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РАСЧЕТЫ, КОНСТРУИРОВАНИЕ, ИССЛЕДОВАНИЯ  
ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Расчет рабочего процесса  
искрового свободнопоршневого двигателя двойного действия

Ф.Б. Барченко, И.И. Захаров

МГТУ им. Н.Э. Баумана

Calculation of the Working Process  
in a Double-Acting Spark Free-Piston Engine

F.B. Barchenko, I.I. Zakharov

Bauman Moscow State Technical University (BMSTU)

В настоящее время в промышленности и в быту интенсивно распространяется применение элек-
троприводов и датчиков для всего оборудования. Этот процесс связан с возможностью получе-
ния бîльшего комфорта, упрощения эксплуатации и обслуживания техники благодаря широкому 
применению электроники и программного обеспечения. В связи с этим необходимо увеличивать 
выработку электроэнергии как на стационарных, так и на мобильных установках. Одним из та-
ких перспективных мобильных генераторов с тепловым двигателем является свободнопоршне-
вой двигатель внутреннего сгорания. Его применение рассматривают как в малых переносимых 
установках бытового назначения, так и в силовых установках специального назначения, а также 
в качестве генераторов гибридных силовых установок автотранспорта. Таким образом, развитие 
данного типа двигателей внутреннего сгорания представляет собой актуальную задачу. Свободно- 
поршневые двигатели внутреннего сгорания являются перспективным направлением развития 
ДВС благодаря высоким удельным мощностным характеристикам и меньшему количеству дви-
жущихся деталей по сравнению с традиционными поршневыми двигателями с кривошипно- 
шатунным механизмом. В работе выполнен расчет рабочего процесса свободнопоршневого  
искрового двигателя внутреннего сгорания двойного действия с одним поршнем. Исследование 
параметров рабочего процесса выполнено путем варьирования угла опережения зажигания и фаз 
газораспределения. Схема силовой установки предполагает щелевую продувку камер сгорания 
через окна в гильзе цилиндра и штоке поршня. На основе результатов расчета рабочего процесса 
смоделировано тепловое состояние деталей двигателя.

Ключевые слова: свободнопоршневой двигатель, бензиновый двигатель, щелевая продувка,  
моделирование, рабочий процесс, тепловое состояние, поршень, гильза цилиндра

Currently, electric drives and sensors are intensively used in all equipment both in industry and in the 
everyday life. �is process is associated with a possibility of obtaining higher comfort and simplifying 
operation and maintenance of the equipment through the widespread introduction of electronics and 
so�ware. In this regard, it becomes necessary to increase the power generation in both stationary and 
mobile devices. �e free-piston internal combustion engine becomes a promising mobile generator with 
a thermal engine. Its introduction is considered both in small portable units for domestic use, in the 
special purpose power units, as well as in the vehicle hybrid power generators. �erefore, design and 
development of this type of the internal combustion engine is an urgent task. �e free-piston internal 
combustion engines appear to be a promising area in development of the internal combustion engines 
due to their high speci�c power characteristics and fewer moving parts compared to the traditional 
piston engines with the crank mechanism. �is paper calculates working process of the free-piston 
double-acting spark internal combustion engine with a singular piston. �e working process parameters 
were analyzed by varying the ignition timing and valve-timing angle. �e power plant design involves 
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Введение

Поршневые двигатели внутреннего сгора-
ния (ДВС) широко применяются в различных  
отраслях промышленности: от сравнительно 
небольших инструментов сельскохозяйствен-
ной техники до силовых установок крупных 
кораблей. Одно из наиболее распространен-
ных применений ДВС — первичный источник 
мощности в электрогенераторе, поэтому ДВС 
должен удовлетворять одновременно несколь-
ким требованиям: обеспечивать экономичность  
и высокие энергетические показатели при невы-
сокой стоимости и приемлемом ресурсе.

В данной работе рассмотрена силовая 
установка со свободнопоршневым двигателем 
(СПД) и линейным генератором, поэтому не-
обходимо обеспечить нужные требования к ди-
намике, мощности и низкому расходу топлива. 
В качестве компоновки двигателя выбрана не-
обычная для такого вида установок линейная 
конфигурация с цилиндром двойного действия, 
которая позволяет значительно снизить габа-
ритные размеры установки за счет количества 
цилиндров при той же мощности и отсутствия 
коленчатого вала как такового. Предполагается, 
что данный двигатель работает только на линей-
ный генератор.

Цель данного исследования — анализ па-
раметров двигателя, предлагаемого компанией 
AQUARIUS [1] для оценки перспектив разви-
тия такой схемы свободнопоршневого двига-
теля, создания новых перспективных ДВС, не 
уступающих имеющимся аналогам по среднему  
эффективному давлению и агрегатной мощно-
сти при высокой габаритной мощности.

Обзор литературы

Разработки в области свободнопоршневых дви-
гателей начались в 50-х годах прошлого столе-
тия [2] и получили второе бурное рождение  
с появлением серийной электроники в 1990-х го- 
дах [3]. На текущий момент в научно-техни-
ческой литературе и патентной документации 
предложен ряд теоретических и конструктор-

ских решений для свободнопоршневых двига-
телей.

В работах [4, 5] отмечается, что в 2002–2005 гг. 
в Европе шла работа по свободнопоршневому элек-
трическому генератору, на разработку было затра-
чено 3,8 млн евро. Этот проект включал в себя че-
тыре основные задачи:

1)  разработка энергетически эффективной 
и чистой технологии для транспортных силовых 
установок на базе свободнопоршневого ДВС  
и линейного электрогенератора;

2) реализация режима сгорания HCCI — ре-
жима воспламенения бедных топливных смесей 
от сжатия в цилиндре;

3) реализация цикла Дизеля;
4)  разработка испытательной установки 

мощностью 25 кВт для демонстрации техноло-
гии свободнопоршневых электрогенераторов 
с удельной мощностью не менее чем 0,6 кВт/кг,  
которые удовлетворяют требованиям EuroV  
к уровню выбросов вредных веществ для транс-
портных двигателей.

Национальная лаборатория Сандиа (США, 
штат Калифорния, г. Ливермор) в течение деся-
ти лет проводит исследования свободнопорш-
невых двигателей под руководством П.В. Блари-
гана. Было объявлено о получении прототипа 
генератора мощностью до 15 кВт [6].

В университете Западной Вирджинии был 
разработан и испытан свободнопоршневой 
электрогенератор, мощность которого состави-
ла 500 Вт [7]. Отделение электрического обору-
дования университета использовало в качестве 
компоновки оппозитную схему с воспламене-
нием от электрической искры. На трансляторе, 
находящемся на подвижной поршневой группе, 
были установлены постоянные магниты, элек-
трические катушки были расположены в сер-
дечнике статора. Университетом ставилась цель 
исследования протекающего HCCI-процесса и 
увеличения мощностного диапазона устройства.

Компанией Sunpower (США, штат Огайо) 
для министерства обороны и NASA была про-
ведена разработка ряда линейных генераторов, 

slot blowing of the combustion chambers through the windows in the cylinder liner and in the piston 
rod. Based on results of the working process calculation, thermal state of the engine components was 
simulated.

Keywords: free-piston engine, gasoline engine, slot blowing, simulation, working process, thermal state, 
piston, cylinder liner
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основанных на двигателе Стирлинга. Мощност-
ной диапазон разработанных силовых установок 
различных моделей составил от 40 до 1000 Вт [8].

В университете Техаса (США, штат Техас) 
в центре электромеханики была исследована 
схема, разработана конструкция и проведены 
соответствующие испытания для свободно-
поршневого электрогенератора, в котором ис-
пользуется преобразователь индукторного типа. 
В конструкции подобного генератора в качестве 
каркаса для крепления постоянных магнитов  
использовалось продолжение юбки поршня, 
тогда как в более классических конструкциях 
установлен отдельный индуктор с закреплен-
ными постоянными магнитами. Подобная мо-
дернизация позволяет увеличить жесткость  
и компактность конструкции, однако такое 
изобретение имело слишком низкую удельную 
мощность, компенсируемую с помощью допол-
нительного набора отдельных модулей [9].

В университете Регины (США) был построен  
свободнопоршневой генератор, имеющий в со-
ставе силовой установке как один, так и два 
цилиндра. Выходная электрическая мощность 
изобретения составляла 1000  Вт. В разработке 
применялся коммерчески производимый ли-
нейный электрогенератор, который также слу-
жил стартером и устройством управления [9].

Компания Pempek Systems (Австралия)  
в феврале 2001 г. начала разработку проекта ге-
нератора, основанного на свободнопоршневом 
ДВС, и в 2004 г. анонсировала прототип генера-
торного модуля с искровым двигателем и ориги-
нальной запатентованной системой газообмена. 
На текущий момент времени фирма также объ-
явила о выпуске нового генераторного модуля 
для грузового транспортного средства с выход-
ной мощностью генератора 100 кВт [10].

Исследовательская группа на факультете 
электрического оборудования чешского техни-
ческого университета города Праги при участии 
П. Немечека и О. Высоки рассматривала систе-
му управления двухтактным свободнопоршне-
вым двигателем на существующей лабораторной 
установке. Подобным образом была разработана 
схема управления системой «двигатель — гене-
ратор», рассмотрены законы управления, а так-
же получены результаты экспериментов [11].

Израильские разработчики из компании 
Aquarius Engines к концу 2021 г. создали рабо- 

чий прототип генератора на основе свободно-
поршневого ДВС. Силовая установка устройства 
отличается строением органов газообмена, по-
зволяя развивать итоговую мощность 16 кВт [12].

Имеется научная база отечественных патен-
тов на разработки свободнопоршневых двигате-
лей с различными схемами. Одноцилиндровый 
прототип отличается способом возвращения 
поршня в исходное положение [13]. В двухци-
линдровом прототипе агрегатом, отвечающим 
за газораспределение, является центральный 
поршень [14]. Прототип с поступательно дви-
жущимися поршнями с самого начала рассмат- 
ривался в качестве источника механической 
энергии для линейного генератора [15]. Торои-
дальный свободнопоршневой двигатель интере-
сен способом балансировки, а также способом 
передачи энергии к потребителю — через тур-
бину [16].

Проявляемый научный интерес к свобод-
нопоршневым схемам показывает актуальность 
развития данного направления двигателестро-
ения. Рассмотренные выше двигатели имеют 
мощность от 1 до 20 кВт. Согласно сведениям, 
указанным в статьях, такая мощность либо тре-
бовалась заказчикам, либо была продиктова-
на возможностями исследователя. В настоящее 
время агрегатная мощность большинства транс-
портных средств, актуальных для ведения хозяй-
ственной деятельности, превышает 20 кВт. По- 
этому исследованные образцы техники являются 
одной из секций блока силовой установки [12].

В результате проведенного обзора россий-
ских и международных публикаций были сфор-
мулированы следующие выводы:

– данные конструкции двигателя отличают-
ся повышенной жесткостью и надежностью;

–  пуск двигателя может проводиться с по-
мощью линейного генератора, что снижает ко-
личество необходимых для работы систем;

–  динамика поршня двигателя должна до-
полнительно корректироваться также с помо-
щью линейного генератора. Это сложная задача, 
которая еще не была решена до конца.

Разработка такой сложной системы, как 
свободнопоршневой двигатель, невозможна без 
применения предварительного моделирования. 
В настоящее время для расчета рабочего про-
цесса двигателя применяются компьютерные 
технологии нульмерного моделирования.
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Постановка задачи

Как было указано выше, в качестве перспектив-
ного образца был выбран СПД AQUARIUS — 
двухтактный свободнопоршневой искровой 
двигатель, который может быть установлен на 
автомобили, маломерные суда, авиационную  
и спецтехнику в качестве дополнительной сило-
вой установки [17]. Данный двигатель характе-
ризуется простой конструкцией с малыми раз-
мерами и небольшим количеством частей, в том 
числе и движущихся, что увеличивает его на-
дежность. Основными преимуществами свобод-
нопоршневых двигателей служат высокая удель-
ная мощность (литровая, габаритная), удельная 
масса и низкий удельный расход топлива [12]. 
Детальные параметры двигателя AQUARIUS не 
удалось найти в открытом доступе.

Задачи, решенные и описанные в данной 
статье, включают:

–  нахождение геометрических параметров 
продувочных окон штока поршня и гильзы;

–  расчет рабочего процесса для свободно-
поршневого двигателя;

– определение теплового состояния поршня 
и гильзы двигателя.

На основе общих данных, приведен-
ных в различных публикациях по двигателю 
AQUARIUS, была разработана собственная кон-
струкция, основные характеристики которой 
представлены ниже.

Основные характеристики  
разработанного двигателя

Диаметр цилиндра, мм  ................................... 76
Ход поршня, мм  .............................................  100
Степень сжатия  ................................................ 15
Число цилиндров  ............................................... 1
Номинальная мощность, кВт  ........................ 10
Частота циклов при номинальной 

мощности, мин–1  ....................................  3000
Средняя скорость поршня, м/с ..................... 10

Эскиз продольного разреза проектируемого 
двигателя показан на рис. 1.

Двигатель состоит из внешних подшипни-
ков 1, 8, цилиндровых головок 2, 7, внутрен-
них подшипников 3, 5, цилиндра 4 и поршня 6,  
а также устройств системы впуска и системы то-
пливоподачи. Впуск свежего заряда происходит 
через продувочные окна в штоке поршня, затем 
осуществляются сжатие, впрыск топлива, сгора-

ние и выпуск отработавших газов через выпуск-
ные окна в стенке цилиндра.

Важным аспектом геометрии двигателя 
являются размеры выпускных и продувочных 
окон. Для данной модели двигателя эти размеры 
были определены по методике, представленной 
в программе [18]. Результаты оценки приведены 
ниже.

Характеристики органов газообмена

Площадь продувочных окон, мм2  .........  477
Число продувочных окон ............................  8
Площадь выпускных окон, мм2  .............  811
Число выпускных окон  ................................  4

В работе исследовались два варианта порш-
ней: монолитный (рис. 2) и сборный (рис. 3, 4).

Монолитный поршень характеризуется 
простотой конструкцией, выполняется из жаро-
прочной стали или из алюминия. Окончатель-
ный выбор материала зависит от теплового со-
стояния и получаемых напряжений поршня.

Сборный поршень характеризуется техно-
логичностью конструкции, широкой возмож-
ностью создания дополнительных элементов 
охлаждения, которые становятся необходимы 
при форсировке двигателя. Шток поршня из-
готовляют из жаропрочной стали с закалкой по 
трущимся поверхностям, а огневое днище — из 
алюминия. 

Построение математической модели 
рабочего процесса

Для моделирования рабочего процесса двига-
теля и определения основных характеристик 
используется программа «Дизель-РК». Так как 
программа предназначена для расчета класси-
ческих двигателей внутреннего сгорания с кри-
вошипно-шатунным механизмом, при расчете 
разрабатываемого свободнопоршневого двига-
теля было принято допущение о том, что кине-
матика свободного поршня совпадает с кинема-
тикой кривошипных двигателей. Такой подход 
упрощает реальную кинематику, но позволил на 
начальном этапе оценить эффективные и инди-
каторные показатели двигателя, выбрать разме-
ры органов газораспределения.

Так как двигатель двухтактный и не фор-
сированный, в качестве продувочного насоса  
используется центробежный компрессор со сте-
пенью повышения давления 1,05.



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   3 (293) июль–сентябрь 2023 7

Рис. 1. Продольный разрез двигателя:
1, 8 — внешние подшипники; 2, 7 — головки цилиндра; 3, 5 — внутренние подшипники; 4 — цилиндр; 6 — поршень

Рис. 2. Эскиз монолитного поршня Рис. 3. Эскиз штока сборного поршня

Рис. 4. Эскиз огневого днища сборного поршня
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Для определения искомого рабочего про-
цесса, обеспечивающего необходимую мощ-
ность 10 кВт, необходимо подобрать параметры 
опережения зажигания и фаз газораспределе-
ния. Результаты оптимизации по этим парамет- 
рам, полученные в программе «Дизель-РК», 
представлены на рис. 5–7.

Угол опережения зажигания был выбран 
равным 30 град. ПКВ, что соответствует рассто-
янию 15,4 мм от головки цилиндра до поршня. 
Это расстояние в положении ВМТ, соответству-
ющем степени сжатия 15, составляет 7,1 мм. 
Углы фаз выпуска и продувки были выбраны 
равными 95 град. ПКВ (расстояние от головки 
до поршня 59,1 мм) и 67 град. ПКВ (расстояние 
от головки до поршня 82,1 мм) соответственно. 
Основные результаты расчета рабочего процес-
са представлены ниже.

Итоговые характеристики двигателя  
на номинальном режиме

Суммарная эффективная мощность, кВт  ...... 9,98
Удельный эффективный расход топлива, 

г/(кВт ⋅ ч)  ......................................................... 278
Коэффициент избытка воздуха  ....................... 0,85
Максимальное давление цикла, МПа  ............... 3,1
Максимальная температура цикла, K  ........  2431,2

Таким образом, были выбраны оптималь-
ные параметры двигателя, обеспечивающие 
мощность двигателя, соответствующую техни-
ческому заданию.

Расчет теплового состояния  
цилиндропоршневой группы

Следующий этап анализа конструкции двига-
теля — расчет теплового состояния деталей. 
Подобный шаг позволит провести подбор мате-
риалов с точки зрения применимости двигателя 
в области высоких температур. Таким образом, 
был проведен анализ теплового состояния основ-
ных элементов двигателя: поршня и цилиндра.

Анализ температур поршня

Для поршня были предусмотрены две различные 
конечно-элементные модели цельной и сборной 
конструкции, представленные на рис. 8.

Материалы поршней различной конструк-
ции были выбраны при причине их широкой 
распространенности в машиностроении. Алю-
миниевый сплав АЛ25 обладает высоким коэф-
фициентом теплопроводности, что позволяет 

Рис. 5. Мощность и удельный эффективный расход 
топлива в зависимости от угла опережения зажигания

Рис. 6. Мощность и удельный эффективный расход 
топлива в зависимости от угла начала продувки

Рис. 7. Мощность и удельный эффективный расход 
топлива в зависимости от угла начала выпуска
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лучше отводить температуру от детали. Жаро-
прочная сталь 20Х3МВФ, напротив, обладает 
большим пределом прочности и меньшим ко-
эффициентом линейного расширения.

Поверхности приложения граничных усло-
вий третьего рода, которые использовались для 
расчета теплового состояния поршня, показаны 
на рис. 9, их значения представлены в табл. 1.

Согласно установленным граничным усло-
виям, были найдены температурные поля дета-
лей, представленные на рис. 10 для монолитного 
поршня из жаропрочной стали, алюминия и на 
рис. 11 для поршня сборной конструкции соот-
ветственно.

Максимальная температура деталей из жа-
ропрочной стали и алюминия составляет 389  
и 300 °С соответственно, что лежит ниже тем-
пературы критерия работоспособности (550  
и 350 °С), а значит, поршни из этих материалов 
удовлетворяют условиям работы.

Согласно результатам расчета, температуры 
стальной и алюминиевой части сборного порш-
ня составляют 386 и 316 °С соответственно. Эти 
температуры лежат ниже температуры крите-
рия работоспособности (для стали 550 °С, для 
алюминия 350 °С), следовательно, данная кон-
струкция также пригодна для использования  
в двигателе.

Анализ температур гильзы

Для расчета граничных условий на стен-
ке цилиндра в среде MATLAB была написана  

Рис. 8. Сетки расчетной области поршня: 
а — монолитного; б — сборного

Рис. 9. Поверхности приложения граничных условий

Таблица 1. Параметры граничных условий теплового состояния поршня

Номер поверхности T, °С α, Вт/(м2 ⋅ K) Номер поверхности T, °С α, Вт/(м2 ⋅ K)

1 20 200 6 400 225

2 50 80 7 250 600

3 100 1 610 8 250 900

4 200 2 000 9 250 15 500

5 1268,7 216,6 10 250 11 000
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Рис. 10. Результаты расчета монолитного поршня,  
выполненного из различных материалов:

а — жаропрочная сталь; б — сплав АЛ25

Рис. 11. Результаты расчета для сборного поршня

программа, блок-схема которой представлена на 
рис. 12.

На вход программа принимает данные ин-
дикаторной диаграммы температуры в цилин-
дре и коэффициента теплоотдачи от газа к стен-
ке в зависимости от угла поворота коленчатого 
вала.

Далее программа создает одномерную рас-
четную сетку гильзы цилиндра, по которой 
формирует массивы данных температур и ко-
эффициентов теплоотдачи в соответствующих 
ячейках сетки. Простановка значений зависит 
от текущих температур и коэффициентов те-
плоотдачи в левом и правом цилиндре, а также 
от положения поршня.

Затем программа находит среднее значение 
коэффициентов теплоотдачи в каждой ячей-
ке сетки и формирует массив вывода среднего 
коэффициента теплоотдачи. Действующие тем-
пературы для каждой ячейки рассчитываются 
путем нахождения значения деления среднего 
теплового потока в ячейку на средний коэффи-
циент теплоотдачи ячейки:

T
Q T

w

i w i

w
ср = =
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α

α
α

, .

Таким образом, были получены граничные 
условия третьего рода на стенке цилиндра. Гра-
фик их распределения представлен на рис. 13.

Для упрощения теплового расчета было 
принято решение разделить гильзу двумя пло-
скостями симметрии и проводить расчет на по-
лученной модели. В таком случае используется 
лишь половина значений графика на рис. 13, ко-
торые прикладываются к поверхностям 1–11 на 
рис. 14 соответственно.

Поверхности приложения граничных усло-
вий представлены на рис. 14, а соответствующие 
значения — в табл. 2.

В качестве материала для гильзы цилиндра 
был взят серый чугун СЧ30. Подобный выбор 
материала характерен для двигателей специаль-
ного назначения, поскольку хорошая жидкоте-
кучесть чугуна позволяет получать качествен-
ные отливки сложной формы [19].

Согласно установленным граничным усло-
виям, были найдены температурные поля дета-
лей, представленные на рис. 15.

Для данной детали максимальная темпе-
ратура составляет 160 °С. Так как температура 
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Рис. 12. Блок-схема программы для расчета граничных условий на стенке цилиндра

Рис. 13. Распределение граничных условий третьего рода по стенке цилиндра
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критерия работоспособности для СЧ30 состав-
ляет 250 °С, то гильза из этого материала удов-
летворяет условиям работы.

Заключение

В результате расчета рабочего процесса сво-
боднопоршневого двигателя предложены опти- 
мальные параметры, обеспечивающие выход-
ную мощность 9,98 кВт. Также получены пара-
метры граничных условий третьего рода, не-
обходимые для теплового анализа элементов 
двигателя.

Выполнен тепловой расчет поршня двух 
различных конструкций. В качестве материалов 
для монолитного поршня может быть использо-
вана сталь 20Х3МВФ или алюминиевый сплав 
АЛ25. Рекомендуется применять сборную кон-
струкцию, поскольку при подобном исполне-
нии детали достигается лучшее теплоотведение 

в стенку цилиндра и появляется возможность 
закалки трущихся поверхностей штока.

В результате теплового расчета определены 
приемлемые значения максимальной температу-
ры как для монолитных моделей, так и для сбор-
ной модели поршня. Температура монолитного 
поршня из жаропрочной стали 20Х3МВФ со-
ставила 389 °С, из алюминиевого сплава АЛ25 — 
300 °С. Температура частей составного поршня 
осталась в пределах 386 °С для стали и 316 °С для 
алюминиевого сплава. Следовательно, каждое 
из этих исполнений является работоспособным 
при подобных значениях температуры.

С помощью программы на базе MATLAB 
были уточнены граничные условия на стенке 
цилиндра. По итогам теплового расчета гильзы 
цилиндра максимальная температура детали 
ограничена значением 160 °С. Максимальная до-
пустимая температура чугуна составляет 250 °С, 
поэтому деталь признается работоспособной.

Рис. 14. Поверхности приложения граничных условий

Таблица 2. Граничные условия теплообмена цилиндра

Номер  
поверхности T, °С α, Вт/(м2 ⋅ K) Номер  

поверхности T, °С α, Вт/(м2 ⋅ K) Номер  
поверхности T, °С α, Вт/(м2 ⋅ K)

1 1270,19 216,24 6 249,09 430,17 11 250,32 380,72

2 472,70 422,65 7 254,96 397,65 12 250 150

3 241,94 661,25 8 258,19 381,86 13 85 2000

4 205,65 740,70 9 256,68 382,89 14 30 40

5 238,22 495,97 10 252,19 381,41 15 100 3000

Рис. 15. Результаты теплового расчета цилиндра
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Разработка алгоритма коррекции смещенной  
по углу поворота коленчатого вала и давлению  
экспериментальной индикаторной диаграммы поршневого двигателя
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Development of an Algorithm for Correcting the Piston Engine 
Experimental Indicator Diagram Biased by Crank Angle and Pressure 

D.A. Vasiliev1, M.A. Bogoslovskii1, P.A. Varulin1, V.V. Furzikov2,3

1 LLC Center for Innovative Development of STM
2 LLC Ural Diesel Engine Plant
3 Kama State Polytechnic Institute

Рассмотрены возможные последствия, причинами которых служат актуальные проблемы при 
записи индикаторной диаграммы (ИД) поршневого двигателя: ошибки выставления верхней 
мертвой точки (ВМТ) и привязки по давлению в системе индицирования. Выполнен обзор суще-
ствующих методов расчетного определения ошибок смещения ИД по углу поворота коленчатого 
вала (ПКВ) и давлению и выбраны оптимальные для практического использования в составе 
программного комплекса по анализу результатов эксперимента — метод симметрии с коррекци-
ей линии расширения и метод трех точек. Составлен единый математический алгоритм поиска 
обеих ошибок по данным индицирования двигателя, прокручиваемого от внешнего источника 
энергии, на языке программирования Python с использованием библиотек, находящихся в сво-
бодном доступе. Применен алгоритм для обработки содержащих ошибки смещения записан-
ных ИД и получены результаты, физически обоснованные методами качественной оценки — по  
отсутствию петли в районе ВМТ на T−S-диаграмме и по характеру зависимости показателя по-
литропы от угла ПКВ на линии сжатия. Внесение поправок, вычисленных с помощью составлен-
ного алгоритма, привело к значительному уточнению результатов индицирования, что позволит 
проводить дальнейшую обработку данных испытаний, исключая необходимость проведения 
дополнительных работ с использованием специализированной аппаратуры и тщательной на-
стройки системы записи.

Ключевые слова: индикаторная диаграмма, поршневой двигатель, ошибка смещения, прокрут-
ка двигателя, оценка качества индицирования, физические процессы в камере сгорания, метод 
симметрии с коррекцией линии расширения, метод трех точек

�e paper considers possible consequences caused by the current problems when registering the piston 
engine indicator diagram (ID): errors in setting the top dead center (TDC) and pressure binding in 
the indicating system. �e existing methods in calculating errors of the ID biased by the cranksha� 
rotation (CR) angle and pressure were analyzed. �e optimal methods were selected for practical 
introduction as part of a so�ware package for analyzing the experimental results: symmetry method 
with the expansion line correction and the three-point method. A uni�ed mathematical algorithm was 
compiled to search for both errors based on the indication data of an engine cranked from the external 
energy source. �e algorithm is in the Python programming language using the freely available libraries. 
An algorithm was used to process the registered IDs containing the bias errors. Results were obtained 
that were physically substantiated by qualitative assessment methods: by the missing loop in the TDC 
region on the T−S diagram and by the nature of the polytropic index dependence on the CR angle in the 
compression line. Introduction of corrections calculated using the developed algorithm led to signi�cant 
re�nement of the indexation results, which would allow further test data processing and eliminate the 
need for additional work using specialized equipment and careful adjustment of the registration system.
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Введение

Измерение мгновенного давления в рабочих по-
лостях энергетических машин широко исполь-
зуется при исследовании физических процессов 
со времен Джона Саузерна, помощника Джейм-
са Уатта, который изобрел прибор для визу-
альной регистрации давления в цилиндрах па-
ровой машины на тактах расширения-выпуска  
в 1796 г. [1]. Вследствие высокой информативно-
сти индикаторной диаграммы (ИД) в двигателе-
строении индицирование и по сей день является 
одним из основных инструментов при исследо-
вании, проектировании, доводке и в перспекти-
ве при диагностике двигателя [2−4]. 

