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Пакет прикладных программ ALLBEA для моделирования  
и оптимизации процессов энергетических установок*

Р.Д. Еникеев, А.А. Черноусов

Уфимский университет науки и технологий (УУНиТ)

ALLBEA Application Software Package to Simulate and Optimize 
Processes in the Energy Systems

R.D. Enikeev, A.A. Chernousov

Ufa University of Science and Technology (UUST)

Рассмотрены возможности пакета прикладных программ ALLBEA. Дана краткая характерис- 
тика пакета, объяснено представление в нем модели объекта из элементов и связей, изложен 
принятый подход к расчету на ЭВМ двигателей, энергетических установок и других сложных 
технических систем. Кратко описан встроенный программный инструмент, автоматизирующий 
подбор параметров моделей (калибровку) и оптимизацию параметров объектов. Возможности 
ALLBEA продемонстрированы на примерах расчетов показателей и характеристик поршневых 
и свободнопоршневых двигателей внутреннего сгорания и машин Стирлинга. Представлены 
одномерные термо- и газодинамические модели процессов в элементах проточных частей дви-
гателей и модели перетекания через границы элементов, а также особенности численного ал-
горитма. Описано применение однокритериальной оптимизации параметров. В выводах отме-
чено, что пакет ALLBEA применяется к расчетам в ходе научно-исследовательских работ и что  
в учебном процессе пакет заместил пакеты того же класса.

Ключевые слова: тепловой двигатель, двигатель внутреннего сгорания, машина Стирлинга, 
энергетическая установка, рабочий процесс двигателя, научно-исследовательская работа, моде-
лирование, проектирование, алгоритм, пакет прикладных программ, импортозамещение

The paper considers capabilities of the ALLBEA application software package. It provides a brief 
description of the package, explains the object model representation based on elements and connections 
in it, and provides the accepted approach to computer calculation of engines, power plants and other 
complex technical systems. The built-in software tool automating the model parameters selection 
(calibration) and optimizing the object parameters is briefly described. The ALLBEA capabilities are 
demonstrated using examples of calculating indicators and characteristics of the piston and free-piston 
internal combustion engines, and Stirling machines. One-dimensional thermo- and gas-dynamic models 
are presented of processes in the elements of the engine flow parts and the models of flow through the 
elements boundaries, as well as the numerical algorithm features. Application of the parameters single-
criteria optimization is described. The conclusions note that the ALLBEA package is used for calculation 
in the course of research work, and it replaces packages of the same class in the learning process. 

Keywords: heat engine, internal combustion engine, Stirling engine, power plant, engine operation 
process, research work, simulation, design, algorithm, application software package, import substitution

* Исследование выполнено при поддержке Министерства науки и высшего образования Российской Феде-
рации в рамках Государственного задания № FEUE-2023-0007 (УУНиТ).
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Введение

Для корректной работы энергетических уста-
новок (ЭУ) и входящих в их состав тепловых 
машин (поршневых и турбопоршневых двига-
телей внутреннего сгорания (ДВС) и др.) необ-
ходимо выполнять проектировочные расчеты. 
Работу систем ЭУ описывают с помощью мате-
матических моделей процессов разной степени 
детализации. При построении моделей течений  
и тепловых процессов часто оперируют лишь 
одномерными (1D) полями искомых вели-
чин. Такие модели не универсальны и требуют 
уточнения по данным измерений. При этом 
1D-модели без затруднений применимы к выбо-
ру основных параметров конструкции и режима 
двигателя в составе ЭУ. Итак, они позволяют:

–  выбирать предварительно параметры по 
требованиям технического задания в отсутствие 
прототипа объекта (привлекая, в частности, мо-
дели характеристик прототипов его агрегатов);

– вырабатывать рекомендации для доводки 
опытного образца (привлекая данные измере-
ний для калибровок его модели).

Для применения 1D-моделей процессов 
нужен отработанный инструментарий — па-
кет прикладных программ (ППП). Предостав-
ляя развитую среду, ППП облегчает расчеты  
и задание исходных данных, автоматизирует их 
параметризацию и решение оптимизационных 
задач. В каждой области (тепловые двигатели 
и холодильные машины, электромеханические 
устройства и др.) известны специальные ППП, 
отвечающие нуждам расчетчиков.

Для расчетов двигателей по 1D-моделям 
широко распространены пакеты иностранных 
производителей: GT-SUITE, Ricardo WAVE, AVL 
BOOST. Из отечественных применяется про-
граммный комплекс «Дизель-РК».

Пакет ALLBEA был разработан в 2009–
2011  гг. и получил дальнейшее развитие на ка-
федре ДВС Уфимского государственного авиа-
ционного технического университета (УГАТУ,  
с 2022 г. — УУНиТ). Цель разработки  — обеспе-
чить реализацию газодинамических и других 
моделей, методов вычислений, а также предо-
ставить необходимые сервисные средства для 
применения пакета в учебном процессе, научно-
исследовательских и опытно-конструкторских 
работах (НИР и ОКР), доработать пакет и заме-
стить импортные ППП.

В данной статье на примерах расчетов слож-
ных технических систем (строго говоря, порш-
невых машин разных схем) освещены решаемые 
в пакете ALLBEA задачи, реализованные в нем 
прикладные модели и программа оптимизации 
параметров.

Обзор методологии и инструментов

Методологический подход

Энергетические установки характеризуются со-
вокупностью сложных многомасштабных про-
цессов, что проявляется в полной мере в рабочем 
процессе тепловой машины. Для его описания 
вполне адекватны лишь 3D-модели высокой 
детализации; прикладные 3D-модели для инже-
нерного анализа — приближенные (но и для них 
необходимы подробные и качественные расчет-
ные сетки). И невозможно, вообще говоря, авто-
матизировать проектировочные расчеты (реше-
ние обратных задач) по 3D-моделям.

Напротив, 1D-модели достаточно эконо-
мичны не только для прямых, но и для обрат-
ных задач, решаемых с применением формаль-
ных методов оптимизации. При этом 1D-модели 
сами по себе не универсальны: необходима их 
настройка на конкретный объект. Требуется,  
в частности, идентифицировать характеристи-
ки в моделях элементов проточной части газо-
воздушных трактов (ГВТ). Речь идет о критери-
альных уравнениях в моделях сопротивления 
и теплоотдачи в каналах и других полостях,  
и о зависимостях такого же типа — характерис- 
тиках клапанов и окон, ступеней компрессоров 
и турбин. Привести характеристику в соответ-
ствие данным статических продувок — значит 
идентифицировать по ним модель проточного 
элемента. Процедуры идентификации характе-
ристик встраивают в ППП.

Чтобы достоверно описать работу двигате-
ля или ЭУ, чаще всего недостаточно лишь иден-
тифицировать модели элементов. Требуется еще 
уточнить модель процесса по данным измере-
ний на опытном образце. Такое уточнение мо-
дели в практике расчетных работ называют ка-
либровкой. Для успеха калибровки 1D-модели 
необходима (и, конечно же, недостаточна) под-
держка в ППП корректирующих множителей: 
предпочтительно — для безразмерных величин, 
связанных характеристиками в моделях элемен-
тов проточной части тракта.
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Пакеты прикладных программ

Рассмотрим кратко программное обеспечение 
(ПО) для расчетов течений рабочих тел в газо- 
воздушных трактах, т. е. рабочих процессов теп- 
ловых машин. В принципе, применимы специаль- 
ные пакеты, где прикладные 3D-модели тече-
ний реализованы методами вычислительной 
гидрогазодинамики (англ. Computational Fluid 
Dynamics, CFD). Рабочие процессы ДВС рассчи-
тывают в них как турбулентные течения двух-
фазных рабочих тел c химическими реакциями. 
Развитые ППП этой группы: Ansys Fluent, STAR-
CCM+, AVL FIRE, FlowVision.

В программных инструментах с прикладны-
ми 1D-моделями те же задачи решают, привлекая 
в единой модели конкретные одномерные, нуль-
мерные и квазистатические подмодели течений 
в подобластях и через границы подобластей еди-
ной расчетной области. Рабочие процессы дви-
гателей и других тепловых машин рассчитывают 
и на установившихся режимах, в переходных 
процессах. Так, Simcenter Amesim [1, 2] — пакет 
для расчетов и оптимизации технических систем 
в разных отраслях. Системы и процессы пред-
ставлены в нем мультифизическими моделями 
из компонентов и связей (и, в принципе, не огра-
ничены 1D-моделями). Библиотеки встроенных 
моделей достаточно развиты и позволяют моде-
лировать совместно работу двигателя и ЭУ, на-
пример, в составе транспортного средства и др.

Для расчетов поршневых ДВС по 1D-моделям 
наиболее продвинутым считается выпускаемое 
компанией Gamma Technologies, Inc. программ-
ное решение GT-POWER [3]. Интегрированный 
пакет GT-SUITE [4] той же компании содержит 
уже набор библиотек 1D-моделей компонен-
тов технических систем, а также средства для 
3D-расчетов течений рабочих тел, температур-
ных полей и прочностных расчетов. Для расчетов 
по 1D-моделям широко применяют также пакет 
WAVE [5] (до 2022 г. — разработка британской 
компании Ricardo) и разработанный в австрий-
ской компании AVL GmbH пакет BOOST [6]; не 
так давно AVL BOOST и AVL FIRE (и другие про-
граммные решения) объединены в программный 
продукт AVL iceSUITE [7].

Среди отечественных ППП широко распро-
странен программный комплекс «Дизель-РК», 
применяемый не только в России [8, 9]. Разра-
ботчики развивают «Дизель-РК», в котором,  
в частности, применяя встроенную многозонную 

модель распыла топлива и сгорания и учитывая 
химическую кинетику, разработчики и пользо-
ватели анализируют и оптимизируют параметры 
систем и показатели двигателей по критериям  
эффективности и токсичности [10, 11].

Упомянем и систему имитационного мо-
делирования (СИМ) «Альбея» [12], созданную 
в Уфимском авиационном институте в начале 
1990-х годов.

Разработчики совершенствуют современ-
ные специальные ППП c библиотеками (как 
минимум, 1D) моделей технических компонен-
тов, учитывающими набор физических аспектов 
(механика твердого тела, теплопередача, гидро-
газодинамика, электромагнетизм). Разработчи-
ки решают также, целесообразно ли встраивать 
компоненты своих ППП в современные раз-
витые интегрированные пакеты инженерного 
анализа. Это, например, пакеты Simcenter  [1] 
или Ansys [13]; примеры интегрированных  
в них (но исходно разработанных как отдель-
ные) ППП: Simcenter Amesim [2] и CFD-пакет 
Ansys Fluent  [14]. Отечественной интегриро-
ванной средой такого класса, возможно, станет 
пакет CAE Fidesys [15]. Именно такие программ-
ные среды рационально и гибко реализуют ме-
тодологию расчетов двигателей, ЭУ и других 
технических систем.

В обеспечение технологического сувере-
нитета и замещения импорта имеет смысл со-
трудничество по доработке специальных ППП 
и встраиванию их компонентов в интегриро-
ванные пакеты (а через них — в PLM-системы 
и процессы). Встраивая поэтапно специальный 
ППП в такие среды, анализируют требования, 
дорабатывают (включая реализацию интерфей-
са прикладного программирования, т.  е. API, 
предоставляемого средой) и всесторонне тести-
руют полученный программный продукт. 

Совершенствовать сам выбранный ППП 
приоритетно: современное ПО для инженер-
ных расчетов энергоустановок должно сочетать  
эргономику представления данных и постано-
вок расчетных задач с превосходными моделя-
ми и алгоритмами. В термо-, гидро- и газодина-
мической области должны быть проработаны 
модели рабочих тел, процессов в объемах, те-
чений в каналах и через местные сопротивле-
ния. Те же требования относятся к моделям  
(и алгоритмам расчета) течений через разветвле-
ния и ступени турбокомпрессоров. Необходимо 
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сопряжение с расчетами теплового состояния 
компонентов и систем управления (реализовано 
в GT-SUITE  [4]). Ценное дополнение к этому —  
продвинутые (как в «Дизель-РК» [8]) модели,  
оптимизация процессов сгорания в дизелях и др.

Краткая характеристика пакета ALLBEA

Пакет программ ALLBEA [16] предназначен для 
численного моделирования на ЭВМ процессов  
в двигателях, ЭУ и других технических систе-
мах по одномерным моделям. Разработка начата  
в 2009 г. с целью реализовать рациональные под-
ходы к расчету двигателей и ЭУ и интегрировать 
результаты НИР, выполненных за несколько де-
сятилетий на кафедре ДВС УГАТУ (включая на-
работки проекта СИМ «Альбея» [12] для опера-
ционной системы DOS). Встроенные в ALLBEA 
модели описывают динамику двигателей и про-
цессы в элементах систем (каналах, рабочих  
и кривошипных камерах, емкостях, ресиверах) 
и перетекание через органы газообмена порш-
невых ДВС.

Модель сложного процесса в объекте пред-
ставляется в ALLBEA (как и в других ППП это-
го класса) совокупностью моделей элементов  
и связей между ними. Расчеты осуществляют-
ся согласно единому алгоритму, по уравнениям 
всех задействованных подмоделей единой моде-
ли. Такая модель, записанная явно, имела бы вид 
системы дифференциальных уравнений, вы-
ражающих законы сохранения масс, количест- 
ва движения, энергии и т.  д., замкнутых урав-
нениями конкретных моделей связей в системе. 
По моделям связей программы рассчитыва-
ют текущие значения потоков этих величин на 
границах элементов (и более мелких конечных 
объемов  — ячеек). В ходе расчета по моделям 
элементов обновляются значения зависимых 
переменных. При устойчивом счете алгоритм 
обеспечивает сходимость численного реше-
ния к точному решению задачи по уравнениям 
модели, построенной в графической среде, т. е. 
решение прямой задачи инженерного анализа 
находят так же, как в аналогичных ППП, реали-
зующих модели объектов, декомпозированных 
на элементы и связи.

Для достижения универсальности в поле ре-
жимов объекта модели элементов, узлов и агре-
гатов замыкают подмоделями универсальных 
характеристик (в том смысле, что характеристи-
ки определяют связи безразмерных показателей 

с параметрами режима). Необходимо задавать 
(идентифицировать) характеристики по дан-
ным для образца агрегата или его прототипа. 
Требуется также корректировать характеристи-
ки, уточняя модели подсистем и целых объектов 
(при наличии дополнительных данных). Мето-
ды идентификации параметров подмоделей реа-
лизованы в прикладных программных модулях. 
Процедуры калибровки модели объекта, т.  е. 
подбора оптимальных сочетаний поправочных 
множителей (как и процедуры оптимизации 
параметров объекта по модели), следует также 
автоматизировать встроенными (при их отсут-
ствии — внешними) инструментами, реализую-
щими итерационные методы оптимизации.

Пакет ALLBEA спроектирован и реализован 
с учетом приведенных соображений. Основные 
программы пакета (рис. 1) — allbea-solver (ре-
шатель прямых задач о протекании процессов) 
и программа allbea-ui, предоставляющая графи-
ческую среду.

Дополнительные программы служат для ор-
ганизации прочих сервисов, к которым условно 
отнесем и решение обратных задач. Так, allbea-

Рис. 1. Программы и библиотеки моделей в составе 
ALLBEA:

allbea — программа запуска других программ; allbea-ui — 
графическая среда; allbea-solver — решатель прямых задач; 
allbea-optim — задач оптимизации; allbea-solver-ui и allbea-
optim-ui — их графические интерфейсы; allbea-plot и allbea-
report  — отображают графики и отчеты о результатах;  
библиотеки: numeric — алгоритмы; mech и gasdyn — модели 
динамики и термогазодинамики; tribonic и thermo — моде-

ли трибологии и теплофизических свойств рабочих тел
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optim [17] (см. рис. 1) — программа для реше-
ния задач однокритериальной оптимизации па- 
раметров по генетическому алгоритму. При-
менение программы практически гарантирует 
нахождение глобальных экстремумов целевых 
функций (ЦФ) для одного-двух десятков пара-
метров. Расчетчик или исследователь настраи-
вает программу на конкретную задачу, подклю-
чая модуль, разрабатываемый на языке С или 
C++. Однако многокритериальная оптимизация  
в ALLBEA не реализована; приходится в виде ЦФ 
формулировать синтетический критерий опти-
мальности (и в процедуре его расчета учитывать 
ограничения, присущие реальным задачам).

Пакет ALLBEA разработан с предметно- 
независимым ядром и библиотеками, модульно 
реализующими модели элементов, связи между 
ними и функциональные связи между величи-
нами. От модулей, с помощью которых реали-
зованы алгоритмы решения уравнений модели, 
отделены модули библиотек классов С++, реа-
лизующие конкретные интерфейсы к данным 
моделей. Таким образом обеспечена модуль-
ность, что делает разработку управляемым про-
цессом поэтапного добавления недостающего 
функционала. При этом функционал несложно 
расширять как в плане моделей в прикладных 
библиотеках, так и в плане сервисных средств. 
Разработчики ALLBEA воспринимают как точ-
ки роста те аспекты, в которых пакет недорабо-
тан, стремясь развивать и внедрять его в иссле-
довательские и проектные работы.

Ниже описаны расчетные проекты, на при-
мерах которых (в свете представленной методо-
логии) раскрыты возможности ALLBEA.

Примеры расчетных проектов
Расчет показателей  
четырехтактного двигателя

В учебном процессе на кафедре ДВС УУНиТ 
магистранты в ходе лабораторной работы рас-

считывают в ППП ALLBEA показатели и опти-
мизируют параметры двигателя. Для расчет-
ного проекта в качестве исходной они берут 
1D-модель тракта односекционного поршне-
вого ДВС c индивидуальными впускным и вы-
пускным каналами (рис. 2).

Развивая выданный проект-прототип, обу- 
чающиеся усложняют задачу оптимизации и по-
лучают решение с новыми оптимизируемыми 
параметрами и ЦФ. Им предлагается, сформи-
ровав и оптимально настроив 1D-модель ДВС 
на определенный режим, представить расчетные 
значения показателей двигателя и свернутую 
диаграмму параметров состояния в цилиндре 
(рис. 3) и, как вариант, рассчитать показатели 
по скоростной характеристике и построить ее 
график.

Учебный пример (проект-прототип) идет  
в составе дистрибутива ALLBEA, поэтому его 
периодически тестируют, поддерживая в акту-
альном состоянии. В данном примере реализо-
ваны автоматический подбор и далее тест значе-
ний параметров четырехтактного ДВС: длин 
впускного и выпускного каналов Lвп  и Lвып  

Рис. 2. Схема модели четырехтактного поршневого ДВС

Рис. 3. Рассчитанная индикаторная диаграмма
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(параметров, определяющих волновую настрой-
ку процессов газообмена), частоты n вращения 
(режимного параметра), угла ϕy  начала види-
мого сгорания (подгоночного параметра).

Дистрибутив ALLBEA содержит другие 
1D-модели ДВС, включая многоцилиндровые  
и двухтактные. Отработанные расчеты переда-
ются в репозитарий ALLBEA, откуда их позже 
выдают студентам для дипломного проектиро-
вания, а аспирантам и инженерам — для расче-
тов двигателей и энергоустановок в НИР.

В расчетной программе пакета ALLBEA реа-
лизованы классические 1D-модели течения ГВТ. 
Модели элементов представлены моделями ка-
налов и ряда важных емкостей в ГВТ ДВС.

Модель течения в каналах

Система уравнений 1D-модели неустановивше-
гося движения по каналу смеси свежего заряда  
с продуктами сгорания имеет вид
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плотности сохраняющихся величин (масс ком-
понентов, количества движения и энергии 
смеси, где ρ ρ1, ,… K  — парциальные плот- 

ности; ρ ρ= kk

K

=∑ 1  — плотность смеси, u  — 

скорость потока смеси; E e u= + 0 5 2,  — удель-

ная полная энергия; e  — удельная внутренняя 

энергия); Fx Ku u u p uh= … + ρ ρ ρ ρ1
2, , , , * Т

 —  

плотности потоков сохраняющихся вели-
чин в поперечных сечениях (где p — давле-

ние, h uh* ,= + 0 5 2  — удельная полная энталь-

пия; h  — удельная энтальпия); S = [0, ..., 0,

τw wF pdF dx F q FΠ Π/ ( / ) / , /+ ]Т  — объемные 
плотности «источников» сохраняющихся ве-
личин (τw  и qw  — средние по периметру Π  
сечения касательное напряжение и плотность 
потока теплоты, F  — площадь сечения); x1   
и x2  — координаты сечений на входе и выходе  
в контрольный объем. 

Таким образом, система определяет клас-
сическую 1D-модель нестационарного течения 

смеси K компонентов. Кроме уравнений состо-
яния, модель замыкают подмодели геометри-
ческих характеристик: F F x= ( )  и Π Π= ( ),x   
а также квазистатические модели сопротивле-
ния и теплоотдачи от стенок, например, в общем 
виде:

τ τw w K wp T u Y Y T F k= −( , , , , ..., , , , , );1 1 Π э

q q p T u Y Y T F kw w K w= −( , , , , ..., , , , , ),1 1 Π э

где Yk k= ρ ρ/  — массовая доля k-го компонента 

(k = 1, …, K); T T x tw w= ( , )  — температура стенки 

(средняя по периметру); k k xэ э= ( )  — эквива-
лентный параметр шероховатости.

