli-
kowany artyku³ tych samych autorów [27] dotyczy zastoso-
wania propanu i niektórych zagadnieñ modelowania procesu.
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teristics of the in cylinder gas (thus employing a multi-zone
chemical kinetic model), here only a mention is made of the
assumptions and the results of a 9-zone model.

2. Equipment
Most engine tests that yielded results presented here were

carried out using a “Medusa” single cylinder research en-
gine (based on the design by Richard Stone of Oxford Uni-
versity) that was built in-house using a modified Rover K
series cylinder head (Table 1). The engine was fitted with
several different pistons and two different camshafts, thus
providing different combinations of geometric compression
ratios and valve lift. Valve timing could also be adjusted us-
ing vernier adjusted pulley, the timings of inlet and exhaust
valves were set manually with the pulley before tests to ac-
quire special valve strategies. Compression ratios between
10.4:1 and 15:1 were obtained using a standard Rover pis-
ton, a racing piston, and using a specially modified piston
blank that was designed and machined in house. This adap-
tation also allowed the combustion chamber shape to be more
similar to typical advanced engine designs used for future
HCCI operation.

The engine was installed in a fully instrumented test cell,
with all the auxiliary facilities required for the operation and
control of the engine. A 3 kW electric air heater was installed
in the intake duct to preheat the air required for HCCI oper-
ation with some fuels in the “intake preheat” mode.

A Kistler 6125A pressure transducer was fitted flush with
the wall of the combustion chamber connected via a Kistler
5011 charge amplifier to a National Instruments data acqui-
sition card fitted in an IBM compatible PC. A shaft encoder
was used to provide synchronization crank angle degrees.

Some of the experimental results and modelling present-
ed here were based on an advanced Jaguar V6 research en-
gine, already described in details previously [21, 25, 29],
which has the characteristics given in Table 2. HCCI is en-
abled by internal EGR trapping through negative valve over-
lap, with variable cam timing (VCT) and cam profile switch-
ing (CPS) systems.

Modelowanie procesu HCCI jest stosunkowo nowym
obszarem zainteresowañ i st¹d brak dot¹d pe³nego algoryt-
mu modelowania tego procesu. Szybki przebieg reakcji che-
micznych podczas procesu HCCI sprawia, ¿e do obliczeñ
kinetyki spalania zaproponowano zastosowanie modelu jed-
nostrefowego i przyjêcie, ¿e w cylindrze znajduje siê mie-
szanka jednorodna, mimo ¿e to za³o¿enie w wielu innych
przypadkach siê nie sprawdza. Równoczeœnie opublikowa-
ny artyku³ [28] zawiera porównanie wyników uzyskanych
dla jednostrefowego modelu kinetyki chemicznej po³¹czo-
nego z jednowymiarowym modelem dynamicznym gazu, a
tak¿e pog³êbione rozwa¿ania na temat charakterystyki nie-
jednorodnego gazu w cylindrze (wykorzystuj¹cego wielo-
strefowy model kinetyki chemicznej), natomiast tu jedynie
wspomina siê o przyjêtych za³o¿eniach i wynikach dla mo-
delu 9-strefowego.

2. Aparatura badawcza
Wiêkszoœæ badañ silnikowych, w wyniku których uzy-

skano przedstawiane wyniki wykonano na jednocylindro-
wym silniku badawczym Medusa (zaprojektowanym przez
Richarda Stone’a z Uniwersytetu w Oxfordzie) zbudowa-
nym na miejscu, w którym wykorzystano zmodyfikowan¹
g³owicê silnika Rover serii K (tablica 1). W silniku zainsta-
lowano kilka ró¿nych t³oków i dwa ró¿ne wa³ki rozrz¹du,
uzyskuj¹c w ten sposób ró¿ne kombinacje geometrycznego
stopnia sprê¿ania i wzniosu zaworów. Do ustawienia roz-
rz¹du u¿ywano ko³a pasowego z noniuszem, a otwarcie za-

woru dolotowego i wylotowego ustawiano rêcznie przed
rozpoczêciem badañ w celu uzyskania szczególnych strate-
gii sterowania rozrz¹dem. Stosuj¹c seryjny t³ok Rover, t³ok
silnika wyczynowego oraz specjalny t³ok zaprojektowany i
obrabiany we w³asnym zakresie uzyskano wartoœci stopnia
sprê¿ania z zakresu od 10,4 do 15. Przeróbka pozwoli³a na
takie ukszta³towanie komory spalania, by upodobniæ j¹ do
typowej komory zaawansowanego silnika realizuj¹cego pro-
ces HCCI.

Silnik zosta³ zamontowany na w pe³ni oprzyrz¹dowa-
nym stanowisku badawczym wyposa¿onym we wszelkie

Tablica 1. Dane techniczne jednocylindrowego silnika cieplnego
Table 1. Single cylinder “thermal” engine specification
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3. Experimental procedures and results
3.1. Procedures

The engines were also equipped with traditional elec-
tronic spark ignition systems. These systems were used only
for engine start-up, warm-up and SI mode; and were turned
off when running the engines in HCCI mode. The engines
were coupled to a DC (1-cyl) and eddy-current (V6) dyna-
mometers which maintained the engines at a constant set
speed. For the 1-cyl. engine tests, analysis software was de-
veloped in house using the LabVIEW programming envi-
ronment to record the in-cylinder pressure versus crank an-
gle for a representative number of consecutive engine cycles
(usually 100), and to analyze the resulting data. Pressure data
were not filtered electronically, but a numerical filter was
used with normally three passes of 3-point averaging, and
an adjustable trigger limit, normally set at 30% threshold for
noise identification. Pressure oscillations were not studied.
In all “knocking” cases audible knock criterion was used,
while rates of pressure rise remained. the rate of pressure
rise with crank angle dp/dtheta was generally below 5 bar/
deg, only in one or two cases reaching 7 bar/deg, well below
10 bar/deg in all acceptable (i.e. non-knocking) cases. Heat
release analysis was performed using the classic Rossweiler
and Withrow method for mass fraction burnt modified to
include continuous linear change of the polytropic index
between the ignition point and end of combustion. The V6
engine was fitted with pressure transducers in 4 out of 6
cylinders and the pressure data acquisition and heat release
analysis was performed in a similar way as in 1-cyl engine,
although a different set of hardware and software was used.

The engines were run in different modes and air/fuel ra-
tios while the coefficient of variation of IMEP was kept be-
low 5% whenever possible. Carbon dioxide, carbon monox-

urz¹dzenia potrzebne do jego pracy. W kanale
dolotowym umieszczono elektryczn¹ grza³kê o
mocy 3 kW s³u¿¹c¹ do podgrzewania powietrza
potrzebnego do realizacji cyklu HCCI z pew-
nymi paliwami wymagaj¹cymi wstêpnego
podgrzania.

Ciœnienie rejestrowane by³o za pomoc¹ czuj-
nika Kistler 6125A umieszczonego w œciance
komory spalania, po³¹czonego za poœrednictwem
wzmacniacza ³adunku Kistler 5011 z kart¹ po-
miarow¹ National Instruments zainstalowan¹ w
komputerze typu PC firmy IBM. Do okreœlania
po³o¿enia k¹towego wa³u korbowego u¿ywano
znacznika k¹ta.

Niektóre wyniki doœwiadczalne i modelowe
przedstawione w tym artykule by³y opisane wcze-
œniej [21, 25, 29] i odnosz¹ siê do silnika badaw-
czego Jaguar V6 o danych technicznych zamiesz-
czonych w tablicy 2. Realizacja procesu HCCI
by³a mo¿liwa dziêki zastosowaniu wewnêtrznej
recyrkulacji spalin (EGR) osi¹gniêtej przez ujem-
ne przekrycie zaworów, zmienne fazy rozrz¹du
(VCT) oraz zmiany profilu krzywki (CPS).

3. Przebieg badañ i wyniki
3.1. Metoda badañ

Silniki wyposa¿one by³y równie¿ w tradycyjne elektro-
niczne uk³ady zap³onowe, wykorzystywane jedynie podczas
rozruchu, nagrzewania i pracy w trybie silnika ZI, natomiast
wy³¹czane, gdy silnik przechodzi³ w tryb pracy HCCI. Sil-
nik jednocylindrowy po³¹czony by³ z hamulcem pr¹dnico-
wym, a silnik V6 – z hamulcem elektrowirowym, dziêki
czemu mo¿liwe by³o ustabilizowanie prêdkoœci obrotowej.
Oprogramowanie u¿ywane do badañ silnika jednocylindro-
wego zosta³o przygotowane na miejscu w œrodowisku Lab-
VIEW do rejestracji zmian ciœnienia w funkcji k¹ta OWK
dla reprezentatywnej liczby kolejnych cykli (zwykle 100) i
do analizy uzyskanych danych. Wyniki pomiaru ciœnienia
nie by³y filtrowane elektronicznie lecz u¿yto filtra nume-
rycznego uœredniaj¹cego miêdzy trzema punktami oraz re-
gulowanego poziomu wyzwalania, zwykle ustawionego na
próg 30% w celu identyfikacji zak³óceñ. Nie analizowano
wahañ ciœnienia. W przypadku spalania stukowego pos³ugi-
wano siê kryterium s³yszalnego stuku. Szybkoœæ narastania
ciœnienia dp/dα zasadniczo pozostawa³a na poziomie poni-
¿ej 0,5 MPa/oOWK, jedynie w jednym lub dwóch przypad-
kach osi¹gnê³a 0,7 MPa/oOWK, a wiêc znacznie poni¿ej
dopuszczalnego poziomu 1,0 MPa/oOWK (tzn. braku stu-
ku). Analizê wywi¹zywania ciep³a przeprowadzono u¿ywa-
j¹c klasycznej metody Rossweilera i Withrowa okreœlania
masy wypalonego paliwa, tak zmodyfikowan¹, by uwzglêd-
nia³a ci¹g³¹ liniow¹ zmianê wyk³adnika politropy miêdzy
punktem zap³onu a koñcem spalania. Silnik V6 wyposa¿o-
ny by³ w czujniki ciœnienia w 4 spoœród 6 cylindrów, a zbie-
ranie danych i analiza wywi¹zywania ciep³a by³y prowa-
dzone analogicznie jak w przypadku silnika 1-cylindrowego,
choæ zastosowano tu inn¹ aparaturê i oprogramowanie. Sil-