Запись ИД сводится к регистрации мгно-
венного значения двух переменных — давле- 
ния p и объема V в камере сгорания (КС). По 
полученной табличной функции вида p(V)  
в дальнейшем проводят расчет индикаторных 
параметров и анализ физических процессов  
в КС. Объем в процессе индицирования двига-
теля определяют косвенно по геометрии криво-
шипно-шатунного механизма и текущего угла 
поворота коленчатого вала (ПКВ), регистриру-
емого угловым датчиком (энкодером). Давление 
измеряют путем установки датчика давления 
непосредственно в КС двигателя. 

Процесс индицирования, несмотря на 
сложность конфигураций современных систем 
индицирования, всегда сопряжен с наличием 
погрешностей измерения, связанных с нели-
нейностью и искажением электрических сигна-
лов датчиков, резкими изменениями давления, 
дрейфом сигнала, ошибками в согласовании по 
фазе характеристик изменения давления и объ-
ема. При этом точность определения давления  
и угла ПКВ играет большую роль, поскольку не-
большая ошибка приводит к значительной по-
грешности определения индикаторных параме-
тров и затрудняет анализ физических процессов 
в КС, что в связи с высокими требованиями, 
предъявляемыми к современным двигателям, 
обусловливает высокую актуальность задачи 
повышения качества измерительных и обраба-
тывающих комплексов.

Целью настоящей работы является разра-
ботка математического алгоритма определения 

систематических ошибок смещения (сдвига всех 
точек на фиксированное значение) записанных 
ИД по углу ПКВ и давлению.

Предпосылки к разработке  
математического алгоритма

Несмотря на развитие систем измерения в со-
ставе систем индицирования, проблема фа-
зирования энкодера — выставления верхней 
мертвой точки (ВМТ) — часто является трудно 
преодолимой в ходе эксперимента [5]. Допуще-
ние этой ошибки ведет к высокой погрешности 
в определении параметров тепловыделения [6]  
и индикаторных параметров двигателя, в част-
ности, по данным [7]:

 ERROR TDCIMEP =  9· ,∆   (1)

где ERRORIMEP — погрешность в определении 
среднего индикаторного давления цикла, %; 
ΔTDC — ошибка в выставлении ВМТ, град. ПКВ.

Для точного фазирования энкодера суще-
ствуют специальные датчики ВМТ, обеспечива-
ющие высокую точность (погрешность в преде-
лах 0,1 град. ПКВ [5], или менее 1 % по среднему 
индикаторному давлению из формулы (1)). Стои- 
мость данного датчика достаточно высока и мо-
жет превосходить стоимость датчика давления, 
ввиду чего на практике часто применяют менее 
затратные методы выставления ВМТ, основан-
ные на численном анализе записанных ИД. Как 
правило, для расчета ошибки смещения угла 
ПКВ используются данные индицирования без 
подачи топлива при прокручивании двигателя 
от постороннего источника энергии [8]. 

Основная сложность в расчетном опреде-
лении ошибки смещения угла ПКВ заключается  
в том, что в реальном двигателе угол достиже-
ния максимального давления pz при работе без 
подачи топлива опережает угол достижения 
ВМТ из-за диссипации энергии в систему ох-
лаждения и утечек рабочего тела через неплот-
ности КС. Численно опережение характеризует-
ся углом термодинамических потерь θloss (рис. 1). 
Его значение может составлять по различным 
данным от 0,4 до 1,2 град. ПКВ [7, 8]. 

Измерение мгновенного давления в КС 
двигателя является сложной технической  

Keywords: indicator diagram, piston engine, bias error, engine cranking, indication quality assessment, 
physical processes in the combustion chamber, symmetry method with the expansion line correction, 
three-point method
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задачей, что обусловлено высокими требовани-
ями к точности выходного сигнала и тяжелыми 
условиями работы датчика. Современные дат-
чики должны выполнять запись в условиях ко-
лебаний давления и теплового потока высокой 
амплитуды (до 25 МПа и 15 МВт/м2), а также 
периодических и случайных вибраций корпус-
ных деталей [9], обладая при этом небольшими 
размерами для возможности установки датчи-
ка в КС двигателя без нарушения ее геометрии. 
Наибольшее распространение на сегодняшний 
день получили кварцевые пьезоэлектрические 
датчики, работа которых основана на способ-
ности определенных кристаллов генерировать 
электрический заряд при механической дефор-
мации [5]. Такие датчики способны регистри-
ровать только изменение давления, поэтому для 
регистрации абсолютного давления необходимо 
задать начальное условие — давление привязки. 
Несмотря на то что ошибка смещения давле-
ния в записанной ИД не влияет на погрешность 
определения индикаторных параметров дви-
гателя, при исследовании внутрицилиндровых 
процессов будет получен ложный результат, что 
также обусловливает важность минимизации 
этой ошибки [10].

Помимо ошибок смещения в записанных 
ИД содержатся шумы, источниками которых  
в сигнале давления при записи являются некор-
ректная установка датчика, тепловые эффекты, 
резонанс и нелинейность датчика, вибрация, 
связанные с передачей сигнала явления и ана-
лого-цифровое преобразование [5]. Наличие 
шумов является негативным фактором, услож-

няющим процесс обработки ИД при анализе 
физических процессов в КС, обусловливая не-
обходимость применения фильтрации [3, 6].

Обзор методов коррекции  
индикаторной диаграммы

В настоящее время существует множество 
методов определения положения ВМТ по за-
писанной ИД. Для решения этой задачи в си-
стемы индицирования различных производи-
телей встроены специальные алгоритмы. Работа  
отдельных алгоритмов основана на допущении 
о достижении максимального давления сжатия 
в ВМТ (с использованием метода симметрии, 
метода полинома), что является грубым при-
ближением. Существует ряд методов, позволя-
ющих учитывать термодинамические эффекты 
в КС для определения угла термодинамических 
потерь θloss (метод показателя политропы, метод 
функции потерь, математическое моделирова-
ние и т. п.). Эти методы более точные, но их при-
менение связано с трудностями определения па-
раметров теплообмена и массы утечек рабочего 
тела из КС в картер, однако они чувствительны  
к шумам, присутствующим в записанной ИД. 
Помимо этого расчет данными методами за-
труднителен при присутствии ошибки в реги-
страции давления [5, 11, 12].

Один из представляющих наибольший ин-
терес методов определения ошибки смещения 
угла ПКВ — метод симметрии с коррекцией дав-
ления на участке расширения для учета термо-
динамических потерь. Преимуществом данного 
метода является наименьшая чувствительность 
к ошибке смещения давления и шумам, присут-
ствующим в записанной ИД, поскольку рассмат- 
риваются интервалы ИД, а не пара точек [12].

Для коррекции по оси давления записан-
ной ИД используют термодинамические ме-
тоды двух и трех точек и основанные на мето-
де наименьших квадратов подходы [5, 8, 13]. 
Простейшая и наиболее грубая оценка — при-
равнивание давления в КС в момент закрытия 
впускных клапанов давлению во впускном реси-
вере [6]. Методы двух и трех точек заключаются  
в определении смещения давления на основа-
нии уравнения политропного процесса. Оба 
типа методов могут быть чувствительны к шу-
мам в записанной ИД, поскольку в них вычисля-
ются первые и вторые производные давления по 
объему или углу поворота. В методе двух точек 

Рис. 1. Угол термодинамических потерь  
на развернутой ИД
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показатель политропы задается напрямую, что 
обусловливает еще один недостаток этого мето-
да — высокую чувствительность к ошибке в вы-
боре показателя политропы [13].

Выбор методов и разработка алгоритма

На основе описанного выше сформулированы 
определяющие критерии выбора методов кор-
рекции записанной ИД по углу ПКВ и давле-
нию: обеспечение высокой точности и низкая 
чувствительность к шумам, присутствующим  
в записанной ИД.

Для определения ошибки выставления 
ВМТ выбран метод симметрии с коррекцией 
давления на участке расширения для учета тер-
модинамических потерь, поскольку результа-
ты исследований [11, 12, 14] свидетельствуют  
о его высокой точности (погрешность состав-
ляет менее 0,1 град. ПКВ), низкой чувствитель-
ности к ошибке смещения давления и шумам  
в записанной ИД. Метод основан на предпо-
ложении о симметричности ИД относительно 
ВМТ при отсутствии сгорания, теплообмена  
и утечек газов из КС. 

При использовании указанного метода на 
записанной при прокрутке двигателя от внеш-
него источника ИД выбирают интервал с коор-
динатами по углу ПКВ [a; b] на такте расшире-
ния и [‒b; ‒a] на такте сжатия (рис. 2). Значение 
‒b выбирают бîльшим угла закрытия впускных 
клапанов, а значение b — меньшим угла откры-
тия выпускных клапанов. В качестве расчетного 
интервала оптимальным будет такой, на про-
тяжении которого процесс сжатия оказывается 

максимально приближен к адиабатному с по-
стоянной массой, т. е. при минимальной интен-
сивности теплообмена и расхода рабочего тела 
из КС в картер. В работах [11, 12] рекомендуют-
ся значения a = 35 град. ПКВ; b = 115 град. ПКВ.

На всех точках интервала расширения [a; b] 
рассчитывают поправку по давлению, компен-
сирующую наличие термодинамических потерь:
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при этом p(θ) — давление в КС при угле θ; (θTDC ‒  
‒ θ0) — средний угол рассматриваемого участка на 
сжатии; (θTDC + θ0) — средний угол рассматривае-
мого участка на расширении; V(θ) — объем ци-
линдра при угле θ; η — показатель степени. 

Далее находят положение ВМТ, обеспечива-
ющее минимум функции симметрии исходного 
интервала сжатия и скорректированного по-
правкой Δ(θ) интервала расширения:
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Показатель степени η является неизвестной 
величиной, зависящей от геометрии двигателя, 
свойств среды и параметров прокручивания,  
и вычисляется путем математического моде-
лирования или определяется по справочным  
данным. 

Для определения ошибки смещения ИД по 
давлению в настоящей работе применен метод 
трех точек. Смещение давления данным мето-
дом определяют с использованием измеренных 
данных в двух точках на такте сжатия после за-
крытия впускного клапана θi и θi+1. Процесс рас-
сматривают как политропный. После преобра-
зования формулы политропы имеем:
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где po�set — ошибка в регистрации давления, 
МПа; pm(θi) — измеренное давление при i-м угле 
ПКВ, МПа; Ω — отношение текущего объема 
цилиндра при i-м угле ПКВ к объему при угле 
(i+1); n — коэффициент политропы, вычисляе-
мый итеративно из уравнения

Рис. 2. Метод симметрии с коррекцией давления  
на интервале расширения для учета термодинами-

ческих потерь:
 исходная ИД;  интервал сжатия;  интервал 

расширения;  интервал расширения при отсутствии 
потерь
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Поскольку метод трех точек чувствителен 
к шумам [13], при его использовании предва-
рительно выполняют сглаживание записанной 
индикаторной диаграммы с помощью одного из 

распространенных методов (метод скользящего 
среднего, низкочастотные фильтры и т.  п.) [7]. 
Расчет смещения ИД по давлению зависит от 
ошибки смещения угла ПКВ, поэтому расчет по-
правок необходимо выполнять итеративно. Со-
ставленный алгоритм представлен на рис. 3.

Представленный алгоритм с использова- 
нием указанных выше подходов был реализован 
на языке программирования Python с использо-
ванием открытых библиотек для работы с мас-
сивами данных (NumPy) и научных и инженер-
ных расчетов (SciPy).

Апробация алгоритма

Для апробации составленного алгоритма кор-
рекции записанной ИД были использованы 
данные индицирования, полученные путем про-
крутки двигателя от постороннего источника 
энергии. Эксперимент проводили на предприя- 
тии ООО «Уральский дизель-моторный завод» 
(г. Екатеринбург). Объект испытаний — одно- 
цилиндровый двигатель размерностью 18,5/21,5. 
Запись ИД выполнена системой индицирования 
FEVIS.

Факторы эксперимента: частота вращения 
коленчатого вала и давление во впускном и вы-
пускном ресиверах. Дополнительные управля-
емые параметры: температуры охлаждающей 
жидкости (ОЖ), воздуха на впуске и масла. Тем-
пература ОЖ и масла на входе в двигатель под-
держивались на уровне 80 и 75 °С соответствен-
но, температура воздуха на впуске составляла 
50…55  °С. Режимы, на которых записывались 
ИД, представлены в табл. 1. 

Достижение максимального давления сжа-
тия на всех режимах происходит после ВМТ 
(θloss принимает отрицательное значение), что не 
является ожидаемым результатом и свидетель-
ствует о необходимости коррекции записанных 
ИД по оси угла ПКВ. Также видно, что давление 

Рис. 3. Блок-схема алгоритма коррекции ИД  
по углу ПКВ и давлению

Таблица 1. Результаты эксперимента

Параметр
Номер режима

1 2 3 4 5 6

Частота вращения, мин–1 750 750 1000 1000 1250 1250

Давление во впускном ресивере, МПа 0,10 0,20 0,10 0,20 0,10 0,20

Давление в выпускном ресивере, МПа 0,10 0,19 0,10 0,20 0,12 0,19

Расход воздуха, кг/ч 117,5 258,9 158,7 308,4 161,4 372,0

Угол термодинамических потерь θloss, град. ПКВ –1,0 –1,1 –1,0 –1,1 –1,0 –1,1
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в КС на линиях наполнения и выпуска (рис. 4) 
лежит ниже 0,1 МПа при давлении на впуске  
и на выпуске от 0,1 до 0,2 МПа. Данное обстоя-
тельство позволяет судить о смещении ИД и по 
оси давления.

Поскольку в рассматриваемом двигателе 
угол открытия выпускных клапанов находится 
в окрестности 110 град. ПКВ, принимая во вни-
мание неопределенность значения теплового за-
зора в газораспределительном механизме, для 
расчета ошибки смещения по углу методом сим-
метрии с коррекцией линии расширения значе-
ние угла b принято равным 105 град. ПКВ. 

Значение показателя степени η в форму- 
ле (2) принято равным 1,1, аналогично исследо-
ваниям [11, 12]. Однако данное значение опре-
делено для двигателей со степенью сжатия от 8 
до 14 единиц, что может внести погрешность  
в определение смещения ВМТ, поскольку в рас-
сматриваемом двигателе степень сжатия рав-
на 17. Показатель политропы сжатия для рас-
чета смещения давления методом трех точек 
определен по значениям давления и объема в точ-
ках –100 и –60 град. ПКВ, рекомендуемым в [5].  
Исходные данные к расчету по разработанному 
алгоритму представлены ниже.

Исходные данные к расчету ошибок смещения

Диаметр цилиндра, мм  ............................ 185
Ход поршня, мм  ........................................ 215
Длина шатуна, мм  ..................................... 415
Степень сжатия ............................................  17
a, град. ПКВ  ..................................................  35
b, град. ПКВ  ................................................ 105
θ1, град. ПКВ  ............................................  ‒100
θ2, град. ПКВ  ..............................................  ‒60

Перед расчетом значений ошибок смеще-
ния угла ПКВ и давления к записанным ИД при-
менен фильтр низких частот (low pass �lter) для 
удаления шума и сглаживания кривой давле- 
ния [7]. Сравнение производной давления по 
углу ПКВ до и после применения фильтра для 
режима 1 представлено на рис. 5. 

Результаты расчета поправок смещения 
угла ПКВ и давления по режимам представлены 
в табл. 2.

Как видно из табл. 2, вычисленная ошибка 
смещения угла ПКВ на рассмотренных режимах 
составила от –1,58 до –1,37 град. ПКВ. В пред-
положении, что ошибка смещения угла ПКВ не 
зависит от режима (истинное значение ошибки 
постоянно на всем протяжении испытаний и не 
зависит от прочих переменных), лучшая оценка 
ошибки принята равной среднему арифмети-
ческому значений, полученных для разных ре-
жимов. Тогда ошибка регистрации коленчатого 
вала составляет –1,42 град. ПКВ, а среднеква-
дратичное отклонение равно 0,07 град. ПКВ, что 
говорит о малости разброса полученных значе-
ний относительно среднего. 

Отклонения расчетных значений от средне-
го арифметического представлены на рис. 6, б. 
Наибольшее отличие от оценочного значения 
ошибки выставления ВМТ наблюдается на ре-
жиме 2 (0,16 град. ПКВ) и существенно превы-
шает ожидаемое отклонение (0,1 град. ПКВ) от 
среднего арифметического значения. На прочих 
рассмотренных режимах абсолютное откло-
нение от среднего значения лежит в пределах 
ожидаемого. Потенциальным источником та-
кой погрешности служит повышенный цикло-
вой расход картерных газов, значение которого 
растет со снижением частоты вращения колен-

Рис. 4. Увеличенная для демонстрации тактов газообмена ИД:
 режим 1;  режим 2;  режим 3;  режим 4;  режим 5;  

 режим 6
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Рис. 5. Сравнение производной давления до и после фильтрации:
 до фильтрации;  после фильтрации

Таблица 2. Результаты коррекции ИД

Параметр
Номер режима

1 2 3 4 5 6

Частота вращения, мин–1 750 750 1000 1000 1250 1250

Давление во впускном ресивере, МПа 0,1 0,2 0,1 0,2 0,1 0,2

Ошибка смещения угла ПКВ, град. ПКВ –1,43 –1,58 –1,36 –1,37 –1,42 –1,39

Ошибка регистрации давления, МПа 0,065 0,117 0,058 0,118 0,050 0,102

Угол термодинамических потерь 
скорректированной ИД, град. ПКВ 0,46 0,34 0,40 0,31 0,43 0,29

Среднее индикаторное давление до коррекции, 
МПа –0,007 0,027 –0,002 0,014 –0,030 0,001

Среднее индикаторное давление после  
коррекции, МПа –0,053 –0,066 –0,047 –0,073 –0,070 –0,082

Среднее давление механических потерь  
после коррекции, МПа –0,160 –0,160 –0,181 –0,200 –0,217 –0,228

чатого вала и ростом давления в КС [15], чему 
соответствуют крайние значения факторов экс-
перимента на рассматриваемом режиме среди 
прочих. Дополнительным фактором, интенси-
фицирующим данный процесс, является работа 
двигателя без подачи топлива [16]. 

Как показал расчет, ошибка смещения дав-
ления не является постоянной величиной от 
режима к режиму. Из этого следует, что возник-
новение данной ошибки может быть сопряжено 
с некорректной работой алгоритма определения 
давления привязки в системе индицирования.

Также в табл. 2 приведены некоторые пара-
метры ИД. Полученные после введения попра-
вок значения угла термодинамических потерь 
θloss являются более обоснованными физически, 
чем полученные непосредственно из индици-
рования, и совпадают с результатами иссле-
дования [8], в котором объектом испытаний 
был двигатель с аналогичной степенью сжатия. 
Регрессионный анализ показал, что коэффи- 
циенты линейной зависимости θloss от давле-
ния наддува и частоты вращения отрицатель-
ны, что подтверждается исследованием [17].  
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Это вызвано уменьшением времени на термоди-
намические потери с ростом частоты вращения 
и снижением относительной доли потерянной 
энергии при росте внутренней энергии рабочего 
тела с увеличением давления наддува.

Сравнение значений среднего индикаторно-
го давления до и после коррекции ИД показы- 
вает существенное различие вследствие малости 
величины и демонстрирует важность точного 
выставления ВМТ для выполнения задач, тре-
бующих расчета индикаторных параметров при 
прокручивании двигателя от внешнего источни-
ка, в частности, при определении механических 
потерь в единицах давления как разности сред-
него индикаторного и среднего эффективного 
давлений [18, 19]. Регрессионный анализ зна-
чений среднего давления механических потерь 
(см. табл. 2) показал, что потери на трение при 
прокручивании двигателя без подачи топлива и 
прочих равных условиях возрастают с повыше-
нием частоты вращения и давления наддува, что 
совпадает с результатами исследования [17]. 

Для анализа корректности полученных ИД 
выполнен качественный анализ T‒S-диаграммы. 
Из работ [20, 21] известно, что при прокручи-
вании двигателя без подачи топлива в окрест-
ности ВМТ вид T‒S-диаграммы близок к сим-
метричному относительно точки максимальной 
температуры, а при наличии ошибки смещения 
угла ПКВ в системе индицирования на T‒S-

диаграмме наблюдается петля. Значение энтро-
пии вычислено из дифференциального уравне-
ния [21]:

ds c
dT

T
R

dp

p
p= − ,

где ds — приращение удельной энтропии,  
Дж/(кг  ⋅ K); T — температура в КС (из уравне-
ния состояния), K; p — давление в КС, Па; сp — 
удельная изобарная теплоемкость, Дж/(кг  ⋅  K); 
R — газовая постоянная, Дж/(кг ⋅ K).

На рис. 7 представлено сравнение T‒S-
диаграмм до и после коррекции записанных ИД 
по углу ПКВ и давлению. Как видно из представ-
ленного сравнения, полученные T‒S-диаграммы 
в районе ВМТ после коррекции записанных ИД 
более приближены к симметричным относи-
тельно точек максимальных температур, из чего 
можно сделать вывод о существенном умень-
шении ошибки смещения угла ПКВ и давления 
относительно необработанных данных индици-
рования.

Качественная оценка корректности опре-
деления ошибки смещения давления выпол-
нена по графику политропы на такте сжатия.  
Из [5, 9] известно, что на линии сжатия кривая 
зависимости показателя политропы от угла ПКВ 
близка к горизонтальной линии, а значение по-
казателя политропы не превышает 1,4. На рис. 8 
представлены сравнения зависимостей показа-

Рис. 6. Расчетные значения ошибки смещения угла ПКВ и отклонение от среднего значения:
а — ошибка смещения угла ПКВ (  расчетные значения ошибки выставления ВМТ;  среднее 
арифметическое значений ошибки выставления ВМТ); б — отклонение от среднего значения ошибки 
смещения угла ПКВ (  абсолютное отклонение расчетных значений ошибки выставления ВМТ  

от среднего арифметического значения)
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Рис. 7. Качественное сравнение T-S диаграмм до и после коррекции ИД по углу ПКВ и давлению: 
 до коррекции;  после коррекции

теля политропы от угла ПКВ до и после коррек-
ции записанных ИД, из которых также следует 
вывод об уточнении данных индицирования 
путем расчетного определения ошибок смеще-
ния по углу ПКВ и давлению.

Выводы и заключение

В ходе проведенной работы был построен алго- 
ритм определения ошибок смещения давления 

и систематического смещения угла ПКВ по дан-
ным индицирования двигателя, прокручива-
емого от внешнего источника. Разработанная 
методика была апробирована на одноцилиндро-
вом двигателе размерностью 18,5/21,5. На осно-
вании выполненной работы сделаны следующие 
выводы:

–  оценочное значение ошибки смеще-
ния угла ПКВ по рассмотренным режимам  
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Рис. 8. Сравнение зависимости показателя политропы от угла ПКВ до и после коррекции ИД  
по углу ПКВ и давлению:

 до коррекции;  после коррекции

составило –1,42 град. ПКВ, абсолютное откло-
нение от оценочного значения по пяти из шести 
режимов составило менее 0,1 град. ПКВ, а сред-
неквадратичное отклонение — 0,07 град. ПКВ. 
Отклонение на режиме 2 от среднего значе-
ния составило 0,16 град. ПКВ, что может быть 
следствием повышенного циклового расхода 

картерных газов, вызывающего нерасчетное  
отклонение линии сжатия от адиабаты;

–  качественная оценка T‒S-диаграмм в 
районе максимальной температуры до и по-
сле коррекции свидетельствует о существен-
ном уточнении положения ВМТ на записанных 
ИД, что в дальнейшем уменьшит погрешность 



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   3 (293) июль–сентябрь 2023 25

определения индикаторных показателей циклов  
при индицировании более чем на 10 % (см. фор-
мулу (1));

–  качественная оценка зависимости пока-
зателя политропы от угла ПКВ на линии сжа-
тия также свидетельствует о значительном 
уменьшении ошибок смещений давления в КС 
записанных ИД, вследствие чего в результате 
обработки скорректированных данных индици-
рования будут получены более точные параме-
тры процессов теплообмена, сгорания, потерь 
рабочего тела через неплотности КС и в резуль-
тате газообмена.

Разработанный алгоритм имеет высокую 
эффективность и практическую значимость, 
обеспечивая повышенную точность относитель-
но встроенного алгоритма в используемую при 
рассматриваемых испытаниях систему инди- 

цирования. При этом применение алгоритма су-
щественно менее затратно, чем использование 
датчика ВМТ и иных методов эксперименталь-
ного определения смещения записи угла ПКВ. 
По этим причинам алгоритм может быть как 
применен при обработке записанных ИД после 
эксперимента, так и интегрирован непосред-
ственно в разрабатываемые системы индици-
рования. Алгоритм может быть в дальнейшем 
уточнен с помощью дополнительных параме-
трических исследований по определению пока-
зателя степени η в формуле (2) для двигателей 
различных размерностей КС и его корреляции  
с цикловым расходом картерных газов (опре-
делением точного положения ВМТ), оптимиза- 
цией метода нахождения поправки по давлению 
для снижения влияния присутствующих в ИД 
шумов на расчет показателя политропы. 
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РАСЧЕТЫ, КОНСТРУИРОВАНИЕ, ИССЛЕДОВАНИЯ  
ГАЗОТУРБИННЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Управление вторичными течениями  
в сопловой решетке осевой турбины с помощью вихрегенератора

М. Месбах, В.Г. Грибин, В.В. Попов

Национальный исследовательский университет «МЭИ»

Secondary Flows Control in the Axial Turbine Nozzle Cascade Using  
a Vortex Generator

M. Mesbakh, V.G. Gribin, V.V. Popov 

National Research University “Moscow Power Engineering Institute” 

В настоящее время актуальна проблема повышения эффективности работы лопаточного аппа-
рата турбомашин. Значительный вклад в снижение экономичности турбинной ступени вносят 
вторичные течения, развивающиеся на торцевых поверхностях межлопаточных каналов. В на-
стоящей работе проведено численное исследование влияния вихрегенераторов, установленных 
на торцевых стенках межлопаточного канала сопловой решетки турбины, на потери энергии 
и структуру вторичных течений. Подробно изучены механизмы взаимодействия между про-
дольным вихрем, создаваемым вихрегенератором, и вторичным вихрем, возникающим при 
обтекании профиля. Изучено влияние ширины, угла атаки и положения вихрегенератора на 
эффективность сопловой решетки турбины. Результаты показывают, что практически во всех 
рассмотренных вариантах вихрегенератор позволяет снизить потери энергии. Установлено, что 
вихрегенератор, расположенный в середине канала под нулевым углом атаки, лучше подавляет 
развитие подковообразного вихря с вогнутой стороны лопатки, что приводит к относительному 
снижению суммарных потерь в решетке на величину до 11,23 %.

Ключевые слова: аэродинамическая эффективность, потери энергии, проточная часть, турбин-
ная решетка, вторичные течения, вихрегенератор, численное моделирование, канальный вихрь, 
подковообразный вихрь

Currently, the problem of increasing e®ciency of the turbomachine blade cascades stays relevant. 
Signi�cant contribution in reducing the turbine stage e®ciency is made by the secondary ©ows 
developing on the end wall surfaces of the inter-blade channels. �is paper provides numerical study 
of the vortex generators in©uence installed on the end walls of the inter-blade channel of a turbine 
nozzle array on energy losses and structure of the secondary ©ows. �e interaction mechanisms between 
the longitudinal vortex created by the vortex generator and the secondary vortex arising when ©owing 
around the airfoil were studied in detail. In©uence of the vortex generator width, angle of attack and 
position on the turbine nozzle array e®ciency was analyzed. �e results show that the vortex generator 
makes it possible to reduce energy losses in almost all the considered options. It was established that a 
vortex generator located in the middle of the channel at the zero attack angle was better in suppressing 
development of the horseshoe-shaped vortex from the blade concave side, which led to relative reduction 
in total losses of the cascade by 11.23 %.