Модели процессов в емкостях

Модели процессов в прочих полостях ГВТ (на-
чиная с рабочих камер двигателей), или в выде-
ленных зонах — нульмерные (0D), т. е. в их осно-
ве лежат уравнения вида

dm

dt
GY

dm

dt
k Kk

k j
k

j

J= + 





 =

=∑ ( ) , , ..., ;
1

1
сг

d me

dt
Gh

dm

dt
h

Q p
dV

dt

j

J( )
( )

,

* *= + 





 +

+ −

=∑ топл

сг
топл

внеш

1

где m mK1, ...,  — массы компонентов, m =  

= mkk

K

=∑ 1  — масса рабочего тела в емкости  

(или рассматриваемой отдельно зоне); G  — 
расход рабочего тела через j-й орган газо- 
обмена (включая утечки через неплотности); 

dm dtk /( )сг  — скорость образования k-го ком-

понента за счет сгорания («сг»; для рабочих 

камер); dm dtтопл сг
/( )  — расход подаваемого  

топлива; hтопл
*  — полная энтальпия топлива; 

Qвнеш  — суммарный поток теплоты в зону или 
емкость от стенок или от сопряженных зон.

Для моделей процессов в цилиндрах, кри-
вошипных камерах и ресиверах привлекаются 
локальные замыкающие подмодели отдельных 
аспектов (топливоподача, сгорание, теплоотда-
ча, утечки).
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Модели течения через границы

Для границ с окружающей средой (и ряда вну-
тренних границ элементов ГВТ, включая органы 
газообмена) привлекают модели течений через 
местные сопротивления. Модели эти определя-
ют связь величин во входном 1 и выходном 2 се-
чениях: например, полных давлений pi

∗  и тем-
ператур Ti

∗,  расходов Gi  и площадей сечений 
Fi  (i = 1, 2; рис. 4).

В основе моделей лежат допущения о стацио- 
нарном теплоизолированном перетекании газа 
из одного элемента (канала, емкости) в другой. 
Из этих допущений следуют уравнения G G2 1=  
и ( ) ( ) ,* *Gh Gh2 1=  выражающие законы сохра-
нения массы и энергии. Замыкать модель долж-
на индивидуальная характеристика, которую 
задают (идентифицируют), в конечном сче-
те, обработав натурный или вычислительный  
(в 3D) эксперимент с продувкой устройства. Мо-
жет быть задана характеристика, определяющая 
коэффициент потерь полного давления; в расче-
тах ДВС чаще всего задают характеристики для 
коэффициентов расхода (определяемые по тем 
же данным продувок).

Действительный расход G G G= =2 1  функ-
ционально связан с рядом определяющих па-
раметров. В приближении идеального газа 
( ,p RT= ρ  где R = const)  с постоянным отноше-
нием теплоемкостей γ = c cp V/ :

G G p T p R C Gd= ( ) =1 1 2
* *, , , , , ... ,γ теор

где Cd  — коэффициент расхода; p2  — статиче-
ское давление на выходе; Gтеор  — расход, опре-
деляемый моделью обратимого процесса рас-
ширения в сужающемся сопле с сечением Fr   
на срезе:

G F p
p

T R
frтеор =

1

1

2

*

*
( ),,

γ
γ

где p p p2 2 1= / *  — безразмерный параметр ре-
жима. C учетом критического режима на срезе 
сопла

f r r=
−

−














+
2

1

2 1

γ
π πγ

γ
γ ,

где
+

крπ
γ

γ
γ

r p p= =


























−
max , ( ) .2 2

12

1

Характеристику местного сопротивления  
с конкретной геометрией задают, например, как 
C pd ( ).2  Такая характеристика адекватна для 
автомодельных по числу Рейнольдса режимов 
течения и не учитывает отличий текущих зна-
чений γ  и R от их значений в условиях стати- 
ческих продувок, в которых получена характе-
ристика.

Площадь Fr  может задаваться по номи-
нальному сечению ( )F Fr c=  отверстия шайбы, 
трубы, клапанной щели и т. п., или другой под-
моделью; например, площадью круга с опорным 
диаметром: F dr r= π 2 4/ ,  где dr  — диаметр кла-
панной горловины или, например, диаметр ци-
линдра.

Коэффициент расхода Cd ,  вообще говоря, 
должен зависеть как от режима течения, так и от 
относительной координаты запорного органа:

C C p h h hd d r= =( / ),,2

где h  — подъем тарельчатого клапана или рас-
стояние от кромки поршня до заданной кромки 
окна (для органов газообмена); hr  — опорный 
линейный размер, заданный константой или 
функциональной связью.

Универсальные (в указанных параметрах 
подобия) расходные характеристики в ППП 
реализуют, как минимум, интерполяцией  
по табличным данным обработанных продувок.  
В классических моделях ступеней лопаточных 
машин их характеристики чаще представляют 
полуэмпирическими подмоделями для обосно-
ванной экстраполяции далеко за пределы дан-
ных измерений на продувочных стендах.

Мгновенные значения газодинамических 
потоков на границах, сопрягающих 1D-модели 
каналов с прочими моделями элементов, алго-
ритм вычисляет не только по уравнениям квази- 

Рис. 4. Расчетная схема местного сопротивления
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статической модели границы (например, рас-
смотренной модели местного сопротивления). 
Расчетные процедуры учитывают и специфиче-
ские условия совместности, налагаемые уравне-
ниями 1D-модели, вычисляя потоки на основе 
решений локальных задач о распаде разрыва  
на таких границах.

Модель свойств рабочего тела

Модель рабочего тела в составе единой модели 
процессов в ГВТ определяет конкретные урав-
нения состояния для величин, включая коэффи-
циенты молекулярного переноса. В общем слу-
чае это должна быть адекватная модель смеси 
реальных газов, на практике часто задают при-
ближенные модели. Так, в дизелях удобно пред-
ставлять рабочее тело моделью двухкомпонент-
ной ( )K = 2  смеси свежего заряда и продуктов 
сгорания, и свойства таких «укрупненных» ком-
понентов моделировать по данным о свойствах 
индивидуальных веществ в приближении иде-
альных газов с переменными теплоемкостями. 
Для такой модели калорическое и термическое 
уравнения состояния принимают формы:

e p T Y Y e p T Y

e T Y e T Y
K( , , , ..., ) ( , , )

( ) ( ) ,
1 1 1

1 1 2 2

− = =
= +

p T Y Y RT

R R Y R Y Y Y
K( , , , ..., ) ,

, ,

ρ ρ1 1

1 1 2 2 2 11
− =

= + = −

где R1  и R2  — удельные газовые постоян- 
ные компонентов; e1  и e2  — их удельные вну-
тренние энергии. Зависимости e T1( )  и e T2( ),  
как и зависимости коэффициентов вязкости  
и теплопроводности от температуры, определе-
ны посредством интерполяции справочных дан-
ных о свойствах веществ, и по моделям, опреде-
ляющим значения этих величин для смесей.

Итак, при рассмотренном (и принятом  
в других ППП) подходе процесс описывает еди-
ная модель, специализированная для конкрет-
ных элементов и связей между ними. Расчетная 
программа в ППП вычисляет решение по еди-
ному алгоритму, высокоточному по времени  
и по пространственной координате. Корректное 
нахождение решений прямых задач — условие 
успешного применения итерационных одно-  
и многокритериальных методов калибровки мо-
делей и оптимизации объектов.

Студенты без затруднений строят в пакете 
ALLBEA структуры 1D-моделей ГВТ ДВС и да-

лее подбирают их параметры — вручную или 
применяя расширение ALLBEA OPTIM. В иссле- 
довательских работах автоматическая оптими-
зация параметров незаменима, поскольку по-
зволяет изучить предельные возможности схем 
ДВС и ЭУ, подтверждая расчетами выбранный 
облик двигателя или ЭУ. Подбор многих параме-
тров четырехтактного ГВТ ДВС с импульсным 
наддувом описан в [18].

В расчетах, сопровождающих испытания  
и доводку изделий, их модели, как правило, 
уточняют (калибруют). Типовая базовая про-
цедура — выделить модель рабочей камеры  
и уточнить (подобрать) константы в ней по 
критериям соответствия измеренным индика-
торным диаграммам. Опыт подбора констант 
модели на задаче теплового расчета (причем 
сразу для трех нагрузочных режимов) изложен 
в статье [19]. Для двухтактных двигателей по-
правками уточняют характеристику в подмоде-
ли состава смеси, истекающей через впускные 
органы [20]. Для двигателей с турбонаддувом 
поправки вносят в характеристики ступеней ло-
паточных машин [21]. Модели после калибров-
ки применяют в расчетах для оптимизации про-
ектировочных параметров [20, 21].

Разработчики ППП ALLBEA считают при-
оритетной задачей расширение функционала, 
в том числе, например, автоматизацию задач 
калибровки модели и оптимизации объектов. 
Расширяют и набор прикладных моделей. На-
пример, можно подключать внешние (разраба-
тываемые в рамках НИР) модели элементов си-
стем. В набор встроенных моделей постепенно 
включают новые модели элементов. Встроенные 
модели совершенствуют, добавляя и дорабаты-
вая замыкающие модели, и вводят доработан-
ный пакет ALLBEA в НИР и ОКР, замещая в них 
иностранное ПО.

Ниже приведены примеры расчетов  
в ALLBEA, выполненных в НИР по ЭУ на базе 
поршневых двигателей необычных схем.

Расчет свободнопоршневого ДВС

В описываемом проекте расчетом подобраны 
параметры свободно-поршневого ДВС, а точ-
нее  — энергоустановки с линейным генерато-
ром со свободным поршнем. После определе- 
ния облика ЭУ в несколько этапов разработа-
на схема 1D-модели (рис. 5). В модели приме-
нены встроенные модели элементов и связей:  
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«Цилиндр» (Cylinder), «Ресивер» (Plenum), «Мас-
са» (Mass), «Окно» (ValvePort), «Местное сопро-
тивление» («М. сопр») (Restriction) и «Поршень» 
(Piston).

Задача была поставлена как оптимизацион- 
ная уже на первых этапах. Требовалось подо-
брать по соответствию техническому заданию 
ряд проектировочных параметров: диаметр ци-
линдра D, ход поршня S, частоту циклов n, коор-
динаты кромок окон и объем начала видимого 
сгорания в рабочей камере, параметры объема 
подпоршневой полости и начальную скорость 
( ( ))v v tx x0 0= =  поступательно движущейся 
массы mп .

В условиях прямой задачи заданы пара- 
метры окружающей среды для условий работы 
ЭУ на высоте H = 3  км. Рабочий цикл двух-
тактный, топливо — бензин, смесеобразова-
ние  — внешнее, коэффициент избытка возду-
ха в горючей смеси α = 0 95, .  По результатам 
предварительных расчетов зафиксированы:  
диаметр цилиндра D = 76  мм и ход поршня 
S = 65 8,   мм (по значениям для двигателя, вы-
бранного «донором» деталей цилиндропорш-
невой группы для опытного образца). В модели 
объекта на схеме (см. рис. 5) имеются лишь ди-
намические, термо- и газодинамические модели 
элементов и связей. Сила, приложенная со сто-
роны магнитного поля к поступательно движу-
щейся массе, учтена в правой части уравнения 
движения массы. Работа магнитной силы за 
цикл, отнесенная к периоду цикла, соответст- 

вует мощности свободнопоршневого двигателя 
(СПД) как ДВС. Функциональная связь, опреде-
ляющая текущее значение этой силы, согласова-
на со специалистами и реализована во внешнем 
модуле на языке C++, подключенном к встро-
енной модели «Масса». В этом же модуле под-
считывается выдаваемая электрическая мощ-
ность  P и КПД η  энергоустановки — с учетом 
(согласованных cо специалистами по электро-
механике) значений КПД генератора и инверто-
ра, а также электрической мощности, отбирае-
мой от генератора на привод агрегатов. Там же 
вычисляется и значение ЦФ.

В постановке обратной задачи заданы «це-
левые» значения хода поршня и (по экспертной 
оценке) геометрической степени сжатия ε =12 5, .  
Эти значения (помимо главных целевых показа-
телей P и η) учитывались в модуле расчета ЦФ, 
где за существенные отклонения вычисленных 
значений от целевых налагались штрафы. 

Расчетами в данном проекте на текущем 
этапе выявлены: связь частоты циклов n c по-
ступательно движущейся массой mп  и предел 
форсирования СПД по быстроходности (до-
стижимая средняя скорость поршня — не более  
4,7 м/с); в качестве приемлемого решения зафик-
сированы следующие значения: частота циклов 
n = 2132  мин–1; масса mп = 4 8,  кг. Для этого ре-
шения на графиках показаны: координата x t( )   
и скорость v tx ( )  поступательно движущей-
ся массы (рис. 6); давление p t( )  и температура 
T t( )  в рабочей камере (рис. 7).

Рис. 5. Структурная схема модели линейного генератора со свободным поршнем
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Это решение учтено при компоновке экспе-
риментального образца СПД. После построения 
геометрической модели и 3D-расчетов течения 
в рабочей камере, по плану работ предполага-
ется провести новые расчеты по 0D-модели.  
Необходимо учесть компоновочные ограниче-
ния и характеристику продувки рабочей камеры 
(из 3D-расчета течения через рабочую камеру).

В данном примере построена мультифизи-
ческая модель процессов в ЭУ. Решение задачи 
синтеза объекта по такой (даже весьма грубой) 
модели позволяет количественно оценить по-
тенциал принятой конструктивной схемы ЭУ. 
На следующих этапах модель необходимо уточ-
нять на основе данных вычислительных экспе-
риментов и измерений на стенде. Может быть 
целесообразным реализовать в пакете ALLBEA 
специальные подмодели электромеханических 
компонентов.

Расчет двигателя Стирлинга

Опишем еще один расчетный проект, в кото-
ром построена 1D-модель двигателя Стирлинга 
(ДС). На первом этапе в среде ALLBEA собрана 
схема модели процессов во внутренней полости 
ДС из встроенных моделей элементов и связей: 

«Цилиндр», «Трубка», «Местное сопротивле-
ние» («М. сопр») — рис. 8.

На этом этапе численный расчет процессов 
во внутренней полости опробован в принци-
пе  — с реалистичными размерами и кинемати-
кой двигателя Стирлинга типа «альфа». Задана 
модель гелия как идеального газа с постоянным 
отношением теплоемкостей. Получены реше-
ния с регулярным циклическим процессом в по-
лости. На рис. 9 показаны графики численного 
решения.

В проект добавлены файлы, автоматизиру-
ющие параметризацию прямой задачи и подбор 
параметров для решения обратной (здесь — за-
дачи максимизации мощности ДС). Решение 
получено с применением расширения ALLBEA 
OPTIM. На этом этапе регенератор в 1D-модели 
ДС отсутствовал, поэтому рассчитанный тер-
мический КПД оптимизированного ДС зако-
номерно оказался невысоким. На этом же этапе 
расчетный проект ДС взят за основу для (также 
оптимизационных) расчетов криогенератора  
с обращенным циклом Стирлинга. Для описа-
ния теплообменных аппаратов в машинах Стир-
линга (регенератора и теплообменников) недо-
статочно встроенных моделей.

Рис. 6. Расчетные зависимости координаты  
и скорости поступательно движущейся массы

Рис. 7. Расчетные зависимости давления  
и температуры в рабочей камере

Рис. 8. Схема исходной 1D-модели двигателя Стирлинга
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Так, модель «Трубка» предоставляет лишь 
граничные условия I рода для теплоотдачи  
в стенку. Потребовалось расширить функцио-
нал: реализовать сопряженные 1D-модели те-
чения в канале и нестационарного поля темпе-
ратуры в материале стенки (и таким же путем 
приближенно учесть аккумуляцию энергии  
в регенераторе). Для этого исследовательские 
модели указанных теплообменных аппаратов 
были реализованы во «внешних» модулях.

Планируется идентифицировать их по 
данным вычислительных и натурных экспери-
ментов по продувке образцов теплообменных 
аппаратов. По данным испытаний опытного 
образца ДС — откалибровать его 1D-модель. 
Только после этого калиброванные модели ДС  
и криогенераторов целесообразно применять 
для расчетной оптимизации размеров элементов 
ДС и криогенераторов и рабочих режимов; имен-
но по такой методологии можно адекватно опре-
делить влияние действительных размеров камер  
и трубок теплообменных аппаратов на эффек-
тивные мощность и КПД машины Стирлинга.

Данный пример показал, что можно и нуж-
но расширять стандартный функционал пакета 
ALLBEA, строя в ней модель процессов в ЭУ.  
В данном случае этого достигли, подключив  
исследовательские модели элементов систем.  
И далее в проекте планируют применить 
ALLBEA для анализа результатов испытаний 
опытных образцов машин Стирлинга. Дейст- 
вительно, исследователи уточнят 1D-модель  
по данным о работе теплообменных аппаратов 
как с продувочных стендов, так и по данным рас-

четов (вычислительных экспериментов), где бу-
дут решены локальные задачи в 3D-постановке. 
Модель планируют затем поэтапно калибровать 
данными с испытательных стендов, и после это-
го применять для отыскания оптимальных па-
раметров опытных образцов в ходе их доводки.

Во всех рассмотренных выше примерах 
расчетов 1D-модели применены именно для ре-
шения оптимизационных задач, т.  е. проекти-
ровочных расчетов. В двух из трех описанных 
проектов (расчеты двигателей необычных схем) 
планируют развивать 1D-модель, уточняя ее  
по данным испытаний опытных образцов.

Заключение

На основе опыта разработки, внедрения и при-
менения пакета ALLBEA сделаны следующие 
выводы.

1.  Пакет заменил аналогичные программ-
ные пакеты в учебном процессе на кафедре ДВС 
УУНиТ.

2.  Пакет применим к расчетам в рамках 
НИР (поиск и расчетные оценки оптимальных 
вариантов исполнения энергоустановок).

3.  Для уверенного применения в ответ-
ственных расчетных и расчетно-эксперимен-
тальных работах необходимо развить библио-
теки моделей проточных и тепловых элементов, 
преобразователей и потребителей энергии и ис-
полнительных механизмов, обеспечив интегра-
цию с моделями алгоритмов систем управления.

4.  Цель проекта ALLBEA (эффективный 
инструмент для расчетов энергоустановок) до-
стижима при рациональных формах сотрудни-
чества как внутри УУНиТ, так и с другими уни-
верситетами и организациями.

В планах группы разработчиков — поэтап-
но доработать ALLBEA. Развитие библиотек 
прикладных моделей и алгоритмов опирается 
на отработанную методологию разработки. Бу-
дут доработаны модели, алгоритмы, сервисные 
средства (и, в свое время, архитектура пакета). 
Так, одна из задач текущей фундаментальной 
НИР — корректно реализовать эффективные 
алгоритмы решения дифференциальных урав-
нений моделей процессов с особенностями.

Развитие и внедрение пакета предполагают-
ся планами других НИР и ОКР c привлечением 
к сотрудничеству заинтересованных специалис- 
тов. Пример задачи из этого плана — реали-
зовать и интегрировать в ALLBEA алгоритмы 
и сервисы многокритериальной оптимизации 
двигателей и ЭУ.

Рис. 9. Расчетные зависимости давления  
и температуры в «горячей» камере ДС
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Введение

При проектировании автомобиля и его энер-
гетической установки роль информационных 
технологий крайне важна для сокращения сро-
ков и материальных затрат на проектирование, 
повышения качества результатов и получения 
конкурентных преимуществ. Помимо замены 
части дорогостоящих натурных испытаний рас-
четами моделирование позволяет сократить 
количество ошибок на ранних стадиях проекти-
рования, устранение которых в дальнейшем по-
требует значительных расходов и времени.

Важной задачей в процессе проектирования 
двигателя является моделирование его неуста-
новившихся режимов работы, поскольку они 
составляют основную долю режимов в процессе 
эксплуатации транспортного средства (ТС)  [1]. 
Это актуально, например, при выполнении  
исследований структурного шума двигателя  
на режиме разгона [2, 3]. 

Задачу исследования неустановившихся ре-
жимов работы можно решить путем совместно-
го моделирования двигателя и ТС, при котором 
учитываются переменные факторы внешней 
нагрузки на двигатель со стороны автомобиля, 

Применение комплекса AVL Cruise M для моделирования  
работы двигателя в составе транспортного средства

А.С. Стряпунин, А.Л. Яковенко, М.Г. Шатров, Л.Н. Голубков,  
Ю.В. Трофименко, А.Ю. Дунин

Московский автомобильно-дорожный государственный технический университет (МАДИ)

Introducing the AVL Cruise M System to Simulate Engine Operation  
as the Vehicle Component 

A.S. Stryapunin, A.L. Yakovenko, M.G. Shatrov, L.N. Golubkov,
Yu.V. Trofimenko, A.Yu. Dunin

Moscow Automobile and Road Construction State Technical University (MADI) 

Рассмотрены различные направления использования программного комплекса 1D-моделиро- 
вания AVL Cruise M. Приведен пример моделирования ездового цикла автомобиля с классиче-
ской и комбинированной силовыми установками. Представлены результаты валидации модели 
автомобиля с двигателем внутреннего сгорания, которые показали высокую сходимость с реаль- 
ным прототипом. Смоделированы разгон автомобиля до максимальной скорости и ездовой 
цикл NEDC для обоих вариантов силовой установки. Результаты исследования подтвердили 
возможность существенного сокращения расхода топлива в городских условиях движения при 
замене четырехцилиндрового дизеля комбинированной энергетической установкой с трех- 
цилиндровым дизелем.

Ключевые слова: проектирование, двигатель внутреннего сгорания, ездовой цикл, гибридный 
автомобиль, комбинированная энергетическая установка, 1D-моделирование, AVL

The paper considers various approaches to using the AVL Cruise M 1D simulation software package. It 
provides an example of simulating the vehicle driving cycle with the classic and combined power plants. 
Validation results for the internal combustion engine vehicle are presented showing high convergence 
with a real prototype. Vehicle acceleration to the maximum speed and the NEDC driving cycle were 
simulated for both the power system options. Study results confirmed possibility of significant reduce in 
the fuel consumption under the urban driving conditions by replacing a four-cylinder diesel engine with 
the combined power system with the three-cylinder diesel engine.

Keywords: design, internal combustion engine, drive cycle, hybrid vehicle, combined power system, 1D 
modeling, AVL
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учесть которые при обособленном моделирова-
нии двигателя затруднительно [1].