Tablica 2. Dane techniczne silnika Jaguar AJ V6 o zmiennym profilu krzywki
Table 2. The Jaguar AJ V6 Engine with CPS
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ide, unburned hydrocarbons, oxygen and NOx emissions were
recorded using various standard emissions equipment.
3.2. Results with gasoline and gasoline-diesel blends

The recent main experimental effort on the single cylin-
der thermal engine has been to study the effect of boosting
pressure and valve timing on the HCCI operating window
boundary. Boosting is considered a promising way of in-
creasing upper load boundary as it overcomes flow con-
straints associated with low valve lifts and enables lean op-
eration reducing combustion NVH and NOx under high load
conditions. For the trade-off of thermal efficiency and com-
bustion smoothness, it has been found that the optimum phas-
ing of 5% burn point should be controlled at TDC [22]. Fig-
ure 1a shows the lambda required in order to maintain the
optimum combustion phasing for various exhaust valve tim-
ings and engine loads at 1500 rpm and it is shown that a
higher load operating condition requires a higher lambda.
This implies a higher boost pressure with advanced inlet valve
timing. Meanwhile, there is another interdependence where
lambda required for a specific combustion phasing varies
with exhaust valve timing. The values of lambda required
for stable combustion are highest with advanced exhaust
valve timing and increased internal EGR. It is the combined
dilution effects from the high rate EGR and the high air-fuel
ratio that control the combustion rate and maximum in-cyl-
inder pressure when approaching upper load boundary. Clear-
ly, the extension of the upper load boundary is also limited
by NOx emissions. Figure 1c shows that NOx emissions de-
crease as boosting pressure increases (for a higher lambda),
or as exhaust valve timing advances (for a higher internal
EGR rate). The two engine conditions marked ‘1’ and ‘2’
have the same engine load of 4.8 bar IMEP. It is shown that
by increasing the boosting pressure from 0.4 bar to 0.6 bar
and advancing the exhaust valve timing MOP from 158 CAD
to 168 CAD, NOx emissions are significantly reduced from
1.12 to 0.16 g/(kW·h). This has clearly demonstrated the com-
bined effect of boosting and internal EGR in NOx control
for the extension of upper load boundary for HCCI opera-
tion.

Rys. 1. Wp³yw zwiêkszania ciœnienia dolotu i stopnia recyrkulacji spalin na pracê silnika w trybie HCCI, gdy paliwem jest benzyna: (a) λ, (b) pe,
(c) NOx. 1-cylindrowy silnik „Medusa”, niepodgrzewany dolot, nominalny stopieñ sprê¿ania (geometryczny) ε = 10,4; n = 1500 obr/min; wspó³czyn-

nik wypalenia 5% paliwa w GMP; na rys. (b) i (c) pe = 0,48 MPa [22]
Fig. 1. The effect of boosting and internal EGR on gasoline HCCI: (a) Lambda; (b) IMEP, (c) NOx. 1-cyl “Medusa” engine, non-heated inlet, nominal

compression ratio (swept volume based) = 10.4, 1500 rpm, 5% burn point at TDC, Figs (b) and (c) IMEP = 4.8 bar [22]

niki pracowa³y w ró¿nych warunkach i z ró¿nym wspó³czyn-
nikiem sk³adu mieszanki, ale odchy³ka wartoœci œredniego
ciœnienia indykowanego nie przekracza³a 5%, jeœli to tylko
by³o mo¿liwe. Emisja CO, CO2, wêglowodorów, tlenu i NOx
mierzona by³a za pomoc¹ standardowych przyrz¹dów po-
miarowych.
3.2. Wyniki dla silnika zasilanego benzyn¹ i mieszani-
nami benzyny i oleju napêdowego

G³ówny wysi³ek badawczy w przypadku jednocylindro-
wego silnika cieplnego skierowany by³ na okreœlenie wp³y-
wu ciœnienia do³adowania i ustawienia rozrz¹du na zakres
pracy w trybie HCCI. Do³adowanie jest uwa¿ane za obiecu-
j¹cy sposób podniesienia górnej granicy obci¹¿enia, ponie-
wa¿ pokonuje siê w ten sposób opory przep³ywu zwi¹zane
ze wzniosem zaworów i umo¿liwia pracê z du¿ym obci¹¿e-
niem na mieszankach ubogich z jednoczesn¹ redukcj¹ emi-
sji NOx oraz ha³asu, drgañ i twardoœci biegu. Za cenê spad-
ku sprawnoœci cieplnej i ³agodnego przebiegu spalania
przyjêto, ¿e optymalny k¹t OWK, dla którego spaleniu ule-
g³o 5% ³adunku powinien przypadaæ na GMP [22]. Na ry-
sunku 1a widaæ, ¿e w celu utrzymania optymalnego prze-
biegu spalania przy ró¿nym ustawieniu rozrz¹du i obci¹¿eniu
silnika dla prêdkoœci obrotowej 1500 obr/min, wspó³czyn-
nik nadmiaru powietrza λ powinien wzrastaæ ze wzrostem
obci¹¿enia. To z kolei poci¹ga za sob¹ wy¿sze ciœnienie ³ado-
wania i przyspieszone otwieranie zaworu dolotowego.
Równoczeœnie istnieje jeszcze inna wspó³zale¿noœæ dla wy-
maganego ze wzglêdu na ³agodny przebieg spalania wspó³-
czynnika nadmiaru powietrza λ, która zmienia siê wraz ze
zmianami ustawienia rozrz¹du. Wartoœci λ potrzebne do sta-
bilnego spalania s¹ najwiêksze w przypadku wczesnego
otwierania zaworu wylotowego i wiêkszych wartoœci we-
wnêtrznej recyrkulacji spalin EGR. Po³¹czony efekt zwiêk-
szonego EGR oraz du¿ego wspó³czynnika nadmiaru powie-
trza steruje szybkoœci¹ spalania i maksymalnym ciœnieniem
w cylindrze, gdy zbli¿amy siê do górnej granicy obci¹¿eñ.
Jest oczywiste, ¿e podniesienie górnej granicy obci¹¿enia
ograniczone jest emisj¹ NOx. Na rysunku 1c widaæ, ¿e ze
wzrostem ciœnienia dolotu (wiêkszego λ) lub przyspiesze-
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Dual- and multi-fuels have been reported as a good meth-
od for promoting the HCCI combustion. A brief review of
research is presented in a parallel paper by the authors [26].
Various researchers have found that diesel fuel has a high
ignition quality to initiate effectively the onset of HCCI com-
bustion. However, their methods generally needed two com-
pletely separate fuel supply systems in the engine, leading
to larger system complexity. Pre-mixed blends of gasoline
and diesel have also been successfully and comprehensively
tested, although only in preheated intake mode with one value
of excess air ratio lambda and at quite slow engine speed in
a large cylinder (1.6 litre swept volume) [20]. The Birming-
ham FPS Group has investigated the HCCI combustion be-
haviour of the pre-mixed blends of gasoline and diesel (in-
jected into the intake port at 3 bar injection pressure) as the
two fuels with opposite but complementary properties, in a
basically SI gasoline design “Medusa” engine. The engine
was operated in two modes, using different means to achieve
the HCCI conditions: intake heating and NVO (negative
valve overlap), with moderate compression ratios of 15 and
10.4, correspondingly. The intake heating mode brings ben-
efits in easier evaporation and formation of the homogeneous
charge especially for fuel mixtures with higher diesel fuel
ratio, but the unheated NVO mode offers larger practical
significance. No external EGR was used at all. Degree of
internal EGR available in the NVO mode is not easily mea-
surable. Methods of estimation of the internal EGR have
been published by the authors [23].

In the heated intake mode, without internal EGR, the
intake charge must be heated to over 370 K, for all fuel blends
studied, even when compression ratio 15.0 is used. Howev-
er, by adopting the gasoline/diesel blended fuel, the intake
temperatures required to achieve HCCI can be lowered by
at least 10 degrees compared with pure gasoline operation.
Even more interestingly, with internal EGR (residual gas trap-
ping) produced by NVO, appropriate conditions for HCCI
combustion can be achieved without pre-heating even for
the lower compression ratio. By adopting the gasoline/die-
sel blended fuel, the HCCI operating region for the unheat-
ed NVO can be significantly extended into lower IMEP val-
ues. Diesel fuel has remarkable influence on gasoline HCCI
combustion. Ignition timing is advanced, duration of com-
bustion is shortened and the IMEP range achievable in the
unheated NVO mode (with acceptable COV of IMEP) is
widened as diesel proportion increases, as shown in Figures
2 and 3.