Keywords: aerodynamic e®ciency, energy losses, ©ow part, turbine cascade, secondary ©ows, vortex 
generator, numerical simulation, channel vortex, horseshoe vortex
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Необходимость разработки новых техниче-
ских решений для аэродинамического совер-
шенствования элементов и узлов проточных 
частей паровых и газовых турбин обусловлена 
требованиями по экономичности, безопасности  
и охране окружающей среды, предъявляемыми 
к энергетическому оборудованию. Существен-
ные резервы повышения эффективности сопло-
вых и рабочих решеток связаны со снижением 
концевых потерь энергии, уровень которых за-
висит от интенсивности вторичных течений. 
Вклад потерь от вторичных течений в суммар-
ные потери в проточных частях турбин с лопат-
ками малой относительной высоты значителен 
и по данным [1, 2] составляет от 30 до 50 %. 

Теории формирования вторичных течений, 
представленные в работах [1–6], описывают ме-
ханизм образования вихрей в межлопаточных 
каналах. К настоящему времени было разрабо-
тано несколько физических моделей для описа-
ния структуры вторичного течения в турбин-
ных решетках [7–11]. 

Филиппов и Ванг [12] предложили техноло-
гию профилирования лопаток по высоте. Хар-
рисон [13] в своем эксперименте показал, что 
применение изогнутых лопаток может умень-
шить потери от вторичных течений в турбин-
ной решетке и в то же время обеспечить более 
благоприятные условия для входа потока в по-
следующую ступень. 

Методы модификации входной кромки  
исходят из идеи управления потоком на кры- 
ле [14]. Рассмотрены два основных способа мо-
дификации геометрии входной кромки: приме-
нение галтелей и наплыва. Выполнение галтелей 
на входной кромке способствует уменьшению 
радиального градиента полного давления вбли-
зи торцевой поверхности и, таким образом, сни-
жению интенсивности образующегося на вход-
ной кромке вихря [15]. Выполнение наплывов 
на входной кромке усиливает интенсивность 
подковообразного вихря со стороны спинки ло-
патки и ослабляет канальный вихрь [16].

Другим методом снижения потерь от вто-
ричных течений служит профилирование тор-
цевой стенки, которое включает в себя два раз-
личных способа: профилирование торцевой 
стенки в меридиональной плоскости и неосе-
симметричное профилирование торцевых по-
верхностей. Профилирование торцевой стенки 

в меридиональной плоскости может снизить по-
тери от вторичных течений благодаря сдержи-
ванию развития пограничного слоя на торцевой 
стенке [1, 17] и уменьшению интенсивности тор-
можения потока в косом срезе решетки. Коппер 
и др. [18] предложили неосесимметричный спо-
соб профилирования торцевой стенки, который 
позже использовался многими исследователя- 
ми [19, 20]. Компания Rolls-Royce успешно при-
менила неосесимметричное профилирование 
торцевых стенок турбовинтового авиадвигателя 
«Трент-500», что позволило повысить КПД сту-
пени примерно на 0,59 % [21, 22].

Многие исследователи предлагают выпол-
нять оребрение торцевых стенок в межлопа-
точном канале, которое препятствует течению 
в поперечном направлении между лопатками, 
влияет на формирование вихрей в канале и тем 
самым уменьшает потери от вторичных тече- 
ний [23–29].

Известно, что вихрегенераторы играют 
важную роль в управлении вторичным течением  
и уменьшении его влияния на потери энергии. 
В осевых компрессорах использовались различ-
ные геометрические конфигурации вихрегене-
раторов [30–32]. Результаты анализа показали, 
что применение вихрегенераторов приводит  
к значительному снижению потерь энергии и, 
как следствие, к повышению производительно-
сти компрессора. В исследованиях, проведен-
ных Киннером и др. [33] и Дерффером и др. [34], 
на торцевых стенках были выполнены вихреге-
нераторы для создания вихря, вращающегося  
в противоположном по сравнению с канальным 
вихрем направлении, для уменьшения потерь от 
вторичных течений. 

В настоящей работе рассмотрены новая кон-
струкция и геометрические параметры вихреге-
нератора, расположенного на торцевых стенках 
на входе в межлопаточный канал. Для анализа 
влияния ширины, расположения в канале и угла  
атаки вихрегенератора на снижение интенсив-
ности канального вихря (и, следовательно, на 
уменьшение потерь энергии) проведено чис-
ленное моделирование трехмерного потока  
в сопловой решетке С-90-22А. Выполнено срав-
нение расчетных потерь кинетической энергии 
для решетки без вихрегенератора с результата-
ми экспериментов, проведенных в лаборатории 
кафедры паровых и газовых турбин Московско-
го энергетического института. 
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Процедуры численного анализа

Решатель, основные уравнения  
и модель турбулентности

Для CFD-моделирования стационарного тур-
булентного течения вязкой сжимаемой сре-
ды в сопловой турбинной решетке применяли 
коммерческий программный комплекс ANSYS 
Fluent [35]. Для описания течения рабочей сре-
ды в рассматриваемой задаче использовали 
систему уравнений, включающую уравнения 
неразрывности, сохранения количества дви-
жения (осредненные по Рейнольдсу уравнения  
Навье — Стокса) и энергии. Для замыкания си-
стемы уравнений выбрали модель турбулент-
ности Transition SST [36]. Для решения системы 
уравнений применяли решатель типа Pressure-
Based, основанный на решении уравнений для 
давления. Использовали алгоритм Coupled для 
связки уравнения движения и неразрывности. 
Для получения точных решений применяли 
схемы второго порядка точности (Second-order 
Upwind) для дискретизации всех уравнений пе-
реноса. В качестве рабочего тела был выбран воз-
дух. Для получения значений вязкости использо-
вали закон Сазерленда с тремя коэффициентами. 
Расчет считали сошедшимся, если нормализован-
ная невязка уравнения энергии была ниже 10–6, в 
то время как другие нормализованные невязки 
составляли менее 10–3. При этом разность расхо-
дов рабочей среды между входными и выходным 
сечениями не превышала 1 %.

Расчетная область и граничные условия

В представленной работе рассмотрена плоская 
сопловая решетка, составленная из профилей 

C-90-22A. Координаты профиля приведены  
в [37, 38]. Основные геометрические параметры 
решетки представлены ниже.

Основные геометрические параметры решетки

Хорда лопатки b, мм  ..................................  45
Ширина лопатки B, мм  ........................  29,98
Относительная длина лопатки l/b  ...........  1
Угол установки αу, град.  ........................  43,5
Относительный шаг решетки t/b  ........  0,75
Радиус входной кромки, мм  .................  2,54
Радиус выходной кромки, мм  ..............  0,32
Угол входа потока α0, град.  ......................  90
Эффективный угол выхода потока 

α1эф, град.  ............................................  19,85

Расчетная область состоит из одной сопло-
вой лопатки; входной границы, расположенной 
на расстоянии ширины канала от входной кром-
ки; выходной границы, расположенной на рас-
стоянии ширины канала от выходной кромки; 
торцевой стенки внизу и плоскости симметрии 
на высоте 22,5 мм от нее; а также двух периоди-
ческих границ на расстоянии шага решетки друг 
от друга по обеим сторонам лопатки.

Существует множество видов вихрегенера-
торов. В этой работе на торцевых стенках решет-
ки в межлопаточном канале были установлены 
профилированное ребро для создания продоль-
ных вихрей. На рис. 1 показаны геометрия ребра 
и его положение относительно лопатки в межло-
паточном канале.

Ребро шириной W = 0,9 мм было располо-
жено в середине торцевой стенки под разными 
углами к осевому направлению для изучения 
влияния угла атаки i. Также исследование про-
водили для вихрегенераторов разной ширины, 

Рис. 1. Схематическая геометрия вихрегенератора (а) и положение его установки (б)
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расположенных в середине межлопаточного 
канала с нулевым углом атаки. Кроме того, вли-
яние расположения было рассмотрено для вих-
регенератора шириной W = 0,9 мм и углом атаки 
i = 0, расположенного на расстоянии T = t/4, t/2 
и 3t/4 от лопатки. Исследованные варианты гео-
метрии вихрегенератора представлены в табл. 1. 
Во всех случаях длина L и высота H вихрегене-
ратора оставались постоянными. Отметим, что 
вариант 0 относится к решетке без вихрегенера-
тора, а осевая длина участка вихрегенератора S, 
находящаяся непосредственно в межлопаточном 
канале, составляет 3,75 % длины лопатки l.

В качестве граничных условий на входе  
в расчетную область были заданы давление 
полного торможения, температура полного 
торможения, угол входа потока в решетку и па-
раметры турбулентности. На выходе задавали 
среднее значение статического давления. Все 
твердые стенки — адиабатические. Значения, 
принятые для расчетного исследования, пред-
ставлены ниже. 
Граничные условия для численного моделирования

Давление полного торможения 
на входе p0, кПа  ......................................... 152

Температура полного торможения 
на входе T0, K  ............................................ 436

Статическое давление на выходе 
p1c, кПа  ................................................  128,138

Изоэнтропическое число Маха 
на выходе M1t  .............................................  0,5

Число Рейнольдса на выходе Re1  .........  5 ⋅ 105

Степень турбулентности на входе Tu, %  .....  3
Масштаб турбулентности, мм  .................. 2,69

Структурированная сетка для расчетной 
области была построена с использованием ком-

мерческого сеточного генератора ICEM CFD. Во 
всех рассмотренных объектах для канала ре-
шетки использовали сетку типа H–O–H, состав-
ленную из 370×200×115 узлов в продольном, 
тангенциальном и радиальном направлениях 
соответственно, и сетку O-типа, составленную 
из 35×10×25 узлов вокруг вихрегенератора. Для 
низкорейнольдсовых моделей турбулентности 
вблизи стенок требуется сетка достаточно высо-
кой плотности и первые ячейки сетки должны 
находиться внутри вязкого подслоя. Таким об-
разом, для удовлетворения требований модели 
турбулентности Transition SST значение у+ на 
всех твердых стенках было меньше единицы и 
по высоте пограничного слоя было размещено 
более 30 ячеек. Общее число гексаэдральных 
ячеек окончательной сетки для вариантов без 
вихрегенератора и с вихрегенератором состав-
ляет 4 и 8…9 млн соответственно. 

Расчетная сетка для варианта 3 показана на 
рис. 2. 

Независимость результатов расчета от раз-
меров ячеек проверяли для варианта 0 с по-
мощью четырех сеток различной густоты. За-
висимость коэффициента ζ суммарных потерь 
энергии потери от густоты сетки представлена 
на рис. 3. Относительная разница между резуль-
татами для сеток с 4 млн и 6,2 млн ячеек состав-
ляет 0,04 %. Таким образом, решение оказалось 
независимым от сетки при числе ячеек 4 млн  
и более. 

Верификация расчетных результатов

Для верификации CFD-кода численные резуль-
таты сравнивали с данными экспериментов, 
проведенных в лаборатории кафедры паровых 
и газовых турбин Московского энергетического 

Таблица 1. Варианты геометрии вихрегенератора для численного моделирования

Вариант L, мм H, мм W, мм i, град. T

0 – – – – –

1 9 2,8 1,6 0 1/2 t

2 9 2,8 1,25 0 1/2 t

3 9 2,8 0,9 0 1/2 t

4 9 2,8 0,9 –10 1/2 t

5 9 2,8 0,9 10 1/2 t

6 9 2,8 0,9 0 1/4 t

7 9 2,8 0,9 0 3/4 t
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института. Как в численных, так и в эксперимен-
тальных исследованиях характеристики потока 
за решеткой были изучены на измерительной 
плоскости. Измерительная плоскость располо-
жена на расстоянии 0,1b от выходной кромки и 
ориентирована параллельна плоскости OYZ си-
стемы координат. 

Для сравнения численных результатов  
с экспериментальными данными значения па-
раметров на входной границе были такими же, 
как указано в граничных условиях. Статическое 
давление на выходной границе по теоретическо-
му числу Маха за решеткой оценивали по фор-
муле

p p
k

c t

k

k
1 0 1

2 1
1

1

2
= +
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





−
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где k — показатель изоэнтропы; M1t — теорети-
ческое число Маха за решеткой.

Экспериментальные и расчетные результа-
ты коэффициента суммарных потерь ζ для ва-
рианта 0 при различных числах Маха за решет-
кой представлены на рис. 4.

Как видно на рис. 4, с ростом числа Маха 
потери кинетической энергии уменьшаются 
в результате благоприятного изменения про-
дольных градиентов давления. Максимальная 
относительная разница между результатами 
расчета и эксперимента для суммарных потерь 
составляет 15 % при M1t = 0,38. Незначительная 
разница между значениями суммарных потерь, 
полученными из численных исследований и экс-
периментально, подтверждает, что результаты 
CFD-расчета с помощью модели Transition SST 

Рис. 3. Коэффициент ζ суммарных потерь  
энергии для сеток различной густоты

Рис. 4. Коэффициент ζ суммарных потерь при раз-
личных числах Маха за решеткой для варианта 0:

 расчет;  эксперимент

Рис. 2. Расчетная сетка с лопаткой и вихрегенератором для варианта 3
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можно считать достоверными в рамках рассма-
триваемой задачи.

Влияние ширины вихрегенератора

На рис. 5 представлено распределение безраз-
мерной продольной завихренности за решеткой 
для вариантов 0, 1, 2 и 3. Продольную завихрен-
ность рассчитывают по следующей формуле  
и обезразмеривают умножением на b/Свход: 

ω ω α ω αпродольная = +x ysin cos ,1 1

где b — хорда; Свход — средняя скорость на входе 
в канал; α1  — осредненный по массе угол выхо-
да потока за решеткой; ωx  и ωy  — компоненты 
завихренности в направлениях x и y соответ-
ственно. 

Как видно на рис. 5, во всех случаях каналь-
ный вихрь (КВ) и встречный вихрь (ВВ) имеют 
соответственно положительные и отрицатель-
ные значения завихренности. Также видно, что 
канальный вихрь для всех вариантов находится 
на расстоянии 0,1l от торцевых стенок. Интен-
сивность канального вихря существенно умень-
шается в вариантах 1, 2 и 3 с установленным 
вихрегенератором. Таким образом, применение 

вихрегенератора способствует снижению интен- 
сивности вторичных течений вблизи торцевых 
стенок и, как следствие, суммарных потерь ки-
нетической энергии.

Распределение локальных потерь энергии 
по высоте лопатки за решеткой для вариантов 0, 
1, 2 и 3 продемонстрировано на рис. 6. Данные 
рис. 6 показывают, что по сравнению с вариан-
том 0 пик кривой суммарных потерь у торцевых 
стенок и ее значение в средине канала для вари-
антов 1, 2 и 3 уменьшаются в относительных ве-
личинах на 37 и 30 % соответственно.

Распределение угла выхода потока из ре-
шетки по высоте за решеткой для вариантов 0, 
1, 2 и 3 представлено на рис. 7. 

Видно, что при использовании вихрегене-
ратора угол выхода потока вблизи торцевых 
стенок для всех вариантов с вихрегенератором 
уменьшается на 0,6°. В средине канала угол вы-
хода потока для вариантов 0 и 1 практически 
одинаков, в то время как для вариантов 2 и 3 он 
уменьшается на 0,2°. В итоге заметно, что при-
менение вихрегенератора приводит к уменьше-
нию отклонения угла выхода потока у торцевых 
стенок по сравнению с углом выхода потока  
в среднем сечении решетки.

Рис. 5. Распределение продольной завихренности за решеткой  
для различной ширины вихрегенератора
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Влияние угла атаки вихрегенератора

Распределение безразмерной продольной завих-
ренности за решеткой для вариантов 0, 3, 4 и 5 
представлено на рис. 8. Видно, что канальный 
вихрь для вариантов 0, 3, 4 и 5 находится на рас-
стоянии 0,1l от торцевых стенок. При примене-

нии вихрегенератора интенсивность канально-
го вихря значительно снижается в варианте 3, 
но в меньшей степени снижается в вариантах 4 
и 5. Кроме того, в варианте 4 имеется еще одна 
зона большой завихренности, расположенная 
на расстоянии примерно 0,04l. Это происхо-
дит в результате смешения основного потока  

Рис. 7. Распределение потока по высоте осредненного 
угла выхода для различной ширины вихрегенератора:

 вариант 0;  вариант 1 (w = 1,6 мм);  вариант 2 
(w = 1,25 мм);  вариант 3 (w = 0,9 мм)

Рис. 8. Распределение продольной завихренности за решеткой  
для различных углов атаки вихрегенератора

Рис. 6. Распределение суммарных потерь по высоте 
осредненных по шагу для различной ширины вихре-

генератора: 
 вариант 0;  вариант 1 (w = 1,6 мм);  вариант 2 

(w = 1,25 мм);  вариант 3 (w = 0,9 мм)
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и дополнительного вихря (ДВ), произведенного 
вихрегенератором.

Как показано на рис. 9, максимальное значе-
ние потерь энергии для вариантов 3 и 5 умень-
шается по относительной величине на 37 и 27 % 
соответственно. Но пик кривой потерь для ва-
рианта 4 немного ближе к торцевым стенкам  
и его относительная величина на 19 % меньше, 
чем для варианта 0.

На рис. 10 в варианте 3 угол выхода пото-
ка вблизи торцевых стенок уменьшается на 0,6°,  
в то время как максимальное значение угла вы-
хода для вариантов 0 и 5 одинаково. Пик кри-
вой угла выхода потока для варианта 4 располо-
жен на расстоянии 0,04l и его значение на 0,85° 
больше, чем для варианта 0, поскольку, как уже 
упоминалось выше, в этом варианте образуется 
дополнительный вихрь вблизи стенок (см. рис. 8 
для варианта 4). А в средине канала угол выхода 
потока для всех вариантов с вихрегенератором 
уменьшается на 0,2° по сравнению с вариантом 
без вихрегенератора (вариант 0). 

Влияние положения вихрегенератора

Как показано на рис. 11, при использовании 
вихрегенератора канальный вихрь в вариантах 
3 и 7 уменьшается, хотя в варианте 7 интенсив-
ность канального вихря уменьшается не так 

сильно, а также появляется дополнительный 
вихрь высокой интенсивности на расстоянии 
0,05l от торцевой стенки. В варианте 6 можно 
наблюдать, что величина канального вихря и ох-
ватываемая им зона вдоль шага и высоты решет-
ки явно больше, чем в трех других вариантах. На 
расстоянии 0,05l и 0,14l от торцевых стенок в ка-
нальном вихре существуют две области высокой 
завихренности. Это означает, что в этой конфи-
гурации наличие вихрегенератора не может по-
давить развитие канального вихря, а приводит  
к его интенсификации.

Как показано на рис. 12, пиковое значение 
потерь энергии для вариантов 3 и 7 уменьшается 
по относительной величине соответственно на 
37 и 29 % по сравнению с вариантом 0. Но в ва-
рианте 6 у кривой потерь энергии имеются два 
пика, расположенных на расстоянии 0,05l и 0,14l 
от торцевых стенок, и их размер на 43 и 40  % 
больше, чем при варианте 0, поскольку, как уже 
упоминалось выше, в этом варианте существует 
две области высокой завихренности (см. рис. 11 
для варианта 4). 

Как видно на рис. 13, в вариантах 3 и 7 пик 
кривой угла выхода потока на 0,6° уменьшается, 
но пик кривой угла выхода для варианта 4 рас-
положен несколько дальше от торцевых стенок 
(0,14l) по сравнению с вариантом 0 и его значе-
ние на 0,45° больше.

Рис. 9. Распределение по высоте осредненных  
по шагу суммарных потерь за решеткой для различ-

ных углов атаки вихрегенератора: 
 вариант 0;  вариант 3 (i = 0);  вариант 4  

(i = –10°);  вариант 5 (i = 10°)

Рис. 10. Распределение по высоте осредненного угла 
выхода потока за решеткой для различных углов ата-

ки вихрегенератора:
 вариант 0;  вариант 3 (i = 0);  вариант 4  

(i = –10°);  вариант 5 (i = 10°)



ISSN 0202-1633

36 Д в и г а т е л е с т р о е н и е  3 (293) июль–сентябрь 2023

Рис. 12. Распределение по высоте осредненных  
по шагу суммарных потерь для вариантов с различ-

ными положениями вихрегенератора:
 вариант 0;  вариант 3 (T = t/2);  вариант 6  

(T = t/4);  вариант 7 (T = 3t/4)

Рис. 13. Распределение по высоте осредненного угла 
выхода потока для вариантов с различными положе-

ниями вихрегенератора:
 вариант 0;  вариант 3 (T = t/2);  вариант 6  

(T = t/4);  вариант 7 (T = 3t/4)

Рис. 11. Распределение продольной завихренности за решеткой для вариантов  
с различными положениями вихрегенератора
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Причины изменения потерь энергии 
при использовании вихрегенератора

Результаты расчета коэффициентов суммарных 
потерь для всех рассмотренных вариантов при-
ведены в табл. 2.

Относительная разность потерь энергии 
между вариантами с вихрегенератором и ва- 
риантом 0 оценивается по формуле

∆ζ
ζ

ζВар
Вар

Вар
i

i= −








1

0

,  i = 1…7,

где ζВарi  и ζВар0  — суммарные потери для ва- 
риантов i и 0 соответственно.

На основе данных табл. 2 можно сделать 
следующие выводы:

–  применение вихрегенератора во всех ва-
риантах, кроме варианта 6, приводит к умень-
шению суммарных потерь;

–  для вихрегенераторов разной ширины, 
установленных на торцевых стенках по середи-
не канала с нулевым углом атаки, вариант вих-
регенератора с шириной 0,9 мм дает наиболь-
ший эффект;

– для вариантов вихрегенераторов с разны-
ми углами атаки и шириной 0,9 мм, расположен-
ных по середине канала на торцевых стенках, 
наилучший эффект дает вихрегенератор с нуле-
вым углом атаки;

–  для вариантов вихрегенераторов с нуле-
вым углом атаки и шириной 0,9мм, расположен-
ных в разных положениях на торцевых стенках 
в межлопаточном канале, наилучший эффект 
дает вихрегенератор, расположенный в середи-
не канала;

– вариант 3 считается самым эффективным 
вариантом и позволяет уменьшить суммарные 
потери энергии на 11,23 %;

–  в варианте 6 наличие вихрегенератора 
вблизи спинки лопатки на торцевых стенках 
усиливает развитие канального вихря и, следо-
вательно, увеличивает суммарные потери.

Сравнение распределения продольных за-
вихренностей в межлопаточном канале на пло-
скостях, расположенных на разных расстояниях 
от входа до выхода решетки для вариантов 0, 3  
и 6 представлено на рис. 14. 

На рис. 14 показано, что в варианте 0 как 
подковообразный вихрь с вогнутой стороны ло-
патки (ПВ ВС), так и канальный вихрь (КВ) име-
ют положительную завихренность, в то время 
как подковообразный вихрь со стороны спинки 
лопатки (ПВ СС) имеет отрицательную завих-
ренность.

В варианте 3 наличие продольного вихря 
(ПВ), произведенного вихрегенератором, умень-
шает интенсивность подковообразного вихря 
с вогнутой стороны лопатки за счет противо-
положного направления вращения, подавляя 
развитие подковообразного вихря в сторону 
спинки соседней лопатки. Однако появляется 
дополнительный вихрь (ДВ), вращающийся в 
направлении, противоположном канальному 
вихрю (КВ), вызывающий дополнительные по-
тери от вторичного течения.

Наоборот, в варианте 6 вихрегенератор соз-
дает положительный вихрь, а когда этот вихрь 
встречается с подковообразным вихрем с вогну-
той стороны лопатки за счет их взаимодействия 
интенсивность канального вихря увеличивается 
на выходе из решетки. 

Таблица 2. Суммарные потери, полученные в результате расчетов, для всех рассмотренных вариантов

Номер варианта Суммарные потери Относительная разность потерь, %

0 0,02928 –

1 0,02666 –8,95

2 0,02691 –8

3 0,02599 –11,23

4 0,02833 –3,24

5 0,02756 –5,87

6 0,03059 4,48

7 0,02664 –9
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Рис. 14. Распределение продольных завихренностей в межлопаточном канале  
на плоскостях, расположенных на разных расстояниях от входа до выхода решетки
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Заключение

Выполнено численное моделирование трехмер-
ного потока в сопловой решетке с целью иссле-
дования влияния вихрегенератора на форми-
рование вторичных течений и потери энергии 
при обтекании профилей. Проведено расчет- 
ное исследование влияния ширины, угла ата-
ки и положения вихрегенератора на снижение  
интенсивности вторичных и вихревых тече-
ний, выравнивание параметров потока и потери 
энергии. 

Результаты исследования показали, что во 
всех рассмотренных вариантах потери энергии 
уменьшаются, но максимальное снижение по-
терь по сравнению с базовым вариантом позво-
ляет использование вихрегенератора шириной 
0,9 мм, расположенного в середине межлопа-
точного канала и обтекаемого с нулевым углом 
атаки. Снижение относительных суммарных 
потерь энергии в решетке в результате уменьше-
ния интенсивности канального вихря составило 
11,23 %.
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СИСТЕМЫ АВТОМАТИЧЕСКОГО УПРАВЛЕНИЯ  
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И ДИАГНОСТИРОВАНИЕ
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Методика определения среднего индикаторного давления  
неактивного цилиндра для двигателя, обладающего возможностью  
отключения цилиндров

А.В. Дойнов1, Г.И. Косенко1, С.В. Харитонов2

1 Омский автобронетанковый инженерный институт
2 МГТУ им. Н.Э. Баумана

Method in the Average Indicative Pressure Determination  
with Inactive Cylinder for an Engine Able to Disconnect the Cylinders

A.V. Doinov1, G.I. Kosenko1, S.V. Kharitonov2

1 Omsk Tank-Automotive Engineering Institute
2 Bauman Moscow State Technical University (BMSTU)

Представлена методика определения среднего индикаторного давления в неактивном цилин-
дре для двигателя с изменяемым числом работающих цилиндров. Изменение числа активных 
цилиндров осуществляется путем прекращения подачи топлива. Функционирование неактив-
ного цилиндра следует относить к механическим потерям в двигателе. Данная методика пред-
усматривает вычисление средних давлений сжатия и расширения в неактивном цилиндре. Далее  
с использованием разностной схемы определяется давление в момент открытия выпускного кла-
пана и в момент достижения нижней мертвой точки. Новизна предлагаемой методики состоит  
в том, что в предшествующих работах при определении параметров рабочего процесса неактив-
ного цилиндра не учитывается среднее индикаторное давление в нем. Предложенная методика 
позволяет более корректно рассчитать механические потери для двигателя с изменяемым чис-
лом работающих цилиндров.

Ключевые слова: силовая установка, давление в неактивном цилиндре, индикаторная диаграм-
ма неактивного цилиндра, отключение цилиндров, топливная экономичность, механические  
потери

�e paper presents a method to determine the average indicative pressure in the inactive cylinder for 
an engine with variable number of the working cylinders. �e active cylinders number is changed by 
the fuel supply shutdown. �e inactive cylinder operation should be attributed to mechanical losses in 
the engine. �is technique involves calculating the average compression and expansion pressures in the 
inactive cylinder. Next, the di¨erence circuit is used to determine pressure at the moment of the exhaust 
valve opening and at the moment of reaching the bottom dead center. �e proposed method novelty 
lies in the fact that in previous works, when determining the working process parameters of an inactive 
cylinder, the average indicative pressure in it was not taken into account. �e proposed method makes it 
possible to more correctly calculate mechanical losses for an engine with the variable number of working 
cylinders.

Keywords: power plant, pressure in the inactive cylinder, inactive cylinder indicative diagram, cylinder 
shutdown, fuel e®ciency, mechanical losses
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В настоящее время улучшение показателей  
топливной экономичности силовых установок 
образцов вооружения, военной и специальной 
техники (ВВСТ) является одним из важнейших 
направлений развития отрасли двигателестрое-
ния в стране [1–4]. 