На этапе внешнего проектирования при-
ходится анализировать множество различных 
вариантов, чтобы выбрать оптимальную кон-
фигурацию по совокупности показателей для 
конкретного автомобиля и его предполагае-
мого режима эксплуатации [4, 5]. С этой зада-
чей успешно справляются современные про-
граммные комплексы, реализующие концепцию 
1D-моделирования.

В настоящее время ведущие инжиниринго-
вые фирмы в области машиностроения активно 
разрабатывают и постоянно улучшают средства 
функционального моделирования в виде следу-
ющих комплексов, которые эффективно исполь- 
зуют для разработки перспективных транспорт-
ных средств: AVL (Австрия) — AST, Siemens 
(Германия) — Amesim, Gamma Technologies 
(США)  — GT-SUITE, Magna (Канада) — KULI.

На кафедре «Теплотехника и автотрак-
торные двигатели» МАДИ в учебном процессе  
и научной работе применяется программный 
комплекс (ПК) AVL Cruise M. ПК AVL Cruise M 
разрабатывался специально для автомобильной 
промышленности и позволяет быстро рассчи-
тать переходные процессы в двигателе и авто-
мобиле, что актуально для решения научных за-
дач кафедры. Помимо этого комплекс обладает 
широким функционалом для расчетов в режиме 
реального времени, оптимизации и планирова-
ния экспериментов [6–16].

Функциональные возможности, связан- 
ные с оптимизацией, имеют большое значение, 
поскольку во многом определяют удобство  
и эффективность использования программы.

Результатом расчетов в AVL Cruise M явля-
ется комплекс показателей: мощностных, эконо-
мических и экологических. Это позволяет про-
водить многоплановые исследования по оценке 
влияния режима движения, например, интен-
сивности ускорения, настроек системы управ-
ления, трансмиссии и других элементов автомо-
биля на его показатели, в том числе и уровень 
шума. Таким образом, можно формировать 
предположения по организации управления 
двигателем и ТС для достижения комплекса тре-
буемых показателей (виброакустических, эконо-
мических, мощностных).

Отметим, что ПК AVL Cruise M можно ис-
пользовать и как инструмент, позволяющий 
целиком решать задачи по моделированию  

и исследованиям ТС, и как источник промежу-
точных данных для дальнейшей обработки их 
другими программными комплексами.

Разработка модели транспортного  
средства в комплексе AVL Cruise M

В ПК AVL Cruise M, как и в аналогичных про-
граммах для функционального моделирования, 
модели формируются из отдельных блоков гото-
вой библиотеки компонентов, эти блоки соеди-
няются между собой специальными связями.

Базовая модель автомобиля включает в себя 
двигатель, трансмиссию, кузов и водителя. Для 
трансмиссии необходимо задать передаточные 
числа и моменты переключения коробки пере-
дач, а также моменты инерции и механические 
потери ее элементов. Кузов определяет массога-
баритные характеристики автомобиля и коэф-
фициенты сопротивления движению. Модель 
водителя представляет собой ПИД-регулятор, 
для которого уставка — это требуемая скорость 
движения, а регулируемый параметр — нажатие 
на педаль газа или тормоза.

В качестве примера практического приме-
нения ПК AVL Cruise M было выполнено моде-
лирование легкового автомобиля с четырехци-
линдровым дизелем (iVh = 2 л, Ne ном = 135 кВт,  
Mк max = 380 Н  ⋅ м) и автоматической шестисту-
пенчатой коробкой передач.

На следующем этапе был смоделирован 
гибридный вариант автомобиля путем замены 
четырехцилиндрового дизеля трехцилиндро-
вым, пропорционально масштабированным по 
среднему эффективному давлению, и добав-
ления электрической части, которая включала  
в себя электродвигатель, батарею и подсистему 
управления, контролирующую сигнал нагрузки 
и позволяющую осуществлять рекуперативное 
торможение. Характеристики электродвигателя 
подбирали так, чтобы по мощности компенси-
ровать один цилиндр двигателя внутреннего 
сгорания (ДВС). Модель ТС с комбинированной 
энергетической установкой (КЭУ) представлена 
на рис. 1.

Валидацию базовой модели с четырехци-
линдровым дизелем проводили по разгонной 
характеристике автомобиля до максимальной 
скорости (рис. 2) и расходу топлива на стандарт-
ном европейском ездовом цикле NEDC. Резуль-
таты проверки модели подтвердили удовлетво-
рительную сходимость (табл. 1).
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Рис. 1. Состав и структура модели автомобиля с КЭУ

Анализ результатов исследования  
автомобиля с традиционной  
и комбинированной энергетической 
установками

Для разработанных моделей автомобиля с порш-
невым ДВС и КЭУ был выполнен анализ эффек-
тивности работы с ускорениями ездового цикла.

Результаты моделирования (рис. 3) показа-
ли незначительный прирост в динамике разгона 
и некоторое уменьшение максимальной скоро-
сти у КЭУ. Близкие результаты разгона подтвер-
дили то, что используемый электродвигатель  
по мощности эквивалентен одному цилиндру.

При моделировании ездового цикла NEDC 
для автомобиля с КЭУ стартовый заряд аккуму-
лятора подбирали так, чтобы в начале и в конце 
цикла он был одинаковым.

Как видно из табл. 2, автомобиль с КЭУ 
имеет преимущество по расходу топлива при 
движении в городе, поскольку при разгоне до 
20 км/ч электродвигатель способен без помо-
щи ДВС разгонять автомобиль с требуемым для 
данного цикла ускорением. 

Таким образом, применение электродви-
гателя позволяет использовать ДВС с меньшей 
номинальной мощностью, что положительно 
сказывается на расходе топлива при эксплуа-
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Рис. 2. Результаты разгона автомобиля до максимальной скорости

Таблица 1. Результат валидации модели автомобиля

Параметр Данные по литературным  
источникам

Результаты расчета  
по модели

Время разгона от 0 до 100 км/ч, с 7,7 7,62

Время достижения расстояния 402 м (1/4 мили), с 15,3 15,47

Максимальная скорость, км/ч 231 220

Расход топлива (город), л/100 км 6,9 6,74

Расход топлива (трасса), л/100 км 4,5 4,89

Расход топлива (смешанный), л/100 км 5,4 5,57

Рис. 3. Результаты расчета разгона автомобиля до максимальной скорости с различными варианта-
ми энергетических установок (сплошная линия — классическая силовая установка, пунктирная  — 

гибридная)



ISSN 0202-1633

20 Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 4 (294) октябрь–декабрь 2023

тации ТС в городе, в условиях которого ДВС 
почти четверть всего времени работает на ре-
жиме холостого хода, и поэтому эффект от ис-
пользования электродвигателя значителен. Это 
иллюстрирует график ездового цикла NEDC  
в координатах крутящего момента Мк и частоты 
вращения n с указанием доли отдельных режи-
мов относительно всего цикла (рис. 4).

Более высокий расход топлива при движе-
нии за городом по трассе связан с тем, что на 
этих режимах (см. рис. 4) электродвигатель пе-
реходит на подзарядку батарей и работает как 
генератор. Однако в этом случае, как следует 
из сравнения рис. 4, а и б, режимы работы ДВС  
в составе КЭУ в условиях ездового цикла NEDC 
(окружности с числами) соответствуют мень-

шим значениям удельного эффективного рас-
хода топлива ge, что компенсирует увеличение 
расхода топлива.

Заключение

По результатам исследования можно сделать 
следующие выводы.

1.  Представлена методика моделирования  
и оценки работы ТС с различными видами энер-
гетических установок. Рассмотрены аспекты  
совместной работы поршневого двигателя внут- 
реннего сгорания и электродвигателя.

2.  С использованием ПК AVL Cruise M 
сформирована модель и проведено исследова-
ние разгона и ездового цикла NEDC легково-
го автомобиля с дизелем и комбинированной  
энергетической установкой.

Таблица 2. Сравнение основных показателей автомобиля с ДВС и гибридной силовой установкой

Параметр ДВС КЭУ Изменение параметра для КЭУ  
относительно ДВС, %

Время разгона от 0 до 100 км/ч, с 7,62 7,29 –4,3

Время достижения расстояния 402 м (1/4 мили), с 15,47 15,17 –1,9

Максимальная скорость, км/ч 220 208 –5,5

Расход топлива (город), л/100 км 6,74 4,55 –32,5

Расход топлива (трасса), л/100 км 4,89 5,07 +3,7

Расход топлива (смешанный), л/100 км 5,57 4,88 –12,4

Рис. 4. Зоны рабочих режимов ДВС на ездовом цикле NEDC: 
а — ДВС; б — КЭУ
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3.  Результаты моделирования цикла NEDC 
для автомобиля с КЭУ показали снижение рас-
хода топлива при эксплуатации в городе и сме-
шанном режиме на 32,5 и 12,4 % соответственно, 
а также рост расхода на трассе на 3,7% (ввиду 
необходимости подзаряжать аккумулятор). 

4. В результате выполненных исследований 
была подтверждена возможность замены че-
тырехцилиндрового дизеля КЭУ с трехцилин-
дровым дизелем с меньшим рабочим объемом  
и номинальной мощностью без потерь динами-
ческих характеристик автомобиля. 
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РАСЧЕТЫ, КОНСТРУИРОВАНИЕ, ИССЛЕДОВАНИЯ  
ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Введение
Обеспечение конструкцией двигателя совре-
менных требований автомобильного рынка  
по удельным показателям предполагает высоко- 
эффективную работу его деталей в условиях 
высоких механических и тепловых нагрузок. 
Одной из основных деталей, воспринимаю-
щих силы давления газов и тепловой поток от 
сгорания рабочего заряда, является поршень.  
Для обеспечения термопрочности поршня,  
а также правильной работы пар трения, в кото- 
рых он участвует, необходимо ограничивать 
его температуру, рост которой приводит к де-
формации поршня и ухудшению прочностных 

характеристик его материала [1]. Охлаждение 
поршня осуществляют с помощью специальной 
форсунки, подающей масло на днище поршня 
(форсунки охлаждения поршня — ФОП). Для 
повышения интенсивности съема теплоты в теле 
поршня выполняют масляную галерею [2–4], что 
позволяет подводить поток охлаждающего масла 
к наиболее нагретым участкам днища поршня.

В процессе работы цилиндропоршневой 
группы температура поршня достигает высоких 
значений (485…492 °С), и наибольшее ее воз-
действие приходится на огневое днище порш-
ня. При его перегреве происходят деформация 
поршня и ухудшение трибологических свойств 

Повышение эффективности охлаждения поршня  
за счет изменения конструкции форсунки
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В статье приведены результаты исследовательской работы по поиску конструктивных решений, 
сокращающих потери масла при попадании его в масляную галерею поршня. При проведении 
численного моделирования и экспериментального исследования варьировались следующие па-
раметры форсунки охлаждения поршня (ФОП): длина трубки после поворотного колена, диа-
метр сопла, угол образующей выходного сопла и диаметр отверстия в болте. На основе получен-
ных результатов разработана конструкция ФОП с расходом масла через мишень, имитирующую 
отверстие в полости поршня, на уровне 90 % от расхода масла через сопло ФОП. Изготовлены 
опытные образцы и проведены стендовые испытания.
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The article presents results of the research work aimed at finding design solutions to reduce losses in 
oil when it enters the piston oil gallery. In the numerical simulation and experimental research, the 
following parameters of the piston cooling nozzle (PCN) were varied: tube length behind the rotary 
elbow, nozzle diameter, output nozzle generatrix angle, and diameter of the bolt hole. Based on the 
results obtained, a PCN design was developed with the oil flow through a target simulating a hole in the 
piston cavity at the level of 90 % of the oil flow through the PCN nozzle. Prototypes were manufactured 
and bench tests were carried out.

Keywords: engine, piston, piston, piston cooling nozzle, piston cooling, oil consumption, nozzle design, 
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как самого поршня, так и поршневых колец.  
С целью предотвращения перегрева в высокона-
груженных форсированных двигателях органи-
зуется охлаждение поршня путем подачи масла 
в специальную галерею с помощью форсунки, 
подключенной к главной масляной магистра-
ли. Для повышения эффективности охлажде-
ния формирование струи масла осуществляется 
специальным соплом (рис. 1). После конвектив-
ного теплообмена масло через сливное отвер-
стие сливается в масляный поддон. В результате 
снижается термонапряженное состояние днища 
поршня, что позволяет снизить механические 
потери и увеличить работоспособность и ре-
сурс деталей двигателя.

Общие требования к ФОП при работе: при 
давлении масла (0,35 МПа) расход масла должен 
составлять 7,5…9,0 л/мин (с диаметром отвер-
стия в масляной галерее поршня 9 мм) при вяз-
кости масла 5W-30.

Анализ существующей конструкции (в ка-
честве примера рассмотрена ФОП двигателя 
КАМАЗ-910) показывает, что количество масла, 
попадающего в масляную галерею поршня, со-
ставляет 60 % от общего количества подаваемо-
го ФОП масла, остальная часть масла охлаждает 
внутреннюю полость поршня.

Цель работы — исследование возмож- 
ностей повышения эффективности ФОП за счет 

изменения конструкции сопла и диаметра от-
верстия в болте крепления ФОП. 

Задачи:
– рассчитать распад струи на основе теории 

распада струи при движении в вязкой среде;
– проанализировать результаты численного 

моделирования струи масла; 
– исследовать опытные образцы на стенде.
Объектом испытаний послужила ФОП ди-

зельного двигателя 6ЧН  13/15 производства 
ПАО «КАМАЗ». Рассмотрены параметры дви-
гателя, которыми можно управлять для увели-
чения объема поступающего масла в масляную 
галерею: длина прямолинейного участка после 
поворотного колена трубки, площади сечения 
маслоподающих отверстий болта и геометрии 
сопла. 

Расчетные исследования
Теория распада струи при движении  
в вязкой среде

При выходе из отверстия сопла поток масла, 
прежде чем попасть во входное отверстие мас-
ляной галереи поршня, проходит через среду 
картерных газов, при этом в результате взаим-
ного действия сил инерции, поверхностного на-
тяжения, вязкого трения и аэродинамических 
сил совершается работа по образованию допол-
нительной поверхности на внешней продольной 
границе струи. При увеличении высоты волны 
на поверхности струи до определенного крити-
ческого значения нарушается целостность струи 
и осуществляется ее постепенное дробление  
с образованием мелких структур (лигаментов) 
и капель [5–8]. Происходит это по следующей 
причине: при возникновении некоторого сколь 
угодно малого возмущения на поверхности 
струи давление окружающей среды, согласно 
уравнению Бернулли, будет понижено над греб-
нем волны и повышено у ее подошвы из-за раз-
ницы скоростей среды в данных областях [7]. 
Вследствие понижения давления над гребнем 
волны ее амплитуда растет, что в конечном счете 
и приводит к отрыву капли с поверхности струи 
при превышении аэродинамических сил над си-
лой поверхностного натяжения жидкости [8, 9].

Выделяют четыре главных режима распада 
струи, которым соответствуют определенные 
комбинации указанных сил: режим распада Рэ-
лея, первый аэродинамический режим, второй 
аэродинамический режим и режим распылива-

Рис. 1. Схема цилиндропоршневой группы с ФОП: 
1 — масляная галерея поршня; 2 — гильза цилиндра; 3 — 
шатун; 4 — ФОП; 5 — поршень с кольцами; 6 — приемное 

отверстие масла в поршне
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ния [10]. Для оценки соотношения между сила-
ми использовали число Вебера We (отношение 
сил инерции к поверхностному натяжению) [11]:

	 We ,=
ρ
σ
dv2

	 (*)

где ρ — плотность, кг/м3; d — гидравлический 
диаметр, м; v — характерная скорость, м/с;  σ — 
коэффициент поверхностного натяжения, Н/м.

На рис. 2 представлена схема, построенная 
по формуле (*), по которой можно определить 
стабильный участок, таким образом подобрав 
оптимальную длину трубки после поворота [12]. 

Данная схема учитывает течение струи только 
осесимметричного потока в трубах кругового 
сечения и делит по компактности струю на три 
зоны. Наилучшим вариантом для уменьшения 
потерь масла при прохождении струи через от-
верстие мишени является зона I с устойчивой 
струей. Однако для ее реализации необходимо 
увеличивать диаметр сопла отверстия, что при 
заданном давлении подачи и диаметре снабжа-
ющего канала не обеспечивает требуемого на-
пора, позволяющего струе масла пройти через 
отверстие мишени. В зоне III дисперсной газо-
жидкостной струи амплитуда колебаний до-
стигает критических значений, вследствие чего 
нарушается целостность струи и размер по-
перечного сечения потока масла в точке входа 
в масляную галерею поршня будет сильно пре-
вышать диаметр входного отверстия. Таким об-
разом, достижимым и приемлемым результатом 
является работа ФОП в зоне II разрывной струи.

По результатам расчетов оптимальным  
с точки зрения целостности струи и ее напо-
ра является диаметр сопла в диапазоне от 4 мм  
и меньше, при этом стабильный участок струи 
должен быть длиной более 210 мм. Для увели-
чения числа калибров прямолинейного участ-
ка после поворотного колена во всех моделях 
прямолинейный участок был удлинен на 30 мм 
(ограничено условием отсутствия вредного 
контакта с поршнем), исходная длина прямоли-

Рис. 2. Схема зависимости длины/диаметра струи 
жидкости от числа Вебера (We) в неподвижном  

воздухе

Таблица 1. Параметры форсунок охлаждения поршня

Номер варианта Диаметр отверстия  
в болте ФОП, мм

Диаметр выходного  сечения 
сопла ФОП, мм

Угол образующей выходного сопла 
ФОП, град.

0 (база) 6,5 2,8 9

1 2,0

2,5 5
2 3,0

3 3,5

4 4,0

5 2,0

3 5
6 3,0

7 3,5

8 4,0

9 2,0

3 8
10 3,0

11 3,5

12 4,0
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нейного участка составляла 17,5 мм. Для стаби-
лизации профиля скорости после поворотного 
колена на выходе из ФОП были установлены 
безотрывные конфузоры с углом образующей  
5 и 8° с различной степенью поджатия потока. 
На основе теории для проведения численного 
моделирования и стендовых испытаний были 
выбраны 12 вариантов форсунок охлаждения 
поршня, представленных в табл. 1. 

Конструкция опытного образца ФОП пока-
зана на рис. 3. Данные о размерах базовой фор-
сунки приведены в табл. 1 в качестве нулевого 
варианта.

Численное моделирование течения масла  
в ФОП

При численном моделировании базовой 
конструкции форсунки охлаждения поршня 
определено, что структура струи в выходном 

сечении имеет крайне несимметричный харак-
тер, ядро струи имеет форму полумесяца. Ядром 
является центральная часть струи с постоянной 
скоростью. Неравномерность профиля скорос- 
ти вызвана недостаточной длиной прямоли-
нейного участка, которой не хватает для стаби-
лизации потока. На рис. 4 показано, как из-за 
действия сил инерции ядро потока прижима-
ется к внешнему радиусу колена и образует два 
сходящихся к выходному сечению вихря. По-
этому при численном моделировании для всех 
вариантов форсунок охлаждения было решено 
увеличить прямолинейный участок после по-
воротного колена до выходного сечения на до-
пустимые 30 мм. Данной длины не хватает для 
полной стабилизации потока, однако полного 
разрыва струи не наблюдается (рис. 5).

Наилучшие показатели расхода масла через 
форсунку охлаждения поршня в выходном сече-
нии по результатам численного моделирования 
были получены в варианте № 4 опытного образца. 
Значение расхода масла (8 л/мин) находится в до-
пустимом диапазоне, обозначенном в конструк-
торской документации (КД) (7,5…9,0 л/мин). 

Рис. 3. Форсунка охлаждения поршня: 
1 — диаметр маслоподающего отверстия в болте (ds);  
2 — диаметр выходного отверстия; 3 — угол образующей 

выходного сопла; 4 — поворотное колено трубки

Рис. 4. Изоповерхность скорости в стандартной гео-
метрии ФОП при перепаде давления 0,35 МПа (учас- 
ток от поворотного колена до выходного сечения 

ФОП)

Рис. 5. Изоповерхность скорости в геометрии комплекта № 4  
(участок от  поворотного колена до выходного сечения ФОП)
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Результаты экспериментального  
исследования опытных образцов

На основе теории распада струи при движе-
нии в вязкой среде, представленной выше, были 
подобраны 12 вариантов ФОП для стендового 
испытания (см. табл. 1). На базе подобранных 
вариантов разработаны и изготовлены опытные 
образцы для проведения экспериментального 
исследования.

Исследования проводили на стенде, схема 
которого представлена на рис. 6. Экран с ми- 

шенью, который крепился на расстоянии 210 мм 
от опорной поверхности форсунки, был имита-
цией отверстия масляной галереи поршня. Фор-
сунка охлаждения крепилась на опоре, кото-
рая имитировала плоскость в блоке цилиндров  
с крепежными отверстиями и маслоканалом. 
После проведения измерений масло слива-
лось через систему каналов-отверстий обратно  
в резервуар. Давление подачи масла выставляли  
с помощью манометра. 

Для определения времени заполнения мер-
ной емкости в 1 л на сопло форсунки надевали 
трубку. При проведении измерений обратный 
конец трубки опускают обратно в резервуар 
хранения масла стенда. Далее постепенно от-
крывают клапан 7 (до тех пор, пока показания 
давления на манометре не достигнут 0,35 МПа). 
После стабилизации давления в системе обрат-
ный конец трубки помещают в мерную емкость. 
Время наполнения контролируют по секундоме-
ру. Результаты измерений расходных характери-
стик ФОП представлены в табл. 2.

По результатам, полученным при стендо-
вых испытаниях, выявлено, что при увеличении 
диаметра маслоподающего отверстия в болте  
и увеличении диаметра сопла также повышает-
ся расход масла через сопло (рис. 7). 