Exhaust emissions for the gasoline-diesel blends, espe-
cially HC [26] and NOx shown in Figure 4, show a large
improvement compared with pure gasoline HCCI. Unlike
in other studies reported in the literature for the same oper-
ating conditions, blended fuel HCCI combustion in fact pro-
duced much less harmful emissions than pure gasoline HCCI
combustion.
3.3. Results with natural gas and biogas

The main challenge in achieving successful HCCI oper-
ation with natural gas is that it has a high auto-ignition tem-
perature, requiring high compression ratios and/or intake

niem otwarcia zaworu wylotowego (wiêkszego wewnêtrz-
nego EGR) maleje emisja NOx. Dwa punkty pracy silnika
oznaczone „1” i „2” odpowiadaj¹ pracy z tym samym ob-
ci¹¿eniem pe = 0,48 MPa. Jak pokazano, zwiêkszenie ci-
œnienia dolotu z 0,04 MPa do 0,06 MPa oraz przyspieszenie
otwarcia zaworu wylotowego ze 158o na 168oOWK spowo-
dowa³o znaczne zmniejszenie emisji NOx z 1,12 do
0, 16 g/(kW·h). Wskazuje to jasno na wp³yw po³¹czonego
efektu podwy¿szonego ciœnienia dolotu i zwiêkszonego stop-
nia recyrkulacji spalin na kontrolê emisji NOx dla podnie-
sienia granicy obci¹¿enia w trybie pracy HCCI.

O paliwach dwu- i wielosk³adnikowych mówi siê jako
o dobrej metodzie realizacji cyklu HCCI. Pobie¿ny prze-
gl¹d badañ na ten temat zawiera inny artyku³ autorów [26].
Ró¿ni autorzy stwierdzali, ¿e olej napêdowy posiada odpo-
wiednie w³aœciwoœci by efektywnie móg³ inicjowaæ proces
spalania HCCI. Jednak ich metody wymaga³y zastosowania
dwóch zupe³nie odrêbnych uk³adów paliwowych, co w
znacznym stopniu skomplikowa³o konstrukcjê. Szeroko
i z powodzeniem badano wczeœniej przygotowywane mie-
szanki benzyn i oleju napêdowego, choæ dotyczy³o to jedy-
nie podgrzewanego dolotu i jednej wartoœci wspó³czynnika
nadmiaru powietrza przy stosunkowo niewielkiej prêdkoœci
obrotowej i du¿ej pojemnoœci skokowej (1,6 dm3) [20]. Ze-
spó³ badawczy z Birmingham bada³ przebieg spalania w try-
bie HCCI wczeœniej przygotowanej mieszanki benzyny i
oleju napêdowego, a wiêc sk³adników o przeciwstawnych
lecz uzupe³niaj¹cych siê w³aœciwoœciach (wtryskiwanej do
kolektora dolotowego pod ciœnieniem 0,3 MPa) w silniku,
który by³ zasadniczo zaprojektowany jako silnik ZI („Me-
dusa”). Silnik pracowa³ w dwóch trybach wykorzystuj¹c od-
mienne œrodki dla osi¹gniêcia spalania HCCI, a mianowi-
cie: podgrzewanie œwie¿ego ³adunku oraz ujemne przekrycie
zaworów, a tak¿e umiarkowane wartoœci stopnia sprê¿ania,
odpowiednio 15 i 10,4. Podgrzewanie œwie¿ego ³adunku
u³atwia odparowanie paliwa i stworzenie mieszanki jedno-
rodnej szczególnie w przypadku mieszanek z wiêkszym
udzia³em oleju napêdowego, jednak brak podgrzewania wraz
z ujemnym przekryciem zaworów ma wiêksze znaczenie
praktyczne. Nie stosowano zewnêtrznej recyrkulacji spalin.
Stopieñ wewnêtrznej recyrkulacji EGR, jaki mo¿na uzyskaæ
przy ujemnym przekryciu faz rozrz¹du trudno jednoznacz-
nie zmierzyæ. Metody oceny tego stopnia przedstawili auto-
rzy w publikacji [23].

Przy podgrzewaniu ³adunku dolotowego, bez wewnêtrz-
nej EGR, ³adunek nale¿y podgrzaæ do temperatury ponad
370 K, dla wszystkich badanych paliw, nawet gdy zastoso-
wano stopieñ sprê¿ania 15,0. Jednak przez zastosowanie mie-
szaniny benzyny i oleju napêdowego temperatura œwie¿ego
³adunku konieczna do zaistnienia procesu HCCI mo¿e byæ
obni¿ona o co najmniej 10 stopni w stosunku do pracy na
czystej benzynie. Co jest jeszcze bardziej interesuj¹ce, sto-
suj¹c wewnêtrzn¹ recyrkulacjê spalin EGR przez ujemne
przekrycie zaworów, mo¿na osi¹gn¹æ odpowiednie warunki
do zaistnienia HCCI bez wstêpnego podgrzewania ³adunku
nawet dla ni¿szych wartoœci stopnia sprê¿ania. Stosuj¹c mie-
szankê benzyny i oleju napêdowego zakres dzia³ania w try-
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charge heating. The Birmingham FPS Group has demon-
strated [24, 30] that hydrogen in the form of reformed gas
helps in lowering the intake temperature required for stable
HCCI operation. It has been shown that the addition of hy-
drogen advances the start of combustion in the cylinder. This
is a result of the lowering of the minimum intake tempera-
ture required for auto-ignition to occur during the compres-
sion stroke, resulting in advanced combustion for the same
intake temperatures. Experimental results were presented
using closed loop exhaust gas fuel reforming for production
of hydrogen, schematic of which is shown in Figure 5.

When the reformed gas is introduced into the engine as
“reformed external EGR”, a decrease in intake air tempera-
ture requirement is observed for a range of engine loads.
Thus for a given intake temperature, lower engine loads can
be achieved. This would translate to an extension of the HCCI
lower load boundary for a given intake temperature.

Rys. 2. Porównanie zakresów pi i λ mo¿liwych do osi¹gniêcia w
przypadku czterech paliw: D0 (czysta benzyna), D5, D10 oraz D50, gdy

silnik pracuje w trybie HCCI przy ujemnym przekryciu zaworów: n =
= 1500 obr/min, niepodgrzewany dolot, ma³y wznios zaworów (3 mm

w porównaniu ze standardowym 8 mm), NVO = - 170 deg [26]
Fig. 2. Comparison of IMEP and lambda range possible with the four
fuels of D0 (pure gasoline), D5, D10 and D50 when engine operates in
NVO HCCI mode: 1500 rpm, unheated intake, low lift cams (3 mm as

opposed to standard 8mm), NVO = -170 deg [26]

bie HCCI bez podgrzewania ³adunku i ujemnego przekrycia
zaworów mo¿na wyraŸnie rozszerzyæ na mniejsze wartoœci
œredniego ciœnienia indykowanego pi. Olej napêdowy wy-
wiera wyraŸny wp³yw na spalanie benzyny w trybie HCCI.
K¹t wyprzedzenia zap³onu jest wczeœniejszy, skrócony jest
okres spalania a osi¹galny zakres pi dla ³adunku niepod-
grzewanego i ujemnego pokrycia rozrz¹du (przy dopusz-
czalnym COV ciœnienia pi) ulega rozszerzeniu w miarê
zwiêkszania udzia³u oleju napêdowego, jak to pokazano na
rysunkach 2 i 3.

Emisje sk³adników toksycznych, szczególnie wêglowo-
dorów [26] i tlenków azotu, przy zasilaniu mieszankami
benzyny i oleju napêdowego pokazane na rysunku 4 wska-
zuj¹ na istotn¹ poprawê w porównaniu z czyst¹ benzyn¹
spalan¹ w systemie HCCI. Inaczej ni¿ w wyniku innych
badañ opisywanych w literaturze dla podobnych warunków
pracy, spalanie mieszanin paliw w systemie HCCI rzeczy-
wiœcie powoduje znacznie mniejsz¹ emisjê sk³adników tok-
sycznych ni¿ ma to miejsce w przypadku spalania w tym
systemie czystej benzyny.
3.3. Wyniki uzyskane dla gazu ziemnego i biogazu

W przypadku gazu ziemnego najpowa¿niejszym wyzwa-
niem na drodze do osi¹gniêcia pracy w trybie HCCI jest
wysoka temperatura samozap³onu, co wymaga du¿ego stop-
nia sprê¿ania i/lub podgrzewania œwie¿ego ³adunku. Grupa
badawcza z Birmingham wykaza³a [24, 30], ¿e dodatek wo-
doru w postaci zreformowanego gazu pomaga obni¿yæ tem-
peraturê ³adunku umo¿liwiaj¹c¹ stabiln¹ pracê HCCI. Po-
kazano, ¿e dodatek wodoru przyspiesza zap³on w cylindrze.
Jest to wynikiem obni¿enia minimalnej temperatury dolotu
potrzebnej do zaistnienia samozap³onu podczas suwu sprê-
¿ania, powoduj¹cym przyspieszone spalanie dla tych samych
wartoœci temperatury dolotu. Wyniki doœwiadczalne uzyska-
no stosuj¹c zamkniêt¹ pêtlê reformowania paliwa gazowe-
go za pomoc¹ spalin w celu uzyskania wodoru, jak to sche-
matycznie pokazano na rysunku 5.