Основная проблема обеспечения топлив-
ной экономичности обусловлена тем, что си-
ловые установки образцов ВВСТ длительный 
период работают на неэкономичных по расходо-
ванию ресурсов режимах [5, 6]. Решить данную 
проблему можно регулированием мощности 
двигателя путем изменения числа работающих 
цилиндров в зависимости от режима работы. 
Так, одним из путей изменения числа активных 
цилиндров является прекращение подачи то-
плива [7–11] без изменения работы клапанного 
механизма. Отметим, что, как правило, в рабо-
тах [12–18] не рассмотрены расчетные методики 
определения среднего давления, относящегося к 
механическим потерям в неактивном цилиндре, 
и в целом нахождения отрицательной работы, 
совершаемой поршнем. Среднее давление, отно-
сящееся к механическим потерям в неактивном 
цилиндре, есть среднее индикаторное давление 
для данного цилиндра.

Цель настоящей работы — определение 
среднего индикаторного давления в неактивном 
цилиндре. 

Под средним индикаторным давлением по-
нимают такое условное постоянное избыточное 
давление, которое, действуя на поршень в тече-
ние одного хода, совершает работу, равную ра-
боте газов за весь цикл [19]. 

При движении поршня к верхней мертвой 
точке (ВМТ) затрачивается работа на сжатие 
поступившего в цилиндр воздуха. По дости-
жению поршнем ВМТ и в начале его движения  
к нижней мертвой точке (НМТ) сжатый воздух 
совершает положительную работу по выталки-
ванию поршня. Однако положительная работа 
по выталкиванию поршня компенсирует не всю 
работу, затраченную на сжатие воздуха.

Итак, в неактивном цилиндре поршень не 
совершает положительную работу, следова-
тельно, расчетная работа цикла неактивного 
цилиндра Li

0,  соотносимая с механическими 
потерями, равна разности работ политропиче-
ского процесса сжатия Lac  и процесса расшире- 
ния Lcb :
 L L Li ac cb

0 = −� � .  (1)

Также отметим, что ведение расчета процес-
са расширения как исключительно политропи-
ческого будет необъективным. Так, фаза выпу-
ска, например, для двигателя КАМАЗ 740.30-260 
[20, 21] начинается за 66° до НМТ на такте рас-
ширения. Поэтому Lcb  есть сумма работ поли-
тропического процесса расширения Lcb′  и рас-
ширения с изменением массы Lb b′ :

L L Lcb cb b b= +′ ′ .

При отключении цилиндров двигателя пу-
тем прекращения подачи топлива для тактов 
сжатия и рабочего хода частично характерно 
поведение пневматической пружины. Частич-
ный характер обусловлен несоответствием фаз 
открытия выпускного (точка диаграммы b’ на 
рис. 1, 2) и закрытия впускного клапана (точка 
диаграммы a′ на рис. 1). Кроме того, часть сжи-
маемого воздуха прорывается в подпоршневое 
пространство.

Определим первое слагаемое выражения (1) 
через параметры процессов [22]:

 L
p V

n
ac

c c
n

=
−

−








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
1

11
1

1
1ε

.  (2)

Здесь pc — давление в конце такта сжатия; Vc — 
объем камеры сгорания; n1 — показатель поли-
тропы сжатия; ε — степень сжатия.

Найдем работу политропического процесса 
расширения Lcb′:

 L
p V

n
cb

c c
n′ −

=
−

−










2 2
11

1
1

2ε
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где n2  — показатель политропы раcширения;  
ε2  — степень сжатия для политропического 
процесса расширения.

Вычислим степень сжатия ε2  для политро-
пического процесса расширения, который опре-
деляется до момента открытия выпускного кла-
пана (точка индикаторной диаграммы ′b ) :

ε2 =
′V

V
b

c

,

где Vb′  — объем цилиндра в начальный момент 
открытия выпускного клапана.

Далее найдем показатель политропы раc- 
ширения n2  до начала открытия выпускного 
клапана:
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n
p pc b

2
2

=
− ′ln ln

ln
,

ε

где pb′  — давление в момент открытия выпуск-
ного клапана (в конце политропического про-
цесса расширения).

Для двигателя КАМАЗ 740.30-260 степень 
сжатия ε2  составляет 12,1, а показатель поли-
тропы расширения n2  = 1,35.

Определим значения средних давлений 
для политропических процессов сжатия pсж  и 
расширения pрас

1 ,  разделив выражения (2), (3)  

на рабочий объем цилиндра Vh �,  и заменим pc   
в них следующими зависимостями:

p pc a
n= � ε 1;  p pc b

n= ′� ε2
2 ,

где pa  — давление в начале сжатия.
Поскольку 1 1 1/ / ,εn

aT T− = c  а 1 2
12/ε n − =  

= ′T Tb c/ ,  конечные выражения средних давле-
ний для политропических процессов сжатия  
и расширения примут следующий вид:

p
p

n

T

T
a

n
a

c
сж =

− −
−



















� ε

ε

1

1

1

1
1

1

;

p
p

n

T

T
b

n
b

c
рас
1 2

2 2

2

1

1

1
1=

− −
−



















� �

' '

.
ε

ε

При открытии выпускного клапана начи- 
нается свободный выпуск сжатого воздуха, ко-
торый продолжается до условия равенства дав-
ления в цилиндре и давления в выпускном кол-
лекторе ( ).p pц р=

Далее выполним расчет среднего давления 
pрас �

2  для процесса расширения с изменением 
массы, т. е. на участке индикаторной диаграммы 
V Vb b′ − .  Для этого воспользуемся уравнением 
Менделеева — Клапейрона:

p V RTb b b′ ′ ′= ϑ ,

где ϑ  — количество вещества; R — универсаль-
ная газовая постоянная (R = 8,314 Дж/кг моль); 
Tb′  — температура в начальный момент откры-
тия выпускного клапана.

Поскольку ϑ = m/ ,µг  определим плотность 
воздуха ρ ′b  в момент открытия выпускного кла-
пана как

ρ
µ

′
′

′
=b

b г

b

p

RT

�
�

.

Согласно проведенным расчетам для двига-
теля КАМАЗ 740.30-260 при n = 600  мин–1 полу-
чаем ρ ′ =b 1 19,  кг/м3.

Найдем расход воздуха в момент открытия 
выпускного клапана Gb′.  Для этого воспользу-
емся известным уравнением расхода газа при 
истечении через клапан [22]:
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Рис. 2. Расчетная индикаторная диаграмма неактив-
ного цилиндра для двигателя КАМАЗ 740.30-260

Рис. 1. Участок расчетной индикаторной диаграммы 
для двигателя КАМАЗ 740.30-260 (n = 600  мин–1) 
при отключении цилиндра прекращением подачи 

топлива с момента открытия выпускного клапана
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где ( )µ f b′  — эффективное проходное сече-
ние; kx  — показатель адиабаты (для воздуха 
kx = =1 4 7 5, / ).

Воспользуемся разностной схемой для опре-
деления плотности воздуха в последующей точ-
ке объема цилиндра:

ρ ρ′ ′ ′+ = −b b bdG1 � .

Определим давление pb′+1  для полученного 
значения плотности:

p
RT
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b b
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2 5ρ
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Далее найдем расход газа для текущего зна-
чения объема цилиндра dGb′+1,  проведем расчет 
плотности и давлений для последующих значе-
ний объема цилиндра.

На рис. 1 представлен участок расчет- 
ной индикаторной диаграммы для двигателя 
КАМАЗ 740.30-260 (n = 600  мин–1) при отклю-
чении цилиндра путем прекращения подачи то-
плива с момента открытия выпускного клапана.

На рис. 1 видно, что при открытии выпуск-
ного клапана линия расширения оказывается 
выше линии сжатия, что объясняется низкой 
эффективностью работы турбокомпрессора на 
малых нагрузках или холостом ходу и соответ-
ствующее этому условие p pр k> .

Определим среднее давление для процесса 
расширения с изменением массы pрас �

2 ,  т.  е. на 
участке индикаторной диаграммы V Vb b′ − :

p
p V dV

V V
V
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b b

b
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−
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.

Выполнив расчет средних давлений цилин-
дра, отключенного путем прекращения подачи 
топлива, для процессов сжатия и расширения, 
можно вывести конечное выражение для сред-
него индикаторного давления в неактивном ци-
линдре, относящегося к механическим потерям 

в двигателе:
 p p p pi
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      (5)

Расчетная индикаторная диаграмма неак-
тивного цилиндра, полученная для двигателя 
КАМАЗ 740.30-260, представлена на рис. 2.

Таким образом, выражения (4), (5) позволя-
ют расчетным путем определить среднее инди-
каторное давление в неактивном цилиндре для 
двигателя с изменяемым числом работающих 
цилиндров путем прекращения подачи топлива.

По итогам проведенного исследования 
можно сформулировать следующие выводы.

1.  Основными показателями, в значитель-
ной степени определяющими значение среднего 
индикаторного давления в неактивном цилин-
дре, служат температура Ta  и давление pa  на-
чала сжатия.

2. Не менее важным условием, которое ха-
рактеризует процесс расширения, является со-
противление на выпуске (т. е. эффективное про-
ходное сечение выпускного клапана в каждый 
момент времени, а также наличие турбоком-
прессора).

3. Зависимости предложенной методики учи-
тывают изменение массы сжатого воздуха на так-
те расширения при открытии выпускного клапа-
на и в целом позволяют выполнить более точный 
расчет процесса расширения для двигателя с из-
меняемым числом работающих цилиндров.

4.  Предложенная методика позволяет мак-
симально корректно провести расчет механиче-
ских потерь для двигателя с изменяемым числом 
работающих цилиндров и расчетно-теоретиче-
ским путем оценить показатели эффективности 
двигателя.
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Моделирование сажевыделения в дизельном двигателе

В.А. Лиханов, А.Н. Козлов

Вятский государственный агротехнологический университет

Simulating Soot Emissions in a Diesel Engine

V.A. Likhanov, A.N. Kozlov

Vyatsk State Agrotechnological University

Кратко описаны ключевые положения математической модели, разработанной для определения 
дымности отработавших газов дизелей. В процессе работы дизельного двигателя часть испа-
ренного топлива конденсируется в твердую фазу, образуя дисперсные твердые частицы сажи.  
В зависимости от режима работы двигателя часть массы частиц газифицируется, а часть попада-
ет в атмосферу с отработавшими газами. Выбросы сажи во многом обусловливают вредное воз-
действие дизеля на окружающую среду. Аналитическое описание процесса сажевыделения в ди-
зеле представляет собой трудную научную задачу, поскольку сажевыделение связано с большим 
числом физико-химических скоротечных циклических процессов в камере сгорания. В статье 
предложен способ определения функции среднемассового диаметра частиц сажи, массовой кон-
центрации дисперсного углерода в отработавших газах с учетом специфики термодинамических 
и химических процессов в цилиндре двигателя. Представлены результаты численного моделиро-
вания эволюции частицы сажи в цилиндре двигателя, имеющие практическую значимость для 
изучения способов химического и физического воздействия на различных стадиях сгорания то-
плива с целью снижения дымности дизелей.

Ключевые слова: сажа, дизель, камера сгорания, дымность, твердые частицы, математическая 
модель

�e paper describes in brief key provisions of the mathematical model elaborated to determine opacity 
of the diesel exhaust gases. During the diesel engine operation, portion of the evaporated fuel condenses 
into the solid phase forming dispersed solid soot particles. Depending on the engine operating mode, 
portion of the particles mass is gasi�ed, and another portion enters the atmosphere with the exhaust 
gases. Soot emissions are largely responsible for the diesel engine ecologic harmful e¨ects. Analytical 
description of soot emission process in the diesel engine is a di®cult scienti�c task, since soot emission 
is associated with a large number of physicochemical short-living cyclic processes in the combustion 
chamber. �e paper proposes a method for determining the function of the soot particles mass-average 
diameter and the dispersed carbon mass concentration in the exhaust gases taking into account speci�cs 
of thermodynamic and chemical processes in the engine cylinder. Numerical simulation results are 
presented of the soot particles evolution in the engine cylinder having practical signi�cance in studying 
methods of chemical and physical in©uence at various stages of fuel combustion to reduce the diesel 
engines opacity.

Keywords: soot, diesel, combustion chamber, opacity, solid particles, mathematical model
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Введение

При сгорании дизельного топлива образуют-
ся частицы сажи, которые оказывают вредное 
воздействие на здоровье человека и окружаю-
щую среду. Для снижения выбросов сажи могут 
быть применены различные подходы, в том чис-
ле применение присадок, дизельных сажевых 
фильтров, использование оксигенатных топлив. 
Высокую эффективность имеют воздействие 
на процесс сгорания и тепловыделения путем 
изменения закона топливоподачи (тем самым 
повышается доля топлива, сгорающего в ки-
нетическом режиме, без существенного роста 
жесткости процесса сгорания), а также исполь-
зование оксигенатных топлив и присадок [1–6]. 
При оптимизации топливоподачи и тепло- 
выделения в научной и инженерной практике 
широко применяются математические модели, 
однако моделирование выделения сажи в ци-
линдре дизеля представляет сложную самостоя- 
тельную научную задачу.

Частицы сажи — это несгоревший в цилин-
дре дизеля сконденсированный углерод. Свой-
ства частиц могут значительно различаться при 
отборе проб как на различных участках одного 
и того же пламени, так и при различных услови-
ях сгорания топлива. Удельная площадь поверх-
ности сажи может изменяться от 15 до 120 м2/г 
в зависимости от технологических параметров 
получения технического углерода [1]. Плотность 
сажи в зависимости от содержания водорода из-
меняется в пределах от 1,8 ⋅ 103 до 2,1⋅ 103 кг/м3. 
Сажа на 94…99  % состоит из углерода и хими-
чески связанного водорода (0,5…3,0 %), некото-
рого количества кислорода и зольных элемен- 
тов [1, 7–12]. На разных стадиях роста частицы 
сажи в камере сгорания атомное соотношение 
С/Н изменяется в пределах от 3 до 15 [13]. На 
физические свойства частиц и их нанострукту-
ру воздействует комплекс факторов, в первую 
очередь характеристика впрыскивания, смесео-
бразования и сгорания топлива, а также режим 
работы двигателя и свойства самого топлива. 

С помощью электронной микроскопии  
и рентгеноструктурных исследований стало 
возможным анализировать морфологию частиц 
сажи. Наименьшая частица представляет собой 
сложное гроздевидное образование связанных 
между собой общими углеродными слоями гло-
бул углерода (рис. 1).

Средний арифметический диаметр первич-
ных частиц сажи (глобул) при горении в дизеле 
различных топлив составляет 20…90 нм [15]. 
По некоторым сведениям, размер первичных 
частиц сажи может варьироваться в пределах 
15…170 нм [1, 12]. Первичная частица по форме 
близка к сферической, в то время как агрегаты 
имеют сложную форму (рис. 2). 

Рис. 1. Схема первичного агрегата частицы сажи [14]

Рис. 2. Изображения первичных агрегатов частиц 
сажи, полученных с помощью электронного микро-

скопа [9]
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Установлено, что частица состоит из кри-
сталлитов, которые представляют собой не-
сколько параллельно расположенных слоев 
плотно упакованных гексагонов, в вершинах ко-
торых находятся атомы углерода (рис. 3). Такая 
структура кристаллита похожа на кристалли-
ческую решетку графита, но менее упорядочен-
ную, с большими расстояниями между слоями. 
Отдельные слои могут быть произвольно повер-
нуты друг относительно друга и относительно 
их общей нормали [15].

Экспериментальные исследования пока-
зывают значительную неоднородность распре-
деления сажи по зонам камеры сгорания (КС). 
Это обусловливает многозонный подход к мо-
делированию сажевыделения в дизеле, требую-
щий значительных вычислительных ресурсов 
и точности в определении граничных условий.  

Тем не менее, несмотря на возрастающий инте-
рес к численным многозонным методам расче-
тов, не утратил актуальности феноменологиче-
ский подход, основанный на условном делении 
КС на несколько однородных участков. Каме-
ру сгорания дизеля в каждый момент времени 
можно разделить на зоны в зависимости от ин-
тенсивности образования или выгорания в них 
частиц сажи. 

При подаче топлива в КС дизеля образуется 
крайне неоднородный состав топливовоздуш-
ной смеси (ТВС), а диффузионное сгорание не-
однородной смеси создает условия для обиль-
ного сажевыделения. Частицы сажи образуются 
в области между богатой топливом стороной 
реакционной зоны диффузионного пламени  
и струей горючего. Преимущественно зоной 
образования сажи является центральная часть 

Рис. 3. Структура кристаллита сажевых частиц [15]

Рис. 4. Структура топливного факела по зонам образования сажи [19]:
 зона начала окисления топлива;  зона начала сажеобразования; 

 зона образования оксидов азота;  зона выгорания сажи
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факела, в которой существует дефицит окисли-
теля и достаточная для процесса сажеобразова-
ния температура и концентрация углеводородов 
(рис. 4). В центральной части факела капли то-
плива, продолжающие поступать из форсунки, 
встречают на своем пути продукты сгорания  
с высокой температурой. В этой фазе замедлен-
ного диффузионного горения топлива происхо-
дит интенсивное сажеобразование. 

Таким образом, можно выделить предпла-
менную зону, в которой происходит образо-
вание сажи, и зону выгорания частиц сажи на 
поверхности топливного факела. Такой подход 
к моделированию базируется на положении  
о том, что в цилиндре дизеля проходят два 
противоположно направленных процесса: рост  
и окисление углеродных частиц [16–18].

Преимущество предложенной модели —  
относительная простота использования, для 
которого не требуется обширный массив ис-
ходных данных, описывающих физические па-
раметры рабочего тела, геометрические особен-
ности камеры сгорания и др. При этом модель 
позволяет получить данные о происходящих 
внутрицилиндровых процессах, демонстрируя 
сходимость с более сложными математически-
ми моделями и эмпирическими наблюдения- 
ми [16–18, 20, 21].

Материалы и методы

Исследования были проведены на дизеле 
2Ч 10,5/12,0 с полусферической камерой сгора-
ния в поршне. Характеристики дизеля приведе-
ны ниже.
Технические характеристики исследуемого дизеля

Число цилиндров, шт.  ............................................. 2
Диаметр поршня, мм  ..........................................  105
Ход поршня, мм  ...................................................  120
Степень сжатия, ед.  ............................................  16,5
Номинальная эффективная мощность, кВт  ... 18,3
Рабочий объем, л  ................................................  2,08

Индицирование осуществлялось пьезо- 
электрическим датчиком с выводом данных на 
персональный компьютер. Сигнал от датчика 
поступал на ПК через усилитель AQ05-A.1.001  
и АЦП La 2USB12. Массив данных датчика  
обрабатывали по специальному алгоритму, в ре-
зультате чего получали индикаторную диаграмму 
p(φ) — зависимость давления газов в цилиндре 
от угла поворота коленчатого вала (ПКВ) дизеля 

(рис. 5). В результате индицирования определя-
ли частоту вращения коленчатого вала дизеля n  
и среднее эффективное давление цикла pe. 

При построении модели рассматривали сово-
купность процессов в камере сгорания, происхо-
дящих одновременно и влияющих друг на друга, 
поэтому была составлена система дифференци-
альных уравнений, описывающих химический 
распад углеводородов топлива, сгорание топлива, 
нуклеацию частиц сажи, процесс конденсации 
углерода на твердой поверхности частиц, выгора-
ние частиц сажи и их коагуляцию [21]. 

В КС молекулы углеводородов топлива по-
ступают пропорционально скорости испаре-
ния. Эти молекулы затем распадаются на более 
мелкие молекулы и радикалы. Заключительным 
этапом цепочки реакций пиролиза углеводоро-
дов является взрывное разложение ацетилена  
с образованием химических зародышей сажи. 
Следовательно, скорость образования зароды-
шей сажи пропорциональна скорости разложе-
ния ацетилена, которая определяется по извест-
ным уравнениям химической кинетики. Состав 
продуктов в реакционной зоне зависит от ско-
рости испарения топлива и локального коэффи-
циента избытка воздуха.

Скорости процессов газификации и поверх-
ностного роста частицы в КС зависят от теку-
щего среднемассового диаметра частицы сажи, 
который определяют как отношение общей мас-
сы сконденсированного углерода в цилиндре  
к общему числу частиц. Саму частицу пред-
ставляют в форме сферы, т.  е. речь идет о вы-
числении количества первичных глобул частиц, 

Рис. 5. Индикаторная диаграмма дизеля 2Ч 10,5/12,0 
при работе на номинальном режиме (n = 1800 мин–1, 

pe = 0,587 МПа)
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а фактор их коагуляции рассматривают как пол-
ное поглощение частиц с образованием новой 
сферической формы.

Обозначим количество частиц сажи в реак-
ционной зоне N1 в зоне выгорания — N2. Учи-
тывая скорость разложения углеводородов и 
окисления молекул ацетилена, а также отвод 
компонентов из зоны реакции, которую прини-
мают пропорциональной скорости тепловыде-
ления, можно определить количество молей С2, 
которые перешли в твердую фазу по гетероген-
ным реакциям роста частиц сажи. Пренебрегая 
незначительным содержанием атомов водорода 
и других элементов в частице сажи, принимая 
постоянную плотность частицы 1,9 г/см3, можно 
вывести уравнение, связывающее количество nч 
молей С2 в частице с диаметром DC, нм:

 D N nC A= 0 342 3, ,ч  (1)

где NA — число Авогадро; nч — количество мо-
лей С2 в частице сажи.

Для того чтобы установить средний диаметр 
частицы сажи, нужно общее количество мо- 
лей С2 поделить на число частиц в реакционной 
зоне N1. Тогда скорость изменения среднего диа-
метра частицы сажи в зоне образования, нм/с, 
с учетом (1) можно определить по выражению
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где φ — угол поворота коленчатого вала (ПКВ) 
дизеля, град.; n — концентрация частиц.

В зоне образования сажи происходит ча-
стичная газификация атомов углерода по гете-
рогенным реакциям окисления. Массовая ско-
рость выгорания частиц сажи пропорциональна 
произведению потока углерода на суммарную 
поверхность частиц, находящихся в единице 
объема. Следовательно, скорость газификации 
углерода зависит от диаметра частицы. Окисли-
телями в этих реакциях главным образом высту-
пают диоксид углерода, вода и кислород. Поток 
углерода по этим реакциям суммируется. Ана-
логично скорость гетерогенного роста частиц 
сажи пропорциональна поверхности частиц, 
следовательно, зависит от диаметра частицы.

В зоне выгорания частицы сажи продол-
жают взаимодействовать с окислителем, сме-
шиваясь с продуктами сгорания. Изменение 

диаметра частиц в зоне выгорания определяет-
ся совокупностью трех процессов: выгорания, 
массоподвода из зоны образования и процессом 
коагуляции [16, 18]. 

Количество частиц сажи в зоне выгорания, 
моль/град. ПКВ, с учетом броуновской коагуля-
ции можно определить по уравнению

dN

d
AN P

T
D

N

n Vk

2
1 0

14
2

2
2

2

3 51 10
1800 6ϕ
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где A — функция, характеризующая содержание 
углеводородов в реакционной зоне с учетом ско-
рости испарения и выгорания; P0 — стерический 
фактор; T — температура в зоне выгорания;  
D2 — среднемассовый диаметр частиц в зоне вы-
горания сажи; nk — концентрация частиц сажи 
в зоне выгорания; V2 — объем зоны выгорания.

Первое слагаемое в уравнении (2) учиты- 
вает подвод частиц сажи из зоны образования. 
В первом приближении за объем V2 можно при-
нять текущий объем цилиндра. В более точной 
трактовке V2 — это объем КС, охваченный пла-
менем.

Принимая ввод частиц сажи начальным  
диаметром Dн в количестве Nн, пропорциональ-
ном скорости испарения топлива, дифференци-
альное уравнение количества частиц в зоне об-
разования можно записать в виде [18]

dN

d
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1ϕ
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где dσ  — скорость испарения топлива; NH — 
начальное содержание в цилиндре сажи (попав-
шей в КС с остаточными газами); dNO/dφ — ско-
рость образования зародышей частиц сажи. 

Скорость образования зародышей опреде-
ляется путем решения прямой задачи химиче-
ской кинетики с учетом переменного характера 
температуры, давления и концентрации актив-
ных центров в зоне горения топлива.

Результаты и обсуждение

Функция скорости тепловыделения dX/dϕ пред-
ставлена на рис. 6. Выделим на графике функ-
ции три участка сгорания, спроецировав их на 
результаты моделирования процесса сажевы-
деления: I — участок кинетического горения 
топлива; II — участок диффузионного сгорания 
топлива; III — участок догорания. 
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Продолжительность участков определяется 
условно по характеру сгорания и тепловыделе-
ния. Граница между II и III участками располо-
жена в зоне сгорания 99 % топлива в КС. Левая 
граница III участка проведена пунктиром, по-
скольку после достижения этой границы (при-
близительно 100 град. ПКВ) процессы гази-

фикации и коагуляции частиц сажи не вносят 
существенного изменения в конечное сажевы-
деление дизеля.

В результате численного моделирования по-
лучаем зависимости от угла ПКВ среднемассо-
вого диаметра частиц сажи в цилиндре дизеля  
(рис. 7, а), количества частиц сажи (рис. 7, б), мас-
сового содержания сажи в цилиндре (рис. 7, в), 
концентрации сажи в цилиндре (рис. 7, г). Оха-
рактеризуем каждый участок с точки зрения про-
цессов, влияющих на конечную дымность дизеля.

I. Участок зарождения частиц, формиро-
вание твердой поверхности частиц. Видно, что 
этот этап скоротечен, высокая скорость форми-
рования частиц сажи наблюдается до верхней 
мертвой точки в цилиндре в период начала ак-
тивного тепловыделения. Происходит умень-
шение среднемассового диаметра частиц сажи, 
вызванное бурным ростом числа частиц в этой 
фазе. Существенного роста массы дисперсного 
углерода M в этот период не происходит, что 
объясняется кинетическим режимом горения 
топлива.

Рис. 6. Скорость тепловыделения в цилиндре дизеля  
на номинальном режиме работы

Рис. 7. Характеристики сажесодержания в цилиндре дизеля
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II. Участок роста диаметра D и массы час- 
тиц M в предпламенной зоне и зоне диффузион-
ного пламени. Рост наблюдается в течение про-
цесса сгорания в ядре факела в предпламенной 
зоне и тем интенсивнее, чем больше концентра-
ция углеводородного сырья. На участке роста 
после перехода частицы через фронт пламени  
в зону продуктов сгорания происходит сниже-
ние массы частицы в результате гетерогенных 
реакций окисления. Участок характеризуется 
протеканием одновременно двух процессов: га-
зификации и коагуляции частиц.

III. Участок чистой газификации. Гази-
фикация происходит преимущественно в за-
ключительной стадии сгорания и очагового 
догорания остатков топливовоздушной смеси 
в камере сгорания. Общая масса дисперсного 
углерода снижается. Концентрация сажи падает, 
растет физическое расстояние между частица-
ми, уменьшаются температура газов и давление, 
снижается реакционная способность поверх- 
ности частиц сажи, уменьшается вероятность 
коагуляции.

Заключение

Верификация модели осуществлялась на осно- 
ве экспериментальных исследований опре-
деления дымности отработавших газов дизе-
ля на различных режимах работы. На рис. 8 
представлены результаты моделирования ди-
намики концентрации сажи C в цилиндре на 
различных нагрузочных режимах работы на 

номинальной частоте вращения коленчатого 
вала двигателя. 

Результат моделирования имеет высокую 
сходимость с экспериментальными данны- 
ми [21]. Полученная модель позволяет численно 
оценивать влияние параметров процесса сгора-
ния и испарения топлива в цилиндре на процесс 
сажеобразования. При включении в расчетную 
часть модели процедуры испарения и химиче-
ского разложения углеводородов альтернатив-
ных топлив модель позволит удовлетворительно 
прогнозировать дымность дизелей при работе 
на нетрадиционных топливах [20].