Рис. 6. Гидравлическая схема стенда: 
1 — насос; 2 — цепочное сцепление; 3 — рукоятка редукто-
ра; 4 — термометр; 5–8 — клапаны; 9 — датчик давления; 
10 — форсунка охлаждения поршня; 11 — регулятор тем-
пературы масла; 12 — механизм подачи жидкости; 13 — на-

греватель; 14 — сливной клапан

Таблица 2. Результаты испытаний опытных образцов ФОП

Номер варианта Расход масла  
через сопло, л/мин

Расход масла  
через мишень, л/мин Потери, % Расход масла через сопло  

при численном моделировании, л/мин

Данные  
согласно КД 7,5–9,0 7,5–9,0 Не более 10 % 7,5–9,0

0 (база) 8,3 5,9 29 —

1 4,0 4,1 2 4,1

2 6,5 6,3 4 6,8

3 7,3 7,3 0 7,5

4 8,0 7,9 1 7,8

5 4,0 4,0 1 4,2

6 6,9 5,3 32 6,8

7 8,5 5,5 55 8,5

8 9,1 5,8 56 9,0

9 4,1 4,1 0 4,2

10 7,1 5,9 21 8,8

11 8,3 6,9 21 8,1

12 8,8 6,9 27 8,9
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При увеличении диаметра выходного се-
чения расход масла через мишень не достигал 
установленного конструкторской документа- 
цией (7,5…9,0 л/мин), также потери масла до-
стигали 56  %. Необходимый установленный 
расход масла через мишень (7,5…9,0 л/мин), 
был достигнут только на варианте № 4 опытного 
образца (8 л/мин).

Заключение

В рамках исследования проведен расчет для 
подбора оптимальной конструкции форсунки 
и болта крепления. С помощью численного мо-
делирования в опытных образцах исследована 
форма струи, скорость течения и получаемый 
расход масла на выходе из сопла трубки при по-
стоянном давлении 0,35 МПа. 

Экспериментальные исследования опыт-
ных образцов проведены на стенде с имитацией 
отверстия масляной галереи в поршне. На осно-
ве исследований сделаны следующие основные 
выводы.

1.  Для обеспечения стабильности струи 
длиной не менее 210 мм и для сохранения це-
лостности струи диаметр выходного сопла ФОП 
не должен превышать 4 мм.

2.  По результатам численного моделирова-
ния базовой конструкции выявлено, что длины 
прямолинейного участка недостаточно для ста-
билизации потока масла, поэтому существует 
необходимость увеличить длину прямолиней-
ного участка после поворотного колена на до-
пустимые 30 мм для предотвращения полного 
разрыва струи. 

3.  Согласно результатам стендового испы-
тания, определена конструкция форсунки, обе-
спечивающая требуемый расход масла через 
мишень 8,0 л/мин (при допускаемом диапазоне 
7,5…9,0 л/мин) и показатели потери масла при 
попадании в мишень 1…2 % (при условии, что 
допускаемые потери не должны превышать 
10  %). Расхождение результатов расчета и экс-
перимента составило 5  %. В данном варианте 
диаметр маслопадающего отверстия болта со-
ставлял 4 мм, диаметр выходного сечения 2,5 мм, 
угол образующей конфузоров был равен 5°. 

Полученная конструкция ФОП внедрена 
в КД для серийного производства дизельного 
двигателя КАМАЗ-910.

Рис. 7. График зависимости расхода масла от диа- 
метра сопла при различных диаметрах отверстия ds 

в болте ФОП:
 ds = 4 мм;  ds = 3,5 мм;  ds = 3 мм;  ds = 2 мм 
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О влиянии характеристик турбулентности  
на скорость распространения и ширину пламени

И.Р. Галиев 

Санкт-Петербургский государственный морской технический университет

On the Impact of Turbulence Characteristics on the Flame Propagation 
Speed and Width

I.R. Galiev

St. Petersburg State Marine Technical University

Исследованы закономерности влияния характеристик турбулентности на скорость распростра-
нения и ширину пламени в газопоршневом двигателе внутреннего сгорания. С применением 
k–ω SST-модели турбулентности определены масштабы турбулентности, кинетическая энер-
гия турбулентности, скорость диссипации энергии, пульсационная скорость и их зависимость  
от угла поворота и частоты вращения коленчатого вала. Выявлено, что увеличение пульсацион-
ной скорости с 1,5 до 2,2 м/с способствует уменьшению масштаба Колмогорова с 0,072 до 0,057 мм. 
В результате увеличивается турбулентное число Карловица и уменьшается число Дамкёлера. 
Это свидетельствует о росте вероятности проникновения турбулентных вихрей в зону химиче-
ских реакций пламени и их влияния на скорость и ширину пламени, что было зафиксировано 
на диаграмме Борги. Добавление промотора горения (т. е. водорода) в количестве 15 % по массе 
способствует уменьшению турбулентного числа Карловица и увеличению числа Дамкёлера, что 
указывает на рост скорости химических реакций, стабилизацию горения и уменьшение влияния 
турбулентности на зону химических реакций пламени. 

Ключевые слова: турбулентность, масштаб турбулентности, критерий Карловица, критерий 
Дамкёлера, диаграмма Борги, скорость пламени, ширина пламени, CFD-моделирование

The paper considers patterns of the turbulence characteristics influence on the flame propagation speed 
and width in a gas-piston internal combustion engine. The k–ω SST turbulence model was used to 
determine the turbulence scale, turbulence kinetic energy, energy dissipation rate, pulsation speed and 
their dependence on the rotation angle and the crankshaft speed. It was found that an increase in the 
pulsation speed from 1.5 to 2.2 m/s contributed to a decrease in the Kolmogorov scale from 0.072 to 
0.057 mm. As a result, the Karlovitz turbulence number was increasing, and the Damköhler number 
decreased. This indicated an increase in probability of the turbulent vortices penetration into the flame 
chemical reaction zone and their influence on the flame speed and width, which was registered in the 
Borghi diagram. Adding the combustion promoter (i.e. hydrogen) in the amount of 15 % in mass helped 
to reduce the Karlowitz turbulence number and increase the Damköhler number indicating increase in 
the chemical reactions rate, stabilization in the combustion and decrease in the turbulence influence on 
the flame chemical reaction zone.

Keywords: turbulence, turbulence scale, Karlowitz criterion, Damköhler criterion, Borghi diagram, 
flame speed, flame width, CFD simulation 
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Введение

Применение современных высоких стандартов 
по минимизации расхода топлива и концент- 
рации токсичных компонентов в продуктах 
сгорания актуализирует вопросы, связанные  
с улучшением процессов смесеобразования 
и сгорания топливовоздушной смеси (ТВС).  
Одним из путей совершенствования рабоче-
го процесса двигателей внутреннего сгорания 
(ДВС) является увеличение интенсивности 
турбулентности в камере сгорания (КС) [1].  
С этой целью, например, обеспечивают допол-
нительную закрутку заряда при впуске, совер-
шенствуют форму впускных каналов, исполь-
зуют поршни разной геометрии [2–4]. Вместе 
с тем очевидно, что излишняя турбулизация 
ТВС может привести и к негативным эффек-
там — снижению скорости распространения 
пламени, срыву пламени, что, в конечном счете, 
отрицательно сказывается на экономических  
и экологических характеристиках ДВС. По-
этому изучение характеристик турбулентности 
и их воздействие на процесс горения являет-
ся актуальной задачей. В данном направлении 
большую работу проводят ученые из МГТУ  
им. Н.Э. Баумана [3, 5], СПбПУ [2], Техническо-
го университета Эйндховена [6], Лундского уни-
верситета [7], Европейского центра исследова-
ний CERFACS [8] и др. 

Турбулентность в ДВС можно рассматри-
вать как поток, характеризующийся хаотичны-
ми движениями. Турбулентные масштабы дли-
ны в ДВС варьируются от размеров системы  
до значений, при которых вязкость потока пре-
дотвращает образование еще меньших масшта-
бов за счет диссипации в тепловую энергию. 
Крупные масштабы ответственны за бîльшую 
часть переноса импульса. В процессе сжатия 
на турбулентность рабочего тела действуют 
два фактора: плотность газа (снижает уровень 
турбулентности) и интенсивность вихревого 
движения, вызванная формой КС (наоборот, 
способствует усилению турбулентности) [5].  
С точки зрения теории турбулентности основ-
ными параметрами, необходимыми для описа-
ния турбулентного потока, является кинетиче-
ская энергия турбулентности (КЭТ) k и скорость 
ее рассеивания (диссипации) ε. Скорость дисси-
пации турбулентности связана с масштабами 
турбулентности, которые служат количествен-
ной мерой пространственных характеристик 

структуры потока. КЭТ связана с интенсив- 
ностью турбулентности — мерой скорости тур-
булентного потока на заданном расстоянии. 

Увеличение или уменьшение КЭТ всегда 
тесно связано со скоростью диссипации энер-
гии. Локальные значения КЭТ зависят от интен-
сивности вихревого движения впускного воз-
духа, формы КС и характеристик впрыскивания 
топлива [5]. Кинетическая энергия и масштабы 
турбулентности оказывают существенное влия- 
ние на процессы смесеобразования и сгора- 
ния [6, 7]. Локальные значения КЭТ играют важ-
ную роль в распределении топлива и воздуха  
в объеме КС; формировании локальных темпе-
ратур; образовании оксида углерода СО, углево-
дорода СН, оксидов азота NOx и сажи; образо-
вании локальных тепловых нагрузок на детали 
двигателя [5, 7]. 

В работе японских ученых [9] отмечено, что 
турбулентные вихри с масштабом Колмогорова 
могут существенно влиять на конфигурацию 
фронта пламени и толщину зоны реакции. Зна-
ние корреляции между турбулентным полем  
и характеристиками распространения пламени 
может обеспечить оптимальные с точки зрения 
экологичности и энергоэффективности режимы 
горения топлива, а также даст понимание физи-
ческих явлений в КС, что в конечном счете по-
способствует улучшению точности моделирова-
ния процесса сгорания в поршневых двигателях. 

Целью данной работы являлось определе-
ние закономерностей влияния характеристик 
турбулентности (КЭТ, скорости диссипации 
энергии, пульсационной скорости и масштабов 
турбулентности) потока на скорость распро-
странения и ширину пламени.

Методы проведения исследований

Определение характеристик турбулентности  
осуществлялось с использованием CFD-моде- 
лирования в интервале углов поворота колен-
чатого вала (ПКВ) ±40° после верхней мертвой 
точки (ВМТ). Математическая модель рабочего 
процесса исследовательского ДВС была основа-
на на трехмерных уравнениях нестационарного 
переноса: количества движения (Навье — Сток-
са), энергии (Фурье — Кирхгофа), диффузии 
(Фика) и неразрывности. В общем случае такой 
подход позволил определить количественные 
характеристики турбулентности потока как  
в глубине КС, так и в пограничном слое. После 



ISSN 0202-1633

34 Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 4 (294) октябрь–декабрь 2023

стандартной процедуры усреднения по Фавру 
эти уравнения принимают форму Рейнольдса:
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где ρ  — плотность газа; τ — время; Wi, Wj,  
Wk — векторы скорости газа; i, j, k — единичные 
векторы по осям x, y, z; Gi — проекция вектора 
плотности объемных сил; p  — давление; μ — 
динамическая вязкость; δij — символ Кронекера; 
H  — полная удельная энергия; T  — темпера-
тура; Λ — теплопроводность; cp — теплоемкость 
при постоянном давлении; Wr — скорость хи-
мической реакции на единицу объема; Qr  —  
количество выделяемой теплоты на единицу 
массы; qRj — плотность теплового потока; Dс — 
коэффициент диффузии; C  — концентрация; 
m — интенсивность источника массы (т. е. ско-
рость изменения массы химической компоненты 
в единице объема.

Система уравнений Рейнольдса (1)  –  (4) со-
держит новые неизвестные, для ее замыкания 
использовалась модель турбулентности k–ω SST 
(Shear Stress Transport — перенос напряжения 
сдвига). Данная модель представляет собой ком-
бинацию двух типов моделей турбулентности: 
стандартную k–ε-модель (служит для моделиро-
вания турбулентности в объеме КС) и k–ω-модель 
Уилкокса (служит для моделирования турбулент-
ности вблизи стенок цилиндра) [10, 11]:  
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где k — кинетическая энергия турбулентности; 
µt — турбулентная вязкость; σk3 и σω3 — эмпири-
ческие константы; Pk — скорость генерации тур-
булентной энергии; Cµ — константа, Cμ = 0,0845; 
ω — величина, обратная времени жизни круп-
ных вихрей; F1 — функция-переключатель; α3 — 
обратное число Прандтля; β3 — эмпирический 
коэффициент.

Выбор модели турбулентности k–ω SST был 
обусловлен результатами численных экспери-
ментов и их сравнением с экспериментальными 
данными. CFD-моделирование было выполнено 
в программе Ansys Fluent 2023 R1, основанной 
на методе конечных объемов. Размер элементов 
сетки составлял 0,5 мм. Математическая мо-
дель рабочего процесса исследовательского ДВС 
была валидирована с использованием экспери-
ментальных индикаторных диаграмм, получен-
ных из литературных источников, и данных, 
полученных на основе проведенных стендовых 
испытаний моторной установки УИТ-85 [12]. 
Таким образом, физико-математические и чис-
ленные подходы, которые применены в работе, 
являются современными и хорошо зарекомен-
довали себя для решения задач моделирования 
турбулентности в ДВС.

В качестве объекта исследования была вы-
брана моторная установка УИТ-85. Варьируе- 
мыми факторами являлись: частота враще-
ния коленчатого вала двигателя (КВД) n  =  600  
и 900 мин–1, коэффициент избытка воздуха (α =  
= 0,8; 1,0 и 1,2) и концентрация водорода в топ- 
ливе (природном газе), составляющая 0 и 15 % 
(по массе). Давление в КС, скорость и ширина 
пламени были определены экспериментально, 
результаты подробно изложены в ранее опубли-
кованной работе [12]. 

Анализ локальных значений  
характеристик турбулентности

В результате проведенного CFD-моделиро- 
вания были получены локальные значения ха-
рактеристик турбулентности при изменении 
угла ПКВ φ (рис. 1). Отметим, что значения ха-
рактеристик турбулентности были взяты в гео-
метрическом центре КС при положении поршня 
в ВМТ. 

Обнаружено, что локальные значения 
КЭТ, характеризующей интенсивность пульса-



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 	4 (294) октябрь–декабрь 2023 35

ций, имеют максимум в центральной части КС  
и геометрически совпадают с центром вихря.  
В пристеночных слоях КС наблюдается заметное 
уменьшение КЭТ, что обусловлено снижением 
скорости потока, вызванного влиянием стенки 
цилиндра. С увеличением частоты вращения 
КВД (рис. 1, а) наблюдается увеличение КЭТ: на-
пример, при φ = –25° k увеличивается в 1,9 раза, 
а при φ = 25° — в 1,7 раза, т. е. влияние скорост-
ного режима на КЭТ изменяется в зависимости 
от угла ПКВ. 

Скорость диссипации энергии, представ-
ляющая собой убыль КЭТ на единицу времени, 
имеет максимальные значения в пристеночном 
слое КС, где происходит резкое снижение ско-
рости потока и уменьшение КЭТ. Исследование 
поведения скорости диссипации энергии в рас-
сматриваемом диапазоне углов ПКВ выявило, 
что ε имеет локальный максимум ε = 1135 м2/с3 
при ϕ = –25° с последующим уменьшением зна-
чений до 169 м2/с3 при ϕ = 40° (рис. 1, б).

Определение пульсационной скорости осу-
ществлялось с использованием значений кине-
тической энергии турбулентности:

′ =U
k2

3
.

На рис. 1, в видно, что при приближении 
поршня к ВМТ наблюдается уменьшение пуль-
сационной скорости, что объясняется замедле-
нием скорости движения поршня. Также выяв-
лено, что с увеличением частоты вращения КВД 
наблюдается рост U′: при ϕ = –25° энергия уве-
личивается в 1,38 раза, а при ϕ = 25° — в 1,3 раза. 
Сравнение полученных данных с результатами 
ученых из Лундского университета [7], которые 
в КС схожей геометрии определяли пульсаци-
онную скорость, показало соблюдение выявлен-
ной закономерности.  

Определение масштабов турбулентности 
(рис. 2) выполняли с применением первой гипо-
тезы Колмогорова по формулам:

L
kU

i =
′

ε
;

λ
ν
ε

= ′U ;

Рис. 1. Зависимости характеристик турбулентности от угла ПКВ: 
а — КЭТ; б — скорость диссипации энергии; в — пульсационная скорость;  

 n = 600 мин–1;  n = 900 мин–1
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где Li — интегральный масштаб турбулентности, 
м; λ — микромасштаб Тейлора, м; ηК — масштаб 
Колмогорова, м; ν — кинематическая вязкость, 
м2/с.

На рис. 2, а видно, что интегральный мас-
штаб турбулентности слабо меняется при уве-
личении скоростного режима ДВС. Это связано  
с тем, что крупные вихри пространственно ани-
зотропны, их форма и размер в первую очередь 
зависят от условий образования, размеров и 
формы области течения. Отметим, что выявлен-
ная закономерность наблюдалась в работе фран-
цузских ученых из Университета Орлеана [13],  
исследовавших турбулентность в ДВС с помо-
щью метода цифровой трассерной визуализации. 

Влияние частоты вращения КВД заметно от-
ражается на значениях микромасштаба Тейлора 
(рис. 2, б) и масштаба Колмогорова (рис. 2, в). Так, 
при ϕ = –25° увеличение n c 600 до 900 мин–1 спо-
собствует уменьшению λ на 16 %, а η — на 20 %. 
При ϕ = 25° увеличение n способствует умень-
шению λ на 12 %, а η — на 18 %. Таким образом, 

влияние скоростного режима на масштабы тур-
булентности изменяется в зависимости от угла 
ПКВ. 

Значения масштабов турбулентности, пред-
ставленных выше, соответствуют порядку дан-
ных, полученных другими учеными. В част-
ности, в работе специалистов из Технического 
университета Эйндховена [6] приводятся дан-
ные, что в ВМТ при n  =  1000 мин–1 масштабы 
турбулентности зависят от угла ПКВ и нахо-
дятся в следующих интервалах: 5  <  Li  <  20 мм; 
0,1 < λ < 1 мм; 0,01 < η < 0,1 мм. В работе ученых 
из автомобильной лаборатории Мичиганского 
университета [14] масштабы турбулентности  
в ВМТ при n = 1600 мин–1 находились в следую-
щих интервалах: 9 < Li < 17 мм и 0,15 < λ < 0,4 мм. 
Исследования, проведенные в Университете За-
падной Вирджинии [15] показали, что масшта-
бы турбулентности в ВМТ при n = 1600 мин–1 на-
ходятся в следующих интервалах: 5 < Li < 10 мм; 
0,3 < λ < 0,8 мм; 0,01 < η < 0,07 мм. Таким обра-
зом, можно с уверенностью говорить о том, что  
в ВМТ масштабы турбулентности находятся  
в следующих интервалах: 5 < Li < 20 мм; 0,1 < λ < 
< 1 мм; 0,01 < η < 0,1 мм.

Рис. 2. Изменение масштабов турбулентности в зависимости от УПКВ: 
 n = 600 мин–1;  n = 900 мин–1; а — интегральный масштаб; б — микромасштаб Тейлора;  

в — масштаб Колмогорова
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Влияние характеристик турбулентности 
потока на скорость распространения  
и ширину пламени

Диаграмма Борги (рис. 3) была использова-
на для анализа влияния характеристик турбу-
лентности потока на скорость распространения 
и ширину пламени и изменение режимов сгора-
ния топлива в цилиндре двигателя. 

На диаграмме Борги видно, что режим горе-
ния в ДВС не является постоянным, поскольку, 
как было показано выше, при сгорании топлива 
существует широкий спектр вихрей. По оси ор-
динат диаграммы Борги откладывается отноше-
ние пульсационной скорости U′ к нормальной 
скорости распространения пламени Un, а по оси 
абсцисс — отношение лагранжева интеграль-
ного масштаба турбулентности Li (т. е. пути, на 
протяжении которого частица сохраняет свою 
индивидуальность) к ширине ламинарного 
фронта пламени δn. Линии на диаграмме разде-
ляют ее на зоны с разными режимами горения. 
Так, линия, соответствующая турбулентному 
числу Рейнольдса Ret  =  1, разделяет ламинар-
ную (при Ret < 1) и турбулентную (при Ret > 1) 
зоны горения. Линии, при которых отношение 
U′ к Un, а также турбулентные числа Карловица 
(Kа) и Дамкёлера (Da) равны единице, разделя-
ют турбулентную зону диаграммы на три допол-
нительные зоны.  

Турбулентное число Карловица представ-
ляет собой отношение временного масштаба 
ламинарного пламени τL к масштабу времени 

Колмогорова τK). После преобразований число 
Kа равно квадрату отношения ширины зоны хи-
мических реакций (ЗХР) пламени (δn) к масшта-
бу Колмогорова (т. е. размеру вихря): 

Ka = =
τ
τ

δ
η

L

K

n
2

2
.

Число Дамкёлера (Da) определяется отноше-
нием времени пребывания ТВС в ЗХР турбулент-
ного пламени к времени химической реакции. 
Чем выше число Da, тем интенсивнее протекают 
химические реакции во фронте пламени.

Da =
′

U L

U
n i

nδ
.

Зависимости турбулентных чисел Kа и Da 
от коэффициента избытка воздуха, добавок во-
дорода и скоростного режима ДВС представле-
ны на рис. 4. 

На рис. 4 видно, что использование про-
мотирующей добавки водорода в количестве 
gн  =  15  % по массе и сжигание стехиометриче-
ских смесей способствует уменьшению числа 
Kа и увеличению числа Da. Это объясняется 
ростом скорости химических реакций, приво-
дящей к уменьшению ширины зоны химических 
реакций пламени и увеличению ламинарной 
скорости пламени. 