W momencie, gdy reformowany gaz jest doprowadzany
do cylindra jako „zreformowana zewnêtrzna recyrkulacja
spalin” (REGR), obserwowane jest zmniejszenie wymagañ

Rys. 4. Emisja NOx w przypadku spalania HCCI niepodgrzanego
³adunku i ujemnego przekrycia zaworów; n= 1500 obr/min; niepodgrze-

wany dolot; geometryczny stopieñ sprê¿ania e = 10,4; zmniejszony
wznios zaworów; ujemne przekrycie zaworów = -170 deg [26]

Fig. 4. NOx emissions for unheated NVO HCCI mode. 1500 rpm, unheated
intake, geometric CR = 10.4, low lift cams, NVO = -170 deg [26]

Rys. 3.  Porównanie stabilnoœci spalania ró¿nych paliw: D0 (czysta
benzyna), D10 oraz D50, gdy silnik pracuje w trybie HCCI przy

ujemnym przekryciu zaworów NVO, niepodgrzewany dolot, geome-
tryczny stopieñ sprê¿ania ε = 10,4; n = 1500 obr/min [26]

Fig. 3. Combustion stability comparison between three fuels: D0 (pure
gasoline), D10 and D50 when engine worked with unheated NVO HCCI

mode, geometric CR = 10.4, 1500 rpm [26]
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Biogas is an even more difficult fuel to successfully
achieve HCCI, as documented in a previously published
paper [15], but the rewards in reduced emissions and im-
proved engine efficiency can be significant, as demonstrat-
ed in Figures 7 and 8. It was found that using low lift cams,
internal EGR trapping and lambda near stoichiometric it was
not possible to achieve HCCI combustion of simulated bio-
gas (67% vol. CH4, 33% CO2) without H2 addition, even
when heating the inlet charge to 250oC. Using mixtures of
natural gas and biogas allowed HCCI operation at some load
points, but this was very hard to achieve, and combustion
was not very stable. As a first step towards finding out if fuel
reforming could be of use in enabling HCCI with biogas it
was decided to add pure hydrogen to the inlet charge, as a
replacement to biogas fuel in equal energy terms. HCCI has
been successfully achieved with an inlet temperature of 250oC
and H2 flow rates of 1.5 and 2 litres per minute. HCCI was

odnoœnie podgrzewania dop³ywaj¹cego ³adunku dla szero-
kiego zakresu obci¹¿eñ silnika. Mo¿na wówczas przy danej
temperaturze dolotu pracowaæ z mniejszym obci¹¿eniem.
Mo¿e to siê przek³adaæ na rozszerzenie dolnego zakresu ob-
ci¹¿eñ w trybie HCCI dla danej temperatury dolotu.

Jak to wykazano we wczeœniej opublikowanym artykule
[15], biogaz jest jeszcze trudniej wykorzystaæ jako paliwo
spalane w trybie HCCI, ale z kolei – jak pokazano na rysun-
kach 7 i 8 – korzyœci jakie mo¿na w ten sposób uzyskaæ s¹
istotne: zmniejszenie emisji i wzrost sprawnoœci. Stwierdzo-
no, ¿e stosuj¹c zmniejszony wznios zaworów, wewnêtrzn¹
recyrkulacjê spalin oraz sk³ad bliski stechiometrycznego nie
mo¿na zrealizowaæ cyklu HCCI dla symulowanego bioga-
zu (o sk³adzie objêtoœciowym: 67% CH4 i 33% CO2) bez
dodatku wodoru, nawet podgrzewaj¹c dop³ywaj¹cy ³adunek
do 250oC. Zastosowanie mieszanin gazu ziemnego i bioga-

Rys. 5. Reformowanie paliwa za pomoc¹ spalin z wykorzystaniem
sprzê¿enia zwrotnego

Fig. 5. Closed-loop fuel reforming with exhaust gas

Rys. 6. Wymagana temperatura dolotu dla gazu ziemnego spalanego w
trybie HCCI z i bez zastosowania REGR dla takich samych faz spalania
(e = 15,0, standardowa regulacja rozrz¹du silnika ZI, wznios zaworów 8

mm, dodatnie przekrycie zaworów) [30]
Fig. 6. Required intake temperatures for NG HCCI with and without

REGR addition at similar combustion phasing (CR = 15.0, standard SI
style valve events with 8 mm lift and positive valve overlap) [30]

Rys. 7. Emisja NOx w przypadku spalania biogazu w systemie HCCI w
funkcji pe dla prêdkoœci obrotowej n = 1500 obr/min przy zastosowaniu
podwy¿szonego i stechiometrycznego λ z dodatkiem H2 w porównaniu z
prac¹ silnika ZI na biogazie i gazie ziemnym (dane dla drugiego znajduj¹
siê po prawej stronie osi pionowej). Uwaga: wyniki dla “du¿ego lambda”
uzyskano stosuj¹c standardowy wznios zaworu (8 mm), natomiast sk³ad
stechiometryczny uzyskano przy zmniejszonym wzniosie (3 mm) oraz

wewnêtrznej recyrkulacji gazów [15]
Fig. 7. NOx emissions for biogas HCCI vs. IMEP at 1500 rpm using high
and stoichiometric lambda with H2 addition compared with baseline SI
biogas operation and natural gas SI baseline (values for the latter mode
on right hand vertical axis). Note: “high lambda” results are for intake
heating with standard 8 mm valve lift, “stoichiometric” are for low (3

mm) lift valves and internal residual gas trapping [15]

Rys. 8.  Sprawnoœæ indykowana dla biogazu spalanego wg HCCI w fun-
kcji pe przy n = 1500 obr/min oraz podwy¿szonym i stechiometrycznym λ

z dodatkiem H2, w porównaniu ze spalaniem biogazu w silniku ZI [15]
Fig. 8. Indicated efficiency for biogas HCCI vs. IMEP at 1500 rpm using
high and stoichiometric lambda with H2 addition compared with baseline

SI biogas operation [15]
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not possible with H2 flow rates lower than 1.5 l/min. It can
be seen in Figure 7 that NOx emissions were at least an order
of magnitude lower than baseline.

Due to the high inlet temperatures needed, and the diffi-
culty in achieving HCCI with biogas using high internal re-
sidual gas trapping, it was decided to try a different mode of
HCCI, i.e. intake heating only, conventional valve events,
high lambda for comparison. The power needed to heat the
inlet charge was calculated by assuming that the engine had
a volumetric efficiency of 100% and that the inlet air tem-
perature was raised by 210oC, from 20oC to 230oC. By using
the intake heating method, successful HCCI operation on
biogas was achieved over a range of load points using an
inlet temperature of 230oC and 1 l/min H2 addition to re-
place the equivalent natural gas fuel by energy.
3.4. Results with bio-ethanol

Bio-ethanol is considered by many as one of the most
important alternatives to gasoline and diesel as it can offer
substantial reductions in consumption of fossil fuels and
emission of greenhouse gases. The authors have previously
shown that it was possible to use bio-ethanol as a fuel for
HCCI operation using a gasoline style engine in conjunc-
tion with negative valve overlap, up to 7.5 bar indicated mean
effective pressure (IMEP) with forced induction, and 4.18
bar IMEP on natural aspiration with moderate intake heat-
ing [12, 31]. The main conclusions were that:
– Forced induction, in conjunction with residual gas trap-

ping, has been shown to be effective in increasing the us-
able bio-ethanol HCCI operation load range. Using a sin-
gle cylinder engine setup with forced induction, up to 7.5
bar IMEP has been reached without inlet heating. This is
an increase of more than 3 bar IMEP compared to natural-
ly aspirated HCCI operation with intake charge heating
and residual gas trapping.

– Boost pressures are the main form of load control while
lambda controls the combustion phasing. For a given com-
bustion phasing and boost pressure, increasing trapped
residual amounts would shift the lambda required for that
phasing to a higher value.

– Increasing of the amount of in-cylinder trapped residuals
lowers the maximum possible load for a given boost pres-
sure due to the lower energy density of the charge induct-
ed. The latter is caused by the lower amounts of air forced
in the cylinder and the higher lambdas required for opti-
mum combustion phasing.

– Bio-ethanol HCCI operation with forced induction and
residual gas trapping can result in lower NOx emissions
by 2 orders of magnitude compared to those of SI opera-
tion due to the dilution from the excess air and trapped
residuals.

– Increasing trapped residuals amounts, used together with
a higher boost pressure to maintain engine load can lower
NOx emission levels even further. However, the brake spe-
cific fuel consumption and CO emissions will increase due
to increased pumping losses and lower combustion effi-
ciency.

zu pozwoli³o na pracê HCCI w niektórych punktach pracy,
lecz by³o to bardzo trudno osi¹galne a przebieg spalania by³
bardzo niestabilny. Pierwszym krokiem w kierunku stwier-
dzenia przydatnoœci reformowania paliwa w celu umo¿li-
wienia spalania biogazu w systemie HCCI by³a próba wzbo-
gacenia doprowadzanego ³adunku czystym wodorem, co
mia³o stanowiæ zast¹pienie biogazu paliwem o takiej samej
wartoœci energetycznej. Praca w trybie HCCI zosta³a zreali-
zowana dziêki podgrzaniu dop³ywaj¹cego ³adunku do tem-
peratury 250oC oraz dodanie H2 w iloœci 1,5 do 2,0 dm3/min.
Niemo¿liwe by³o uzyskanie spalania HCCI, gdy dodatek
wodoru by³ mniejszy ni¿ 1,5 dm3/min. Jak mo¿na zauwa¿yæ
na rysunku 7, emisja NOx by³a mniejsza co najmniej o rz¹d
wielkoœci od poziomu odniesienia.