Рис. 8. Результат моделирования концентрации сажи  
в цилиндре дизеля в зависимости от нагрузочного 

режима на номинальной частоте вращения:
 pe = 0,115 МПа;  pe = 0,231 МПа;  pe = 0,346 МПа; 
 pe = 0,462 МПа;  pe = 0,587 МПа;  pe = 0,692 МПа
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Снижение токсичности отработавших газов  
двигателя внутреннего сгорания с помощью керамического покрытия 
на деталях камеры сгорания*

Н.Ю. Дударева, В.М. Ситдиков

Уфимский университет науки и технологий (УУНиТ)

Reducing Toxicity in the Internal Combustion Engine Exhaust Gases  
by Using Ceramic Coating on the Combustion Chamber Components 

N.Y. Dudareva, V.M. Sitdikov

Ufa University of Science and Technology (UUST)

Одна из самых актуальных проблем поршневого двигателестроения — токсичность отработав-
ших газов двигателей внутреннего сгорания. В последнее время рассматриваются возможности 
применения каталитических нейтрализаторов непосредственно в камере сгорания двигателя. 
Такие нейтрализаторы можно создать путем нанесения специальных покрытий на поверхности 
деталей камеры сгорания. Наиболее перспективным способом является микродуговое оксиди-
рование, благодаря которому на деталях из алюминиевых сплавов можно сформировать керами-
ческие покрытия с высокой адгезионной прочностью. Многие экспериментальные исследования 
показали эффект снижения количества отдельных компонентов отработавших газов в каме-
ре сгорания благодаря применению таких покрытий. Поскольку теоретические обоснования  
использования таких покрытий для снижения токсичности отработавших газов не разработа-
ны, целью данной работы стали теоретическое обоснование, разработка и верификация матема-
тической модели нейтрализации компонентов отработавших газов посредством покрытия дета-
лей камеры сгорания методом микродугового оксидирования. Разработанная математическая 
модель снижения количества отдельных компонентов отработавших газов в камере сгорания 
двигателя учитывает множество факторов: геометрические параметры и рабочие характеристи-
ки двигателя; свойства покрытия и состав отработавших газов. На основе ранее полученных 
экспериментальных данных на двигателе РМЗ-551i проведена верификация разработанной ма-
тематической модели в широком диапазоне скоростей (2000…6000 мин–1) и величины открытия 
дроссельной заслонки (25…100 %). Верификация по СО показала, что математическая модель 
позволяет проводить расчеты с достаточно высокой сходимостью — на уровне порядка величин 
и ее можно использовать для предварительной оценки влияния различных факторов на количе-
ство токсичных компонентов в отработавших газах двигателя. 

Ключевые слова: математическая модель, двигатель внутреннего сгорания, токсичность, отра-
ботавшие газы, катализатор, камера сгорания, покрытие, керамика

Toxicity of the internal combustion engine exhaust gases is one of the most pressing problems in the 
piston engine manufacturing. Recently, possibilities of using catalytic converters directly in the engine 
combustion chamber stay under consideration. Such neutralizers could be created by applying special 
coatings to the combustion chamber parts’ surfaces. �e most promising method is the micro-arc 
oxidation making it possible to form ceramic coatings with the high adhesive strength on components 
made of the aluminum alloys. Many experimental studies demonstrated the e¨ect of reducing amount 
of the separate exhaust gas components in the combustion chamber due to introducing such coatings. 
Since theoretical foundations for introduction of such coatings to reduce the exhaust gases toxicity were 
not elaborated, the purpose of this work is theoretical justi�cation, development and veri�cation of  
a mathematical model for neutralizing the exhaust gas components by coating the combustion chamber 

* Исследование выполнено при поддержке Министерства науки и высшего образования РФ в рамках Госу-
дарственного задания № FEUE-2023-0007 (УУНиТ).
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Введение

Мировое автомобилестроение тесно связа-
но с развитием поршневого двигателестрое-
ния. Современные тенденции характеризуются  
активной автомобилизацией населения, а также 
увеличением количества машин специального 
назначения. Во всех странах мира с передовой 
экономикой, промышленностью и сельским хо-
зяйством наблюдается активный рост приме-
нения автомобильной техники, что сопровож- 
дается и ростом числа двигателей внутреннего 
сгорания (ДВС). Самым серьезным недостатком 
ДВС является токсичность. Работа ДВС сопро-
вождается выбросом в атмосферу отработав-
ших газов (ОГ), состав которых характеризуется 
следующими составляющими: СО — угарный 
газ, CnHm — несгоревшие углеводороды, NOx —  
оксиды азота, СО2 — углекислый газ [1, 2]. Также 
в ОГ содержится вода, которая попадает в атмо- 
сферу в виде пара. Вода и углекислый газ явля-
ются нетоксичными компонентами, а остальные 
составляющие представляют опасность как для 
человека, так и для окружающей среды [3, 4]. 
По этой причине актуальна проблема снижения 
токсичности ОГ, заключающаяся в уменьшении 
доли продуктов неполного сгорания топлива 
(СО, CnHm и NOx). 

К решению проблемы токсичности ДВС 
подходят комплексно: проводят конструктор-
ские доработки двигателей, совершенствуют 
рабочий процесс, ужесточают требования к ка- 
честву топлива, снижают количество потре-
бляемого топлива, используют специальные 
устройства по дожиганию компонентов ОГ — 
каталитические нейтрализаторы [5, 6]. Для 
стимулирования работ в этом направлении 
были введены нормы ЕВРО, которые норми-
руют постепенное с течением времени сниже-
ние токсичности ОГ автомобильных ДВС [7, 8]. 

Только на практике оказалось сложно добиться 
выполнения этих норм. На сегодняшний день 
автомобильные двигатели не выпускаются без 
каталитических нейтрализаторов, топливо про-
изводится по самым современным технологиям 
нефтепереработки, однако требуемые значения 
норм ЕВРО все еще не достигнуты. Уже признан 
тот факт, что потенциал каталитических ней-
трализаторов практически исчерпан.

В последнее время все чаще рассматривают 
возможность частичного снижения токсичнос- 
ти ОГ непосредственно внутри камеры сгора-
ния (КС) ДВС. Для этого используют различные 
покрытия, состоящие из оксидов алюминия, 
кремния, циркония, марганца, никеля, платины, 
палладия и др. Такие покрытия обычно керами-
ческие, их можно наносить на детали камеры 
сгорания с целью защиты поверхностей от тем-
пературных и механических нагрузок, а также 
для снижения количества токсичных составля-
ющих в ОГ [9, 10]. Однако большая проблема 
этих покрытий — их недостаточная адгезионная 
прочность в условиях циклических механиче-
ских и тепловых воздействий, которым подвер-
жены детали КС ДВС. Покрытия отслаиваются, 
скалываются с поверхностей, в результате это 
вызывает поломку всего двигателя. 

Известен способ нанесения керамических 
покрытий, обладающих высокой адгезионной 
прочностью, — микродуговое оксидирование 
(МДО) [11]. Такие покрытия характеризуются 
высокой микротвердостью (до 22  ГПа) и со-
стоят из высокотемпературных оксидов алю-
миния: α-Al2O3, γ-Al2O3, муллита, силлимани- 
та [12]. Анализ литературы показывает, что ра-
нее проведенные исследования таких покрытий 
на деталях ДВС были направлены на изучение 
их влияния на износостойкость, теплостойкость 
и коррозионную стойкость деталей, а также на 
процесс сгорания топлива в двигателе [13–15]. 

components with the micro-arc oxidation. �e developed mathematical model for reducing the separate 
exhaust gas components amount in the engine combustion chamber takes into account many factors: 
the engine geometric parameters and performance characteristics; coating properties and the exhaust 
gas composition. Based on the previously obtained experimental data with the RMZ-551i engine, the 
elaborated mathematical model was veri�ed in a wide range of speeds (2000...6000 min–1) and the 
throttle valve opening values (25...100 %). �e CO veri�cation demonstrated that mathematical model 
allows calculations with a fairly high convergence at the order of the magnitude level, and it could be 
used in preliminary assessment of the various factors in©uence on the amount of toxic components in 
the engine exhaust gases.

Keywords: mathematical model, internal combustion engine, toxicity, exhaust gases, catalyst, combustion 
chamber, coating, ceramics
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Однако при использовании МДО-покрытий 
на деталях КС во время проведения моторных 
испытаний наблюдалось снижение эмиссии 
некоторых токсичных компонентов в ОГ [16]. 
Особый эффект от МДО-покрытий отмечается  
в направлении снижения эмиссии окиси углеро-
да — CO. Это было зафиксировано и в моторных 
испытаниях, проведенных авторами настоящей 
статьи и описанных в работе [17], и в лаборатор-
ных исследованиях, выполненных в условиях, 
приближенных к условиям работы ДВС [18]. 

Как уже отмечалось выше, состав МДО-
покрытий характеризуется оксидами алюми-
ния и алюмосиликатами (муллитом, силлима-
нитом и др.), а эти вещества на практике часто 
используются в качестве катализатора или его 
носителя [12, 19]. Структура МДО-покрытия  
отличается достаточно высокой пористостью (до 
30 %), что обеспечивает развитую поверхность 
и важно для катализаторов [20, 21]. Низкий ко-
эффициент теплопроводности этих покрытий 
(1–5  Вт/(м  ⋅  K)) способствует повышению тем-
пературы в КС, что вызывает активизацию про-
цессов окисления компонентов ОГ [22]. Однако 
анализ научной литературы показывает, что на 
настоящий момент теоретические обоснования 
возможности применения МДО-покрытий на 
деталях КС ДВС в качестве катализатора отсут-

ствуют. Поэтому разработка прогнозной мате-
матической модели, позволяющей описать ката-
литический эффект МДО-покрытий на деталях 
КС ДВС, является актуальной. В результате была 
сформулирована цель работы —теоретическое 
обоснование, разработка и верификация мате-
матической модели процесса нейтрализации 
компонентов ОГ посредством МДО-покрытия 
деталей камеры сгорания ДВС.

Материалы и методы

Очевидно, что математическая модель нейтра-
лизации ОГ в КС с помощью МДО-покрытия 
должна учитывать комплекс факторов: 1) гео-
метрические параметры камеры сгорания ДВС;  
2) свойства МДО-покрытия; 3)  свойства и со-
став ОГ; 4) эксплуатационные характеристики 
двигателя.  Комплекс этих факторов более под-
робно представлен на рис. 1.

За основу математической модели был взят 
первый закон Фика, согласно которому количе-
ство вещества, перенесенного за счет диффузии 
в единицу времени через поверхность S, перпен-
дикулярную направлению переноса, пропорци-
онально градиенту концентрации этого веще-
ства в данный момент времени t [23]:

 dq DS
С

x
dt=−

∂
∂







� � ,  (1)

Рис. 1. Факторы, влияющие на химическую реакцию нейтрализации
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где dq — уменьшение количества компонента 
ОГ в результате контакта с катализатором, мг/с; 
D — коэффициент диффузии, м2/с; S — площадь 
катализатора, м2; С — исходная концентрация 
компонентов газа, мг/м3; x — расстояние пер-
пендикулярное поверхности катализатора, м;  
t — продолжительность контакта газов с ката-
лизатором, с.

Общее снижение концентрации отдельных 
компонентов ОГ можно определить по формуле

 ∆c
dq

Q
=

о.г

,  (2)

где Qо.г — средний объем отработавших газов, 
м3/с.

При разработке модели было сделано пред-
положение, что процесс нейтрализации компо-
нентов ОГ происходит исключительно в порах 
МДО-покрытия. В связи с тем что такие покры-
тия имеют значительную пористость, которая 
представлена как микропорами, которые фик-
сируются на микрошлифах покрытия, так и на-
норазмерными порами [20, 21, 24], коэффици-
ент диффузии представили формулой

�D RT

M
d p d p

i

= +
1

3

8

π
( ),н.п н.п м.п м.п               (3)

где R — универсальная газовая постоянная,  
Дж/(моль ⋅ K); Т — температура, K; Mi — моле-
кулярная масса i-го компонента, кг/моль; dн.п — 
диаметр нанопор, м; pн.п — пористость нанопор, 
доли; dм.п — диаметр макропор, м; pм.п — пори-
стость макропор, доли.

МДО-покрытия отличаются развитой по-
верхностью, поэтому для расчета реальной 
площади поверхности предложена формула, ко- 
торая учитывает неровность поверхности и  
количество активных центров катализа:

 S S i L K= п
2 ,   (4)

где Sп — площадь поверхности детали в камере 
сгорания с МДО-покрытием, м2; i — количество 
цилиндров (поршней) в двигателе; L — коэффи-
циент учитывающий неровность поверхности; 
K — доля активных центров катализатора.

Поскольку при разработке модели было 
сделано предположение, что процесс нейтрали-
зации ОГ в основном происходит в порах по-
крытия, градиент концентрации компонента ОГ 
в порах можно представить уравнением:

 
∂
∂

=
c

x

C

h
oi ,   (5)

где С0i — концентрация отдельного компонента 
ОГ в камере сгорания до нейтрализации, мг/м3; 
h — толщина МДО-покрытия, м.

Было принято условное допущение, что 
контакт ОГ с МДО-покрытием происходит 
только на выпуске, то есть время контакта ОГ 
с катализатором равно половине цикла двига-
теля. С учетом тактности двигателя это время 
можно описать формулой

 dt
z

n
=

15
,   (6)

где n — частота вращения коленчатого вала, c–1; 
z — тактность ДВС.

С учетом уравнений (3)–(6) уравнение (1) 
приобрело вид

dq
RT

M
d d p

S L izK
C

hn
nP

p
i

oi

= − ( )×

×

+5
8

2

π н.п н.п м.п м.п

п ,

         (7)

где P — коэффициент, учитывающий долю  
отдельных компонентов ОГ в общем объеме ОГ.

Объемный расход ОГ находили согласно 
формуле [25]

 Q
G G G

о.г
о.г в т= =

+
γ γ

,  (8)

где Gо.г — расход ОГ, кг/с; γ — удельная плот-
ность воздуха (γ  =  1,204 кг/м3 при температуре 
20 °С), кг/м3; Gв — расход воздуха, кг/с; Gт — рас-
ход топлива, кг/с.

Расход воздуха определяли по формуле

 G Qв в= γ ,   (9)

где Qв — объемный расход воздуха, м3/с.
Объемный расход воздуха можно найти по 

формуле [25]

 Q
D H i n

vв
п= �π η
2

4
,  (10)

где Dп — диаметр поршня, м; Н — ход поршня, м;  
ηv — коэффициент наполнения. 

Весовой расход топлива рассчитывали по 
формуле
 G

Ni i
т

g
= �

3600
,   (11)
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где Ni — индикаторная мощность, кВт; gi — 
удельный индикаторный расход топлива,  
кг/(Вт ⋅ ч).

С учетом выражений (8)–(11) было полу-
чено уравнение, позволяющее определить коли- 
чество ОГ: 

 Q
D H i n g Nv i i

о.г
п= +

π η
γ

2

4 3600
.  (12)

После подстановки выражений (7) и (12)  
в уравнение (2) была получена итоговая формула

∆c

RT

M
d p d p S L i z K

C

hn
P

D H i n N
i

i

v i

=

=
− +( )

+

5
8

4

2 0

2

π
π η

н.п н.п м.п м.п п

п g ii

3600γ

�.
 

(13)

Результаты верификации и обсуждения

Разработанная математическая модель была 
верифицирована на основе данных, получен-
ных авторами настоящей работы при стендо-
вых моторных испытаниях двигателя марки 
РМЗ-551i. Это двигатель является двухтактным, 
двухцилиндровым, бензиновым, с жидкостным 
охлаждением. Мощность двигателя составляет  
36,78 кВт при номинальной частоте вращения 
6250 мин–1. Диаметр поршня 76 мм, ход поршня 
61 мм. Для расчетов и верификации математи-
ческой модели приняты данные по токсично-
сти ОГ, мощности и расходу топлива, которые 
были получены при моторных испытаниях с ис-
пользованием штатных поршней без покрытия  
(рис. 2, а) и поршней с МДО-покрытием на дни-
ще (рис. 2, б) [17]. 

Площадь покрытия поршня составляла 
4071,5  мм2 (рис 2, б). Для измерения микро-
пористости был предварительно подготовлен 
микрошлиф покрытия, сформированного на 
образце-свидетеле. Микропористость опреде-
ляли на фотографии микрошлифа, выполнен-
ного с помощью сканирующего электронного 
микроскопа JEOL JSM-6490LV (рис. 3), с исполь-
зованием программы ImageJ, которая позво- 
ляет рассчитывать пористость в автоматическом 
режиме [26]. В итоге микропористость покры-
тия составила 28,7  ±  11,1  % [21]. Для расчетов 
использовали также значение нанопористости, 
которое, по предварительной оценке, состав-
ляет 6  % [24]. Толщину покрытия измеряли на 
днище поршня вихретоковым толщиномером 
неразрушающего типа ТТ-210, она составила 
118,4±1,64 мкм, в расчетах использовали значе-
ние толщины 120  мкм. Температуру на днище 
поршня с МДО-покрытием принимали равной 
667 K. Это значение было получено в резуль-
тате 3D-моделирования теплового состояния 
поршня модельного двигателя с учетом МДО-
покрытия толщиной 120 мкм на его днище [27]. 

Для определения коэффициента L (урав-
нение (4)), учитывающего истинную площадь 
поверхности с МДО-покрытием, на фотогра- 
фиях микрошлифов с помощью программы 
Corel DRAW была измерена истинная длина 
поверхности (с учетом пористости и неровно-
стей), а также номинальная длина. Измерения 
были выполнены на трех фотографиях микро-
шлифов МДО-покрытия, сформированного на 
образце-свидетеле (см. рис.  3). Коэффициент L  
вычисляли как отношение истинной длины  

Рис. 2. Поршни двигателя:
а — без покрытия (штатный поршень);  

б — с МДО-покрытием Рис. 3. Микрошлиф участка МДО-покрытия
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поверхности к номинальной, его значение со-
ставило 1,74±0,45. В расчетах также принима-
ли, что доля активных центров катализатора  
K = 0,04 (4 %), как для катализаторов из оксида 
алюминия [28]. 

Расчеты по разработанной математической 
модели выполняли для оксида углерода — ком-
понента ОГ, снижение содержания которого 
было отмечено при моторных испытаниях [17]. 
Соответственно, долю P компонента в общем 
количестве ОГ принимали равной количеству 
СО при моторных испытаниях со штатными 
поршнями. 

В расчетах для малых скоростей (2000 
и 4000 мин–1) принимали значение коэффи- 
циента наполнения 0,4, для скоростей 4000  
и 5000 мин–1 — 0,5, а для режима 6000 мин–1 — 
0,8. Эти значения коэффициента наполнения 

были получены в результате предварительной 
оценки экспериментальных параметров модель-
ного двигателя. 

Расчеты снижения эмиссии оксида углерода 
(∆ССО) с учетом разработанной модели выпол-
няли для различных скоростных режимов ра-
боты двигателя от 2000 до 6000 мин–1. При этом 
на каждом режиме расчеты проводили с учетом 
различных значений открытия дроссельной за-
слонки: 25, 50, 75 и 100 %. Количество СО в ОГ 
у двигателя с покрытием рассчитывали по фор-
муле

C С CCO CO CO= −* ,∆

где СCO
*  — количество СО в ОГ двигателя  

с поршнем без покрытия; ∆CCO  — расчетное 
значение снижения эмиссии оксида углерода бла-
годаря покрытию, вычисленное по формуле (13).

Рис. 4. Расчетное и экспериментальное содержание СО  
при различных вариантах открытия дроссельной заслонки:

а — 25%-ное открытие; б — 50%-ное открытие; в — 75%-ное открытие; г — 100%-ное открытие;  
 расчетное;  экспериментальное
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Экспериментальные и расчетные результа-
ты приведены на рис. 4.

Анализ данных, представленных на рис. 4, 
позволяет сделать вывод, что с учетом погреш-
ностей экспериментальных данных разница 
между экспериментальными и расчетными зна-
чениями содержания оксида углерода в ОГ яв-
ляется незначительной: минимальная разница 
составляет 0,006  %, а максимальная — 11,5  %. 
Таким образом, разработанную математическую 
модель можно применять для расчета эмиссии 
СО в ОГ. 

Выводы и заключение

Разработана математическая модель, позво-
ляющая оценивать величину снижения эмис-
сии оксидов углерода в ОГ ДВС посредством  
МДО-покрытия, формируемого на поверхнос- 
тях деталей КС. Математическая модель осно-
вана на первом законе Фика и учитывает мно-
жество факторов: геометрические параметры 
двигателя и КС ДВС; свойства и структуру 

МДО-покрытия; состав и свойства ОГ; эксплу-
атационные параметры двигателя.

В ходе исследования математическая модель 
была использована для расчета снижения эмис-
сии оксида углерода в ОГ двигателя РМЗ-551i. 
Для верификации модели использовали экспери-
ментальные данные моторных испытаний этого 
двигателя. Сравнение расчетных и эксперимен-
тальных данных показало, что разработанная ма-
тематическая модель позволяет рассчитать эмис-
сию СО при наличии МДО-слоя на поверхности 
деталей КС с погрешностью не более 11,5 %.

Результаты данных исследований могут 
найти применение при разработке и проекти-
ровании поршневых ДВС с целью снижения 
их токсичности. Кроме того, данную методику 
можно использовать для предварительной оцен-
ки влияния различных факторов (толщины, 
площади и пористости покрытия, температуры 
поверхности деталей и других эксплуатацион-
ных показателей ДВС) на содержание токсич-
ных компонентов в ОГ.
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Расчетные исследования параметров рабочего процесса  
дизельного двигателя с добавками аммиака во впускную систему

А.С. Кулешов1, А.А. Кулешов1, В.А. Марков1, В.В. Фурман2, С.В. Плахов2

1 МГТУ им. Н.Э. Баумана
2 ООО «ППП Дизельавтоматика»

Computational Studies of the Diesel Engine Working Process Parameters 
with Ammonia Additives in the Intake System

A.S. Kuleshov1, A.A. Kuleshov1, V.A. Markov1, V.V. Furman2, S.V. Plakhov2

1 Bauman Moscow State Technical University (BMSTU) 
2 LLC Manufacturing Enterprise Dieselavtomatika

Рассмотрена возможность использования аммиака в качестве топлива в дизельных двигателях. 
Проанализированы физико-химические свойства ряда нефтяных и альтернативных моторных 
топлив, включая аммиак. Установлено, что воспламенение аммиака в цилиндрах дизельного 
двигателя целесообразно организовать от запальной дозы нефтяного дизельного топлива. Про-
ведены расчетные исследования дизельного двигателя типа Д-245, работающего на нефтяном 
дизельном топливе с подачей аммиака во впускную систему. Принято, что дизельное топливо 
подавалось в камеру сгорания штатной топливной системой, а аммиак в газовой фазе посту-
пал во впускную систему двигателя после турбокомпрессора. Исследован номинальный режим 
работы двигателя с мощностью 83,8 кВт при частоте вращения коленчатого вала 2400 мин–1.  
На этом режиме энергетическая доля аммиака в общей подаче топлива варьировалась в диа-
пазоне 0…80 %. Расчеты показали, что с увеличением доли аммиака до 20 % эффективный КПД 
двигателя возрастает на 3,2 % по сравнению с КПД дизельного цикла. При дальнейшем росте 
доли аммиака до 80 % КПД двигателя падает примерно на 10 %. В указанном диапазоне увеличе-
ния доли аммиака выброс углекислого газа снижается с 731,7 до 160,8 г/(кВт ⋅ ч). Окончательный 
вывод о рациональной доле аммиака в общей подаче топлива должен быть сделан с учетом не 
только достижения наилучших показателей топливной экономичности двигателя, но и с учетом 
минимизации вредных выбросов с отработавшими газами и ограничений, накладываемых на 
показатели динамики процесса сгорания.

Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, дизельный двигатель, газодизельный двига-
тель, камера сгорания, дизельное топливо, аммиак, воспламенение, топливная экономичность

�e paper considers possibility of introducing ammonia as the diesel engine fuel. Physicochemical 
properties of a number of petroleum and alternative motor fuels, including ammonia, were analyzed. It 
was established that it is advisable to ignite ammonia in the diesel engine cylinders using a pilot dose of 
the petroleum diesel fuel. Calculation studies were performed on the D-245 diesel engine running on 
the petroleum diesel fuel with ammonia supplied into the intake system. It was accepted that diesel fuel 
was supplied to the combustion chamber by the standard fuel system, while ammonia in the gas phase 
entered the engine intake system a�er the turbocharger. Nominal operating mode of an engine with 
power of 83.8 kW and cranksha� speed of 2400 rpm was studied. In this mode, the ammonia energy 
share in the total fuel supply was varying in the range of 0...80 %. Calculations demonstrated that with 
an increase in the ammonia proportion of up to 20 %, the engine e®ciency increased by 3.2 % compared 
to the diesel cycle e®ciency. With further increase in the ammonia proportion of up to 80 %, the engine 
e®ciency dropped by approximately 10 %. In the speci�ed range of ammonia proportion increase, the 
carbon dioxide emissions were decreasing from 731.7 to 160.8 g/(kW⋅ h). �e �nal conclusion on the 
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Введение

Несмотря на начавшуюся электрификацию 
транспортной отрасли, двигатели внутренне-
го сгорания (ДВС) остаются основным типом 
энергетических установок для различных транс-
портных средств. Этому способствуют постоян-
ное совершенствование этих двигателей и уже 
достигнутые приемлемые экологические по-
казатели. При этом с точки зрения топливной 
экономичности наиболее эффективными ДВС 
являются дизельные двигатели. Предполага-
ется их широкое использование в мобильных 
силовых установках различного назначения, но 
их наиболее массовое применение планирует-
ся на автомобилях различного класса. В част-
ности, в соответствии с данными ежегодного 
энергетического отчета, опубликованными ми-
нистерством энергетики США, прогнозируется 
рост потребления нефтяных топлив грузовыми 
автомобилями большой грузоподъемности на 
период до 2040 г. (рис. 1) [1]. Что касается мало-
тоннажных автомобилей с дизельными двигате-
лями, то и они сохранят небольшую, но устой-
чивую долю продаж вплоть до 2050 г. (рис. 2) [1].

Как отмечено выше, дизельные двигатели 
отличаются от бензиновых более эффектив-
ным сжиганием топлива и его меньшим удель-

ным потреблением на единицу вырабатываемой 
энергии. В связи с этим автомобили с дизельны-
ми двигателями имеют меньший удельный вы-
брос основного парникового газа — диоксида 
углерода (углекислого газа СО2), однако прово-
димая декарбонизация мировой экономики тре-
бует кардинального сокращения его выбросов  
в атмосферу [2–4]. Это достигается при исполь-
зовании в дизельных двигателях альтернатив-
ных безуглеродных и низкоуглеродных мотор-
ных топлив [5]. К безуглеродным моторным 
топливам в первую очередь относят водород 
(H2) и аммиак (NH3) [6–8].

При использовании водорода в качестве 
моторного топлива возникает ряд проблем, ко-
торые на сегодняшний день окончательно не ре-
шены. Среди них высокая стоимость известных 
технологий получения водорода, сложность его 
хранения на заправочных станциях и на борту 
транспортных средств, его взрывоопасность, 
жесткое сгорание в цилиндрах ДВС, его нега-
тивное воздействие на конструкционные мате-
риалы и ряд других проблем. Одной из основ-
ных является проблема хранения водорода: его 
можно хранить в жидкой фазе при атмосферном 
давлении и глубокой отрицательной температу-
ре (–253 °C) или в газовой фазе при нормальной 
температуре (+20 °C) под очень большим давле-
нием (около 70 МПа) (табл. 1) [5, 8–10]. Часть ука-
занных проблем решается при использовании в 
качестве моторного топлива аммиака. При этом 
аммиак можно рассматривать как носитель во-
дорода, обеспечивающий его безопасное хране-
ние [11–14]. Молекулы аммиака отличаются вы-
соким содержанием атомов водорода — каждый 
моль аммиака содержит 1,5 моля молекулярного 
водорода. Жидкий аммиак можно хранить при 
небольшой отрицательной температуре (–33 °C) 
или при нормальной температуре под давле- 
нием около 0,9 МПа. Это значительно упрощает 
хранение и транспортировку этого энергоноси-
теля.

Первые работы по использованию аммиака 
в качестве топлива для двигателей внутреннего 
сгорания относятся еще к 1930–1940-м годам.  

rational share of ammonia in the total fuel supply should be made taking into account not only achieving 
the engine fuel e®ciency best indicators, but also minimizing the harmful emissions from exhaust gases 
and the restrictions imposed on the combustion process dynamics.