При Kа < 1, Da   1 процесс сгорания описы-
вается моделью микроламинарных потоков пла-
мени, т.  е. пламя представляет собой локально 
ламинарное пламя, помещенное внутрь турбу-
лентного потока. Полученный результат объяс-
няется высокими значениями скоростей распро-
странения пламени стехиометрических смесей 
(особенно с добавками водорода) и малыми зна-
чениями ширины ЗХР пламени. Следовательно, 
ширина турбулентных вихрей слишком велика 
по сравнению с шириной ЗХР пламени и не могут 
проникнуть в зону предварительного подогрева 
и повлиять на процесс массообмена. При Kа > 1 
и Dа > 1 ширина ЗХР пламени больше масштаба 
Колмогорова, поэтому вихри проникают в ЗХР 
пламени и способствуют ускорению подачи в нее 
несгоревшей топливовоздушной смеси. С уве-
личением частоты вращения коленчатого вала  
в 1,5 раза на диаграмме Борги (см. рис. 3) наблю-
дается вертикальный сдвиг экспериментальных 
точек в сторону увеличения числа Kа, что объ-
ясняется ростом турбулентности, приводящим 
к уменьшению масштаба Колмогорова. Допол-

Рис. 3. Диаграмма Борги: 
 — n = 600 мин–1, gн = 0 %;  — n = 600 мин–1, gн = 15 %; 
 — n = 900 мин–1, gн = 0 %;  — n = 900 мин–1, gн = 15 %
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нительные испытания, проведенные в тех же 
условиях, но для более бедных (α  =  1,2) мета-
новоздушных смесей выявили соответствие ре-
жима сгорания топлива области Kа > 1, Da > 1, 
что объясняется снижением скорости пламени 
и расширением ЗХР, вызванными чрезмерным 
обеднением ТВС. Интенсификация процесса 
массообмена путем увеличения интенсивности 
турбулентности способствует росту скорости 
химических реакций за счет увеличения концен-
трации горючей смеси в ЗХР. Однако отметим, 
что чрезмерная турбулизация в КС может при-
вести к росту затрат теплоты на нагрев ТВС, по-
ступающей в ЗХР пламени, что в конечном счете 
приведет к уменьшению скорости химических 
процессов, расширению и разрыву фронта пла-
мени, т. е. Kа   1 и Da → 1. 

Анализ литературы показал, что выявлен-
ные закономерности изменения чисел Kа и Da, 
наблюдаются и при иных (чем в данной работе) 
скоростных режимах и составах ТВС, напри-
мер, в исследованиях ученых из Технического 
университета Фрайберга [16], изучавших влия-
ние частоты вращения коленчатого вала на про-
цесс горения в КС BMW N20B20, а также ученых 
из компании BMW Group [17], Технического 
университета Эйндховена [6] и Университета  
Мэриленда [18].

Заключение

Изучено влияние скоростного режима ДВС  
и угла ПКВ на характеристики турбулентности 
(КЭТ, скорость диссипации, пульсационную 

скорость, интегральный масштаб, масштаб Тей-
лора и масштаб Колмогорова). Показано, что 
локальные значения КЭТ имеют максимальные 
значения в центральной части КС и геометри-
чески совпадают с центром вращения вихря.  
В пристеночных слоях КС наблюдается заметное 
уменьшение КЭТ и увеличение скорости дисси-
пации, что обусловлено снижением скорости 
потока, вызванного влиянием стенки цилиндра. 
Влияние частоты вращения КВД и угол УПКВ за-
метно отражается на значениях микромасштаба 
Тейлора и масштаба Колмогорова. При ϕ = –25° 
увеличение частоты вращения КВД способст- 
вует уменьшению λ на 16 %, а η — на 20 %, а при 
ϕ = 25° λ уменьшается на 12 %, а η — на 18 %. 

Получены значения турбулентных чисел 
Карловица и Дамкёлера при изменении состава 
ТВС, добавок активатора (водорода) и скорост-
ного режима ДВС. Выявлено, что использование 
промотирующей добавки водорода в количест- 
ве 15 % по массе и сжигание стехиометрических 
смесей способствует уменьшению числа Kа и 
увеличению числа Da. С увеличением частоты 
вращения коленчатого вала с 600 до 900 мин–1 

на диаграмме Борги фиксировался вертикаль-
ный сдвиг экспериментальных точек в сторону 
увеличения числа Kа, что объясняется ростом 
интенсивности турбулентности, приводящим  
к уменьшению масштаба Колмогорова. 

Анализ литературы показал, что выявлен-
ные в работе закономерности наблюдаются  
и при иных (чем в данной статье) скоростных 
режимах, составах ТВС и формах КС. 

Рис. 4. Зависимости турбулентных чисел Kа (а) и Da (б) от коэффициента  
избытка воздуха α, добавок водорода и скоростного режима ДВС: 

 n = 600 мин–1, gн = 0 %;  n = 600 мин–1, gн = 15 %;  n = 900 мин–1,  
gн = 0 %;  n = 900 мин–1, gн = 15 %
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Влияние показателей топливоподачи  
на рабочий процесс дизеля при достижении  
давления впрыскивания 250 МПа 

М.Г. Шатров, А.Ю. Дунин, Л.Н. Голубков, С.Е. Николаев, Э.У. Ахметжанова

Московский автомобильно-дорожный государственный технический университет (МАДИ)

Impact of the Fuel Supply Indicators on the Diesel Engine Operation when 
Reaching the 250 MPa Injection Pressure

M.G. Shatrov, A.Yu. Dunin, L.N. Golubkov, S.E. Nikolaev, E.U. Akhmetzhanova

Moscow Automobile and Road Construction State Technical University (MADI) 

Рассмотрено, как повышение давления впрыскивания влияет на истечение топлива из распыли-
теля и тепловыделение в камере сгорания дизеля. Показано, что при неизменном числе кавитации  
с повышением давления в топливном аккумуляторе эффективное проходное сечение μс  fс рас-
пыливающих отверстий форсунки увеличивается. Одновременно с ростом μс  fс наблюдается 
стабилизации струи и уменьшается угол ее конуса. Повышение скорости истечения приводит 
к перераспределению массы топлива между начальной и завершающей фазами впрыскивания. 
Крутизна переднего фронта дифференциальной характеристики впрыскивания нарастает и ско-
рость тепловыделения увеличивается. При этом в результате роста давления наддува повышается 
доля топлива, сгорающего в объеме камеры сгорания, и снижается тепловыделение вблизи ее сте-
нок. Полученные результаты расчетно-экспериментальных исследований представляют интерес 
при формировании рабочего процесса дизеля с электронным управлением, высокой степенью 
наддува и аккумуляторной топливной системой с давлением впрыскивания 250 МПа и выше.

Ключевые слова: транспортные энергетические установки, дизель, камера сгорания, давле-
ние впрыскивания, токсичность двигателя, отработавшие газы, струя топлива, характеристика 
впрыскивания

The paper considers the effect of increasing the injection pressure in the fuel outflow from the atomizer 
and heat generation in the diesel engine combustion chamber. It shows that with the constant cavitation 
number and increasing pressure in the fuel accumulator, the μс fс effective flow area of the nozzle spray 
holes is increasing. Simultaneously with the μс fс increase, jet stabilization is observed, and its cone angle 
is decreasing. An increase in the outflow speed leads to redistribution of the fuel mass between the 
initial and final injection phases. The leading edge steepness of the differential injection characteristic 
increases, and the heat release rate grows. At the same time, an increase in the boost pressure results in 
the growing proportion of the fuel burned in the combustion chamber and the decreasing heat release 
near its walls. Obtained results of the computational and experimental studies are of interest in formation 
of the operation process of a diesel engine with electronic control, high boost degree and battery fuel 
system with the injection pressure of 250 MPa and higher.

Keywords: transport power plants, diesel engine, combustion chamber, injection pressure, engine 
toxicity, exhaust gases, fuel jet, injection characteristic



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 	4 (294) октябрь–декабрь 2023 43

Введение

На сегодняшний день дизельный двигатель яв-
ляется одним из основных видов транспортных 
энергетических установок, которые соответ-
ствуют экологическим стандартам, значительно 
различающимся по числу нормируемых токсич-
ных компонентов и по их предельно допусти-
мым уровням содержания в отработавших газах 
(ОГ) в зависимости от конкретного назначения 
двигателя.

Известно, что интенсивность образова-
ния сажевых частиц дизелей значимо зависит  
от локальных условий в камере сгорания (КС). 
Согласно данным работы [1], увеличение темпе-
ратуры рабочего тела с 1800 до 3000 K приводит 
к росту интенсивности в 4 раза, а скорости вы-
горания частиц — в 3,8; рост давления в 1,5 раза 
способствует повышению скорости окисления  
и уменьшению содержания в ОГ в 25 раз при из-
начальном росте интенсивности образования 
в 1,7 раза; увеличение коэффициента избытка 
воздуха a с 0,6 до 1,4 приводит к снижению ин-
тенсивности в 2,3 раза.

Скорость образования оксидов азота (NOx) 
зависит от вида распределения температуры по 
объему КС и ее значений, а также от коэффи- 
циента a. Выделяют NOx, образованные по тер-
мическому механизму в зоне продуктов сгора-
ния (основной вклад в образование оксидов 
азота), и «быстрые» NOx, образуемые в зоне го-
рения [1]. При термическом механизме образо-
вания NOx наибольшее влияние оказывают мак-
симальная температура цикла, концентрации 
кислорода и азота в зоне продуктов сгорания. 
«Быстрые» оксиды азота образуются у осно- 
вания факела, их образование мало зависит  
от температуры и определяется значением a. 
Максимальное количество «быстрых» оксидов 
возникает в зонах с a < 1.

В этой связи комплексное снижение со-
держания сажевых частиц и NOx в ОГ дизеля 
можно обеспечить повышением давления над-
дува (увеличением a и давления в КС), выбором 
геометрических параметров КС (для наиболее 
полного использования воздуха в процессе те-
пловыделения), организацией быстрого вос-
пламенения топлива и сокращением времени 
его сгорания. Увеличение давления в КС, до-
стигаемого к концу сжатия, а также стремление  
к интенсификации процесса смесеобразования 

и сгорания сопряжены с необходимостью повы-
шения давления впрыскивания топлива аккуму-
ляторной топливной системой.

Влияние повышения давления  
впрыскивания на истечение топлива  
из распылителя и тепловыделение  
в камере сгорания дизеля

Для анализа и оценки влияния текущих условий 
истечения топлива на эффективное проходное 
сечение mc fc распыливающих (сопловых) отвер-
стий форсунки и возникающий в них темпера-
турный перепад DT были проведены исследова-
ния при давлении в топливном аккумуляторе рак 
на входе в распылитель до 150 МПа и противо-
давлении в цилиндре pц до 16 МПа, соответ-
ствующие условиям истечения в современном 
дизеле. Режим работы распылителя оценивали 
числом кавитации Kс, которое определяется по 
формуле

K
р р

р
с =

−ак ц

ц

.

Исследования проводили на эксперимен-
тальной установке, поддерживающей заданный 
расход топлива через распылитель. Подробное 
описание установки приведено в работах [2, 3].

Результаты, полученные для распылителя 
электрогидравлической форсунки (ЭГФ) акку-
муляторной топливной системы с восемью рас-
пыливающими отверстиями (ic = 8) диаметром 
dс = 0,13 мм, приведены на рис. 1. Входные кром-
ки всех отверстий располагались в подыгольном 
объеме, испытания распылителя были проведе-
ны без иглы.

Полученные результаты наглядно демон-
стрируют, что изменение проходного сече- 
ния μс fс вследствие нарастания давления в ци-
линдре будет различным, а его значения будут 
различаться при одинаковых Kс. При неизмен-
ном значении Kс с повышением pак значение μс fс 
возрастает. Интервал изменения μс  fс сужается  
с ростом давления pак, например, этот диапазон 
будет находиться в пределах 0,0750…0,0784 мм2 
при 30 МПа, изменения при этом составят 4,5 %. 
Если pак изменено, а именно увеличено до  
150 МПа, то значение μс fс будет находиться в ди-
апазоне 0,0830…0,0849 мм2, изменения при этом 
составят 2,3 %.

Вместе с ростом давления pак увеличивает-
ся температурный перепад DT и изменяется ха-
рактер его зависимости от числа кавитации Kс. 
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Рис. 1. Изменение эффективного проходного сечения распыливающих отверстий распылителя 
и температурного перепада от условий истечения топлива (ic = 8, dc = 0,13 мм): 

а — зависимость mc fc от Kс при постоянных значениях рак; б — зависимость DT от Kс при постоянных  
значениях рак; в — зависимость mc fc от рак при постоянных значениях Kс

Это связано с влиянием на истечение топлива  
в распыливающем отверстии процесса дроссели-
рования, которое зависит от условий истечения, 
а именно с повышением Kс скорость истечения 
возрастает. С увеличением pак влияние дроссели-
рования усиливается, а именно при изменении 
Kс с 11,5 до 149 температурный перепад DT изме- 
няется: уменьшается на 10 K при рак = 30 МПа  
и увеличивается на 20 K при рак = 150 МПа.

Уменьшение диаметра dс приводит к уве-
личению коэффициента расхода μс, также воз-
растающего с ростом давления pак (табл. 1). При  
Kс = 11,5 и рак = 30 МПа переход от 0,13 мм рас-
пыливающих отверстий к 0,12 мм привел к уве-
личению μс на 5,1 %. С ростом давления рак вли-
яние величины dс на μс становится слабее: при 
рак = 60 МПа и Kс = 11,5 увеличение μс составило 
уже 2,2 % [4].

Как показано в табл. 1, уменьшение dс ослаб- 
ляет влияние Kс на коэффициент расхода. Так, 
при рак = 60 MПa переход от значения Kс = 149  

к 11,5 привел к росту значения μc на 0,006 при  
dc = 0,13 мм и на 0,003 при dc = 0,12 мм.

На основе конструкции испытанного распы-
лителя изготовлен опытный вариант для прове-
дения видеорегистрации струй топлива с одним 
распыливающим отверстием диаметром 0,12 мм.

Результаты обработки фотографий топлив-
ных струй, полученных при открытии электро-
магнитного клапана ЭГФ одинаковым управ-
ляющим импульсом периодом длительностью  
0,7 мс, представлены на рис. 2 и 3 [5].

Приведенные на рис. 3 результаты полу-
чены при впрыскивании топлива в воздушную 
среду без противодавления. Видеорегистрацию 
струй выполняли в проходящем свете со ско- 
ростью 5000 кадров/с.

Ядро струи состоит из распадающихся на 
капли макрообъемов топлива. При давлении  
в аккумуляторе 50 МПа угол конуса ядра струи 
равен 3…6° (показано на рис. 3, а), что корре-
спондируется с результатами, которые были 
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Таблица 1. Влияние диаметра распыливающего отверстия и условий истечения на коэффициент расхода

Kс

μc

рак = 30 MПa рак = 60 MПa

dc = 0,13 мм dc = 0,12 мм dc = 0,13 мм dc = 0,12 мм

11,5 0,721 0,758 0,764 0,781

149 0,716 0,755 0,758 0,778

Рис. 2. Вид топливных струй в середине процесса 
впрыскивания при различных значениях давления рак:

а — 50 МПа; б — 100 МПа; в — 150 МПа; г — 200 МПа;  
д — 250 МПа

Рис. 3. Развитие топливных струй впрыскиваемого 
топлива при различном давлении p

ак
(τ — время с мо-

мента начала впрыскивания):
а — 50 МПа; б — 150 МПа; в — 250 МПа

получены ранее, в МАДИ, В.И. Трусовым [6]  
и В.И. Мальчуком [2, 7]. При увеличении дав-
ления впрыскивания угол конуса ядра растет: 
так, при 150 МПа он составляет 7…9 ° (рис. 3, б),  
а при 250 МПа — 9…10° (рис. 3, в).

Повышение давления p
ак

 способствует сни-
жению угла конуса пограничного слоя струи,  

который содержит смесь воздуха и капель топ- 
лива, с 22 … 27  ° при 50 МПа (см. рис. 3, а)  
до 17 … 18 ° при 250 МПа (см. рис. 3, в).

В процессе впрыскивания наибольшие ко-
лебания пограничного слоя струи относительно 
ее оси зарегистрированы при pак = 50 МПа (см. 
рис. 3, а), их можно оценить приблизительно  
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Рис. 4. Фотодиаграмма процесса окончания впрыскивания топлива при различном давлении pак:
а — 50 МПа; б — 250 МПа

Рис. 5. Температурное поле камеры сгорания и топ- 
ливной струи (цикловая подача Qц = 60 мг, частота 
вращения коленчатого вала n = 1500 мин–1) при раз-

личных значениях pак: 
а — 150 МПа (1 — мысок распылителя; 2 — топливная 
струя; 3 — объем камеры сгорания); б — 200 МПа; в —  

250 МПа; г — 300 МПа

Рис. 6. Характеристики скорости тепловыделения 
дизеля 1ЧН 12/13 (Qц = 60 мг, n = 1500 мин–1) при раз-

личных значениях pак:
 300 МПа;  250 МПа;  200 МПа;  150 МПа
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в пределах 10°, а затем с увеличением pак коле-
бания ядра уменьшаются и становятся практи-
чески незаметными при 250 МПа (см. рис. 3, в).

Влияние pак на завершающую фазу впрыски-
вания топлива проиллюстрировано на рис. 4. По-
лученные кадры пронумерованы в порядке полу-
чения, интервал между ними составляет 0,1 мс.

С ростом pак увеличивается энергия капель, 
образующих «нить». Об этом свидетельствует 
более быстрое ее разрушение на «нити» мень-
шей длины при pак = 250 МПа и сохранение их 
прямолинейного движения.

На рис. 5 представлено сопоставление то-
пливных струй в начальной фазе впрыскива-
ния, а именно до воспламенения, за время, со-
ответствующее 5 град. поворота коленчатого 
вала (ПКВ) до верхней мертвой точки (ВМТ). 
Изображение получено с применением про-
граммного комплекса AVL Fire [8, 9] для дизеля 
1ЧН 12/13.

Представленный вид топливных струй со-
ответствует экспериментальным результатам 
(см. рис. 2), что подтверждает адекватность про-
веденных расчетных исследований.

Повышение давления рак способствует 
уменьшению периода задержки воспламенения 
и росту dQ/dj в связи с большим количеством 
топлива, поступившего за это время (рис. 6). 

Рост рак сокращается продолжительность 
активного тепловыделения: по сравнению с про- 
должительностью тепловыделения при рак =  
= 150 МПа при 300 МПа наблюдается ее умень-
шение на 40 %.

Зависимость формы характеристики 
впрыскивания от давления в топливном 
аккумуляторе

Оценка формы дифференциальной характе- 
ристики впрыскивания проведена при длитель-
ностях tимп управляющего импульса 0,3…1,3 мс 
и трех базовых значениях давления в топливном 
аккумуляторе рак..СУ, контролируемых системой 
управления: 50, 150 и 250 МПа. Подробно мето-
дика исследований и экспериментальная уста-
новка описаны в [10].

Пример регистрируемых сигналов системы 
управления UСУ и от датчиков, расположенных 
на входе в ЭГФ (Uф) и камере регистрации ха-
рактеристик впрыскивания (Uк), представлен  
на рис. 7.

Управляющий сигнал состоит из форсиру-
ющей части UСУ1, обеспечивающей страгивание 
иглы, и удерживающей части UСУ2. В течение 
всех исследований длительность форсирующей 
части составляла 0,3 мс.

На основе анализа полученного экспери-
ментального материала (см. рис. 7) выделено 
семь этапов процесса впрыскивания топлива 
ЭГФ:

этап 1 — страгивание и начало движения 
иглы распылителя, которое характеризуется 
значимым влиянием щели, образуемой между 
ней и запирающим конусом, эффективное про-
ходное сечение которой меньше, чем у распыли-
вающих отверстий;

этап 2 — подъем иглы, который характери-
зуется практически линейным нарастанием рас-

Рис. 7. Пример регистрируемых сигналов в процессе впрыскивания топ- 
лива электрогидравлической форсункой (tимп = 0,9 мс; рак.СУ = 150 МПа): 

1–7 — этапы впрыскивания топлива
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хода топлива через распылитель с одновремен-
ным значимым падением давления рф на входе 
в ЭГФ;

этап 3 — начало стабилизации снижения рф 
за счет выхода иглы распылителя на упор макси-
мального подъема (y = ymax);

этап 4 — начало повышения рф при нахож-
дении иглы в положении y = ymax вследствие под-
питки от топливного аккумулятора;

этап 5 — посадка иглы на седло, снижение 
расхода топлива через распыливающие отвер-
стия форсунки и затем, как следствие, продол-
жение восстановления рф;

этап 6 — увеличение роли эффективного 
проходного сечения щели, образуемого иглой, 
подходящей к конусу корпуса распылителя,  
и его запирающей поверхностью; при этом ско-
рость восстановления рф замедляется;

этап 7 — возникновение резкого возраста-
ния рф с двумя характерными пиками, где пер-
вый — последствие гидравлического удара из-за 
резкого торможения потока топлива, которое 
движется по каналам в корпусе ЭГФ и ее рас-
пылителе, а вторым является удар при контакте 
иглы и запирающего конуса распылителя.

С увеличением рак.СУ возрастает скорость 
истечения топлива через распыливающие от-
верстия, что приводит к более быстрому пони-
жению рф с большим Dрф на этапе 2 процесса 
впрыскивания при подъеме иглы (рис. 8). Чем 
выше давления рак.СУ и рф, тем выше скорость ис-
течения топлива на протяжении всего времени 
впрыскивания. Это приводит к росту Qц при 
равных значениях tимп и к большей просадки 

давления, которое при рак.СУ = 150 и 250 МПа не 
успевает восстановиться к концу впрыскивания.

Увеличение интенсивности подачи топлива 
с ростом рак.СУ усиливает падение Dрф на этапах 
3–6 процесса впрыскивания (см. рис. 8).