Z powodu wymaganej wysokiej temperatury dolotu i
trudnoœci z realizacj¹ cyklu HCCI z biogazem przy zastoso-
waniu du¿ego stopnia wewnêtrznej recyrkulacji spalin EGR,
dla porównania zadecydowano spróbowaæ innego rodzaju
HCCI, a mianowicie tylko podgrzewania dop³ywaj¹cego
³adunku, tradycyjnego ustawienia rozrz¹du i du¿ego wspó³-
czynnika nadmiaru powietrza λ. Moc potrzebn¹ do podgrza-
nia œwie¿ego ³adunku okreœlono zak³adaj¹c, ¿e silnik ma
100% sprawnoœæ objêtoœciow¹ a temperatura wzrasta od 20
do 230oC, a wiêc o 210oC. Stosuj¹c podgrzewanie dop³ywa-
j¹cego ³adunku osi¹gniêto prawid³ow¹ pracê HCCI na bio-
gazie w szerokim zakresie obci¹¿eñ dla temperatury dolotu
230oC z dodatkiem wodoru w iloœci 1 dm3/min, co mia³o
zast¹piæ gaz ziemny jego energetycznym zamiennikiem.
3.4. Wyniki uzyskane dla bioetanolu

Bioetanol uwa¿any jest za jedn¹ z najwa¿niejszych al-
ternatyw dla benzyny i oleju napêdowego, bowiem dziêki
jego wykorzystaniu mo¿na ograniczyæ zu¿ycie paliw kopal-
nych i zmniejszyæ emisjê gazów odpowiedzialnych za efekt
cieplarniany. Autorzy wykazali ju¿ wczeœniej, ¿e bioetanol
mo¿na równie¿ zastosowaæ do realizacji trybu pracy HCCI
wykorzystuj¹c w tym celu silnik ZI i ujemne przekrycie za-
worów; osi¹gniêto w ten sposób pe = 0,75 MPa dla wymu-
szonego dolotu oraz pe = 0,48 MPa dla normalnych warun-
ków ³adowania i umiarkowanego podgrzania œwie¿ego
³adunku [12, 31]. Zasadnicze wnioski jakie wyci¹gniêto s¹
nastêpuj¹ce:
– Wymuszony dolot w po³¹czeniu z wewnêtrzn¹ EGR jest

efektywnym narzêdziem do rozszerzenia zakresu obci¹-
¿eñ, przy których silnik spalaj¹c bioetanol mo¿e pracowaæ
jako HCCI. Na silniku jednocylindrowym z wymuszonym
dolotem uzyskano pe = 0,75 MPa bez podgrzewania ³adun-
ku. Oznacza to wzrost o ponad 0,3 MPa w porównaniu z
prac¹ silnika HCCI wolnoss¹cego z podgrzewaniem ³adun-
ku i EGR.

– Ciœnienie ³adowania stanowi podstawowy sposób kontro-
lowania obci¹¿enia, podczas gdy λ wp³ywa na przebieg
spalania. Dla za³o¿onego przebiegu spalania i ciœnienia
dolotu zwiêkszenie iloœci recyrkuluj¹cych spalin mo¿e spo-
wodowaæ zwiêkszenie wartoœci λ potrzebnej do danego
przebiegu spalania.

– Zwiêkszaj¹c iloœæ spalin z poprzedniego obiegu obni¿a
siê maksymalne mo¿liwe obci¹¿enie dla danego ciœnienia

Spalanie paliw konwencjonalnych i alternatywnych... Badania/Research
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– The balance between NOx emissions and fuel consump-
tion needs to be considered carefully when employing high
boost pressures. The fuel penalty incurred by the increas-
ing amounts of energy required for high boost pressures at
high loads can be reduced with appropriate design and
flow matching. The engine reliability is also a factor in
limiting boost pressures during operation.

However, as the engine load increases, the maximum
cylinder pressure rise rates increase accordingly, resulting
in excessive combustion noise. The aim of the most recent
work from the authors’ group [32] was to explore methods
of reducing the maximum pressure rise rates using appro-
priate inlet valve timing and water blending. The approach
documented there explores two ways that might have an ef-
fect on combustion in order to lower the maximum pressure
rise rates and further improve the emissions of oxides of
nitrogen (NOx); inlet valve timing and water blending. It was
found that there is an optimal inlet valve timing. When the
timing is significantly advanced or retarded away from the
optimum, the combustion phasing could be retarded for a
given lambda. However, it would result in higher loads and
lower lambdas for a given boost pressure, with possibly high-
er NOx emissions. Similarly, increasing the water content in
ethanol gave the same results as the non-optimum inlet valve
timing. As a result, NOx emissions could be substantially
higher due to the lower amounts of dilution.

The most important findings from this work can be sum-
marized as such:
– A significantly retarded or advanced inlet valve event de-

creases the required lambda for stable combustion com-
pared to the optimal timing, resulting in potentially higher
NOx emissions due to the lower dilution amount present.

– A significantly retarded or advanced inlet valve event can
retard combustion phasing that has become too advanced.
However, it should be employed momentarily as it leads
to higher NOx emissions. It can only retard combustion
phasing, requiring a separate control method in order to
advance combustion phasing.

– Low concentrations of water in the fuel appear to have
minimal effect on combustion. However, increasing the
water content to 20% drastically reduces the available load
range and lambda required for combustion. The decreased
lambda results in substantially higher maximum cylinder
pressure rise rates and NOx emissions. Increased intake
heating might increase tolerance to water content.

– Non-optimal valve timing and water contained in the fuel
decrease the incylinder temperature during compression
either by reducing the apparent compression ratio or by
reducing the gas temperature at IVC. This retards the com-
bustion phasing for a given lambda. Therefore, in order to
maintain stable combustion, the lambda must be decreased,
thus lowering the dilution levels and resulting in higher
maximum cylinder pressure rise rates and NOx emissions.

– The load control during forced induction is determined
largely by the boost pressure. Inlet valve events can de-
crease lambda for a given combustion phasing, translat-
ing into a slightly higher load and higher NOx emission

dolotu, co wynika ze zmniejszonej gêstoœci energii do-
starczonego ³adunku. Spowodowane jest to mniejsz¹ ob-
jêtoœci¹ powietrza dolatuj¹cego do cylindra i wiêkszym λ
koniecznym dla osi¹gniêcia optymalnych faz spalania.

– Praca HCCI na bioetanolu z wymuszonym dolotem i EGR
mo¿e skutkowaæ zmniejszeniem emisji NOx o dwa rzêdy
wielkoœci w porównaniu z emisj¹ typowego silnika ZI, co
wynika z rozcieñczenia dop³ywaj¹cego powietrza i obec-
noœci¹ przechwyconych spalin.

– Emisjê NOx mo¿na jeszcze bardziej obni¿yæ zwiêkszaj¹c
iloœæ zatrzymywanych spalin oraz stosuj¹c podwy¿szone
ciœnienie dolotu w celu utrzymania za³o¿onego zakresu
obci¹¿eñ. Jednak powoduje to zwiêkszenie jednostkowe-
go zu¿ycia paliwa i emisji CO, co wynika ze zwiêkszo-
nych strat przep³ywu i mniejszej sprawnoœci spalania.

– Nale¿y starannie rozwa¿yæ równowagê miêdzy emisj¹ NOx
a zu¿yciem paliwa dla stosowania du¿ych wartoœci ciœnie-
nia. Wzrost zu¿ycia paliwa spowodowany wiêkszym za-
potrzebowaniem na energiê w przypadku wy¿szego ciœnie-
nia dolotu mo¿na ograniczyæ odpowiednio projektuj¹c
uk³ad dolotowy. Niezawodnoœæ konstrukcji jest tak¿e czyn-
nikiem ograniczaj¹cym ciœnienie dolotu.

Wraz ze wzrostem obci¹¿enia silnika wzrasta odpowied-
nio maksymalne ciœnienie w cylindrze powoduj¹c zwiêk-
szenie ha³aœliwoœci spalania. Celem wiêkszoœci prac prowa-
dz¹cych ostatnio przez zespó³ autorów [32] by³o rozpoznanie
metod zmniejszania szybkoœci narastania ciœnienia poprzez
odpowiedni¹ regulacjê rozrz¹du i wtrysk wody. Wspomnia-
na praca wymienia dwa sposoby, które mog¹ oddzia³ywaæ
na spalanie w celu ograniczenia szybkoœci narastania ciœnie-
nia i dalszego zmniejszenia emisji tlenków azotu; s¹ to: ste-
rowanie zaworem dolotowym i domieszka wody. Stwierdzo-
no, ¿e istnieje pewna optymalna regulacja rozrz¹du; gdy
rozrz¹d jest wyraŸnie przyspieszony lub opóŸniony wzglê-
dem regulacji optymalnej, wówczas dla okreœlonego λ mo¿na
opóŸniæ pojawianie siê okreœlonych faz spalania. Niestety,
dla danego ciœnienia dolotu, wiêkszego obci¹¿enia i mniej-
szego λ mo¿na siê spodziewaæ zwiêkszonej emisji NOx. Po-
dobnie, zwiêkszaj¹c zawartoœæ wody w etanolu osi¹ga siê
taki sam efekt, jak w przypadku nieoptymalnego ustawienia
zaworów. W wyniku tego uzyska siê zmniejszenie rozcieñ-
czenia ³adunku, co spowoduje istotny wzrost emisji NOx.

Najistotniejsze wyniki badañ mo¿na podsumowaæ na-
stêpuj¹co:
– Zbyt wczesne lub póŸne sterowanie zaworem dolotowym

zmniejsza wartoœæ λ potrzebn¹ do stabilnej pracy, w po-
równaniu do regulacji optymalnej, co mo¿e spowodo-
waæ zwiêkszon¹ emisjê NOx wywo³an¹ mniejsz¹ iloœci¹
czynnika rozrzedzaj¹cego.

– Mocno opóŸnione b¹dŸ przyspieszone sterowanie zawo-
rem dolotowym mo¿e opóŸniæ zbyt wczesne fazy spala-
nia. Jednak¿e, powinno siê je stosowaæ jedynie krótko-
trwale, bowiem prowadzi do wzrostu emisji NOx. W ten
sposób mo¿na jedynie opóŸniaæ kolejne fazy spalania, na-
tomiast ich przyspieszanie wymaga oddzielnego narzêdzia
steruj¹cego.

– Okazuje siê, ¿e niewielka zawartoœæ wody w paliwie w
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for a given boost pressure. Exhaust valve events can in-
crease lambda for a given combustion phasing, translat-
ing into a slightly lower load and lower NOx emission for
a given boost pressure.