Keywords: internal combustion engine, diesel engine, gas-diesel engine, combustion chamber, diesel 
fuel, ammonia, ignition, fuel e®ciency

Рис. 1. История и прогнозы потребления топлива гру-
зовыми автомобилями большой грузоподъемности
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Рис. 2. История и прогнозы продаж новых малотоннажных автомобилей  
и их разбивка по видам топлива

Таблица 1. Свойства нефтяных и альтернативных моторных топлив  
при нормальных условиях (p = 0,1 МПа и T = 300 K)

Свойства
Топлива

Аммиак Водород Метан ДТ Бензин Метанол

Формула состава NН3 Н2 СН4 C12H26* C8H17* CН3OH

Молекулярная масса 17,03 2,02 16,04 172* 114* 32,04

Фаза хранения при 
температуре T = 300 K  
и давлении p, МПа

Жидкость
(p = 1,1)

Компримиро- 
ванный
(p = 70)

Компримиро- 
ванный
(p = 25)

Жидкость 
(p = 0,1)

Жидкость 
(p = 0,1)

Жидкость
(p = 0,1)

Плотность при указанных  
условиях хранения, кг/м3 600 39,1 187 840* 740* 784,6

Массовая теплота сгорания  
низшая, МДж/кг 18,8 120 50 42,5* 44,5* 19,9

Скорость распространения  
пламени в смесях с воздухом  
при коэффициенте избытка  
воздуха α = 1 м/с

0,08 2,50 0,38 0,30* 0,35* 0,36

Температура  
самовоспламенения, K 930 850 859 550* 650* 712

Цетановое число Около 0 Около 1 3 45–55 8–15 5

Октановое число по исследо-
вательскому методу 130 Более 100 120 – 90-98 119

Пределы воспламенения  
горючей смеси по коэффи- 
циенту избытка воздуха,  
% (об.)

15,0–28,0 4,7–75,0 5,0–15,0 0,7–7,0 0,6-8,0 6,7–36,0

* Указаны значения для нефтяных топлив среднего состава.
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За рубежом широкомасштабные исследования 
возможностей использования аммиака в каче-
стве моторного топлива для дизельных двигате-
лей начались в 60-х годах прошлого века [15–18]. 
Проводились подобные исследования и в СССР 
[19–22]. Возобновившийся интерес к исполь-
зованию аммиака в качестве альтернативного 
топлива для ДВС обесловлен необходимостью 
решения современных экологических проблем, 
в первую очередь необходимостью кардиналь-
ного снижения выбросов в атмосферу углекис-
лого газа [23–26].

Отметим, что в настоящее время аммиак  
производится в значительных количествах.  
В 2021 г. мировое производство аммиака достиг-
ло порядка 180 млн т. За период с 2017 по 2021 г.  
объем выпуска аммиака в России увеличился от 
17,1 до 19,9 млн т (на 16  %) [27]. На рис. 3 по-
казано соотношение потребления различных 
сырьевых ресурсов для производства аммиа- 
ка [1]. Почти 72  % мирового производства  
аммиака обеспечивается за счет природного газа.

Возможны различные направления исполь-
зования аммиака в качестве моторного топлива. 
Его можно использовать в качестве самостоя-
тельного моторного топлива или в сочетании  
с другими жидкими и газообразными нефтя-
ными и альтернативными топливами (включая 
биотоплива и водород) [28–31]. При этом наи-
более простым способом организации работы 
ДВС на аммиаке служит его подача во впуск-
ную систему двигателя [32]. Водород и амми-
ак относятся к низкоцетановым топливам, от-
личающимся плохой самовоспламеняемостью 
в условиях камеры сгорания (КС) дизельного 
двигателя. Температуры их самоспламенения 
равны соответственно 850 и 930 K (см. табл. 1), 
а цетановые числа — соответственно около 1  
и около 0. Наиболее эффективным способом на-

дежного воспламенения водородно-воздушных 
и аммиачно-воздушных смесей в КС в широком 
диапазане скоростных и нагрузочных режимов 
является организация двухтопливной работы 
двигателя.  При этом воспламенение этих сме-
сей осуществляется от теплоты сгорания впры-
скиваемого в КС запального нефтяного дизель-
ного топлива (ДТ) [33–36].

На первом этапе исследование работы  
дизельного двигателя при такой организации 
рабочего процесса целесообразно проводить  
с использованием расчетных методов. Известны 
публикации, посвященные кинетике сгорания 
аммиачно-воздушных смесей в КС дизельных 
двигателей [37–39] и моделированию рабоче-
го процесса этих двигателей [40–42]. Вместе  
с тем процессы сгорания аммиачно-воздушных 
смесей в КС дизельных двигателей еще недоста-
точно изучены. Цель представленного исследо-
вания — расчет газодизельного цикла двигате-
ля транспортного назначения при его работе  
с добавками аммиака во впускную систему при 
воспламенении аммиачно-воздушных смесей от 
запальной дозы нефтяного дизельного топлива.

В исследовании проведен сравнительный 
анализ параметров рабочего процесса газоди-
зельного цикла при изменении доли аммиака  
в общей подаче топлива. Исследование прове-
дено с использованием программного комплек-
са (ПК) «Дизель-РК», разработанного в МГТУ  
им. Н.Э. Баумана проф. А.С. Кулешовым. В 
этом ПК реализовано несколько современных 
математических моделей, позволяющих моде-
лировать как традиционные двигатели, так и 
перспективные, включая многотопливные. К та-
ким математическим моделям ПК «Дизель-РК» 
можно отнести многозонную модель процессов 
смесеобразования и сгорания в дизеле, трехзон-
ную модель сгорания в газодизеле, несколько 
моделей теплообмена, одномерную модель газо- 
обмена, модель двухступенчатого турбонадду-
ва с охлаждением надувочного воздуха, модели 
расчета выбросов вредных веществ.

Объект исследования

В качестве объекта исследования выбран ди-
зельный двигатель типа Д-245 (4Н 11/12,5)  
с исходной мощностью Ne = 83,8 кВт при частоте 
вращения коленчатого вала n = 2400 мин–1. Этот 
двигатель с турбонаддувом (без охлаждения 
наддувочного воздуха) имеет степень сжатия 

Рис. 3. Виды сырья, используемые мировой аммиач-
ной промышленностью для производства аммиака
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ε = 15, чугунную головку цилиндра и алюминие-
вый поршень с глубокой камерой сгорания типа 
ЦНИДИ (Центральный научно-исследователь-
ский дизельный институт), рис. 4. Конфигура-
ция распылителя и его расположение в камере 
сгорания показаны на рис. 5. Параметры распы-
лителя форсунки приведены ниже. Расположе-
ние распыливающих отверстий форсунки этого 
двигателя представлено в табл. 2.

Параметры распылителя форсунки  
дизельного двигателя типа Д-245

Диаметр распыливающих отверстий dр, мм  ... 0,34
Число распыливающих отверстий iр  .................... 5
Максимальный ход иглы hиmax, мм  ................... 0,32
Суммарная эффективная площадь распылителя 

в сборе µр fр, мм2 ......................................... 0,270

Примечание. Значения µр fр даны при максимальном 
подъеме иглы форсунки hиmax = 0,32 мм; указаны значе-
ния hи и µр fр средние для комплекта распылителей.

При расчетах в ПК «Дизель-РК» за то-
пливную систему А принята штатная система 
впрыска ДТ (см. рис. 5). В связи с тем что рас-
сматриваемый двигатель практически не имеет 
перекрытия клапанов, была принята схема пи-
тания его аммиаком с подачей газа во впускной 

коллектор. Система подачи аммиака обозначена 
как система В (см. рис. 5). Давление аммиака  
в магистрали его подачи в клапанные каналы за-
давали на 0,1 МПа выше, чем давление наддува. 
При этом максимальный расход газа рассчитан 
исходя из геометрии проточной части клапана  
и перепада давлений в нем. Форма характе-
ристики подачи аммиака от угла поворота 
коленчатого вала (ПКВ) принята трапецие-
видной. Начало подачи газа принято равным  
300 град. ПКВ до верхней мертвой точки (ВМТ), 
цикловые подачи нефтяного ДТ и аммиака пред-
ставлены в табл. 3.

Таким образом, в работе принято, что впры-
скивание запального дизельного топлива (ДТ)  
в камеру сгорания обеспечивалась штатной то-
пливной системой, а подача аммиака в газовой 
фазе осуществлялась во впускную систему дви-
гателя после турбокомпрессора. Цикловая пор-
ция дизельного топлива и аммиака для разных 
расчетных условий определены с учетом тепло-
творной способности ДТ и аммиака и представ-
лены в табл. 3. Характеристики впрыска запаль-
ных порций ДТ представлены на рис. 6. 

По рис. 6 необходимо отметить, что во всех 
рассматриваемых случаях начало подачи запаль-
ной дозы ДТ (угол опережения впрыскивания 

Рис. 4. Форма и размеры КС дизельного двигателя типа Д-245: 
глубина КС hс = 28,6 мм; внешний диаметр КС dс = 38 мм; угол наклона образующей 
стенки КС к плоскости (днищу) поршня γ = 120°; радиус скругления на периферии 
rp=9 мм; надпоршневой зазор hclr = 1 мм; смещение оси форсунки относительно оси 
цилиндра si = 10 мм; угол наклона оси струи топлива относительно оси распыли- 
теля α (см. табл. 2); угловое расположение струй топлива относительно штифта рас-

пылителя β (см. табл. 2)
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Рис. 5. Конфигурация распылителя и его расположение в камере сгорания

Таблица 2. Расположение распыливающих отверстий форсунки дизельного двигателя типа Д-245

Номер  
отверстия

Угол наклона отверстия относительно  
оси распылителя α, град.

Угловое расположение отверстия  
относительно штифта β, град.

1 48,5 0

2 61,3 94,5

3 72,0 153,2

4 72,0 –153,2

5 61,3 –94,6

Таблица 3. Соотношения цикловых подач ДТ и аммиака (газ), рассчитанные  
для номинального режима работы двигателя  

Параметры
Номер режима (расчета)*

1 2 3 4 5 6 7

Доля аммиака (в абс. долях) 0 0,05 0,1 0,2 0,4 0,6 0,8

Доля ДТ (в абс. долях) 1 0,95 0,9 0,8 0,6 0,4 0,2

g ДТ, г 0,06610 0,06280 0,05950 0,05290 0,03970 0,02640 0,01322

g газ, г 0 0,00747 0,01494 0,02989 0,05977 0,08966 0,11954

Примечание. В расчетных исследованиях принято, что низшая теплотворная способность нефтяного ДТ 
HU = 42,5 МДж/кг, низшая теплотворная способность аммиака HU = 18,8 МДж/кг; во всех расчетах принято, 
что общая энергия подаваемого за цикл топлива (нефтяное ДТ + аммиак) равна 2,80925 кДж. 

* Под режимом понимаются номера расчетных исследований с различными подачами нефтяного ДТ  
и аммиака в КС (при этом исследован один и тот же номинальный режим работы двигателя с мощностью  
Ne = 83,8 кВт при частоте вращения коленчатого вала n = 2400 мин–1).
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топлива θ) соответствует углу поворота ко-
ленчатого вала φ = 346 град. ПКВ до ВМТ (θ =  
= 14 град. ПКВ до ВМТ), а максимальная скорость 
впрыскивания ДТ составляет около 300 м/с.

Математические модели для расчета 
параметров рабочего процесса  
дизельного двигателя с добавками  
аммиака во впускную систему

Схема подачи газа и настройки трехзонной мо-
дели сгорания в газодизельном двигателе пред-
ставлена на рис. 7. Суть этой трехзонной модели 
сгорания поясняет рис. 8. Более подробное опи-
сание трехзонной модели сгорания в исследуе-
мом газодизельном двигателе дано ниже и при-
ведено в работе [10].

Используемая в расчетных исследованиях 
трехзонная модель сгорания предполагает раз-
бивку объема цилиндра на три характерные 
зоны (рис. 8, а). 

1.  Зона запальной струи: объем, занимае-
мый развивающимися и горящими струями за-
пального (дизельного) топлива. При расчете про-
цессов тепломассообмена и испарения внутри 
струи запального топлива также используется 
многозонная модель дизельной струи [43–46] — 
рис. 8,  б. Согласно представлениям, предложен-
ным Н.Ф. Разлейцевым, в свободной струе вы-
деляются зоны осевого ядра, переднего фронта 
и разреженной оболочки струи. В осевом ядре 
имеет место уплотненный поток газа и капель, 
летящих от распылителя к фронту струи. По 
пути часть капель отбрасывается на периферию 
струи и образует разреженную оболочку струи. 
Одновременно часть воздуха и капель из обо-
лочки струи вовлекается опять в осевое ядро, 
увеличивая его температуру и интенсифицируя 
испарение капель. Достигнув переднего фронта 

струи, капли тормозятся и частично отбрасы-
ваются в оболочку струи. Благодаря смешению  
относительно холодного ядра струи с относи-
тельно горячим окружающим струю газом кап-
ли во фронте и в оболочке струи интенсивно 
прогреваются и испаряются. Из уравнений со-
хранения импульса, энергии и состояния, запи-
санных для каждой из этих трех зон, в каждой 
из них вычисляются в функции от времени: тем-
пература, средний диаметр капель, масса паров 
испарившегося топлива и масса жидких капель. 
Все это позволяет вычислить скорость тепловы-
деления в струе запального топлива как функ-
цию от времени: dχ/dt = f(t).   

2.  Основная зона: остальной объем ци- 
линдра (за вычетом зоны струй), в котором про-
исходит сгорание гомогенной смеси воздуха, 
остаточных продуктов сгорания и топливного 
газа (ТГ).

3.  Зона активации: зона, в которой оце-
нивается разогрев рабочего тела до состояния 
готовности к воспламенению в основной зоне. 
Ниже приведено описание основных принци-
пов расчета параметров каждой из указанных 
трех характерных зон камеры сгорания.

Зона запальной струи (см. рис. 8, а) имеет 
коническую форму и переменный объем, вы-
числяемый на каждом шаге расчета через гео-
метрию развивающейся дизельной струи. За-
держку воспламенения запального дизельного 
топлива можно оценить с использованием 
различных методик [47, 48]. В данном исследо-
вании скорость сгорания ДТ в зоне струи рас-
считывают в рамках РК-модели, реализованной 
в ПК «Дизель-РК». Период задержки самовос-
пламенения ДТ оценивают путем пошагового 
накопления интеграла Ливенгуда — Ву (LW)  
с определением мгновенной задержки само-

Рис. 6. Характеристики впрыска запальных порций нефтяного ДТ  
при разных энергетических долях добавленного аммиака
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Рис. 7. Настройки трехзонной модели сгорания в исследуемом двигателе

воспламенения τiT путем расчета детальной 
химической кинетики предпламенных реакций  
в ПК CHEMKIN:

 LW
d

iT

i

= ∫
τ

τ

τ

.
0

 (1)

здесь dτ — расчетный шаг по времени, c; τi — пе-
риод задержки самовоспламенения, c; τiT — те-
оретический период задержки самовоспламе-
нения, c, зависящий от мгновенных значений 

параметров газа в зоне активации: p — давление; 
Tact — температура; αact — коэффициент избытка 
воздуха; BGFact (BGF — массовая доля продуктов 
сгорания — Burn Gas Fraction).

В последнем случае для ДТ используется до-
пущение α  =  1, поскольку предполагается, что 
наиболее быстро реакции идут в стехиометриче-
ской области вокруг испаряющихся капель. Если 
же период задержки большой и до вспышки все 
капли в струе успевают полностью испариться, 
то после полного испарения запального топли-



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   3 (293) июль–сентябрь 2023 79

Рис. 8. Схема трехзонной модели сгорания в исследуемом газодизельном 
двигателе: 

а — схема расположения струй топлива и зон сгорания; б — схема развития струи за-
пального дизельного топлива; Entrained air — вовлеченный воздух: Outward ©ows — 
внешние потоки; Core — ядро струи; Front – фронт струи; Dilute Outer Environment — 
разреженная внешняя среда; Axial ©ow — осевой поток; lk — длина ядра струи;  
lm — расстояние от выходного сечения распыливающего отверстия до фронта струи

ва α принимается равным его среднему значе-
нию по цилиндру. В качестве данных для расчета 
химической кинетики в ПК CHEMKIN исполь-
зуется кинетический механизм LLNL-MI-536391 
(n-heptane mechanism ver. 3.1 2012-03-30) [49], 
который при традиционной организации рабо-
чего процесса в дизеле дает близкий результат  
к формуле А.И. Толстова в виде  
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где T — температура, K; p — давление, МПа; 
n — частота вращения коленчатого вала, 
мин–1; показатель степени m определяют как 
m  =  0,64…0,035, или приближенно m  =  0,5;  
Ea = 22,3 кДж/моль — условная энергия акти-
вации предпламенных реакций; СС — коэффи- 
циент, учитывающий концентрацию продуктов 
сгорания BGF (остаточных газов); СТ — коэф-
фициент, учитывающий динамику температуры 
во время периода задержки (актуален для рабо-
чих процессов типа HCCI и PCCI) [48].

Запальная струя ДТ обычно впрыскивается 
очень быстро и до интенсивного своего горе-

ния (когда доля выделившейся теплоты от сго-
рания ДТ станет равной примерно χ ≈ 0,5) она 
успевает занять довольно большой объем. Для 
экстраполяции дальнобойности струи после 
окончания впрыска применяют упрощенную 
формулу Куо [50]. Пока горение не началось, 
объем струи (ее дальнобойность и угол раскры-
тия) рассчитывают по критериальным уравне-
ниям Лышевского [51], учитывающим свойства 
топлива, давление впрыска, диаметр сопловых 
отверстий и параметры окружающей среды. 
После начала сгорания струя значительно рас-
ширяется, на этом этапе расчет ее размеров про-
водят с помощью уравнений Абрамовича для 
неизотермических затопленных струй [52].

Температуру в зоне горения запальной 
порции рассчитывается из системы уравнений 
баланса массы, энергии, концентрации и состо-
яния записанных для открытой термодинамиче-
ской системы в виде
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где pdV
V

V

1

2

∫  — механическая работа, совершае-

мая рабочим телом; I j
*  — энтальпия рабочего 

тела, подведенная к системе в результате добав-
ления массы ∆Gj от j-го источника массы; Qx — 
количество теплоты, подведенной к рабочему 
телу на расчетном шаге от постороннего источ-
ника (вследствие сгорания запального топлива 
и топливного газа в объеме струи); Qw — коли-
чество теплоты, отведенной в стенки, если зона 
ее касается; p, T, G, V, U, R — давление, темпера-
тура, масса, объем, внутренняя энергия и газо-
вая постоянная рабочего тела; Сi — массовая 
доля i-го компонента в соответствующей массе 
рабочего тела. 

Принимают, что рабочее тело состоит из че-
тырех компонентов (imax = 4):  чистый воздух, сте-
хиометрические продукты сгорания ДТ, топлив-
ный газ, стехиометрические продукты сгорания 
газа. Индексы 1 и 2 относятся соответственно  
к началу и концу расчетного шага. Предпола- 
гается, что топливный газ гомогенно распреде-
лен в заряде цилиндра и масса топливного газа, 
который выгорит в зоне струй, определяется до-
лей объема струй в объеме всего цилиндра. Раз-
решающая система алгебраических уравнений, 
позволяющая решить систему уравнений (2), 
приведена в работе [46]. Анализ опубликован-
ных экспериментальных данных показывает, 
что топливный газ в зоне струй выгорает до-
статочно быстро. Для расчета скорости тепло-
выделения метано-воздушной смеси можно ис-
пользовать аппроксимацию Вибе с параметрами  
mv = 3 и ϕz = 8 град. ПКВ. Аммиак горит значи-
тельно медленнее. На основе анализа опубли-
кованных экспериментальных данных для рас-
чета скорости тепловыделения смеси воздуха  
с аммиаком в зоне дизельной струи принято  
mv = 2 и ϕz = 20 град. ПКВ, удельный недожог ам-
миака принят равным 0,1 (10 %).

Основная зона цилиндра (см. рис. 8, а) со-
держит гомогенную смесь воздуха, остаточных 
газов и топливного газа. Параметры в ней рас-
считывают по той же системе уравнений баланса 
массы, энергии, концентрации и состояния — 
формулы (3), но записанной для основной зоны. 
Скорость тепловыделения в основной зоне рас-
считывают с помощью аппроксимации Вибе для 
цикловой массы топливного газа (ТГ) за выче-
том массы выгорающей в зоне запальной струи. 

Для корректного выбора показателя сгорания 
Вибе mv.mz и продолжительности выгорания ϕz.mz 
для смеси аммиака с воздухом были проанали-
зированы результаты экспериментов разных 
авторов. К сожалению, опубликованные дан-
ные носят обрывочный характер, и их анализ 
не позволил сформулировать системные реко-
мендации для выбора параметров сгорания для 
аммиачно-воздушных смесей разного состава 
давления и температуры. Однако удалось устано-
вить, что для сгорания аммиака в двигателе тре-
буется степень сжатия ε = 14…17, аммиак имеет 
большую длительность по сравнению с метаном 
и сопровождается недожогом до 15  % топлив-
ного газа [53]. Показатель сгорания Вибе для  
основной зоны зависит от интенсивности под-
вода энергии от системы поджига. В рассматри-
ваемом случае, когда сгорание инициируется 
высокоэнергетической штатной топливной си-
стемой дизельного двигателя с большой долей 
цикловой подачи, показатель сгорания Вибе 
был принят постоянным mv.mz = 1. Продолжи-
тельность сгорания ϕz.mz, град., в основной зоне 
сильно зависит от коэффициента избытка воз-
духа по газу αgas и температуры в момент начала 
подачи запального топлива Tn, K. Путем анализа 
экспериментальных данных разных авторов [1, 
53, 54] принято ϕz.mz = 55 град. ПКВ.

Зона активации сгорания газа (см. рис. 8, а) 
служит для оценки момента начала сгорания  
ТГ в основной зоне; принято, что она имеет 
постоянный объем порядка 0 01 3, ,Dcyl  располо-
женный внутри зоны запальной струи. Коэф-
фициент пропорциональности 0,01 служит для 
калибровки математической модели воспла-
менения ТГ в основной зоне. Если объем зоны 
запальной струи меньше, чем объем зоны ак-
тивации, то недостающая часть объема актива-
ции отбирается из основной зоны. Температура  
и BGF (состав смеси) в зоне активации рассчи-
тывают по уравнениям аддитивности, куда вхо-
дят температуры, теплоемкости, объемы и плот-
ности основной зоны и зоны запальной струи. 
Таким образом, чем больше зона активации, тем 
медленнее в ней нарастает температура, тем поз-
же начитается сгорание в основной зоне. Момент 
воспламенения ТГ в основной зоне можно оце-
нивать по достижению в зоне активации некой 
наперед заданной температуры Тасtiv, принятой 
равной 1100 K, либо путем накопления интегра-
ла LW (см. уравнение (1)) по текущим парамет- 
рам зоны активации. Последний метод оценки 
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момента воспламенения более обоснован, по-
скольку учитывает не только температуру сме-
си, но и ее состав. Считается, что воспламенение 
наступает, когда интергал LW станет равным 
единице. На каждом расчетном шаге τiT опре-
деляется путем расчета детальной химической 
кинетики предпламенных реакций. Как только 
в зоне активации регистрируется выполнение 
условия воспламенения ТГ, так сразу начи-
нается учет тепловыделения от сгорания газа  
в основной зоне.

В процессе выгорания ТГ основная зона 
теряет объем и массу рабочего тела: прореа-
гировавшая смесь переносится из этой зоны  
в зону продуктов сгорания, которая вырас- 
тает из первоначальной зоны запальной струи. 
В процессе расчета сгорания учитывают эффект 
расширения зоны сгорания и «поджатия» основ- 
ной зоны (несгоревшего заряда) путем итераци-
онного уточнения приращения объема зон для 
достижения равенства давлений в этих зонах. 
Процесс разделения на зоны продолжается до 
тех пор, пока основная зона не станет меньше 
1…2  % текущего объема цилиндра. Перечень 
кинетических механизмов, реализованных в ПК 
«Дизель-РК» для расчета предпламенных реак-
ций для разных топлив, представлен в табл. 4.

Расчет детонации начинается с самого на-
чала процесса сжатия, когда сгорание еще не на-
чалось даже в зоне запальной струи. По параме-
трам заряда в основной зоне: p, Tm.z, αgas, BGFm.z 
осуществляется расчет мгновенной задержки 
самовоспламенения τiT и накопление интеграла 
LW (см. формулу (1)) с тем, чтобы оценить го-
товность смеси к самовоспламенению, по кото-
рой затем оценивается склонность к детонации. 

Если значение интеграла LW достигло единицы, 
а смесь ТГ с воздухом в основной зоне еще не 
выгорели, значит, детонация имеет место. Такой 
подход к расчету детонации Shell knock model 
был предложен фирмой Ricardo еще в 1997 г. [60] 
применительно к бензиновым двигателям с ис-
кровым зажиганием. 

В данной работе для дизеля с добавками 
аммиака теоретический период задержки само-
воспламенения τiT в основной зоне определяют 
на каждом расчетном шаге путем расчета де-
тальной химической кинетики предпламенных 
реакций с помощью механизма Гларборга [59]. 
Пример результатов расчета тепловыделения  
и детонации в газодизеле Д-245 с долей аммиака 
60 % от всей подведенной в цикле энергии пред-
ставлен на рис. 9.

Полученная в расчете величина LW  >  1  
в основной зоне (оранжевая кривая на рис. 9) 
представляется не соответствующей реально-
сти. Действительно, трудно представить, что 
детонация развивается в зоне, где коэффици-
ент избытка воздуха для аммиачно-воздушной 
среды приближается к значению, примерно рав-
ному α = 3. Опубликованные результаты экспе-
риментов не подтверждают возможность дето-
нации при таких условиях. Все это указывает на 
то, что механизм окисления аммиака Гларбор-
га [59] работает некорректно. Для проверки ки-
нетического механизма были рассчитаны зави-
симости периода задержки самовоспламенения 
аммиака при давлении 9 МПа и разных значе- 
ниях коэффициента избытка воздуха α в диапа-
зоне от 1 до 10. Результаты расчета представле-
ны на рис. 10 в зависимости от параметра 1000/Т 
(комплекс, обратный температуре Т).

Таблица 4. Кинетические механизмы для расчета предпламенных реакций в ПК «Дизель-РК»

Топливо Механизм Ссылка на источник

Дизельное топливо LLNL-ver. 3.1 [49]

Биодизельное топливо Rolf Reitz Данные получены от автора в частной переписке

Метанол Aramco 3.0 [55]

Метан AramcoMech 3.0 (2018) [56]

Метан GRI-Mech ver. 3.0 7/30/99 [57]

Водород LLNL-ver. 1 ab [58]

Аммиак P. Glarborg* [59]

* Механизм имеет дефекты в виде пропусков воспламенения при высоких температурах (исправлены)  
и нечувствительность к обеднению смеси. 
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Анализ результатов расчета, представлен-
ных на рис. 10, показывает, что рассчитанный 
таким образом период задержки самовоспла-
менения аммиака не зависит от коэффициента 
избытка воздуха α, что не соответствует фи-
зическим представлениям о природе горения. 
Следовательно, механизм окисления аммиака 
Гларборга [59] работает некорректно и его нель-
зя использовать в расчетах исследуемого двига-
теля. Последующие расчеты проводили с оцен-
кой момента воспламенения газовоздушной 
смеси основной зоны по достижению темпера-
туры 1800 K в зоне активации.