Повышение скорости истечения топлива 
с ростом рак.СУ приводит к выделению большей 
энергии при его торможении (гидроударе). Как 
результат — увеличение высоты первого пика рф 
на этапе 7 (см. рис. 8).

При этом более высокое значение абсолют-
ного значения рф к моменту окончания дли-
тельности управляющего импульса и закрытия 
клапана ЭГФ способствует более быстрому за-
полнению камеры управления и, как следствие, 
увеличению скорости посадки иглы. С ростом 
скорости посадки возрастает энергия удара, что 
выражается в увеличении высоты второго пика 
рф на этапе 7 (см. рис. 8). Это особенно заметно  
с повышением tимп (рис. 8, б).

Увеличение рак.СУ приводит к росту кру-
тизны переднего фронта дифференциальной 
характеристики впрыскивания с переносом 
максимального значения dQ/dt ближе к началу 
топливоподачи (рис. 9 и 10).

Отмеченное на рис. 9 и 10 изменение фор-
мы характеристики впрыскивания объясня-
ется снижением интенсивности топливопода-
чи вследствие падения рф. На характеристики 
процесса впрыскивания в его середине и при 
окончании влияет изменение рф на этапах 4–6.  
С повышением рак.СУ бîльшая часть топлива по-
дается с падающей скоростью (см. рис. 9 и 10).

Рис. 8. Зависимость давления Dрф у штуцера форсунки в процессе впрыскивания топлива:
а — от базового давления в топливном аккумуляторе рак.СУ (  0,3 мс, 50 МПа;  0,3 мс, 150 МПа;  

 0,3 мс, 250 МПа); б — от длительности управляющего импульса tимп (  1,3 мс, 50 МПа;  1,3 мс,  
150 МПа;  1,3 мс, 250 МПа)
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Влияние параметров камеры сгорания  
и давления наддува на показатели  
рабочего процесса дизеля при давлении 
впрыскивания 300 МПа

Расчетные исследования выполнены при часто-
те вращения коленчатого вала n = 1400 мин–1, 
pак = 300 МПа и изменении давления наддува рк 
от 0,15 до 0,45 МПа. Моделирование проводи-
ли при различных отношения диаметра КС к ее 
глубине (DКС/hКС): от 3,4 до 10. Степень сжатия 
составила 15,4. Это соответствовало изменению 
DКС от 67 до 100 мм при неизменном диаметре 
цилиндра 120 мм.

На начальном этапе впрыскивания (до  
0,05 мс) рк и DКС/hКС слабо влияют на процесс 
впрыскивания (рис. 11 и 12). После 0,1 мс на 
графиках длины струи L наблюдаются колеба-
ния. Длина L ограничена испарением топлива 

и дальнейшим его движением в газообразном 
состоянии. При увеличении рк, максимальные 
значения длины струи L и ее скорости w умень-
шаются. При этом возрастает число затормо-
женных капель на ее периферии и в оболочке, 
ширина переднего фронта увеличивается.

При увеличении DКС (отношения DКС/hКС) 
параметры струи (топливо находится в жидкой 
фазе) мало изменяются (см. рис. 12). Причина 
в том, что давление в КС и давление впрыски-
вания не зависят от DКС/hКС (поскольку рак, рк  
и степень сжатия e остаются неизменными).  
В условиях высокого наддува (рк  =  0,45  МПа) 
струя быстрее тормозится, а скорость смесе-
образования повышается. Отношение DКС/hКС 
влияет на отмеченные колебания L. С увеличе-
нием диаметра КС их максимальный размах по-
вышается, при том, что с ростом рк — снижается 
(см. рис. 11).

а б

Рис. 9. Давление рф у штуцера форсунки и дифференциальная характеристика впрыскивания dQ/dt 
(рак.СУ = 50 МПа) при различных значениях tимп:

а —  0,3 мс; б — 1,3 мс

Рис. 10. Давление рф у штуцера форсунки и дифференциальная характеристика впрыскивания dQ/dt 
(рак.СУ = 250 МПа) при различных значениях tимп:

а — 0,3 мс; б — 1,3 мс
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С изменением DКС/hКС меняется угол накло-
на оси распыливающего отверстия относитель-
но оси распылителя, изменяется длина его кана-
ла. Это влияет на возмущения, происходящие  
в потоке топлива, и воздействует на параметры 
струи [11]. Как показано в работе [7], с увеличе-
нием отношения длины канала к его диаметру 
несколько возрастает длина струи, но снижает-
ся ее угол раскрытия.

При сохранении цикловой подачи топли-
ва (Qц  =  60  мг) с повышением рк существенно 
увеличивается коэффициент избытка воздуха 
a (из-за увеличения количества воздуха, посту-
пающего в цилиндр) и максимальное давление 
цикла рmax, определяемое ростом давления рс  
в конце процесса сжатия. Значение a увеличи-
лось в 2,84 раза, а рmax — в 2,1 раза при увеличе-
нии давления наддува с 0,15 до 0,45 МПа.

Поскольку повышение рк положительно ска-
зывается на скорости смесеобразования (макси-
мальное значение L уменьшается (см. рис. 11), то 
(dр/dj)max и Тmax снижаются. Так, при DКС/hКС =  
= 10 переход с давления наддува 0,15 на 0,45 МПа 
обеспечил падение отношения (dр/dj)max на 38 % 
и Тmax на 9 %. Уменьшение (dр/dj)max положитель-
но влияет на выбросы NOx и шум от рабочего 
процесса дизеля.

Рост рк более значимо влияет на (dр/dj)max, 
чем на Тmax. По мере увеличения рк (особенно 
выше значения 0,35 МПа) его роль в снижении 
(dр/dj)max и Тmax ослабевает.

Наиболее высокие значения (dр/dj)max  
и Тmax достигаются при наименьшем диаметре 

КС с наибольшей ее глубиной (DКС/hКС = 3,4), что 
связано с попаданием большего количества то-
плива на стенку цилиндра до момента самовос-
пламенения.

По мере удаления стенки КС от мыска рас-
пылителя (роста DКС) величина (dр/dj)max умень-
шается, а затем, при малых значениях наддува 
(0,15 и 0,25 МПа), не меняется. При рк = 0,45 МПа 
наблюдается устойчивое снижение (dр/dj)max  
с увеличением DКС, оно составило 13 % при изме-
нении DКС/hКС от 3,4 до 10. Также значимым было 
снижение (dр/dj)max при рк = 0,25 МПа в диапа- 
зоне значений DКС/hКС от 3,4 до 5,6 — 12,5 %.

Таким образом, давление рк выступает как 
средство перераспределения количество топли-
ва, сгорающего в струе (объемное смесеобразо-
вание) и вблизи стенки КС (пристеночное сме-
сеобразование). С повышением рк увеличивается 
доля топлива, сгорающего в начале процесса сго-
рания в условиях объемного смесеобразования, 
при этом в конце процесса сгорания бîльшая 
концентрация топлива находится у стенки КС.

С повышением диаметра DКС путь струи уве-
личивается и появляется больше времени для ее 
прогрева, воспламенения и сгорания. Меньше 
топлива попадает на стенку и больше сгорает 
в условиях объемного смесеобразования. Осо-
бенно это хорошо видно на примере малого дав-
ления наддува (pк = 0,15 МПа) при сопоставле-
нии кривых тепловыделения для диаметров 67  
и 100 мм (рис. 13).

Дальнобойность струи определяется дли-
тельностью поддержания в ней высокой энер-

Рис. 11. Влияние давления наддува на характеристики 
струи дизеля 1ЧН 12/13 (n = 1400 мин–1; рак = 300 МПа; 

Qц = 60 мг; DКС = 100 мм):
 pк = 0,15 МПа;  pк = 0,45 МПа

Рис. 12. Влияние геометрии камеры сгорания на ха-
рактеристики струи дизеля 1ЧН 12/13 (n = 1400 мин–1; 

рак = 300 МПа; Qц = 60 мг; рк = 0,15 МПа):
 DКС = 67 мм, LКС = 73,4 мм;  DКС = 100 мм, LКС = 98 мм
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Рис. 13. Характеристики скорости тепловыделения при изменении диаметра камеры сгорания Dкс  
и давления наддува рк:

а — DКС = 67 мм; б — DКС = 100 мм;  рк = 0,15 МПа;  рк = 0,25 МПа;  рк = 0,35 МПа;  рк = 0,45 МПа

Таблица 2. Влияние количества распыливающих отверстий на динамику развития струи впрыскиваемого 
топлива в камеру сгорания дизеля 1ЧН 12/12 (n = 1500 мин–1; Qц = 60 мг; DКС = 100 мм)

рак, МПа
iс

4 8
50 

150 

250 
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гии ее движущихся капель [12–14]. Поэтому 
сокращение времени подачи при неизменном 
давлении впрыскивания способствует ее более 
быстрому торможению. Это может быть достиг-
нуто либо увеличением числа ic распыливающих 
отверстий (табл. 2), либо увеличением диаметра 
dc при сохранении числа отверстий (табл. 3). 
Представленные в табл. 1 и 2 результаты по-
лучены с помощью программного комплекса 
«Дизель-РК» [15, 16].

Повышение ic ограничено прочностью мы-
ска распылителя, зависящего от места их сверле-
ния, которое связанно с размерами и формой КС.

Увеличение dc ухудшает точность дозиро-
вания малых цикловых подач. Повышается ми-
нимально возможный размер предварительных 

порций топлива и снижается значимость их воз-
действия на жесткость процесса сгорания.

Заключение

По результатам исследования можно сделать 
следующие выводы.

1. В ходе исследований установлено, что за-
висимость эффективного проходного сечения 
распыливающих отверстий μс  fс от числа кави-
тации Kс изменяется в зависимости от конкрет-
ного значения давления на входе в распылитель. 
При постоянном значении Kс с повышением 
давления рак в топливном аккумуляторе коэф-
фициент μс имеет тенденцию к увеличению.

2. Повышение давления впрыскивания от 50 
до 250 МПа приводит к бîльшей стабилизации 

Таблица 3. Влияние диаметра распыливающих отверстий на динамику развития струи впрыскиваемого 
топлива в камеру сгорания дизеля 1ЧН 12/12 (n = 1500 мин–1; Qц = 60 мг; DКС = 100 мм)

рак, МПа 
dс, мм

0,12 0,32
50 

150 

250 
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струи и уменьшению угла конуса ее погранич-
ного слоя, содержащего смесь воздуха и капель 
топлива. При этом растет крутизна переднего 
фронта дифференциальной характеристики 
впрыскивания, в результате чего максимальное 
значение dQ/dt смещается к началу топливо- 
подачи.

3.  Давление рк представляет собой инстру-
мент для перераспределения количества то-
плива между тем, которое сгорает в объеме КС,  
и тем, которое сгорает вблизи стенки КС. С по-

вышением рк увеличивается доля топлива, сго-
рающего в начале процесса сгорания в условиях 
объемного смесеобразования, при этом в конце 
процесса сгорания большая концентрация то-
плива находится у стенки КС.

4. С ростом отношения DКС/hКС сокращает-
ся задержка воспламенения (из-за увеличения 
доли объемного смесеобразования) и растет 
количество теплоты, отдаваемой в стенки КС. 
Сгорание происходит быстрее с обеспечением 
большей работы расширения.
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Уравнение состояния для различных дизельных топлив*

Л.В. Грехов1, В.А. Марков1, А.В. Неговора2, И.И. Габитов2

1 МГТУ им. Н.Э. Баумана
2 Башкирский государственный аграрный университет

Equation of State for Various Types of Diesel Fuels
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Обоснованы и приведены константы для уравнения состояния дизельного топлива, рекомен-
дуемые для использования в расчетах по оценке нестационарного процесса подачи и впрыски-
вания топлива под максимальным давлением 250 МПа. Приведено аналитическое обоснование 
значительного расхождения между экспериментальными данными, полученными в различных 
источниках, относительно упругих свойств топлива. Обоснован вид уравнения состояния, под-
тверждается его большая универсальность и корректность по сравнению с эмпирической зави-
симостью для модуля упругости или скорости звука. Помимо прямого использования в гидро-
динамических расчетах предложенное уравнение состояния и выведенные для него константы 
обеспечивают решение и других задач, позволяя описать поведение смесей из нескольких жид-
ких топлив или газожидкостных смесей, а также определить нагрев топлива при его сжатии  
и дросселировании в форсунке.
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ское моделирование, скорость звука, сжимаемость топлива, константы уравнения состояния

The paper substantiates and presents constants for the equation of state of the diesel fuel recommended 
for use in calculations to assess unsteady process in the fuel supply and injection under the maximum 
pressure of 250 MPa. Analytical substantiation is provided for significant discrepancy in the experimental 
data obtained from various sources regarding the fuel elastic properties. Form of the equation of state is 
justified, and its significant universality and correctness are confirmed in comparison with the empirical 
dependence for the elastic modulus or sound speed. In addition to direct use in the hydrodynamic 
calculations, the proposed equation of state and the constants derived for it provide a solution to other 
problems making it possible to describe behavior of several liquid fuels or gas-liquid mixtures, as well as 
to determine the fuel heating during its compression and throttling in the nozzle.
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Введение

Интенсификация процесса впрыскивания топ- 
лива служит эффективным средством снижения 
вредных выбросов и расхода топлива в дизелях. 
В ряде работ даже приведены усредненные ре-
комендации по изменению давления впрыски-
вания для достижения показателей дизелей [1]. 
Уже в серийной продукции применяются топ- 
ливные системы с давлением впрыскивания  
250 МПа. Экспериментальные исследования 
подтверждают возможность снижения выбро-
сов вредных веществ путем повышения дав-
ления впрыскивания до 300…320 МПа [1, 2]  
и даже до 350…400 МПа [3, 4].

При расчете таких топливных систем нет 
возможности использовать старые эксперимен-
тальные данные, которые обычно ограничива-
лись диапазоном давления 50…80 МПа. Однако 
современные математические модели, использу-
емые для описания подачи топлива в дизельных 
двигателях, отличаются от традиционных. Так, 
они позволяют более точно описывать подачу 
многокомпонентных смесей жидких топлив, га-
зотопливных смесей, использовать расчетные 
модели, учитывающие переменность скорости 
звука, заменять уравнения объемного баланса 
в уравнениях граничных условий уравнениями 
массового баланса и т. д. [5]. Все это требует за-
мены традиционных эмпирических соотноше-
ний для коэффициента сжимаемости (модуля 
упругости), плотности или скорости звука на 
универсальное соотношение — уравнение со-
стояния (УС) топлива, которое должно присут-
ствовать в исходных уравнениях гидрогазоди-
намики. Такие попытки были предприняты, но 
они не оправдали себя для маршевого счета [6], 
либо возможность их применения для описания 
жидкостей при высоких давлениях не была до-
казана [7]. 

При расчете подачи топлива при высоком 
давлении применяют одномерные и нульмер-
ные модели с использованием известных фи-
зических свойств топлив (плотность, скорость 
звука, сжимаемость, вязкость), например, [8, 9]. 
Наиболее важными свойствами являются упру-
гие свойства и их зависимость от параметров 
состояния — температуры и давления. Для их 
описания необходимо УС

ρ = f p T( , ),

где ρ — плотность топлива; p — давление; T — 
температура.

При подаче топлив с давлениями 50… 
400 МПа мы имеем дело с однофазной капель-
ной жидкостью, лишь в частных случаях подачи 
возможно кратковременное снижение давления 
и газообразование [5]. 

В различных технических задачах использу-
ются уравнения для реальных газов, например, 
уравнение Ван-дер-Ваальса [10] и уравнения, 
построенные на его основе. Широко известно 
семейство так называемых кубических уравне-
ний. В общем случае, с константами α(T) и b, 
отражающими значения в критических точках, 
оно имеет вид [11]
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где V — удельный объем топлива; поправка b 
учитывает объем молекул и пространство меж-
ду ними; K1, K2 — поправочные коэффициенты, 
индивидуальные для каждой модели; функция 
α(T) учитывает силы взаимодействия между 
молекулами и подбирается на основе экспери-
ментальных данных. 

Известные УС можно рассматривать как 
частные случаи кубического уравнения. Напри-
мер, широко используется уравнение Редлиха — 
Квонга ( ;K1 0=  K2 1= ;  α = 0 4275 2 2, ;R T pc c  
b RT pc c= 0 08665, )  [12]:
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Была предпринята попытка моделирова- 
ния низкотемпературных свойств дизельного 
топлива (ДТ) с помощью усовершенствован- 
ной модели (1) [6]. Известны работы по ис-
пользованию аналогичного УС Пенга — Робин- 
сона ( =1;K1  K2 =1;  α = 0,4572 ;2 2R T pc c  
b RT pc c= 0,0778 )  [13]:
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Уравнения состояния в виде кубических 
уравнений (1), учитывающих парные взаимо-
действия между компонентами смеси жидко-
стей, получили развитие. Так, с правилами сме-
шивания [13]:
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где, например, для УС Пенга — Робинсона пар-
ный коэффициент αij  составит

	 α α ασ= −( ) ,)( ,1 0 5
ij i j 	 (5)

σij  — коэффициенты бинарного взаимодейст- 
вия, определяемые путем аппроксимации экспе-
риментальных данных по фазовым равновеси-
ям бинарных смесей на линии кипения. 

Задача решается с помощью значительных 
расчетов и применения коммерческих про-
грамм для расчета фазового равновесия ком-
понентов смеси (PRO-II, Aspen Hysys и другие). 
Для их применения необходимо, как минимум, 
знать состав смеси. 

Перспективным методом расчета термоди-
намического состояния смесей считается метод 
УС с возмущенной цепной статистической ассо-
циативной теорией жидкости (PC-SAFT) [14]. 
Имеется опыт использования PC-SAFT для УС 
дизельных топлив, в которых явно учитывается 
состав ДТ [15, 16]. 

В работе [17] была получена температурная 
зависимость объема жидкости:

V A BT CT V E RTe= + + + −2 exp( / ),        (6)

где A, B, C, Ve — постоянные; E — энергия акти- 
вации. Позже были добавлены члены с мно-
жителями давления. Однако УС (6) базируется  
на концепции поведения молекул газа и не обе-
спечивает соответствие экспериментальным 
данным для широкого круга жидкостей.

Новые и детальные методы описания урав-
нения состояния, упомянутые выше, кажутся 
очень привлекательными. Однако существует 
ряд ограничений, которые заставляют от них 
отказаться: 

–  химический и фракционный состав ДТ 
характеризуется высокой неопределенностью 
и зависит от сырья, технологии производства, 
производителя, он не регламентирован в явном 
виде стандартами;

–  расчеты термодинамических параметров 
состояния указанными методами совершенно 
непригодны для маршевого счета при опреде-
лении параметров и оптимизации топливных 
систем из-за сложности и невозможности ис-
пользования внешнего коммерческого про-
граммного обеспечения;

–  рассмотренные методы эффективны для 
прикладных задач с наличием фазовых перехо-

дов, двухфазного состояния жидкости (нефтя-
ная, холодильная техника и т. д.). В современной 
топливной аппаратуре ДТ находится в однофаз-
ном состоянии.

Напротив, для математических моделей 
процессов в дизельной аппаратуре наиболее 
важным является другое: требуется простое, на-
дежное описание однофазного состояния топ- 
лива при высоких (до 180…200 МПа) и сверх-
высоких (300…400 МПа) значениях давления.  
В этом смысле характерна работа [17], в которой 
после рассмотрения УС вида (1)  –  (3) в конце 
работы выполняют обобщение данных в форме 
уравнения Тейта. 

Таким образом, уравнения (1) – (5) исполь-
зуются для описания газов и смесей со значи-
тельным газосодержанием. Однако они неточно 
отражают поведение жидкостей при высоком 
давлении, хотя и трудоемки. Более точными для 
однокомпонентных веществ считаются уравне-
ния Бенедикта — Уэбба — Рубина [18], но они 
очень громоздки и непригодны для практиче-
ских расчетов, особенно для жидких топлив.

По этим причинам УС, основанные на пред-
ставлениях о взаимодействии молекул газа, не-
применимы для процессов в топливной аппа-
ратуре. Но даже в том случае, если в топливе 
присутствуют газы, их объемное содержание  
не превышает 2…3%. В то же время дисперсион-
ные модели, основанные на моделях жидкости  
с малым газосодержанием, дают хорошие ре-
зультаты. 

Наиболее близко к описанию поведения 
капельных жидкостей эмпирическое уравнение 
Тэйта (Tait P.G. Report on some of the Physical 
Properties of Water, 1888). Первоначально Питер 
Гатри Тэйт записал уравнение для среднего ко-
эффициента сжимаемости воды, стекла и ртути 
применительно к задаче измерения температу-
ры в морских глубинах. Позднее уравнение было 
использовано для описания состояния сильно 
сжатого азота и аммиака. Сегодня его обычно 
используют в следующем виде:

	
ρ ρ

ρ

−
=

+
+











0

0 0

C
B p

B p
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где ρ0 — плотность топлива при атмосферном 
давлении и фактической температуре; p0  —  
атмосферное давление.

Параметры C и B в уравнении (7) являют-
ся функциями температуры; поэтому уравне-
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ние Тэйта называют УС [19, 20]. Уравнение (7) 
и основанные на нем уравнения применяют для 
описания поведения жидкостей при высоких 
давлениях [21, 22]. Тем не менее константы B  
и C, определенные путем обработки полученных 
нами и известных экспериментальных данных, 
оказались не универсальными. Справочных 
данных по константам для популярных видов 
топлива для уравнения (7) недостаточно.