– At certain operating conditions it might be of advantage
to decrease the lambda in order to improve the combus-
tion efficiency, providing NOx emissions remain low
enough.

From the authors’ previous work as well as the work pre-
sented in the most recent paper [32] paper, it can be seen that
boost pressures can be used as the main form of load con-
trol. Lambda affects combustion phasing and inlet valve
events (or other events which cool down gas temperatures
during compression) decrease the required lambda for a given
combustion phasing. Increasing residual gas levels increas-
es the required lambda for a given combustion phasing due
to the increase in thermal energy available in the cylinder.

A better description would probably be that with residu-
al gas trapping there appear to be various parameters which
make up a ‘virtual’ compression ratio, as shown in Figure 9,
analogous to that in an engine without residual gas trapping.
Factors such as trapping additional residual gases increase
this ‘virtual’ compression ratio, while factors such as retard-
ed inlet valve closing and water content in the fuel reduce
the ‘virtual’ compression ratio.

For example in order to increase the engine load, the boost
pressure can be increased. This can be done in combination
either with advancing the exhaust valve timing or varying
the inlet valve timing. Advancing the exhaust valve timing
will reduce the trapped residual amounts, allowing for a high-
er load for a given boost pressure. This would also increase
the fuelling required for stable combustion due to the reduc-
tion of trapped residuals. Advancing the inlet valve would
reduce the apparent compression ratio of the engine, result-
ing in lower lambda (higher fuelling rates) required to main-
tain stable combustion. Retarding the inlet valve event would
reduce the residual gas temperature at IVC, which would

ma³ym stopniu oddzia³ywuje na spalanie. Jednak zwiêk-
szenie tej zawartoœci do 20% drastycznie ogranicza do-
stêpny zakres obci¹¿eñ i potrzebny do spalania wspó³czyn-
nik nadmiaru powietrza. Zmniejszone λ  powoduje
znacznie wiêksze ciœnienie maksymalne i szybkoœæ nara-
stania ciœnienia oraz emisjê NOx. Podniesienie temperatu-
ry dolotu mo¿e zwiêkszyæ tolerancjê na zawartoœæ wody.

– Nieoptymalne sterowanie zaworem i zawartoœæ wody w
paliwie obni¿aj¹ temperaturê w cylindrze podczas sprê¿a-
nia albo przez zmniejszenie rzeczywistego stopnia sprê-
¿ania, albo te¿ obni¿enie temperatury gazu w IVC. Dla
danego λ powoduje to opóŸnienie faz spalania. Tak wiêc
w celu utrzymania stabilnego spalania nale¿y obni¿yæ λ
zmniejszaj¹c rozcieñczenie ³adunku i powoduj¹c wzrost
szybkoœci narastania ciœnienia i emisji NOx.

– Sterowanie obci¹¿eniem podczas wymuszonego dolotu
zale¿y g³ównie od ciœnienia do³adowania. Fazy zaworu
dolotowego mog¹ obni¿yæ λ dla za³o¿onego przebiegu spa-
lania przek³adaj¹c siê na nieco wiêksze obci¹¿enie i
wiêksz¹ emisjê NOx dla za³o¿onego ciœnienia dolotu. Fazy
zaworu wylotowego mog¹ zwiêkszyæ lambda dla za³o¿o-
nego przebiegu spalania, przek³adaj¹c siê na nieco mniej-
sze obci¹¿enie i mniejsz¹ emisjê NOx dla za³o¿onego ci-
œnienia dolotu.

– W okreœlonych warunkach pracy korzystne mo¿e okazaæ
siê zmniejszenie lambda w celu poprawy sprawnoœci spa-
lania, zapewniaj¹c jednoczeœnie emisjê NOx na niezmien-
nie niskim poziomie.

Zarówno z wczeœniejszych, jak i z ostatniej publikacji
autorów [32] wynika, ¿e ciœnienie dolotu mo¿e s³u¿yæ do
sterowania obci¹¿eniem. Wspó³czynnik λ oddzia³uje na fazy
spalania a ustawienie zaworu dolotowego (lub inne czynni-
ki obni¿aj¹ce temperaturê sprê¿anego czynnika) zmniejsza
wartoœæ lambda potrzebn¹ dla za³o¿onych faz spalania.
Zwiêkszaj¹c udzia³ spalin zwiêksza siê wymagan¹ wartoœæ
lambda dla danych faz spalania, co spowodowane jest wzro-
stem energii w cylindrze.

By lepiej opisaæ to zjawisko mo¿na powiedzieæ, ¿e w
przypadku przechwycania czêœci spalin istnieje kilka ró¿-
nych parametrów, które poprawiaj¹ rzeczywisty stopieñ sprê-
¿ania (rys. 9), podobnie jak to siê dzieje w silniku bez recyr-
kulacji spalin. Recyrkulacja spalin podnosi rzeczywisty
stopieñ sprê¿ania, podczas gdy opóŸnione zamkniêcie za-
woru dolotowego i dodatek wody w paliwie zmniejszaj¹ t¹
wartoœæ.

Na przyk³ad dla zwiêkszenia obci¹¿enia silnika zwiêk-
sza siê ciœnienie dolotu. Mo¿na to zrobiæ równoczeœnie z
wczeœniejszym otwarciem zaworu wylotowego lub zmienia-
j¹c ustawienie zaworu dolotowego. Przyspieszaj¹c otwarcie
zaworu wylotowego zmniejsza siê iloœæ spalin z poprzed-
niego obiegu, co pozwala na zwiêkszenie obci¹¿enia przy
niezmienionym ciœnieniu dolotu. W ten sposób przez zmniej-
szenie iloœci spalin równie¿ zwiêkszy siê dawkê paliwa po-
trzebn¹ do utrzymania stabilnego spalania. Przyspieszaj¹c
otwarcie zaworu dolotowego mo¿na zmniejszyæ rzeczywi-
sty stopieñ sprê¿ania silnika, co wp³ywa na spadek λ (wiêk-
szy wydatek paliwa) potrzebnego do stabilnego spalania.

Rys. 9. Czynniki wp³ywaj¹ce na rzeczywisty stopieñ sprê¿ania [32]
Fig. 9. Factors contributing to the ‘virtual’ compression ratio [32]
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also give a similar effect, albeit less dramatic.
It must be noted that in order to advance the combustion

phasing for a given lambda, there appears to be only one
possible control which is to trap more residuals, hence in-
creasing in-cylinder thermal energy (supplemented by a small
increase in boost to compensate for the displaced air). Varying
the inlet valve timing can only maximize the thermal energy
of the trapped residuals from the previous cycle, of which there
is only a finite amount. If another control method such as vari-
able compression or intake heating is available to further in-
crease in-cylinder temperatures during compression, then there
would be two possible control methods for that case. Variable
compression has been used previously with success in com-
bustion control due to its fast response times.
3.5. Challenges in multicylinder engines and results
with natural gas and gasoline on a V6 engine

There are additional challenges in achieving successful
and stable HCCI combustion in a production multi-cylinder
engine, apart from all those mentioned elsewhere in connec-
tion with the HCCI generally and with achieving good con-
trol in a single–cylinder engine in particular.

In steady state operation the main problems and some of
the proposed solutions are:
– Even in steady state operation there are challenges associ-

ated with cylinder to cylinder variations of air-fuel ratio
and cycle-to cycle variations.

– With natural gas, reformed gas reduces the HCCI require-
ment for intake heating and EGR trapping, and it appears
more effective in extending the low load boundary of HCCI
operation than pure hydrogen addition. It also shows a
beneficial effect of further lowering the engine-out NOx
emissions.

– Fuel consumption for HCCI modes has also shown a ben-
efit in fuel consumption especially at lower loads, with
similar results with the closed loop reformer.

– On-board reforming of NG has produced up to 18% of
hydrogen with the V6 upgrade IR engine. It has been dem-
onstrated as enabling the HCCI at part load conditions
which otherwise lead to misfire.

– Cycle-by-cycle variations and cylinder-to-cylinder varia-
tions with HCCI, considerable for low load and low speed
engine conditions, are greatly improved with hydrogen-
rich REGR.

– Some of these problems are illustrated in Figure 10 [33].
It can be seen that for a difficult HCCI fuel such as natural
gas, the problems can be to some degree alleviated by the
admixture of hydrogen (here obtained from on-line fuel
reforming with exhaust gas).

In practical applications in standard (non-hybrid) vehi-
cle duty the engine will run at constantly changing loads and
speeds. HCCI operation is currently limited to an operation-
al range of medium loads and speeds, and even then an opti-
mum operation at each set-point required different valve
events and/or direct injection individual cylinder fuelling,
and/or compression ratio and/or pre-heating requirements.
There are thus additional challenges in engine design and
real time control.

OpóŸniaj¹c fazy zaworu dolotowego mo¿na obni¿yæ tem-
peraturê spalin w IVC, co daje efekt podobny, choæ mniej
drastyczny.