Расчет параметров рабочего процесса 
дизельного двигателя с добавками  
аммиака во впускную систему

Как отмечено выше, дизель типа Д-245 
(4Ч 11/12,5) исследован на номинальном режиме 
(режим максимальной мощности) с мощностью 
Ne  =  83,8 кВт при 2400 мин–1. На этом режиме 
в чисто дизельном цикле удельный эффектив-
ный расход топлива составил 227,1 г/(кВт  ⋅  ч), 

Рис. 9. Результаты расчета тепловыделения и детонации в дизельном двига-
теле типа Д-245 с долей подаваемого аммиака, равной 60 % всей подведенной  

в цикле энергии

Рис. 10. Результаты расчета периода задержки само-
воспламенения аммиака по кинетическому механиз-
му Гларборга при давлении p  =  90 бар и значениях 

коэффициента избытка воздуха α = 1…10



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   3 (293) июль–сентябрь 2023 83

а эффективный КПД двигателя he  =  0,373. 
При этом давление наддува было равно pк  =   
0,196 МПа (абс.), температура наддувочного воз-
духа Т = 372 K (99 °С), коэффициент избытка воз-
духа α = 2, максимальное давление сгорания pz = 
= 9,7 МПа, степень сжатия ε = 15, угол опереже-
ния впрыска топлива θ = 14 град. ПКВ до ВМТ. 
Кривые скорости тепловыделения в характер-
ных зонах КС и соответствующие суммарные 
кривые скорости тепловыделения, а также тем-
пературы в характерных зонах КС, полученные 
в расчетах рабочего процесса исследуемого 
двигателя на режиме максимальной мощности 
с разными массовыми долями аммиака, пред-
ставлены на рис. 11–14.

На рис. 16 представлены результаты расчета 
с настройками математической модели оценки 
начала сгорания ТГ в основной зоне по достиже-
нию температуры в зоне активации 1800 K. Вид-
но, что такая температура не достигается в силу 
малой массы запальной дозы ДТ и плохих усло-
вий распыливания (среднее давление впрыска 
11 МПа). Топливный газ сгорает только в зоне 
запальной струи, которая очень мала, и доля 
выгорающего ТГ составляет всего 4,5 % от мас-
сы всего аммиака в цилиндре. Такая ситуация 
вполне возможна, ведь коэффициент избытка 
воздуха аммиачно-воздушной смеси и период 
задержки самовоспламенения смеси могут быть 
достаточно большими, чтобы наблюдались про-

Рис. 11. Результаты расчета тепловыделения в газодизельном двигателе типа Д-245  
с энергетической долей аммиака в общей подаче топлива:

а — 5 %; б — 10 %, в — 20 %; г — 40 %

                                                   а                                                                                                      б

                                                   в                                                                                                      г
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пуски вспышек. Для того чтобы получить функ-
цию тепловыделения и параметры рабочего 
процесса при содержании 80 % аммиака в заряде 
цилиндра, расчет на этом режиме выполняли с 
более мягкими настройками модели воспламе-
нения: пороговая температура воспламенения в 
зоне активации была принята 1600 K. Результат 
расчета представлен на рис. 14. 

Сравнительная оценка кривых суммарной 
скорости тепловыделения газодизельном двига-
теле типа Д-245 при изменении энергетической 
доли аммиака в диапазоне от 5 до 80 % показана 
на рис. 15. Сравнительные параметры рабочего 
процесса газодизельного двигателя типа Д-245 
на режиме максимальной мощности с разными 
добавками аммиака представлены в табл. 5.

Рис. 13. Результаты расчета тепловыделения в газо-
дизельном двигателе типа Д-245 с энергетической 
долей аммиака в общей подаче топлива, равной 80 % 

(пропуск вспышки)

Рис. 12. Результаты расчета тепловыделения в газо-
дизельном двигателе типа Д-245 с энергетической 
долей аммиака в общей подаче топлива, равной 60 %

Рис. 14. Результаты расчета тепловыделения в газо-
дизельном двигателе типа Д-245 с энергетической 
долей аммиака в общей подаче топлива, равной 80 %

Рис. 15. Зависимость скорости тепловыделения от 
энергетической доли аммиака в общей подаче топли-
ва газодизельного двигателя типа Д-245 на режиме 

максимальной мощности
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Сравнительная оценка параметров рабочего 
процесса газодизельного двигателя типа Д-245 
(4ЧН  11/12,5) на режиме максимальной мощ-
ности с различными энергетическими долями 
аммиака в общей подаче топлива представле-
ны в табл. 5. Здесь αgas — коэффициент избыт-
ка воздуха, рассчитанный по топливному газу 
без учета запального ДТ. Параметр αgas актуален 
для основной зоны выгорания топливного газа, 
где ТГ равномерно распределен по объему; и по 
этому объему распространяется пламя после 
воспламенения в зоне активации. Рабочее тело 
объема основной зоны разогревается в резуль-
тате поджатия со стороны зоны запальной струи  
и за счет теплообмена с зоной запальной струи. 
В зону запальной струи по мере развития про-
цесса горения включаются ранее выгоревшие 
части топливного газа основной зоны со своими 
продуктами сгорания. 

Результаты расчета показывают, что при 
малых добавках аммиака (≤ 20  %) и больших 
порциях ДТ струи топлива занимают значитель-
ную часть объема КС и до 25 % аммиака относи-
тельно быстро сгорает в зоне запальных струй  
(см. табл. 5). С увеличением доли аммиака  
в общей подаче топлива до 20 % эффективность 
рабочего процесса двигателя (его эффективный 
КПД) возрастает на 3,2  % по сравнению с ди-
зельным циклом. При дальнейшем увеличении 
доли аммиака в общей подаче топлива до 80 % 
КПД двигателя падает примерно на 10  %. Та-
ким образом, при максимальной доле аммиака 
в общей подаче топлива (80 %) КПД двигателя 
заметно снижается (режим 7, см. табл. 5). По-
скольку воспламенение аммиака (ТГ) в основ-
ной зоне происходит позже, чем воспламене-
ние запального ДТ, и горит аммиак медленно,  
эффективность цикла падает. В отличие от мета-

Таблица 5. Сравнительная оценка параметров рабочего процесса газодизельного двигателя типа Д-245 
на режиме максимальной мощности с различными энергетическими долями аммиака  
в общей подаче топлива

Параметры
Номер режима (расчета)

1 2 3 4 5 6 7

Энергетическая доля аммиака, %  0 5 10 20 40 60 80

Общий коэффициент избытка воздуха α 2,00 1,98 1,97 1,95 1,92 1,90 1,87

Коэффициент избытка воздуха по газу (без учета 
нефтяного ДТ) αgas

– 40,90 20,50 9,93 4,77 3,05 2,20

Эффективная мощность двигателя Ne, кВт 83,8 85,0 85,9 86,2 83,9 80,2 74,6

Максимальное давление сгорания pz, МПа 9,7 9,8 10,0 10,4 10,9 9,7 7,6

Максимальная скорость нарастания давления  
при сгорании dp/dφ, МПа/град. 0,211 0,265 0,290 0,319 0,396 0,301 0,165

Момент (угол) достижения максимального 
давления сгорания, jz_NH3+ДТ, град. ПКВ за ВМТ 8 8 8 8 7 7 8

Максимальная температура сгорания Tmax, K 1650 1705 1746 1801 1851 1794 1712

Средний диаметр капель распыливаемого 
нефтяного ДТ d32, мкм 30,3 30,2 29,9 30,4 31,7 34,8 41,0

Доля ТГ, сгорающего в струе ДТ – 0,255 0,251 0,207 0,126 0,082 0,044

Эффективный КПД двигателя he 0,373 0,380 0,384 0,385 0,375 0,359 0,333

Суммарный удельный эффективный расход 
топлива ge, г/(кВт ⋅ ч) 227,1 222,9 220,6 219,8 225,9 236,1 254,0

Эмиссия диоксида углерода eCO2, г/(кВт ⋅ ч) 731,7 685,2 642,4 568,5 439,4 308,4 160,8

Примечание. Удельный эффективный расход топлива приведен к низшей теплоте сгорания нефтяного 
ДТ, принятой равной HU = 42,5 МДж/кг.
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на и тем более водорода горение аммиака проис-
ходит как минимум с вдвое меньшей скоростью, 
поэтому диаграмма скорости тепловыделения 
растягивается во времени и КПД двигателя 
уменьшается. Анализ данных табл. 5 показывает, 
что оптимальной с точки зрения топливной эко-
номичности добавкой аммиака является значе-
ние 20 %. При дальнейшем увеличении добавки 
аммиака происходит ухудшение процесса сгора-
ния из-за низкой скорости горения газовоздуш-
ной смеси и ухудшения смесеобразования в ди-
зельных струях по причине слишком короткого 
впрыска малых цикловых подач ДТ. В этом слу-
чае для улучшения рабочего процесса требуется 
увеличить опережение впрыска запального ДТ.

В диапазоне изменения энергетической доли 
аммиака в общей подаче топлива от 0 до 80  % 
эмиссия диоксида углерода (углекислого газа) 
снижается с 731,7 до 160,8 г/(кВт ⋅ ч). Окончатель-
ный вывод о рациональной доле аммиака в общей 
цикловой подаче топлива должен быть сделан с 
учетом не только достижения наилучших пока-
зателей топливной экономичности двигателя, но 
и минимизации вредных выбросов с отработав-
шими газами и ограничений, накладываемых на 
показатели динамики процесса сгорания. 

Выводы

Анализ результатов проведенных аналитиче-
ских и расчетных исследований позволяет сде-
лать следующие выводы.

1. При выборе перспективных альтернатив-
ных моторных топлив для транспортных двига-
телей аммиак рассматривают как альтернативу 
водороду. Он не требует кардинального изме-
нения конструкции двигателя, отличается при-
емлемыми условиями хранения и более мягким 
сгоранием в цилиндрах. Воспламенение амми-
ака в цилиндрах дизельного двигателя целесо- 
образно организовать от запальной дозы нефтя-
ного ДТ, т. е. в газодизельном цикле.

2.  Объектом исследования являлся газоди-
зельный двигатель типа Д-245 с турбонаддувом, 

без охлаждения наддувочного воздуха со степе-
нью сжатия 15 и КС типа ЦНИДИ. Принято, что 
запальное дизельное топливо впрыскивалось 
в КС штатной топливной системой, а аммиак  
в газовой фазе подавался во впускную систему 
двигателя после турбокомпрессора. Исследован 
номинальный режим работы двигателя с мощ-
ностью 83,8 кВт при 2400 мин–1. На этом режи-
ме варьировалась подачи аммиака в диапазоне 
от нуля (дизельный цикл работы двигателя) до 
80  % с учетом различий теплотворной способ-
ности этих топлив.

3. К настоящему времени не проведены все-
сторонние эксперименты по адаптации дизель-
ного двигателя типа Д-245 к работе на аммиаке. 
В связи с этим при проведении расчетных ис-
следований работы этого двигателя с добав-
ками аммиака на впуске с использованием ПК 
«Дизель-РК» принятые настройки математиче-
ских моделей сгорания и детонации выполнены 
на основе анализа опубликованных данных по 
другим двигателям.

4.  Расчетные исследования показали, что 
с увеличением доли аммиака в общей подаче 
топлива до 20  % эффективный КПД двигателя 
возрастает на 3,2 % по сравнению с дизельным 
циклом. При дальнейшем увеличении доли ам-
миака в общей подаче топлива до 80 % этот КПД 
падает примерно на 10  %. Таким образом, при 
значительной доле аммиака в общей подаче то-
плива эффективность сгорания аммиака замет-
но снижается.

5.  В диапазоне изменения энергетической 
доли аммиака в общей подаче топлива от 0 до 
80 % выброс углекислого газа снижается с 731,7 
до 160,8 г/(кВт ⋅ ч). Окончательный вывод о ра-
циональной доле аммиака в общей подаче то-
плива должен быть сделан с учетом не только 
достижения наивысшего значения эффектив-
ного КПД двигателя, но и с учетом минимиза-
ции вредных выбросов с отработавшими газами  
и ограничений, накладываемых на показатели 
динамики процесса сгорания.
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Повышение эффективности работы дизельного двигателя  
путем замещения части моторного топлива этиловым спиртом

А.Ю. Балакин1, А.Д. Росляков1, О.Е. Валиуллина1, В.В. Анисимов1, 
П.Р. Вальехо Мальдонадо2, М.И. Шленов3

1 Самарский государственный университет путей сообщения
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Improving the Efficiency of the Diesel Engine by Replacing Part 
of the Motor Fuel with Ethyl Alcohol

A.Yu. Balakin1, A.D. Roslyakov1, O.E. Valiullina1, V.V. Anisimov1, 
P.R. Vallejo Maldonado2, M.I. Shlenov3

1 Samara State University of Transport
2 Peoples’ Friendship University of Russia
3 Bauman Moscow State Technical University (BMSTU)

В ближайшей перспективе развития энергетики двигатели внутреннего сгорания останутся  
основными двигателями для транспортных энергетических установок. Достижение современ-
ных требований к экологическим показателям двигателей внутреннего сгорания возможно пу-
тем применения в них альтернативных моторных топлив. В качестве перспективного моторного 
топлива для дизельных двигателей транспортного назначения рассмотрен этиловый спирт. Воз-
можны различные направления использования этилового спирта в качестве топлива для дизель-
ных двигателей. Среди них непосредственное впрыскивание этилового спирта в камеру сгорания, 
его подача во впускную систему двигателя, использование смесей этого спирта с нефтяными и 
альтернативными топливами. Определенное влияние на показатели рабочего процесса дизель-
ного двигателя оказывает технология получения спирта. Рассмотрены технология получения 
этилового спирта и его использования в качестве моторного топлива. Определены некоторые 
теплотехнические показатели технологии получения этилового спирта. Отмечена целесообраз-
ность уменьшения давления в процессе дистилляции спирта с атмосферного уровня до значения  
26,7 кПа. Рассмотрена возможность работы дизеля типа ИДТ-69 на смесях этилового спирта  
с растительными маслами. Показана возможность значительного снижения дымности отрабо-
тавших газов при использовании в качестве топлива смесей рапсового масла и этилового спирта.
Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, дизельный двигатель, нефтяное дизельное 
топливо, этиловый спирт, рапсовое масло, смесевое топливо, топливная экономичность, про-
дукты сгорания 
In the near future of the energy development, internal combustion engines would remain the main 
engines in the transport power plants. Satisfying modern requirements in the environment-friendly 
performance of the internal combustion engines becomes possible by introducing the alternative motor 
fuels. �e paper considers ethyl alcohol as a promising motor fuel in diesel engines for the transport 
purposes. Various approaches are quite possible to using ethyl alcohol as fuel for the diesel engines. �ey 
include ethyl alcohol direct injection into the combustion chamber, its supply into the engine intake 
system, using mixtures of this alcohol with petroleum and alternative fuels. �e alcohol production 
technology has a certain in©uence on the diesel engine performance. Ethyl alcohol production 
technology and its introduction as the motor fuel are considered. Certain thermal technical indicators 
of the ethyl alcohol production technology were determined. Reducing pressure is expedient during 
alcohol distillation from the atmospheric level to the 26.7 kPa value. Possibility was analyzed of  
the IDT-69 type diesel engine operation on the ethyl alcohol mixtures with the vegetable oils.  
A possibility to signi�cantly reduce the exhaust gases opacity when using the mixtures of rapeseed oil 
and ethyl alcohol as fuel is demonstrated.
Keywords: internal combustion engine, diesel engine, petroleum diesel fuel, ethyl alcohol, rapeseed oil, 
mixed fuel, fuel e®ciency, combustion products
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Введение

Современный этап развития промышленности, 
энергетики и транспорта России характеризует-
ся увеличением потребления энергоносителей  
и ужесточающимися требованиями к экологи-
ческим показателям стационарных и мобильных 
энергоустановок. Этими факторами обусловле-
на разработка программ перехода к углеродно-
нейтральной энергетике. В качестве основных 
направлений декарбонизации транспорта рас-
сматривают переход к водородной энергетике  
и электрификацию транспортной отрасли [1]. 

Использование водорода в качестве энерго-
носителя для транспорта пока что очень затрат-
но, к тому же до сих пор не удается решить про-
блемы его безопасного хранения и применения 
в мобильных энергоустановках [2]. В качестве 
альтернативы использования водорода в круп-
ных городах России стали массово применять 
электробусы, началось производство легковых 
автомобилей с электроприводом. Вместе с тем 
необходимо отметить низкие темпы электрифи-
кации транспорта России. К началу 2023 г. число 
электромобилей в России достигло 20,7 тысяч 
единиц, что составляет лишь 0,05 % всего пар-
ка легковых автомобилей [3]. Такие невысокие 
темпы оснащения автомобилей электроприво-
дом обусловлены высокой стоимостью таких 
транспортных средств, недостаточно развитой 
инфраструктурой электрозаправочных стан-
ций, длительностью заправки аккумуляторных 
батарей, ограниченным пробегом транспорт-
ного средства на одной зарядке, сложностями  
в техническом обслуживании электромобилей  
и утилизации аккумуляторных батарей. В свя-
зи с этим можно констатировать, что на бли-
жайшую перспективу поршневые двигатели 
внутреннего сгорания (ДВС) останутся основ-
ным типом энергетических установок для мо-
бильных энергоустановок. Такими двигателями  
оснащаются не только грузовые и легковые ав-
томобили, но и сельскохозяйственные машины, 
тепловозы, судовые энергетические установки, 
объекты малой авиации, включая беспилотные 
летательные аппараты. Таким образом, улучше-
ние экологических показателей таких двигате-
лей является актуальной задачей.

В настоящее время основными топлива-
ми для транспортных ДВС служат нефтяные 
топлива. Добыча нефти в России составляет 
530…540  млн   т в год, из них на переработку 

идет 270…280 млн т. Ежегодное производство 
дизельного топлива (ДТ) составляет 80 млн т,  
а автомобильного бензина — 40 млн т [4]. 
При этом на заправочных станциях цена ДТ и  
автомобильного бензина колеблется от 45 до  
60 руб./л.

Следует отметить, что указанные нефтяные 
топлива имеют недостаточно высокие эколо-
гические свойства. Содержание в них углерода 
достигает 85…87 % по массе, в их состав входят 
канцерогенные полициклические ароматиче-
ские углеводороды, другие вредные вещества. 
При сжигании этих топлив образуется значи-
тельное количество основного парникового 
газа — диоксида углерода (углекислого газа), 
других токсичных компонентов отработавших 
газов (ОГ) — оксидов азота, монооксида углеро-
да, легких несгоревших углеводородов, твердых 
частиц (сажи) [5]. Одним из наиболее эффек-
тивных средств, способствующих достижению 
требуемых показателей токсичности ОГ, —  
использование в них альтернативных энерго- 
носителей.

К перспективным энергоносителям для 
транспорта относится этиловый спирт (ЭС, эта-
нол). Мировое производство этанола в 2019 г.  
составило 131,3 млрд л, или 110 млн т. При этом 
более 70 % мирового производства этанола при-
ходится на долю США и Бразилии. В 2019 г.  
в России произведено около 1 млрд л этанола, или 
0,8 млн т [6, 7]. Себестоимость производства эта-
нола на лучших российских заводах составляет  
12…15 руб./л, или 15 000…18 750 руб./т. Преиму-
щество этого вида альтернативного топлива — 
возможность его производства практически из 
любого растительного сырья. В основном ЭС 
производят из сахарного тростника, кукурузы, 
сахарной свеклы, пшеницы и др. 

Таким образом, имеется широкая сырьевая 
база для производства этанола, этот вид мотор-
ного топлива обладает хорошими экологически-
ми качествами и сравнительно недорог, поэтому 
он уже достаточно широко используется в ка-
честве моторного топлива в двигателях с при-
нудительным воспламенением рабочей смеси  
и в дизельных двигателях [8–10]. Известны раз-
личные пути использования этанола в качестве 
моторного топлива для ДВС. Среди них непо-
средственное впрыскивание этанола в камеру 
сгорания ДВС, его подача во впускную систе-
му двигателя, использование смесей этанола  
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с нефтяными и альтернативными топливами  
и др. [11–13]. Вместе с тем недостаточно изучен-
ными являются вопросы влияния технологии 
получения этанола на показатели дизеля, воз-
можности использования этанола в качестве до-
бавки к растительным маслам. Этим проблемам 
и посвящено предлагаемое исследование.  

Влияние давления процесса  
дистилляции спирта на расход энергии 
для нагрева и поддержания  
температуры смеси

Предложения по вопросам повышения эффек-
тивности получения спирта и улучшения экс-
плуатационных показателей работы двигателя 
актуальны и могут быть реализованы по следу-
ющим направлениям: 

1) понижение давления процесса дистилля-
ции спирта до 25…30 кПа для уменьшения тем-
пературы кипения смеси и тем самым уменьше-
ние расхода энергии на нагрев и поддержание 
температуры смеси;

2)  уменьшение потерь тепловой энергии  
в окружающую среду путем теплоизоляции кор-
пуса дистиллятора;

3) установление оптимального процентного 
содержание спирта и топлива в смеси с нефтя-
ным дизельным топливом, а также с альтерна-
тивными топливами, отработка методов и схем 
подачи указанных смесей в дизельный двига-
тель с улучшением эксплуатационных показате-
лей работы двигателя;

4)  оценка возможностей использования 
этанола в качестве его добавки к биотопливам, 
получаемым из растительных масел.

Необходимо рассмотреть особенности про-
цесса дистилляции спирта из сброженной мас-
сы (смеси). Обычно принимают, что эта смесь 
представляет собой смесь спирта и воды без 
учета других составляющих, в том числе летучих 
веществ (примесей), экстрактивных веществ  
и взвешенных нерастворимых твердых частиц. 
Процесс, происходящий в перегонном аппарате, 
сводится к выделению из этой сложной системы 
ЭС и летучих примесей. Дистиллят, полученный 
при перегонке, носит название спирта-сырца,  
а остаток после перегонки — барды. Далее смесь 
разделяется на спирт-сырец и барду. В некото-
рых типах перегонных аппаратов в процессе 
перегонки отбирают отдельно часть содержа-
щихся в смеси летучих примесей — сивушное 
масло [14].

Чаще всего смесь сначала перегоняют без 
разделения фракций на спирт-сырец, а уж его 
затем отделяют начальные, основные и конеч-
ные фракции. Основные фракции, или дис-
тиллят, представляют собой раствор ЭС кре-
постью не выше 85…90 градусов, содержащий 
различные примеси. Именно примеси (сложные 
эфиры, другие спирты и т.  д.) определяют ха-
рактерный вкус и аромат дистиллята. Обычно 
это вкус и аромат того сырья, из которого была 
приготовлена смесь. После очистки дистиллята 
получают ректификат, в котором присутствуют 
только этанол и вода. При перегонке на ректи-
фикационной колонне его крепость доходит до 
95…96 градусов (максимально возможная кре-
пость при нормальных условиях).

Простейший аппарат-дистиллятор для по-
лучения чистого этанола представлен на рис. 1. 
В этом аппарате пар сразу без промежуточных 
устройств попадает в холодильник и конден-
сируется. Давление, при котором протекает 
процесс испарения, равно атмосферному, и до-
полнительно увеличивается на значение потерь 
давления в конденсаторе. Поэтому для пониже-
ния давления, при котором протекает процесс 
парообразования, целесообразно максимально 
понижать потери давления в конденсаторе [15].

Одним из путей уменьшения расхода энер-
гии, идущей на нагрев и поддержание темпера-
туры смеси, является дистилляция в вакууме.  
В отличие от атмосферной перегонки, дистил-
ляция в вакууме проходит при пониженной 
температуре. Важно определить параметры 
рабочих температур и вакуума. В табл. 1 и на 
рис. 2 приведены зависимости температуры 
кипения водно-спиртовых растворов в зависи-
мости от давления и концентрации спирта [15]. 
В них показано, что при атмосферном давлении  
p  =  101,3 кПа температура кипения воды рав-
на 100 °С, а этанола — 78,15 °С. При давлении 

Рис. 1. Схема дистиллятора (а) и его внешний вид (б):
1 — куб и паропровод; 2 — холодильник-конденсатор

                       а                                           б
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р  =  26,7 кПа температура кипения воды равна 
66,5 °С, а этанола — 48,1 °С.

Ниже приведены представленные в виде по-
линомиальных зависимостей диапазоны изме-
нения температуры кипения t от массовой кон-
центрации спирта С (выражена в процентах):

– для атмосферного давления р = 101,3 кПа 

t = –5 ⋅ 10–5C 
3 + 0,0104C 

2 – 0,761C + 99,613;

– для давления р = 26,7 кПа

t = –4 ⋅ 10–5C3 + 0,0082C2 – 0,6161C + 66,145.

При получении спирта-сырца из смеси кре-
постью 12 градусов:

– при атмосферного давление р = 101,3 кПа 
температура кипения смеси 

t = 91,9 °С;

–   при пониженном давление р  =  26,7 кПа 
температура кипения смеси 

t = 59,9 °С.

Проанализируем расход тепловой энергии 
для нагрева и поддержания температуры сме-
си при атмосферном давлении и давлении р  = 
= 26,7 кПа. Для определения количества тепло-
ты, затрачиваемой на подогрев 100 кг смеси до 
температуры кипения, использована формула

Q = (tкип – tсм)cр ⋅ 100 кДж,

где tкип — температура кипения смеси; tсм — тем-
пература смеси на входе в дистиллятор; cр — 
удельная теплоемкость смеси при постоянном 
давлении. Расход тепловой энергии для нагрева 
смеси при атмосферном давлении

Q = (tкип – tсм)cр ⋅ 100 = (91,9 – 20) ⋅ 4,31⋅100 =
= 31 004 кДж,

где tкип =91,9 °С — температура кипения смеси; 
tсм  =  59,9 °С — температура смеси на входе в 

Таблица 1. Температура кипения водно-спиртовых растворов в зависимости от давления и концентрации 

Содержание спирта  
в смеси Температура кипения водно-спиртовых растворов, °С, при давлении, кПа (мм рт. ст.)

Массовая 
доля, %

Объемная 
доля, % 26,7 (200) 53,3 (400) 80,0 (600) 101,3 (760) 125,7 (943) 150,1 (1126) 174,7 (1310) 199,3 (1495)

0 0 66,5 83,3 93,2 100 106,3 111,4 115,8 120,1

10 12,44 60,5 76,7 87,0 91,0 100,6 105,8 110,3 114,3

20 24,55 56,2 72,0 82,0 87,0 94,7 100,0 104,5 108,8

30 36,25 54,0 69,3 79,3 84,5 91,2 96,5 100,8 104,6

40 47,40 53,5 67,7 77,7 83,0 89,5 94,3 98,4 102.2

50 57,89 51,2 66,0 75,0 82,0 88,0 92,8 96,8 100,6

60 67,74 50,5 64,9 74,6 81,0 87,0 91,9 96,0 99,7

70 76,95 49,8 64,5 74,2 80,0 86,1 91,1 95,2 98,8

80 85,49 49,2 63,8 73,7 79,5 85,3 90,4 94,4 98,0

85 89,49 48,9 63,6 73,5 79,3 85,0 90,0 93,7 97,5

90 93,27 48,6 63,6 73,2 79,0 84,8 89,7 93,5 97,2

95 96,80 48,3 63,3 72,8 78,6 84,4 89,3 93,1 96,7

100 101,90 48,1 63,2 72,6 78,4 84,2 89,0 92,8 96,4

Рис. 2. Зависимость температуры кипения водно-
спиртовых растворов от давления и концентрации 

спирта:
 26,7 кПа;  53,3 кПа;  80,0 кПа;  101,3 кПа; 

 125,7 кПа
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дистиллятор; cр = 4,31 кДж/(кг ⋅ °С) — удельная  
теплоемкость смеси). Q = 100 кг — масса смеси, 
поступающей в дистиллятор.

Расход тепловой энергии для нагрева сме-
си при давлении р  =  26,7 кПа до температуры 
t = 59,9 °С

Q = (tкип – tсм)cр ⋅ 100 = (59,9 – 20) ⋅ 4,31 ⋅ 100 =
= 17 192 кДж.

Таким образом, понижение давления в про-
цессе дистилляции спирта с атмосферного уров-
ня до давления р = 26,7 кПа уменьшает расход 
энергии для нагрева смеси до температуры ки-
пения на 44,6  %. Кроме того, при пониженной 
температуре дистилляция обеспечивает сохра-
нение свойств закваски и возможность исполь-
зования ее повторно.