Популярный подход к описанию УС заклю-
чается в установлении формальной корреляции 
между тремя основными параметрами состо-
яния, например, в виде полиномов или более 
сложных функций [23, 24]. Например, для ДТ 
соотношения для плотности, скорости звука  
и других свойств получаются в виде

	 ρ α=

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Подобные формы представления результа-
тов использовались для альтернативных топ- 
лив [25, 26]. Не комментируя качество зави-
симостей, отметим, что уравнения типа (8)  
неудобны для обратных пересчетов и не являют-
ся универсальными. В работе [27] предложена 
аналогичная, но более сложная структура зави-
симостей для ДТ. Ценность работы заключается 
в высоком качестве исполнения, множествен-
ности различных свойств топлива и представле-
нии первичных экспериментальных данных.

Таким образом, вопрос об УС капельных 
жидкостей, в частности моторных топлив,  
не является решенным. Химический состав ди-
зельных топлив не нормирован в стандартах  
и лишь косвенно отражается через значения 
температур кипения нефтяных фракций. В связи  
с этим попытки точного расчета констант слож-
ных и детальных УС и их констант с целью опреде-
ления наиболее важных свойств для расчета пода-
чи топлива при высоком давлении бессмысленны. 
Наиболее важными являются упругие свойства 
топлив (изменение плотности, модуля упруго-
сти и скорости звука). Именно эти параметры 
топлив входят в исходные уравнения для описа-
ния поведения топлив в уравнениях граничных 

условий, движении топлива по трубопроводам  
в математических моделях [5].

С одной стороны, практические расчеты 
требуют обобщенной оценки упругих свойств 
дизельных топлив, что позволило бы проекти-
ровать топливные системы. С другой стороны,  
в классических математических моделях топ- 
ливоподачи дизельных двигателей до сих пор 
применяют эмпирические уравнения для ко-
эффициента сжимаемости или скорости звука, 
при этом в уравнениях плотность считается  
не зависящей от давления. Но разрабатываются  
и более сложные модели, которые не могут быть 
основаны на этих эмпирических уравнениях. 
Например, УС топлива необходимо для моде-
лей, включающих уравнения энергии, учитыва-
ющих выделение теплоты при дросселировании,  
теплопередачу, теплоту адиабатического сжа-
тия, а также для моделей с переменной ско- 
ростью звука, двухфазного состояния топлива, 
расчета смесей топлив с известными свойства-
ми и других более сложных задач.

Таким образом, задача состоит в нахожде-
нии УС моторных топлив, удобного для пря-
мого и обратного пересчета, применимого для 
описания изменения скорости звука, модуля 
упругости, плотности и, главное, обладающего 
адекватностью и универсальностью для мотор-
ных топлив в диапазоне давлений 0…400 МПа  
и температур 250…475 K.

Экспериментальная установка

Для определения упругих свойств дизель-
ного и альтернативных топлив был использован  
и усовершенствован метод регистрации времени 
движения волны давления в прямом и обратном 
направлениях по длинной термостатированной 
трубе [28, 29]. Это устройство для определения 
характеристик скорости впрыскивания принято 
называть измерителем Bosch [30]. Первая реали-
зация метода позволяла измерять время движе-
ния волны давления от импульса впрыскивания 
с помощью одного датчика (рис. 1). Более слож-
ная система регистрации и управления дала воз-
можность изучать влияние давления и темпера-
туры топлива.

В качестве основы экспериментальных 
установок были использованы промышленные 
стенды для испытания топлива различных ма-
рок, например, Open System-Dieselland 12 PSB  
и стенд ВТС-101Ме (рис. 2). В последнем случае 
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измерительная трубка была свернута в спираль. 
Для получения данных о свойствах топлива при 
различных температурах адаптер, измеритель-
ная труба и ресивер были обмотаны электриче-
скими силиконово-керамическими нагревателя-
ми. Они удобны для проведения экспериментов 
и быстро нагреваются. 

Рассчитать нагрев топлива по теоретиче-
ским формулам теплопередачи не представ-
ляется возможным из-за множества неопре-
деленностей. Поэтому питание нагревателей 
осуществлялось от блока питания с электрон-
ным управлением и обратной связью по сигналу 
от датчика температуры топлива. Таким обра-
зом, температура топлива точно поддержива-
лась в диапазоне 20…125 °С. Запатентованная 

система термостабилизации стенда VTS-101 Me 
используется для охлаждения топлива, сливае-
мого в бак.

Температура топлива регистрировалась 
цифровым датчиком, установленным в адап-
тере рядом с датчиками давления. В других 
случаях хромель-алюмелевые термопары обес- 
печивали точность измерения температуры по-
сле калибровки 1,5  % в диапазоне измерений 
0…200  °С. Пьезоэлектрические датчики дав-
ления QC42D-E компании AVL обладали чув-
ствительностью 67,12 pC/МПа. Усилитель имел 
выходное напряжение 0…5 В, чувствитель-
ность 100…0,01 pV/pC, коэффициент усиления до 
100 000 и напряжение шума ±1 мВ. Верхний пре-
дел собственной частоты всех датчиков и усили-

Рис. 1. Измеритель скорости звука: 
1 — форсунка; 2 — датчик давления; 3 — измерительная труба; 4 — электромагнитный клапан управления; 5 — блок 

широтно-импульсной модуляции; 6 — блок управления; 7 — усилитель; 8 — персональный компьютер

Рис. 2. Топливные стенды для измерения скорости звука: 
1 — манометр; 2 — регулятор давления; 3 — ресивер; 4 — измерительная труба; 5 — 
стойка; 6 — ПК; 7 — усилитель; 8 — адаптер форсунки; 9 — форсунка; 10 — топливо-
провод высокого давления; 11 — испытательный стенд VTS-101Me; 12 — имитатор 

сигнала; 13 — датчик температуры
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теля был не хуже 200 кГц. Точность измерения 
высоких нестационарных давлений составляла 
±1,5  %. Охлаждение датчика не ограничивало 
рабочие температуры. Тензодатчики MD-150V 
имели нелинейность ± 0,2 %, предельное давле-
ние 20 МПа, рабочую температуру в диапазоне 
–50…+125 °C.

Исследование проведено с использованием 
электрогидравлических форсунок, оснащен- 
ных деталями клапанных групп с упрочне- 
нием, на оборудовании УНЦ «Пучок-М» МГТУ  
им. Н.Э. Баумана.

Метод исследования и повышение  
точности измерений

Метод [30] был предложен для определения ха-
рактеристик скорости впрыскивания и имеет 
немало погрешностей [29]. В данном исследова-
нии метод используется для более простой за-
дачи — определения скорости звука. Поэтому 
здесь рассмотрены способы повышения точ- 
ности только этих измерений. В методе с изме-
рительной трубкой погрешности связаны уже 
не с аппаратными, а с методическими неточнос- 
тями. Рассмотрим их ниже.

Определение скорости звука  
с учетом деформации трубы 

Учет коэффициента деформации трубы — наи-
более простая в реализации поправка. Необхо-
димость учета деформации трубы с сечением  f 
в исходных уравнениях движения жидкости 
была заложена путем вычисления сомножите-
лей f, ∂f/∂t, ∂f/∂х [5, 28]. Переходя к более прос- 
тым уравнениям, предполагают, что f  =  const  
и α = const, хотя физически деформация остает- 
ся. Это становится особенно важным при  
использовании тонкостенных труб. Скорость 
звука в деформируемой трубе αтр  с внешним 
R и внутренним r радиусами ниже физической 
скорости α на значение поправки Ротрока [5]:

α
ρβ

=
1

B
;  

α ρ β µтр = +
+
−

+



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R r
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,

,        (9)

где E — модуль упругости; µП  — коэффициент 
Пуассона.

Лучшее решение — использовать только 
толстостенные стальные трубы. 

Первичная оценка скорости  
и плотности звука

Несколько менее точно скорость звука можно 
определить с помощью одного датчика по вре-
мени движения волны от датчика до дросселя  
и обратно, т. е. по формуле

α
∆

=
2L

t
t .

С двумя датчиками давления (рис. 3) изме-
ряли скорость звука без влияния краевых эф-
фектов:

α =
L

t
t

∆
.

В этом случае второй датчик располагается 
на удалении от конца трубки. Тогда не возни- 
кает проблем с идентификацией формы волны 
на осциллограммах.

Учет зависимости скорости звука от давления 

Речь идет о зависимости скорости звука не от 
начального давления в трубе, а от повышения 
давления во время импульса подачи топлива.  
С ростом давления скорость звука возрастает, 
например, в интервале 0…20 МПа она увеличи-
вается с 1147 до 1259 м/с (9,7 %). Таким образом, 
последующие волны движутся быстрее, чем пер-
вая. Этот эффект хорошо известен; в предель-
ном случае в газах он приводит к образованию 
ударных волн. На рис. 3 видно, что скорость зву-
ка, определенная по первичному возмущению, 
на 5 % ниже скорости, рассчитанной по точкам 
максимумов давления. В данном случае диаграм-
ма р1 имеет начальный участок медленного роста  
давления, обусловленный началом истечения  
топлива при противодействии от сжатия топлива  
в камере адаптера форсунки. 

Таким образом, можно говорить о несколь- 
ких оценках скорости звука. Корректное реше-
ние задачи возможно с использованием расчет-
ных методов, основанных на решении не упро-
щенного волнового уравнения, а более полных 
уравнений с переменной скоростью звука [5].  
Однако применение трудоемких математических 
моделей для обработки экспериментальных ре-
зультатов приводит к потере основного преиму-
щества метода измерения, поэтому лучше мини-
мизировать ошибки измерений. В этом случае 
рекомендуется: а) подбирать диаметр трубки  
в соответствии с цикловой подачей для ограни-
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Рис. 3. Осциллограмма давлений от двух датчиков измерителя

чения подъема давления уровнем 2…10 МПа;  
б) отмерять фазу волны не от начала процесса, 
а по максимальному давлению или 50…100  % 
от максимального; в) минимизировать мертвый 
объем адаптера.

Подбор диаметра измерительной трубки

Стремление увеличить амплитуду сигнала и точ- 
ность измерения приводит к выбору малых диа-
метров трубок. Однако в этом случае возникает 
более существенная погрешность измерения,  
а именно гидродинамическое трение на поверх-
ностях трубки снижает скорость распростране-
ния возмущений: чем меньше диаметр трубки 
и вязкость топлива, тем ниже скорость звука  
в трубке по сравнению с физической скоростью 

в неограниченном объеме (рис. 4), при этом 
функциональные связи нелинейны.

Процесс топливоподачи начинается из со-
стояния покоя с остаточной изотропной турбу-
лентностью и сопровождается высокими ускоре-
ниями. В начале процесса коэффициент трения 
многократно и даже на порядки превышает ква-
зистационарный аналог, в конце топливоподачи 
он может уменьшиться до нуля. Формулы рас-
чета сопротивления для стационарных течений 
в бесконечно длинных трубах, известные из ги-
дравлики, несостоятельны. В работе [28] приве-
дены результаты исследований нестационарного 
трения в элементах топливных насосов высокого 
давления, полученные на основе тонких физиче-
ских экспериментов с анализом структуры по-
граничных слоев толщиной от 5 мкм.

Приведенные в [5] формулы для оценки ги-
дродинамического трения применялись не для 
коррекции полученной скорости звука, а для 
постановки корректного эксперимента. Исходя 
из этого для описанных экспериментов исполь-
зовали измерительные трубки с внутренним 
диаметром не менее 3,0…3,5 мм для ДТ при тем-
пературе от 20 °C.

Обеспечение однофазности среды

Пузырьки газа вызывают отражение волн, ухуд-
шает требуемый сигнал. Еще более важно, что 
скорость звука чрезвычайно зависит от содер-
жания газа ε0 в топливе (рис. 5). В предельном 
случае скорость звука в смеси может быть мень-
ше, чем и в чистом топливе и чистом воздухе [5]. 

Рис. 4. Экспериментально полученная скорость рас-
пространения волны в трубопроводе диаметром  
2 мм как функция логарифма кинематической вяз-
кости углеводородных смесей (метки соответствуют 

экспериментально полученным значениям)
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Отсюда следуют практические рекомен-
дации: а) для удаления пузырьков газа трубку 
нужно располагать с уклоном вверх и тщательно 
промывать; б) следует поддерживать повышен-
ное давление за счет подбора сечения дросселя 
в конце мерного участка.

Подбор сечения дросселя на конце  
измерительной трубки

В измерителе [30] использовали набор из 
18  шайб диаметром от 0,15 до 1 мм. Применя-
ли регулируемый клапан на основе простого 
дросселя или быстродействующий электро-
управляемый клапан (см. рис. 1). Принимали 
гипотезу о недопустимости достижения давле-
ния насыщенных паров при отражении волн.  
В работе [29] было получено соотношение для 
рекомендуемого сечения дросселя на конце из-
мерительной трубки. На практике рекомендует-
ся поддерживать соотношение µF fдр тр .  В про-
веденных экспериментах при диаметре трубки  
3,5 мм эффективная площадь потока в попереч-
ном сечении была близка к 0,2 мм2. Отражен-
ная волна слабее прямой, поэтому два датчика 
давления в трубке обеспечивают более высокую 
точность измерения, чем один.

Сравнение результатов различных  
исследований

Константы B и ℵ могут быть рассчитаны пу-
тем обработки экспериментальных данных  
по упругим свойствам топлива. Обычно они при- 
водятся для плотности, скорости звука, моду-
ля упругости или коэффициента сжимаемости. 
Для сопоставимости результатов приведем их 
к виду коэффициента сжимаемости. Перечень 

всех проанализированных нами эксперимен-
тальных работ дает слишком длинный список 
ссылок. На рис. 6 представлена наиболее важ-
ная зависимость β = f p( )  для ДТ по данным  
20 экспериментальных работ [5, 28] (для сокра-
щения объема статьи все работы здесь не пере-
числены).

Существует значительное расхождение меж-
ду данными различных исследований. К сожале-
нию, более поздние результаты никак не улуч-
шают их сопоставимость. Обобщающая кривая 
I относится к случаю физически корректного 
понимания сжимаемости в неограниченном 
объеме, кривая II получена как аппроксимация 
эффективной сжимаемости топлива в каналах 
и полостях ТПА с учетом многих действующих 
факторов, например, их деформации. 

Разница в данных по сжимаемости топлив 
имеет следующие причины:

–  различная природа исходной нефти  
и особенности переработки, отсутствие пара-
метра упругости в национальных стандартах  
на топлива;

– для метода измерения скорости звука по-
грешности были рассмотрены выше;

Рис. 5. Скорость звука при сжатии смеси как функ-
ция начального газосодержания ε0, %, и давления:

 0;  0,01;  0,1;  0,3;  1;  3;  10

Рис. 6. Коэффициент сжимаемости ДТ при t = 20 °C 
по результатам двадцати экспериментальных  

работ [5, 28]
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– для метода объемных испытаний: наличие 
и невозможность полного учета деформации из-
мерительного сосуда; пренебрежение степенью 
сжатия и путаница понятий адиабатического  
и изотермического сжатия; неконтролируемое 
количество растворенного в топливе воздуха, 
пузырьки, адсорбированные на стенках, вну-
тренние утечки топлива;

–  ультразвуковой метод характеризуется 
своими ошибками (аппаратные ошибки, пре-
небрежение растворенным и нерастворенным 
воздухом).

Выбор типа уравнений состояния  
для процесса подачи топлива  
при высоких давлениях

Ни один из предложенных методов описания 
взаимосвязи между параметрами состояния 
топлива не удовлетворяет в полной мере требо-
ваниям модели топливоподачи с помощью ди-
зельной аппаратуры. В то же время крайне же-
лательно иметь простую аналитическую связь, 
удобную для прямого и обратного пересчета, 
а также удобную для расчета скорости звука, 
плотности, коэффициента сжимаемости, в том 
числе для смесей различных жидких топлив  
и газотопливных смесей.

Уравнение, аналогичное уравнению Тэйта, 
было предложено в [31] для воды:

	
B p B+

= =
ℵ ℵρ ρ0

const. 	 (10)

Константы для морской воды константы B 
и א были оценены как B = 298,7 MПa; 7,15 =  א. 
Примем более удобную и общую форму уравне-
ния в виде
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Для практических нужд использовались за-
висимости B = f(T), א  = f(T) в виде
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     (12)

где t — температура; B0, B1, B2, Bro, 0א, ,1א    
2א  — константы; ρ20 — плотность топлива при 
t = 20 °С.

Учитывая (12), уравнение (11) можно фор-
мально называть УС. Уравнение (11), в отличие 
от выражения (10), более корректно для низких 
давлений [32], поэтому оно более универсально. 
Уравнение (11) используется нами в математи-
ческих моделях и программном обеспечении 
вместо более привычных эмпирических со-
отношений для коэффициента сжимаемости, 
скорости звука или плотности [28]. Уравне- 
ние (11) выгодно отличается от них большей 
универсальностью, новыми возможностями, 
например, для расчета показателей жидких сме-
севых топлив и двухфазного состояния топли-
ва, простотой использования в математических 
моделях. Уравнение (11) носит эвристический 
характер, не является следствием точного ана-
литического вывода и представляет собой лишь 
удачную форму связи между параметрами жид-
кого состояния.

Опыт использования уравнения (11) в те-
чение 30 лет в расчетах и программном обес- 
печении высоконапорных топливных систем 
свидетельствует о том, что оно предпочтитель-
нее традиционного описания упругих свойств 
топлива через коэффициент сжимаемости. При 
необходимости скорость звука α, коэффици-
ент сжимаемости β, модуль упругости EV легко 
определяются из (11): 

	 β = =
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Однако традиционно большинство экспери- 
ментальных данных представлено в виде зависи-
мостей для плотности, модуля упругости, скорос- 
ти звука. Ниже сделана попытка продемонстри-
ровать возможности (11) и дать рекомендации  
по использованию зависимостей (13), (14).

Константы в уравнениях состояния  
для дизельного топлива

На основании экспериментов по регистрации 
скорости звука ранее были получены следую-
щие приближенные значения констант B =  f(T) 
и א = f(T) уравнения (12) [28]:
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B = t

= t

10 184 0 95 20 0 51 825

8 0 0 004 20

6
20⋅ − − + − 

ℵ + −

, ( ) , ( ) ;

, , (

ρ

)).
 (15)

Член в первом уравнении (15) с плотностью 
ρ20 при t = 20 °C отражает особенности топлива  
с непостоянным химическим составом нефтя-
ного происхождения. Однако для легких топлив 
(бензин, керосин) и тяжелых топлив (мазут) 
лучше использовать специальные зависимости.

Эта зависимость показала свою примени-
мость в многочисленных расчетных исследова-
ниях, однако для высоких температур, давлений 
пришлось уточнить ее в отношении функции 
температуры. Можно рекомендовать более со-
временные и корректные соотношения, полу-
ченные с учетом наших и хорошо поставленных 
зарубежных экспериментов, например, [33]. На 
рис. 7 приведены аппроксимации эксперимен-
тов 2015–2016 гг. для констант B = f(T) и א = f(T) 
из уравнения (11).

Учитывая переменный состав ДТ, можно 
рекомендовать следующие соотношения:

B = t t10 182 1 2881 20 0 0028 20

0 257 825

6 2

20

⋅ − − + − +

+ − 

, ( ) , ( )

, ( )ρ ;;

, , ( ).ℵ + −= t8 0033 0 0094 20

 (16)

B = t t10 182 1 00066 20 0 0017 20

0 257 825

6 2

20

⋅ − − + − +

+ − 

, ( ) , ( )

, ( )ρ 
ℵ

;

, .= 8 50

 (17)

Уравнения (17) более удобны для некоторых 
задач, например, расчета разогрева топлива бла-
годаря дроссель-эффекту.

Анализ результатов

В математических моделях нестационарного 
процесса в топливных системах популярна за-
пись исходных уравнений для объемного балан-
са топлива в полостях и одномерного нестаци-
онарного движения топлива в трубопроводах  
с допущением U << α:

dp

dt V
G U f

dV

dt
i

i i i
i k i j j

i n= +∑ +∑∑










1 1

β ρ –
– ;–

∂
∂

α
∂
∂

∂
∂

2
2

2

0
U U

K
U

t x t2 2
− + = .

Здесь в дополнение к введенным обозначениям 
указаны U — скорость; V — объем; G — массовый 
расход; f — площадь сечения канала; t — в тра-
диционной записи в последних двух уравнениях 
означает время; K — диссипативный множитель, 
определяемый с использованием различных спо-
собов вычисления коэффициента гидравличе-
ского сопротивления трубопроводов [7].

При их реализации вместо эмпирических 
уравнений для расчета ρ, β и α теперь исполь-
зуется УС в форме (11), (13) и (14). В более 
сложных моделях, учитывающих переменность 
скорости звука и использующих уравнение 
энергии, уравнения массового баланса, УС  
абсолютно необходимо. Предлагаемая форма 
УС хорошо вписывается в математические мо-
дели любой сложности, апробирована для раз-
личных топлив и задач [5]. 

Формулы, подобные (15), позволяют реали-
зовать эти выражения. Например, константы, 

Рис. 7. Зависимости констант B = f(T) (а) и א = f(T) (б), найденные путем обработки экспери-
ментальных данных [33] для двух образцов ДТ; пунктирная линия соответствует аппрокси-

мации зависимости א = f(T)
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полученные для ДТ в (15), (16), хорошо опи-
сывают упругие свойства различных видов ДТ.  
На рис. 8, 9 показано сравнение плотности  
и скорости звука ДТ, рассчитанных по фор-
мулам (11), (14), (17), с экспериментальными 
значениями [33]. Видно, что погрешность вос-
производимости результатов во всем диапазо-
не давлений составляет менее 0,5  %, при этом 
хороший результат достигается для различных 
начальных плотностей.

Уравнение состояния в форме (11) позво- 
ляет успешно решить тепловую задачу и исполь-
зовать уравнения энергии, учитывать нагрев  
топлива при сжатии в насосе высокого давле-
ния, нагревание благодаря дроссель-эффекту 
при впрыскивании в цилиндр [34]. Так, появ-
ляется возможность отойти от традиционного 
описания гидромеханических процессов без 
учета тепловых эффектов, сформированного  
в ХХ в. при использовании давлений впрыски-
вания до 50 МПа [8].