Nale¿y zaznaczyæ, ¿e w celu przyspieszenia faz spalania
przy danym λ istnieje jeden sposób sterowania, a mianowi-
cie zatrzymanie wiêkszej iloœci spalin, przez co zwiêksza
siê energiê ciepln¹ czynnika w cylindrze (wspomagany nie-
wielkim wzrostem ciœnienia dolotu by skompensowaæ utra-
cone powietrze). Przez zmianê faz zaworu dolotowego mo¿-
na jedynie zmaksymalizowaæ energiê ciepln¹ skoñczonej
iloœci reszty spalin przechwyconych z poprzedniego obie-
gu. Gdyby dostêpny by³ inny sposób sterowania dla uzyska-
nia dalszego wzrostu temperatury podczas sprê¿ania jak
zmienny stopieñ sprê¿ania, czy podgrzewanie doprowadzo-
nego ³adunku, wówczas mo¿liwe by³yby dwa sposoby ste-
rowania. Zmienny stopieñ sprê¿ania zastosowano pomyœl-
nie do sterowania spalaniem dziêki mo¿liwemu krótkiemu
czasowi reakcji.
3.5. Wyzwania w przypadku silników wielocylindrowych
i wyniki uzyskane dla silnika V6 zasilanego gazem
ziemnym i benzyn¹

Osi¹gniêcie stabilnego spalania HCCI w seryjnym silni-
ku wielocylindrowym nastrêcza dodatkowych problemów,
odmiennych od tych wspomnianych wczeœniej w zwi¹zku
ze spalaniem HCCI, a w szczególnoœci z opanowaniem spa-
lania w silniku jednocylindrowym.

Podstawowe problemy napotykane podczas pracy w
warunkach ustalonych i sposoby ich rozwi¹zywania to:
– nawet podczas pracy w warunkach ustalonych pojawiaj¹

siê problemy zwi¹zane z ró¿nymi wartoœciami λ w po-
szczególnych cylindrach i ich zmianami w kolejnych cy-
klach,

– w przypadku gazu ziemnego, zreformowany gaz zmniej-
sza zapotrzebowanie systemu HCCI na podgrzewanie
³adunku i recyrkulacjê spalin, co wydaje siê skuteczniej-
szym sposobem obni¿enia dolnej granicy obci¹¿enia ani-
¿eli dodatek wodoru; okazuje siê to tak¿e korzystne z punk-
tu widzenia zmniejszenia emisji NOx,

– praca w trybie HCCI, szczególnie w dolnym zakresie obci¹-
¿eñ, charakteryzuje siê korzystniejszym zu¿yciem paliwa,
podobnie jak reformowanie paliwa w zamkniêtej pêtli,

– w silniku V6, w wyniku procesu reformowania gazu ziem-
nego uzyskano do 18% wodoru; pokazano, ¿e umo¿liwia
to pracê silnika w trybie HCCI na obci¹¿eniach czêœcio-
wych, co w przeciwnym przypadku prowadzi³oby do wy-
padania zap³onów,

– ró¿nice miêdzy cylindrami i kolejnymi cyklami pracy w
silniku HCCI szczególnie zauwa¿alne przy ma³ym obci¹-
¿eniu i ma³ej prêdkoœci obrotowej, znacznie siê poprawia³y
w przypadku REGR wzbogaconego wodorem,

– niektóre z zasygnalizowanych problemów pokazano na
rysunku 10 [33]. Mo¿na zauwa¿yæ, ¿e dla gazu ziemnego,
który nie jest najlepszym paliwem do tego rodzaju spala-
nia, problemy te mog¹ byæ w pewnym stopniu z³agodzo-
ne przez dodanie wodoru (tu uzyskiwanego przez refor-
mowanie paliwa w wyniku recyrkulacji spalin).

Badania/Research HCCI with standard and alternative fuels...



15SILNIKI SPALINOWE, nr 1/2006 (124)

Firstly, before the wide-spread availability and lowering
of the cost of fully independent valve operation provided by
the camless electronically controlled systems, and before the
advent of low-cost fast acting variable compression ratio
systems, the engine must be fitted with at least a mechanical
variable valve timing (VVT) and dual lift camshafts with
cam-profile switching system (CPS). The throttle, VVT and
CPS operation must be precisely controlled and optimised
to achieve the optimisation of HCCI conditions and smooth
SI/HCCI transitions on the boundaries of the HCCI range.
This necessitates both a good gas-dynamics engine system
model and good understanding of HCCI ignition and com-
bustion chemistry. Both these challenges are being studied
in Birmingham and some results have been published in a
series of papers and conference proceedings, e.g. [25, 29,
34]. Some of the results are illustrated in Figures 11-12.

Secondly, the benefits of HCCI are limited top it opera-
tional range, and as can be seen in Figure 13a, a large pro-
portion of fuel consumed (and emissions produced) during
the life-time of a vehicle engine lies outside the current HCCI
range. Thus the research efforts of the Birmingham FPS
Group, in collaboration with Jaguar Cars and other partners
in the CHASE (Controlled Homogeneous Autoignition Su-
percharged Engine) project, towards extending the HCCI
speed/load range: upwards by supercharging and downwards
by fuel reforming that provides on-board hydrogen. The
engine system that includes supercharger with an intercool-
er / inter-heater, a fuel reformer utilizing exhaust gas and an
after-treatment catalyst is a complex thermo-chemical sys-
tem (Figure 14) where thermal management issues are of
paramount importance. Thus one of the main tasks in the
current CHASE is the development of a control model for
the thermal management of the system (Figure 13b).
3.6. Modelling

Although it has been widely accepted that the single-
zone model is adequate and satisfactory in calculating the

W praktycznych zastosowaniach w typowym pojeŸdzie
(niehybrydowym) silnik pracuje ze zmiennym obci¹¿eniem
i zmienn¹ prêdkoœci¹. Na razie praca w trybie HCCI ograni-
czona jest do œrednich obci¹¿eñ i œrednich prêdkoœci, a
nawet w takich warunkach optymalna praca w ka¿dym punk-
cie wymaga indywidualnej regulacji zaworów, indywidual-
nego zasilania, odpowiedniego stopnia sprê¿ania i podgrze-
wania ³adunku. St¹d dodatkowe problemy z projektowaniem
silnika i jego sterowaniem.

Po pierwsze, zanim niewielkim kosztem bêdzie dostêp-
ne w pe³ni niezale¿ne sterowanie zaworami za pomoc¹ bez-
krzywkowych systemów elektronicznych, przed wprowadze-
niem tanich systemów zmiany stopnia sprê¿ania silnik musi
byæ wyposa¿ony co najmniej w mechaniczny uk³ad zmien-
nych faz rozrz¹du (VVT) i uk³ad zmiennego wzniosu zawo-
rów (CPS). Dzia³anie przepustnicy, sterowanie zaworami
VVT i CPS wymaga precyzyjnego sterowania i zoptymali-
zowania aby uzyskaæ optymalne warunki HCCI i p³ynne
przejœcie od trybu HCCI do zap³onu iskrowego na grani-
cach obszaru trybu HCCI. To stwarza potrzebê dobrego za-
modelowania systemu dynamiki gazów w silniku i dobrego
zrozumienia zarówno dynamiki gazów w systemie, a tak¿e
zap³onu oraz procesów chemicznych spalania w systemie
HCCI. Zagadnienia te s¹ przedmiotem badañ zespo³u ba-
dawczego z Birmingham, a niektóre z osi¹gniêtych wyni-
ków zosta³y zaprezentowane w szeregu publikacji, np. [25,
29, 34]. Niektóre z wyników pokazane zosta³y na rysun-
kach 11 i 12.

Po drugie, korzyœci z systemu HCCI ograniczone s¹ do
obszaru maksymalnych wskaŸników pracy, a – jak to widaæ
na rysunku 13a – w ca³ym okresie eksploatacji silnika za-
sadnicza czêœæ zu¿ywania paliwa (i powstawania spalin)
odbywa siê poza tym obszarem. W zwi¹zku z tym wysi³ki
badawcze grupy z Birmingham we wspó³pracy z Jaguar Cars
i innymi partnerami w ramach programu CHASE (Control-
led Homogeneous Autoignition Supercharged Engine) skie-

Rys. 10. Nierównomiernoœæ rozk³adu ciœnienia w cylindrze miêdzy poszczególnymi cyklami i cylindrami podczas pracy HCCI silnika AJV6
zasilanego gazem ziemnym

Fig. 10. Cycle-by-cycle & cylinder-to-cylinder variations of in-cylinder pressure during HCCI in NG fuelled AJV6 engine
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auto-ignition timing, the work of Babajimopoulos et al [36]
shows that the single zone model does not always predict
the same ignition timing as the multi-zone model. Also it is
known that the burn rate of single-zone model is very fast
and the resultant pressure rise is overly sharp, compared with
experimental data. The single-zone CHEMKIN model cou-
pled with 1-D gas dynamic simulation code WAVE has been
used in the previous work of the authors [21, 25, 29]. Cam
profile switching and variable cam phasing as well as fuel
reforming are suggested to achieve smooth transitions be-
tween SI and HCCI [35]. This combustion model has been
further developed into a multi-zone model.