Уменьшение потерь тепловой энергии  
в окружающую среду путем  
теплоизоляции корпуса дистиллятора

В статье оценено влияние на потери тепловой 
энергии в окружающую среду теплоизоляции 
корпуса дистиллятора (см. рис. 1), предназна-
ченного для получения спирта-сырца из 100 кг 
смеси при атмосферном давлении и давлении 
p = 26,7 кПа. Приняты следующие геометриче-
ские параметра куба: его диаметр d = 0,45 м, вы-
сота h  =  0,65 м. Объем полости куба составил 
V  =  0,1033 м3, площадь боковой поверхности 
fбок  =  0,918 м2, крышки fкрыш  =  0,159 м2 и паро-
провода fпар = 0,079 м2. Далее определены поте-
ри теплоты в единицу времени с поверхности 
дистиллятора, который имеет цилиндрическую 
форму большого диаметра. Ее можно принять 
как вертикальную стенку с указанными выше 
размерами d = 0,45 м и h = 0,65 м и паропровод  
в виде трубы диаметром 0,05 м, который распо-
ложен горизонтально. Поверхности охлаждают-
ся свободным потоком воздуха. 

При вычислении потерь теплоты при атмос-
ферном давлении p  =  101,3  кПа и температуре 
кипения смеси t  =  91,9 °С принято, что темпе-

ратура стенки равна температуре смеси. Темпе-
ратура воздуха в помещении 20 °С. Плотность 
теплового потока на наружной поверхности 
дистиллятора, Вт/м2 [15]

q t t= −�α( ).c ж  

При заданных значениях температуры на 
поверхности стенки и окружающей среды вдали 
от стенки решение задачи сводится к определе-
нию коэффициента теплоотдачи α. Зависимость 
для вычисления критерия Нуссельта Nu при 
свободном движении жидкости имеет вид 

 Nu Gr Pr)ж ж= ⋅С n( ,  (1)

где постоянные С и n зависят от режима дви-
жения и условий обтекания поверхности; Gr — 
критерий Грасгофа; Pr — критерий Прандтля. 
Константы С и n являются функциями критериев 
Грасгофа и Прандтля и определяются из табл. 2.

 В формулах индексы «ж» и «с» означают, 
что физические свойства жидкости выбирают 
соответственно при температуре жидкости tж 
вдали от поверхности теплообмена и температу-
ре стенки tс. При движении вдоль вертикальной 
стенки за определяющий размер принимают вы-
соту поверхности теплообмена, а для горизон-
тального цилиндра — его наружный диаметр. 
В рассматриваемом случае определяющая тем-
пература tж = 20 °С. При этой температуре для 
воздуха

νж = 15,06⋅10–6 м2/с; λж = 2,67⋅10–2 Вт/(м ⋅ °С);

βж
ж

 K=
+

= −1

273

1

303
1

t
� ;  Prж = 0,703,

где ν — коэффициент динамической вязкости;  
λ — коэффициент теплопроводности; β — тем-
пературный коэффициент; Pr — число Прандт-
ля, Pr = ν/a (a — коэффициент температуропро-
водности, м2/с).

Тогда комплекс критериев Грасгофа и 
Прандтля

Таблица 2. Значения констант С и n в формуле (1)

(Gг ⋅ Рг)ж C n Условия движения

1 ⋅ 103…1 ⋅ 109 0,75 0,25 Вдоль вертикальной стенки

≥ 6 ⋅ 1010 0,15 1/3 Вдоль вертикальной стенки 

1 ⋅ 103…1 ⋅ 109 0,50 0,25 На горизонтальной трубе
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Из табл. 2 получены значения постоянных 
С = 0,75 и n = 0,25. 

Число Нуссельта
Nuж = 0,75 ⋅ (19,78 ⋅ 108)0,25 = 158,2.

Откуда коэффициент теплоотдачи α

α
λ� �= = ⋅

−
Nuж

ж

d
158 2

2 6710

0 65

2

,
,

,
 =

= 6,5 Вт/(м2 ⋅°С).                         (2)
Потери теплоты (плотность теплового по-

тока) в единицу времени с единицы боковой по-
верхности дистиллятора

qбок = 6,5 ⋅ (91,9 – 20) = 467,4 Вт/м2.

Потери теплоты в единицу времени с боко-
вой поверхности дистиллятора

Qбок = qбок ⋅ fбок = 467,4 ⋅ 0,918  = 429,1 Вт.

Формула (2) может быть применена и для 
расчета теплоотдачи горизонтальных плит.  
В этом случае за определяющий размер берет-
ся не высота, а меньшая сторона плиты. При 
этом, если теплоотдающая поверхность обраще-
на кверху, то полученное из формулы значение 
коэффициента теплоотдачи на 30 % увеличива-
ется; если же теплоотдающая поверхность обра-
щена к низу, — на 30 % уменьшается [15].

Следовательно, плотность теплового потока 
с поверхности крышки равны

qкрыш = qбок ⋅ 1,3 = 467,4   1,3 = 607,6 Вт/м2.

Потери теплоты в единицу времени с крыш-
ки дистиллятора

Qкрыш = qкрыш ⋅ fкрыш = 607,6 ⋅ 0,159 = 96,6 Вт.

Потери теплоты в единицу времени с еди-
ницы поверхности паропровода дистиллятора 
выполнены с учетом коэффициентов С и n для го-
ризонтальной трубы. Диаметр трубы dтр = 0,05 м. 
Тогда значение комплекса

( )

, ( , ) ,

( ,

Gr Pr ж
ж

ж
ж⋅ = =

=
⋅ − ⋅
⋅ ⋅

� �g td
Pr

β
ν

3

2

39 81 91 9 20 0 05

303 15 06 10−−
⋅ = ⋅

6 2
30 703 901 925 10

)
., ,

Из табл. 2 находим, что при вычисленном 
значении комплекса (Gr · Pr)ж постоянные в рас-
четном уравнении С = 0,75 и n = 0,25. 

Число Нуссельта

Nuж = 0,75 ⋅ (901,925 ⋅ 103)0,25 = 23,1.

Откуда коэффициент теплоотдачи α 

α
λ�� �= = ⋅

⋅
= ⋅°

−
Nu  Вт/ м С( )ж

ж 2
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Плотность теплового потока в единицу вре-
мени с единицы боковой поверхности дистил-
лятора

qпар = 12,3   (91,9 – 20) = 887,4 Вт/м2.

Потери теплоты в единицу времени с боко-
вой поверхности дистиллятора

Qпар = qпар ⋅ fбок = 887,4 ⋅ 0,079 = 70,1 Вт.

Потери теплоты в единицу времени в атмос-
ферных условиях дистилляции с поверхности 
дистиллятора

Q = Qбок + Qкрыш + Qпар = 429,1 + 96,6 + 

+ 70,1 = 595,8 Вт.

Вычислим потери теплоты при пониженном 
давлении р = 26,7 кПа, которое обеспечивается 
вакуумированием. Температура воздуха в поме-
щении также равна tж = 20 °С. Теплофизические 
параметры воздуха такие же, как в предыдущем 
расчете при атмосферном давлении.

Комплекс критериев Gr  ·  Pr определяется  
в виде

( )

, ( , ) ,

( ,

Gr Pr Prж
ж

ж
ж⋅ = =

=
⋅ − ⋅
⋅ ⋅

� �g tdβ
ν

3

2

39 81 59 9 20 0 65

303 15 06 10−−
= ⋅

6 2
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)
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Из табл. 2 найдено, что при вычисленном 
значении комплекса (Gr · Pr)ж постоянные в рас-
четном уравнении С = 0,75 и n = 0,25. 

Число Нуссельта

Nuж = 0,75 (10⋅108)0,25 = 136,6,

откуда коэффициент теплоотдачи α

α
λ�� � �= = ⋅

⋅ −
Nuж

ж

d
136 6

2 67 10

0 65

2

,
,

,
 = 5,6 Вт/(м2 ⋅ °С). 

Плотность теплового потока с единицы бо-
ковой поверхности дистиллятора
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qбок = 5,6 ⋅ (59,9 – 20) = 223,8 Вт/м2.

Потери теплоты в единицу времени с боко-
вой поверхности дистиллятора

Qбок = qбок ⋅ fбок = 223,8 ⋅ 0,918  = 205,5 Вт.

Формулу (2) можно применять и для рас-
чета теплоотдачи горизонтальных плит. В этом 
случае за определяющий размер следует брать 
не высоту, а меньшую сторону плиты. Если  
теплоотдающая поверхность обращена кверху, 
то полученное из формулы (2) значение коэф-
фициента теплоотдачи на 30  % увеличивается; 
если же теплоотдающая поверхность обращена 
книзу, — на 30 % уменьшается [15]. Тогда плот-
ность теплового потока в крышку

qкрыш = qбок ⋅ 1,3 = 223,8   1,3 = 267,1 Вт/м2.

Потери теплоты в единицу времени с крыш-
ки дистиллятора

Qкрыш = qкрыш ⋅ fкрыш = 267,1 ⋅ 0,159 = 42,5 Вт.

Потери теплоты в единицу времени с еди-
ницы поверхности паропровода дистиллятора 
определены с учетом коэффициентов С и n для 
горизонтальной трубы. Диаметр трубы d = 0,05 м. 
Тогда значение комплекса:

( ) Pr

, ( , ) ,

( ,

Gr Pr ж
ж

ж
ж⋅ = =

=
⋅ − ⋅
⋅ ⋅

� �g tdβ
ν

3

2

39 81 59 9 20 0 05
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)
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Из табл. 2 определено, что при вычислен-
ном значении комплекса (Gr ⋅ Pr)ж постоянные 
в расчетном уравнении С = 0,75 и n = 0,25. 

Число Нуссельта

Nuж = 0,75   (500 ⋅ 103)0,25 = 19,9,
откуда

α
λ� � �= = ⋅

⋅ −
Nu ,

,

,
ж

ж

d
19 9

2 67 10

0 05

2

 = 10,6 Вт/(м2 ⋅ K).

Плотность теплового потока в единицу вре-
мени с единицы боковой поверхности дистил-
лятора 

qпар = 10,6   (59,9 – 20) = 424,9 Вт/м2.

Потери теплоты в единицу времени с боко-
вой поверхности дистиллятора

Qпар = qпар ⋅ fбок = 424,9 ⋅ 0,079 = 33,6 Вт.

Потери теплоты в единицу времени в атмос-
ферных условиях дистилляции с поверхности 
дистиллятора

Q = Qбок + Qкрыш + Qпар = 205,5 + 42,5 + 

+ 33,6 = 281,5 Вт.

Уменьшение давления в процессе дистил-
ляции спирта с атмосферного уровня до р  = 
= 26,7 кПа приводит к уменьшению потерь те-
пловой энергии в окружающую среду на 52,8 %, 
т. е. с 585,9 до 281,5 Вт.

Исследование дизельного двигателя, 
работающего на смесевых топливах  
с добавкой этанола

В связи с отмеченным выше влиянием свойств 
топлива на показатели дизельного двигателя 
определенный интерес представляет оценка воз-
можностей использования в качестве топлива 
различных моторных топлив, среди которых не-
фтяное ДТ, рапсовое масло (РМ), смеси РМ с ЭС. 

Использование указанных смесевых био-
топлив позволяет решить проблему сокраще-
ния выбросов в атмосферу парниковых газов 
и токсичных компонентов ОГ [16–19]. Среди 
биотоплив для дизельных двигателей одними 
из наиболее перспективных представляются 
биотоплива на основе РМ [20–23]. Возможна 
различная организация работы дизеля на этих 
топливах. Наиболее простой и эффективной ор-
ганизацией рабочего процесса является работа 
двигателя на смесевых биотопливах, в частно-
сти, на смесях этанола и РМ. Ниже рассмотрена 
возможность работы дизеля на смеси ЭС и РМ.

Для оценки показателей дизеля, работа-
ющего на указанных топливах, проведены 
экспериментальные исследования на одно- 
цилиндровой установке типа ИДТ-69, созданной  
в Российском университете дружбы народов 
(РУДН) [24]. Некоторые параметры этой уста-
новки, адаптированной к работе на различных 
альтернативных топливах, приведены в табл. 3. 
На этой установке можно проводить не только 
традиционные моторные испытания дизеля на 
различных топливах, но и определять параме-
тры, характеризующие воспламеняемость этих 
топлив в условиях камеры сгорания (КС) дизеля.

Исследование рабочего процесса дизеля, 
питаемого смесями РМ и ЭС, проведено на ука-
занной установке ИДТ-69, предназначенной для 
оценки воспламеняемости различных топлив 
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методом совпадения вспышек (определения 
периода задержки воспламенения — ПЗВ или 
τi). Общая схема экспериментальной установ-
ки представлена на рис. 3. Для получения более 
точных данных по воспламеняемости моторных 
топлив одноцилиндровая установка оснащена 
устройствами, необходимыми для стабилиза-
ции внешних условий, которые обеспечивают 
идентичность температур в КС при воспламене-
нии различных топлив.

Установка представляет собой стенд с одно-
цилиндровым вихрекамерным дизельным от-
секом 43 (рис. 3), приводимым электродвигате- 
лем 48 для поддержания постоянной частоты 
вращения коленчатого вала и осуществления 
пуска. Работой установки управляют с пульта 1, 
имеющего органы управления и контрольно-из-
мерительные приборы.

Для поддержания требуемой температуры 
воздуха на впуске установка имеет установлен-
ный во впускном коллекторе 7 (рис. 3) подогре-
ватель 9 входящего в цилиндр воздуха, расход 
которого контролируется расходомером 6. Тем-
пература масла в картере двигателя стабилизи-
руется подогревателем 26, а температура воды 
в системе охлаждения — с помощью теплооб-

менника 10, установленного в расширительном 
баке 11 с проточной водой. Изменение степени 
сжатия производится перемещением с помо-
щью винтовой пары регулировочного порш- 
ня 40, размещенного в головке отсека 14. В резуль-
тате изменяется объем вихревой КС цилиндри-
ческой формы, имеющей соединительный канал, 
расположенный тангенциально в вихревой каме-
ре и соединяющий ее с полостью над поршнем. 
В вихревой КС на оси ее цилиндрической части 
установлена форсунка 36 со штифтовым распы-
лителем с контактным датчиком 35 контроля дви-
жения иглы распылителя. Выхлопная система 13 
имеет отвод, к которому через штуцер присо-
единен отборник ОГ 15, предназначенный для 
проведения анализа ОГ по дымности выхлопа.

Для измерения содержания сажи в ОГ  
использовался дымомер фирмы Bosch типа 
EFAW-65. Зонд для отбора ОГ в дымомерное 
устройство 15 (см. рис. 3) представляет собой 
Г-образную трубку из нержавеющей стали. 
Входное отверстие зонда расположено по оси 
впускной трубы и направлено навстречу потоку 
ОГ. Измерительная аппаратура включала фото-
электрический преобразователь и вторичный 
показывающий прибор, снабженный потен- 

Таблица 3. Основные параметры и характеристики установки ИДТ-69

№ п/п Параметр Единица измерения Значение

1 Частота вращения коленчатого вала мин–1 900 ± 10

2 Диаметр цилиндра/ход поршня мм 85/115

4 Степень сжатия — 7…23

5 Расход топлива кг/ч 0…1,3

6 Угол опережения впрыскивания топлива (УОВТ) град. ПКВ до ВМТ 0…30

7 Давление впрыскивания топлива МПа 10,6 ± 0,4

8 Температура всасываемого воздуха °С 69 ± 1

9 Температура жидкости, охлаждающей цилиндр °С 100 ± 1

10 Температура жидкости, охлаждающей форсунку °С 30 ± 1

11 Температура масла в картере °С 60 ± 1

12 Давление масла в магистрали МПа 0,19 ± 0,02

13

Зазор между штоками и коромыслами  
клапанов на холодном двигателе:

– впускной клапан
– выпускной клапан

мм
мм

0,20
0,25

Примечание. УОВТ — угол опережения впрыскивания топлива; ПКВ — поворот коленчатого вала;  
ВМТ — верхняя мертвая точка.
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Рис. 3. Схема установки ИДТ-69:
1 — пульт управления; 2 — емкости исследуемых топлив; 3 — мензурка; 4 и 5 — слив и подвод охлаж-
дающей воды; 6 — расходомер воздуха; 7 — впускной коллектор; 8, 17, 38 — термометры; 9 — подо-
греватель воздуха на впуске; 10 — теплообменник; 11 — расширительный бак; 12, 39 — краны воды; 
13 — выхлопная трубка; 14 — головка отсека; 15 — отборник ОГ; 16 — оптический приемник; 18 — 
световод; 19 — фотодатчик; 20 — фотодиод; 21 — частотомер; 22 — осциллограф; 23 — усилитель;  
24 — блок питания; 25 — электрический фильтр; 26 — подогреватель масла; 27 — слив топлива фор-
сунки; 28 — изолятор; 29, 34 — контакты движения иглы форсунки; 30, 31–33 — клемма и винты ре-
гулировки зазора между контактами; 35 — датчик хода иглы форсунки; 36 — штифтовая форсунка;  
37 — мензурка системы охлаждения отсека; 40 — регулировочный поршень; 41 — маховик отсека; 42 — 
ТНВД; 43 — одноцилиндровый отсек; 44, 46 — топливопроводы высокого и низкого давления; 45 — ре-
менная передача; 47 — кран переключения исследуемых топлив; 48 — электродвигатель привода отсека

циометром нулевого выравнивания и микро- 
амперметром. Дымность ОГ определяли по 
уровню отраженного от использованного бу-
мажного фильтра потока света, регистрируемо-
го цифровым прибором непосредственно в еди-
ницах Bosch.

Моторная установка ИДТ-69 выполне-
на с КС разделенного типа. В процессе сжатия 
поршень 7 (рис. 4) вытесняет воздух из над-
поршневого пространства двигателя через со-
единительный канал 6 в вихревую камеру 3. 
Тангенциальное расположение канала 6 в вих-
ревой камере 3 обеспечивает закручивание воз-
душного заряда в этой камере при его втекании 
в эту камеру. Топливо через штифтовой распы-
литель 4 форсунки 5 подается во вращающийся 
воздушный заряд КС 3. Объем вихревой каме- 
ры 3 можно изменять с помощью регулировоч-
ного поршня 1. Такое изменение объема вихре-
вой камеры приводит к изменению общей сте-
пени сжатия двигателя.

На описанной установке типа ИДТ-69 были 
исследованы различные топлива: нефтяное ДТ, 
РМ, смесь 90 % РМ и 10 % ЭС, смесь 70 % РМ 
и 30  % ЭС. Исследование топлив, содержащих 
рапсовое масло и этиловый спирт, потребовало 
разработки специального смесителя для получе-

Рис. 4. Схема КС установки ИДТ-69: 
1 — регулировочный поршень; 2 — датчик воспламенения; 
3 — вихревая камера; 4 — штифтовой распылитель; 5 — 

форсунка; 6 — тангенциальный канал; 7 — поршень
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ния устойчивых смесей. Использование смеси-
теля позволяло в процессе эксперимента полу-
чать смеси (эмульсии) рапсового масла и спирта 
без добавления эмульгаторов (поверхностно-ак-
тивных веществ). Эти эмульсии сразу направля-
лись в двигатель. Основные физико-химические 
свойства исследованных топлив представлены  
в табл. 4.

Количество топлива, подаваемого в КС уста-
новки ИДТ-69, определялось для каждого топли-
ва индивидуально из условия сохранения по-
стоянства состава смеси (коэффициент избытка 
воздуха поддерживался на уровне α ≈ 2,25). Для 
обеспечения этого условия цикловую подачу то-
плива, мм3/цикл, задавали равной 

V
G

l n
ц

в

0 т

=
⋅ −3 10 8α ρ

,

где Gв — часовой расход воздуха, кг/ч; α — требуе-
мый коэффициент избытка воздуха; l0 — стехио- 
метрический коэффициент для исследуемого 
топлива; ρт — его плотность, кг/м3; n — частота 
вращения вала установки, мин–1. 

Характеристики топливовоздушных смесей 
для исследованных топлив приведены в табл. 5. 
Там же представлены значения количества теп- 

лоты Qц, подаваемой в цилиндр установки с топ- 
ливовоздушной смесью за цикл.

Испытания проводили в два этапа. На пер-
вом этапе исследовали топлива № 1, 2 и 3 (см. 
табл. 4) при степени сжатия ε  =  18 и различ-
ных углах опережения впрыскивания топлива 
(УОВТ) θ. На втором этапе испытаний исполь-
зовали топлива № 1, 2, 3 и 4 (см. табл. 4) при 
УОВТ θ = 13 град. поворота коленчатого вала до 
верхней мертвой точки (ПКВ до ВМТ) и различ-
ных степенях сжатия ε.

Результаты первого этапа испытаний, пред-
ставленные на рис. 5, свидетельствуют о том, что 
использование РМ или смеси РМ с 10 % ЭС при-
водит к снижению дымности ОГ по сравнению 
с работой на ДТ, причем во всем исследованном 
диапазоне изменения УОВТ (θ  =  10…26 град.  
ПКВ до ВМТ) переход с ДТ на РМ приводит  
к снижению дымности KX на 0,2…0,8 единиц по 
шкале Bosch (на 3…19 %), а добавка к РМ 10 % 
ЭС дополнительно снижает дымность еще на 
0,3…0,7 единиц по шкале Bosch (на 7…18  %). 
Максимальное снижение дымности ОГ достиг-
нуто при работе с θ = 13 град. ПКВ до ВМТ на 
рапсовом масле с 10 % ЭС и составило 1,6 еди-
ниц по шкале Bosch, или 24 %.

Таблица 4. Основные физико-химические свойства исследованных топлив

№ п/п Топливо Плотность ρт, 
кг/м3

Низшая теплота сгорания НU, 
кДж/кг

Количество воздуха,  
необходимое для сгорания  

1 кг топлива, l0, кг/кг

1 ДТ 840 42 500 14,3

2 РМ 921 37 300 12,5

3 90 % РМ + 10 % ЭС 902 36 360 11,8

4 70 % РМ + 30 % ЭС 890 34 397 11,3

Примечание. Для смеси РМ и ЭС указано объемное процентное содержание компонентов.

Таблица 5. Характеристики исследуемых топливовоздушных смесей при расходе воздуха Gв = 15,84 кг/ч

№ п/п Топливо

Количество воздуха, 
необходимое  

для сгорания 1 кг 
топлива l0, кг/кг

Цикловая подача 
топлива Vц,  

мм3/цикл

Коэффициент 
избытка 

воздуха α

Количество теплоты, 
подаваемой в цилиндр 
с топливовоздушной 

смесью за цикл Qц, Дж

1 ДТ 14,3 22,5 2,17 799,6

2 РМ 12,5 23,2 2,19 797,5

3 90 % РМ + 10 % ЭС 11,8 24,2 2,28 790,7

4 70 % РМ + 30 % ЭС 11,3 25,9 2,25 790,8
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Увеличение дымности ОГ при уменьшении 
УОВТ до значения меньше 16 град. ПКВ до ВМТ 
связано со снижением количества топлива, по-
данного за ПЗВ, и увеличением доли топлива, 
сгорающей в диффузионной фазе, когда неиспа-
рившееся топливо выбрасывается из вихревой 
камеры в основную и при плохом смесеобразо-
вании превращается в сажу. На рис. 5 следует 
отметить излом характеристик дымности ОГ 
при УОВТ θ = 16 град. ПКВ до ВМТ. Увеличение 
дымности при УОВТ, превышающем значение 
16 град. ПКВ до ВМТ, объясняется затягива- 
нием ПЗВ при раннем впрыскивании, удлине-
нием струй распыливаемого топлива за этот пе-
риод и увеличением количества топлива, попа-
дающего на относительно холодные стенки КС. 
Как результат этих процессов — плохое пере-
мешивание топлива с воздухом, затягивание его 
догорания и увеличение дымности ОГ. По мере 
роста УОВТ до значения более 16 град. ПКВ до 
ВМТ (при еще более раннем впрыскивании) ко-
личество топлива, попадающего на стенки КС, 
возрастает, что и вызывает рост дымности ОГ.

Результаты второго этапа испытаний, 
представленные на рис. 6, свидетельствуют о 
том, что использование РМ или смеси РМ с 10  
и 30 % ЭС приводит к снижению дымности ОГ 
по сравнению с работой на ДТ. Причем во всем 
исследованном диапазоне изменения степени 
сжатия (ε  =  18…22) работа на РМ приводит  
к снижению дымности на 0,6…1,3 единиц по 
шкале Bosch, добавка к РМ 10  % ЭС дополни-
тельно снижает дымность еще на 0,5…0,7 еди-

ниц, а добавка к РМ 30 % ЭС снижает дымность 
еще на 0,7…1,1 единиц по шкале Bosch. По дан-
ным рис. 6 следует также отметить, что увеличе-
ние степени сжатия ε до значения более 18 при-
водит к улучшению качества смесеобразования 
как в результате роста температуры воздушного 
заряда, так и за счет увеличения турбулизации 
втекающего в КС и вытекающего из нее потока 
рабочей смеси. Кроме того, рост степени сжатия 
приводит к увеличению плотности воздушного 
заряда в процессе впрыскивания, что снижа-
ет дальнобойность топливной струи и вероят-
ность попадания топлива на стенки КС. По-
этому для наибольшего снижения дымности ОГ 
целесообразно использовать рассматриваемые 
смесевые биотоплива в сочетании с увеличе- 
нием степени сжатия ε.

Проведенные исследования подтвердили 
возможность и эффективность использования 
смесей РМ и ЭС в качестве моторного топлива 
для дизелей. Следует отметить и необходимость 
дальнейших исследований, направленных на 
определение оптимального состава таких сме-
сей. Использование смесей РМ и ЭС оптималь-
ного состава обеспечит наибольшую эффектив-
ность использования их в качестве моторного 
топлива.

Заключение

1. Понижение давления в процессе дистилляции 
спирта с атмосферного уровня до р  =  26,7 кПа 
уменьшает расход энергии для нагрева смеси до 
температуры кипения на 44,6 %.

Рис. 6. Зависимость дымности ОГ KХ от степени 
сжатия ε при УОВТ θ = 13 град. ПКВ до ВМТ для раз-

личных топлив: 
1 — нефтяное ДТ; 2 — РМ; 3 — смесь 90 % РМ и 10 % ЭС;  
4 — смесь 70 % РМ и 30 % ЭС; метки , , ,  соответствуют 

экспериментальным точкам

Рис. 5. Зависимость дымности ОГ KХ от УОВТ θ  
при степени сжатия ε = 18 для различных топлив:

1 — нефтяное ДТ; 2 — РМ; 3 — смесь 90 % РМ и 10 % ЭС;  
метки , , , соответствуют экспериментальным точкам
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2. Уменьшение давления в процессе дистил-
ляции спирта с атмосферного уровня до давле-
ния р  =  26,7 кПа приводит к уменьшению по-
терь тепловой энергии в окружающую среду на 
52,8 %, т. е. с 585,9 до 281,5 Вт.

3.  Определенный интерес представляют  
исследования работы дизеля на смесях этанола 
с растительными маслами, в частности с рапсо-
вым. Проведенные на установке ИДТ-69 испы-
тания показали, что использование смесевых 
биотоплив — смесей ЭС в количестве 10 и 30 % 
с РМ — приводит к снижению дымности ОГ по 
сравнению с работой на ДТ. При добавлении  
в РМ 30 % ЭС удалось достичь снижения дым-
ности ОГ примерно в 2 раза большего, чем при 
добавлении 10 % ЭС.

4.  При использовании рассматриваемых 
смесевых биотоплив эффект по снижению дым-
ности сохраняется при изменении УОВТ от 10 
до 26 град. ПКВ до ВМТ и изменении степени 
сжатия от 18 до 22. При работе на смесях РМ и 
ЭС, степени сжатия ε = 18 и УОВТ θ = 13 град. 
ПКВ до ВМТ максимальный эффект при сниже-
нии дымности ОГ достигнут при работе на РМ  
с 10 % ЭС и составил 1,6 единиц по шкале Bosch, 
или 24 % по сравнению с работой на ДТ. При ис-
пользовании рассматриваемых смесевых биото-
плив, степени сжатия ε = 22 и УОВТ θ = 13 град. 
ПКВ до ВМТ максимальный эффект при сниже-
нии дымности ОГ достигнут при работе на сме-
си РМ с 30 % ЭС и составил 2,0 единиц по шкале 
Bosch, или 38 % по сравнению с работой на ДТ.
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