Details of the multi-zone model are presented in a paral-
lel paper [28]; here only a fragment of the simulated results
from the single-zone and multi-zone model are presented
and compared with experimental data. For detailed investi-
gations, a 9-zone model has been used with initial condi-
tions listed in Table 3. The charge is divided into zones in
relation to temperature distribution within the cylinder, with

rowane zosta³y na rozszerzenie zakresu pracy HCCI: w górê
za pomoc¹ do³adowania i w dó³ – przez reformowanie pali-
wa, które jest Ÿród³em wodoru. Z³o¿ony uk³ad cieplno-che-
miczny, w którym zarz¹dzanie procesami cieplnymi stano-
wi najpowa¿niejsze zagadnienie to silnik (rys. 14)
wyposa¿ony w: sprê¿arkê z uk³adem ch³odzenia b¹dŸ pod-
grzewania ³adunku, urz¹dzenie reformuj¹ce paliwo wyko-
rzystuj¹ce do tego spaliny oraz reaktor katalityczny. Tak wiêc
jednym z najwa¿niejszych zagadnieñ na obecnym etapie
realizacji projektu CHASE jest opracowanie modelu ciepl-
nego zarz¹dzania takim systemem (rys. 13b).
3.6. Modelowanie

Wprawdzie model jednostrefowy  zosta³ ogólnie zaak-
ceptowany jako odpowiedni i zadowalaj¹cy do obliczeñ prze-
biegu samozap³onu, to opracowanie Babajimopoulosa i in-
nych [36] wskazuje, ¿e model taki nie zawsze przewiduje
przebieg zjawisk tak jak w modelu wielostrefowym. Wia-
domo tak¿e, ¿e szybkoœæ spalania w modelu jednostrefo-
wym jest bardzo du¿a i wynikaj¹cy z niej przyrost ciœnienia

Rys. 11.  Wymagania dotycz¹ce sterowania przepustnic¹ i zaworami podczas zmian trybu pracy dla symulowanego przebiegu ciœnienia (a), zmiany pe,
szybkoœci przep³ywu powietrza oraz udzia³ spalin konieczne dla poprawy przejœcia od ZI do HCCI zasymulowane za pomoc¹ programu WAVE firmy

Ricardo [25] (b)
Fig. 11. Control demands for transient operation of throttle, intake and exhaust valves, with simulated pressure trace (a), variation of BMEP, airflow

rate and residual mass fraction for an improved transition from SI to HCCI, simulation result using Ricardo WAVE [25] (b)

Rys. 12. Przebieg ciœnienia zmierzonego w cylindrze silnika AJV6 o zmiennym profilu krzywki (CPS) podczas przejœcia od ZI do HCCI (a),
zasymulowane ciœnienie w cylindrze dla 30 kolejnych cykli podczas symulowanego przejœcia od ZI do HCCI [25] (b)

Fig. 12. Measured in-cylinder pressure trace of the AJV6 engine with cam profile switching (CPS) for a combustion mode transition from SI to HCCI (a),
Simulated in-cylinder pressure for 30 consecutive cycles during a transition simulation from SI to HCCI [25] (b)
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jest bardzo gwa³towny w porównaniu z danymi uzyskany-
mi doœwiadczalnie. W poprzednich publikacjach autorów
[21, 25, 29] wykorzystano model jednostrefowy CHEMKIN
w po³¹czeniu z jednowymiarowym kodem symulacji dyna-
miki gazów WAVE. Sugeruje siê, ¿e zastosowanie zmien-
nych profili krzywki i zmiennych faz rozrz¹du a tak¿e refor-
mowania paliwa pozwoli uzyskaæ ³agodne przejœcie miêdzy
trybem ZI a HCCI [35]. Taki model spalania zosta³ nastêp-
nie przekszta³cony w model wielostrefowy.

Szczegó³y dotycz¹ce modelu wielostrefowego za-
prezentowano w innej publikacji [28]. Tutaj pokaza-
no jedynie czêœæ wyników symulacji przeprowadzo-
nych wg modelu jedno- i wielostrefowego i
porównano je z danymi doœwiadczalnymi. Do badañ
szczegó³owych zastosowano model 9-strefowy o wa-
runkach pocz¹tkowych wyszczególnionych w tabli-
cy 3. £adunek podzielony zosta³ na strefy odpowia-
daj¹ce rozk³adowi temperatur w cylindrze, bez
wyraŸnych granic fizycznych miêdzy strefami i o
numerach odpowiadaj¹cych wartoœci temperatur.
Najzimniejsza jest strefa nr 1 w pobli¿u œcianki, na-
tomiast najgorêtsza jest strefa 9 w rejonie pierwsze-
go ogniska samozap³onu w chwili zainicjowania spa-
lania. Udzia³y masowe uwzglêdniaj¹ce EGR
stanowi³y g³ówny zmienny czynnik, podczas gdy
œredni wspó³czynnik nadmiaru powietrza pozostawa³
na poziomie 0,971. Temperatura odpowiadaj¹ca IVC
uœredniona dla ca³ego cylindra zosta³a wyliczone za
pomoc¹ modelu WAVE silnika V6 i wynosi³a 573 K
dla analizowanych warunków pracy silnika. Bada-
nia wykonano dla dwóch rozk³adów mas i tempera-
tury, jak to pokazano w tablicy 3. Przypadek 1 opra-

no distinct physical boundary between the zones and the zone
numbers are sorted by their values of temperature. Number
1, near the wall, is the coldest zone and number 9 is the
hottest zone found the first ignition region at the time of
combustion occurrence. The mass fractions including EGR
distributions are the main factors that were varied while the
equivalence ratio was maintained at 0.971. The averaged in-
cylinder temperature at IVC calculated by the WAVE model

 Rys. 13. Obecny zakres HCCI na³o¿ony na typowe zu¿ycie paliwa podczas okresu eksploatacji silnika du¿ego pojazdu (rozmiar okrêgów odpowiada
ca³kowitej iloœci zu¿ytego paliwa w standardowych punktach pracy silnika) (a) i  zagadnienia badawcze zwi¹zane z rozszerzeniem zakresu pracy

HCCI [35] (b)
Fig. 13. Current HCCI range superimposed on typical data for fuel consumed during the lifetime of a large vehicle engine (the size of circles
corresponds to the total amount of fuel consumed at standard engine test-points (a) and research issues in extending the HCCI range [35] (b)

Rys. 14.  Schemat systemu cieplnego do³adowanego silnika V6 HCCI
z reformowaniem paliwa

Fig. 14. Schematic of a thermal system for the supercharged V6 HCCI engine
with fuel reforming
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cowano zgodnie z [37] zak³adaj¹c, ¿e 40% gazu w cylindrze
znajduje siê w strefie najwy¿szej temperatury. Za³o¿enie
przyjête dla przypadku 2 opiera siê na rozwa¿aniach z pu-
blikacji [38] mówi¹cych, ¿e najgorêtsze i najzimniejsze strefy
maj¹ najmniejsze udzia³y masowe a strefy temperatur po-
œrednich charakteryzuj¹ siê najwiêkszymi udzia³ami maso-
wymi w obrêbie cylindra. Wygl¹da na to, ¿e za³o¿enie to nie
odbiega zbytnio od rzeczywistoœci, gdy¿ obserwacje zawar-
te w [39] i [40] wykorzystuj¹ce obraz p³omienia wskazuj¹,
¿e samozap³on w silnikach HCCI wyposa¿onych w we-
wnêtrzn¹ recyrkulacjê spalin pojawia siê w stosun-
kowo ma³ych obszarach. Na rysunku15 pokazano
porównanie danych dotycz¹cych ciœnienia w cylin-
drze przewidywanych na podstawie modelu jedno-
i wielostrefowego. Wyniki te pokazuj¹, ¿e nie tylko
szybkoœæ spalania przewidywana na podstawie mo-
delu jednostrefowego jest zbyt du¿a, ale równie¿ mo-
ment zap³onu jest zbyt póŸny, podczas gdy model
wielostrefowy lepiej zdaje siê przewidywaæ moment
zap³onu i szybkoœæ spalania.
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of the V6 engine was 573K for the engine condition studied,
and two different mass and temperature distributions (Table
3) were investigated. Case 1 was chosen according to [37],
on the basis of an assumption that 40% of the gas in the
cylinder is within the highest temperature zone. The assump-
tion made in case 2 is based on the consideration of [38] that
the hottest zones, as well as the coldest zones, have the low-
est mass fractions and the middle temperature zones are as-
sociated with the highest mass fractions within the cylinder.
It appears that this assumption cannot be far from reality of

the present engine, as the observations of [39] and [40] us-
ing flame imaging are that auto-ignition in HCCI engines
with EGR trapping starts in relatively small regions. The
comparison between the predicted in-cylinder pressure data,
using the single-zone and multi-zone models, is given in
Figure 15. The results show that not only the burn rate pre-
dicted by the single-zone model is over fast but also the ig-
nition timing is very late, while multi-zone model seems to
be able to give a better prediction of the ignition timing and
burn rate.

Rys. 15. Porównanie przebiegów ciœnienia wyliczonych dla modelu jedno-
i wielostrefowego oraz danych doœwiadczalnych [28]

Fig. 15. Comparison of the pressure history calculated by the single- and, multi-
zone models and experimental data [28]

Tablica 3. Warunki pocz¹tkowe dla symulacji wed³ug modelu 9-strefowego: przypadek 1 i przypadek 2 [28]
Table 3. Initial conditions for the 9-zone model simulation for case 1 and case 2 [28]
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Skróty i oznaczenia/ Abbreviations and
Nomenclature
A/F – wspó³czynnik sk³adu mieszanki (masa powietrza/masa pali-

wa, λ×Lst) / air/fuel ratio,
CAD – k¹t obrotu wa³u korbowego / camshaft angle degree,
CHASE – program badawczy: Controlled Homogeneous Autoigni-

tion Supercharged Engine,
CHEMKIN – program symulacyjny procesów spalania uwzglêd-

niaj¹cy kinetykê reakcji chemicznych / Chemical-Kinetics,
COV – wartoœæ crossing-over (statyst.) / cross-over value,
CPS – rozrz¹d o zmiennym profilu krzywek, tj. zmiennym skoku

zaworów / cam-profile switching system,
HCCI – silnik o zap³onie samoczynnym z ³adunkiem jednorod-

nym / homogenous charge compression ignition (engine),
IVC – zamkniêcie zaworu dolotowego / inlet valve closing,
NVH – ha³as, drgania i twardoœæ pracy / noise, vibrations and har-

shness,
NVO – ujemny k¹t przekrycia faz rozrz¹du / negative valve over-

lap,
REGR – zreformowana zewnêtrzna recyrkulacja spalin / reformed

external EGR,
VCT – zmienne fazy wa³ka rozrz¹du / variable camshaft timing
VVT – zmienne fazy rozrz¹du zaworów/ variable valve timing.
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