Альтернативные виды топлива

Описанный метод получения констант УС с ис-
пользованием (12) может быть применен к различ-
ным топливам и другим жидкостям. Например, 
проявляется интерес к эфирам рапсового масла 
[26, 35]. Обработка экспериментальных данных 
по скорости звука для метилового эфира рапсо-
вого масла (РМЭ) [36], приводит к очень простой 
форме аппроксимации констант (рис. 10):

B = 

= 

10

10 50

6 ⋅ − −[ ]
ℵ

170,9 0,7425( 20)t ;

, .

Значения коэффициентов в расчетных ап-
проксимациях (11) для традиционных и аль-
тернативных дизельных топлив как результаты  
обработки данных, полученных авторами ста-
тьи, и данных, известных из литературных  
источников, приведены в таблице. 

В дальнейшем планируется расширение 
этих данных, в частности, для альтернативных 
и тяжелых топлив. Это позволит специалистам 

Рис. 8. Сравнение рассчитанной плотности (пунк- 
тирные линии) двух образцов топлива по (9) с плот-
ностью, определенной в эксперименте (сплошные ли-

нии) при различной температуре, K:
 263;  333;  373;  413;  453

Рис. 9. Сравнение рассчитанной скорости звука (ли-
нии) двух образцов топлива по (9) с определенной  
в эксперименте (точки) при различной температуре, K:

 263;  333;  373;  413;  453

Рис. 10. Зависимость константы от температуры 
B = f(t – 20) для РМЭ: 

 const = 10,5; тонкие пунктирные кривые = א  ;var = א 
представляют собой аппроксимации зависимостей
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скорее перейти к использованию уравнения со-
стояния (11) вместо менее универсальных зави-
симостей для сжимаемости или скорости звука.

Уравнение состояния для смесей  
жидких топлив 

Рассмотрим упругие свойства смесей двух или 
нескольких жидких топлив. Такие свойства 
смесей жидкостей, как сжимаемость, вязкость, 
поверхностное натяжение, имеют ярко выра-
женную нелинейность в зависимости от доли 
компонентов в смеси.

Начальное объемное содержание j-го ком-
понента смеси из k жидкостей ( ) :ε j0 1∑ ≡

ε j
j

j
j

k

V

V
0

1 0

=
















=
∑

.

Тогда плотность смеси ρ см  составляет

ρсм =
=
∑ε ρj
j

k

j
1

.

Уравнение (15) применяется для каждого 
j-го компонента смеси из k жидких топлив. Тог-
да плотность смеси ρсм при давлении p можно 
найти из соотношения
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Также можно получить расчетные форму-
лы для физических параметров смеси, напри-
мер, для скорости звука для текущего давления 
p (рис. 11):
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Рис. 11 иллюстрирует сходимость к пре-
дельным состояниям при εj0 = 0 и 1 и показы- 
вает, как упругие свойства смеси жидких топлив 
нелинейно зависят от содержания компонента  
в смеси.

Заключение

По результатам исследования можно сде-
лать следующие выводы.

1.  Несмотря на широкое применение ма-
тематических моделей топливоподачи на про-

Константы УС с использованием авторских и известных результатов

Топливо и источник данных B0 B1 B2 Br0 B0 B1

Минеральное ДТ, 1999 г. 184 –0,95 — 0,51 8,0 0,004

Минеральное ДТ, 2020 г. 182 –1,288 0,0028 0,257 8,0033 0,0094
Минеральное ДТ, 2020 г. (для расчета 
дроссель-эффекта) [33] 182 –1,00066 –0,0017 0,257 8,5 —

Метиловый эфир рапсового масла [35] 170,9 –0,7425 — — 10,5 —

Метиловый эфир соевого масла [35] 225 –0,35 — — 8 —

Нормафлюид тест-масло ISO 4113 [36] 137 –0,634 — — 11,9 0,002

Рапсовое масло [37] 230 –0,35 — — 8,0 —

Диметиловый эфир [38, 39] 47,1 –0,49 — — 12,0 —

Рис. 11. Скорость звука в смеси ДТ и ДМЭ как функ-
ция начальной объемной доли εDME при t = 80 °C  

и различном давлении p, МПа:
 0,1;  5;  20;  50
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тяжении многих лет, данные по коэффициенту 
сжимаемости ДТ из различных исследований 
имеют недопустимо большое расхождение.

2.  Причины значительных расхождений 
между различными исследованиями заклю-
чаются в различных методах их получения  
и методических погрешностях каждого метода,  
в разнообразии происхождения топлива и сы-
рья, в отсутствии упругих свойств в стандартах 
на поставку топлив, а также в несовершенстве 
описания всех упругих свойств топлива с помо-
щью эмпирического полинома только для одно-
го параметра топлива.

3.  В классических нульмерных и одномер-
ных моделях процессов подачи топлива исполь-
зуют эмпирические формулы для описания за-
висимости модуля упругости или плотности, 
скорости звука как функций температуры и дав-
ления. В более сложных моделях УС является 
безусловно необходимым. Предлагаемая фор-
ма УС хорошо вписывается в математические 
модели любой сложности, удобна для прямого  

и обратного пересчета и апробирована в тече-
ние 30 лет для различных топлив и задач.

4.  Уравнение состояния (11) позволяет не 
только рассчитать упругие параметры топлив, 
но и имеет дополнительные возможности, на-
пример, используется для расчета фактических 
параметров смеси нескольких жидких топлив, 
газожидкостных смесей, нагрева топлива при 
сжатии в насосе высокого давления и при дрос-
селировании в форсунке.

5. Уравнение (11) и полученные константы 
рекомендуется использовать в математических 
моделях нестационарного впрыскивания топли-
ва при высоких давлениях. Планируется расши-
рение диапазона альтернативных видов топлива 
и уточнение констант.

6.  Уравнение (11) успешно используется  
в моделях и программах расчета нестационар-
ной подачи топлива при высоких давлениях. 
Это уравнение и полученные константы реко-
мендованы для дизельных систем, аналогичных 
технических задач. 
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Характеристики процесса сгорания и экологические показатели  
двухтопливного дизельного двигателя, работающего на аммиаке

Бовэнь Са1, Ин Лю2, В.А. Марков3, В.В. Фурман4, С.В. Плахов4
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Combustion Process Characteristics and Ecological Indicators  
of the Two-Fuel Diesel Engine Running on Ammonia

Bowen Sa1, Ying Liu2, V.A. Markov3, V.V. Furman4, S.V. Plakhov4

1 CeraTurbo LLC 
2 Aerospace Times Feihong Technology Co., Ltd
3 Bauman Moscow State Technical University
4 PPP Dieselavtomatika LLC

В качестве экологически чистых моторных топлив рассмотрены аммиак и биотоплива. Иссле-
дована возможность организации работы дизельного двигателя на аммиаке с воспламенени-
ем рабочей смеси от запальной дозы метилового эфира соевого масла. В качестве объекта ис-
следования выбран тепловозный дизельный двигатель типа Д-49, в котором аммиак в газовой 
фазе подавался в его впускную систему, а его воспламенение в цилиндрах осуществлялось от 
запальной дозы метилового эфира соевого масла. При этом энергетическая доля аммиака в об-
щей подаче топлива изменялась от 0 до 60  %. С помощью программного комплекса Converge 
CFD исследован режим работы этого двигателя с частотой вращения коленчатого вала 450 мин–1 
и полной нагрузкой — мощностью, равной 1050 кВт. Показано, что на исследованном режиме 
при увеличении энергетической доли аммиака в общей подаче топлива от 0 до 40 % индикатор-
ный КПД увеличивается с 44,5 до 47,9 %, а при дальнейшем увеличении доли аммиака остает-
ся примерно постоянным. При увеличении энергетической доли аммиака с 0 до 60 % концен-
трация в отработавших газах оксидов азота увеличивается с 950 до 2080 ppmv, но ее минимум  
(400 ppmv) соответствует энергетической доле аммиака, равной 20  %. Показана целесообраз-
ность оптимизации подач аммиака и запальной дозы метилового эфира, а также оптимизация 
угла опережения впрыскивания запальной дозы метилового эфира соевого масла.
Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, дизельный двигатель, газодизельный двига-
тель, нефтяное дизельное топливо, аммиак, метиловый эфир соевого масла, запальная доза 
The paper considers ammonia and biofuels as the environmentally friendly motor fuels. It investigates 
possibility of ensuring the diesel engine operation on ammonia with the working mixture ignition from 
a pilot dose of the soybean oil methyl ester. The D-49 type diesel locomotive engine was selected as the 
study object, where the gas phase ammonia was supplied into its intake system, and it was ignited in the 
cylinders with a pilot dose of the soybean oil methyl ester. In this case, the ammonia energy share in the 
total fuel supply was varying from 0 to 60 %. The Converge CFD software package was used to study the 
engine operation mode with the crankshaft speed of 450 rpm–1 and full load, i.e. power, equal to 1050  kW. 
It was shown that an increase in the ammonia energy share in the total fuel supply from 0 to 40 % in 
the studied mode caused the indicator efficiency increase from 44.5 to 47.9 %. With a further increase 
in the share of ammonia, it remained approximately constant. When the ammonia energy fraction 
increased from 0 to 60 %, the nitrogen oxide concentration in the exhaust gases was increasing from 950  
to 2080 ppmv, but its minimum (400 ppmv) corresponded to the ammonia energy fraction equal to 
20  %. Feasibility of optimizing the ammonia supply and the methyl ether pilot dose was demonstrated, 
as well as optimizing the pilot dose injection angle of the soybean oil methyl ester.
Keywords: internal combustion engine, diesel engine, gas-diesel engine, petroleum diesel fuel, ammonia, 
soybean oil methyl ester, pilot dose
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Введение

Сложнейшая проблема современного двигате-
лестроения — достижение требуемых эколо-
гических показателей энергетических устано-
вок с двигателями внутреннего сгорания [1–3].  
Основными из этих показателей являются вы-
брос парниковых газов (в первую очередь — 
выброс углекислого газа) и выброс вредных ве-
ществ с отработавшими газами (ОГ). Получение 
требуемых экологических показателей дизель-
ных двигателей возможно при использовании 
в них различных альтернативных топлив [4–6], 
в качестве которых рассматривают водород,  
аммиак, различные биотоплива [7–12].

Водород и аммиак являются экологически 
чистыми безуглеродными энергоносителями, 
использование которых позволяет кардинально 
сократить выброс в атмосферу основного пар-
никового газа — диоксида углерода (углекисло-
го газа) [5, 7, 8]. В июле 2021 г. Европарламент 
принял пакет законов Fitfor 55 (FF55), в кото-
рых изложена стратегия по борьбе с изменени-
ем климата [5]. В соответствии с этим пакетом 
законов к 2030 г. объемы выброса углекислого 
газа в европейских странах должны быть сниже-
ны до 55 % от уровня 1990 г. Более отдаленной 
стратегической задачей для стран Евросоюза яв-
ляется достижение к 2050 г. нулевых выбросов 
парниковых газов, что позволит сделать Европу 
климатически нейтральным континентом. При 
этом транспортный сектор будет развиваться 
в направлении декарбонизации, т.  е. использо-
вания низкоуглеродных и безуглеродных аль-
тернативных топлив. К последним и относятся 
водород и аммиак.

Как моторное топливо аммиак обладает ря-
дом преимуществ по сравнению с водородом. 
При нормальной температуре и давлении 1 МПа 
аммиак находится в жидкой фазе и имеет плот-
ность ρ = 690 кг/м3, что сопоставимо с плотно-
стью бензина (ρ = 720…750 кг/м3). С учетом того 
что в молекуле газа на одну молекулу азота при-
ходится три молекулы водорода, а плотность 
жидкого аммиака при нормальных условиях  
составляет 686 кг/м3, объемная плотность во-
дородного топлива в жидком аммиаке вдвое 
превосходит плотность жидкого водорода (ρ =  
= 71 кг/м3) (табл. 1) [4, 5, 13]. Температура ки-
пения аммиака близка к температуре кипения 
пропан-бутановых смесей (см. табл. 1), что по-
зволяет обеспечить его хранение в сжиженном 

виде и реализовать топливоподачу системами, 
используемыми для подачи пропан-бутановых 
смесей в цилиндры двигателей внутреннего сго-
рания. Таким образом, использование аммиа-
ка вместо водорода в целом решает проблему 
хранения и транспортировки топлива на борту 
транспортного средства. Еще одним преимуще-
ством использования аммиака в качестве мо-
торного топлива перед водородом является не-
высокая жесткость его сгорания в цилиндрах 
двигателей (при коэффициенте избытка воздуха 
α = 1 максимальная скорость распространения 
пламени у водорода и аммиака составляет 2,50  
и 0,08 м/с соответственно).

Наряду с указанными преимуществами ис-
пользования в качестве топлива для дизельных 
двигателей аммиак имеет один существенный 
недостаток. Его стабильному самовоспламене-
нию в камере сгорания (КС) дизельного двигате-
ля препятствует высокая температура самовос-
пламенения аммиака (в воздухе при давлении 
р = 0,1 МПа эта температура для аммиака состав-
ляет 651 °С, а для нефтяного дизельного топ- 
лива она равна около 250 °С). Как показывают 
многочисленные исследования, эффективное 
воспламенение аммиака в широком диапазоне 
эксплуатационных режимов дизельных двигате-
лей транспортного назначения обеспечивается 
в газодизельном цикле их работы [14–21]. Такая 
организация рабочего процесса основана на вос-
пламенении низкоцетановых топлив запальной 
дозой нефтяного дизельного топлива (ДТ). Для 
этих целей могут быть использованы и другие 
топлива, обладающие приемлемым цетановым 
числом (например, эфиры растительных масел). 
При этом наиболее простым и эффективным 
способом организации процесса смесеобразо-
вания (получения гомогенных смесей аммиака  
с воздухом) служит подача аммиака во впуск-
ную систему двигателя [20–22].

Как отмечено выше, в качестве запального 
топлива в газодизельном цикле работы двига-
телей могут быть использованы биотоплива, 
обладающие приемлемым цетановым числом 
(40–45 единиц и выше). Привлекательность  
использования биотоплив в качестве мотор-
ного топлива обусловлена практической неис-
черпаемостью (возобновляемостью) сырьевой 
базы для производства этих энергоресурсов,  
а также тем обстоятельством, что при выра-
щивании растений поглощается примерно та-
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Таблица 1. Свойства газообразных моторных топлив

Физико-химические свойства

Топлива

Водород Аммиак Монооксид 
углерода Метан Пропан

Формула состава Н2 NН3 СО СН4 С3Н8

Молекулярная масса 2,02 17,03 28,01 16,04 44,09

Плотность жидкой фазы при температуре 
кипения и р = 0,1 МПа, кг/м3 71 686 — 416 585

Плотность газовой фазы при t = 0 °С  
и р = 0,1 МПа, кг/м3 0,090 0,771 1,250 0,717 2,019

Относительная плотность газа по воздуху 0,0695 0,596 0,965 0,554 1,562

Октановое число по моторному методу 70 130 — 110 100

Метановое число 0 — 62 100 35

Цетановое число Около 1 Около 0 — 3 16

Температура самовоспламенения, °С 585 651 — 538 466

Температура кипения при р = 0,1 МПа, °С –252,8 –33,4 –191,5 –161,6 –42,0

Температура критическая, °С –239,9 132,0 — –82,1 96,8

Теплота сгорания низшая (масс.), кДж/кг 120 000 18 800 9 623 49 948 45 938

Теплота сгорания низшая (об.), кДж/м3 9 372 13 200* 12 029 35 797 91 251

Количество воздуха, необходимое для сгорания 
1 кг вещества, кг/кг 34,50 6,14 2,47 14,20 15,70

Количество воздуха, необходимое для сгорания 
1 м3 вещества, м3/м3 2,40 3,66 2,39 9,53 23,80

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

2,50 0,08 — 0,38 0,40

Примечание. Прочерк в ячейке означает, что свойства не определены; * — с учетом диссоциации.

кое же количество углекислого газа, которое 
выделяется при сгорании биотоплив [9–12]. 
Это позволяет решить проблему ограничения 
содержания в атмосфере земли углекислого 
газа, снизить парниковый эффект и перейти  
к углеродно-нейтральной энергетике. По итогам 
2020  г. потребление биотоплив в мире превы-
сило 1,6  тыс. баррелей в нефтяном эквиваленте  
в сутки, причем с 2000 г. это значение возросло  
в 8 раз [5]. В качестве замены нефтяным дизель-
ным топливам рассматривают биодизельное топ- 
ливо (сложные эфиры растительных и животных 
жиров), которые наиболее широко используется  
в странах ЕС — 41 %, странах АТР (страны, распо-
ложенные по периметру Тихого океана — Китай, 
Индия, Индонезия и др.) — 25 % и США — 15 %.

Согласно прогнозам, к 2025 г. доля биото-
плив в мировой структуре потребления первич-
ной энергии будет составлять около 7…15 % [5]. 
Потребление биотоплив в странах ЕС в 2020 г. 
составило около 6 % от объема всех моторных 
топлив. На законодательном уровне в рамках 
Директивы развития до 2030 года (Renewable 
Energy — RED II) заложено увеличение доли 
топлив из возобновляемого сырья к 2030 г.  
до 26 %. В соответствии с прогнозом подразде-
ления Европейской ассоциации нефреперера-
ботчиков (FuelsEurope), потребление биотоплив  
и синтетических низкоуглеродных биотоплив  
к 2050 г. может вырасти до 54 % [5].

Проведенные исследования свидетельству-
ют о предпочтительности использования в дви-
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гателях транспортного назначения продуктов 
переработки растительных масел — их метило-
вых, этиловые и бутиловых эфиров [9, 23–27]. 
Физико-химические свойства некоторых слож-
ных эфиров растительных масел приведены  
в табл. 2 [23, 24]. Эти эфиры называют сложны-
ми: они не могут быть описаны простой хими-
ческой формулой, поскольку являются смесями 
эфиров различных жирных кислот, входящих  
в состав растительных масел.

Физико-химические свойства этих эфиров 
в большей степени приближены к свойствам 
нефтяного ДТ по сравнению с растительными 
маслами. В первую очередь обратим внимание 
на пониженную по сравнению с растительными 
маслами вязкость указанных эфиров, а также их 
повышенное цетановое число, которое обычно 
превосходит цетановое число нефтяного ДТ. 
Отметим также приемлемые показатели этих 
эфиров по теплоте сгорания и низкотемпера-
турным свойствам.

Сложные эфиры растительных масел полу-
чают с использованием различных раститель-
ных масел — рапсового, соевого, пальмового, 
подсолнечного и др. [23–27]. В 2020 г. мировое 
производство всех растительных масел соста-
вило около 200 млн т. При этом мировые объ-
емы производства основных растительных 
масел примерно составили: пальмового масла —  
78 млн т, соевого — 55 млн т, рапсового —  
25 млн т, подсолнечного — 21 млн т [27].  
Несмотря на наибольший объем выработки, 
пальмовое масло в меньшей степени подходит 
для получения из него метилового эфира. Он 
имеет повышенную вязкость и повышенную 
температуру застывания. По этой причине для 
дальнейших исследований выбран метиловый 
эфир соевого масла (МЭСМ). Возможность его  
эффективного использования в качестве топли-
ва для дизельных двигателей подтверждена в ра-
ботах [28–30].

Таблица 2. Физико-химические свойства нефтяного дизельного топлива  
и сложных эфиров растительных масел

Физико-химические свойства

Топлива

Нефтяное 
ДТ*

Метиловый 
эфир РМ

Этиловый 
эфир РМ

Метиловый 
эфир СМ

Метиловый 
эфир ПМ

Плотность при 20 °С, кг/м3 830 877 895 884 870

Вязкость кинематическая, мм2/с,  
при температуре, °С:

20
40

 

3,8
2,8

 

8,0
4,5

 

16,0
5,8

 

8,0
4,1

 

—
6,0

Цетановое число 45 54 50 55 —

Количество воздуха, необходимое  
для сгорания 1 кг топлива, кг 14,3 12,6 12,6 12,6 12,6

Теплота сгорания низшая, МДж/кг 42,5 37,8 36,8 37,8 40,1

Температура самовоспламенения, °С 250 230 — 221 —

Температура застывания, °С –35 –21 — –21 –1

Содержание серы, % (масс.) 0,200 0,002 0,002 0,002 0,002

Содержание, % по массе
С
Н
О

87,0
12,6
0,4

77,5
12,0
10,5

77,6
12,0
10,4

77,6
12,2
10,2

—
—
—

Коксуемость 10 %-ного остатка, %, не более 0,2 0,3 0,3 0,3 —

Примечание. Прочерк в ячейке означает, что свойства не указаны; * — нефтяное ДТ марки З (зимнее)  
по ГОСТ 305–2013; РМ, СМ, ПМ — рапсовое, соевое и пальмовое масло соответственно.
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Объект исследования

Объектом исследования являлся тепловозный 
дизельный двигатель типа Д-49 (16ЧН  26/26). 
Двигатели этого типа выполнены V-образными  
и имеют мощность от 3000 до 6000 л. с. (2200… 
4400 кВт) при частоте вращения n = 1000 мин–1. 
Каждый цилиндр дизеля Д-49 имеет четыре кла-
пана — два впускных и два выпускных. Впуск-
ной коллектор двигателя размещен в развале 
цилиндров, а выпускные коллекторы установле-
ны снаружи. Каждая секция топливного насоса 
высокого давления (ТНВД) выполнена автоном-
ной и установлена непосредственно у своего ци-
линдра. Индивидуальные ТНВД управляются  
от одного регулятора. Большинство дизелей это-
го семейства оснащены одним нерегулируемым 
турбокомпрессором серии ТК, состоящим из од-
ноступенчатой осевой турбины и одноступенча-
того центробежного компрессора. Двигателями 
типа Д-49 оснащаются магистральные и манев-
ровые тепловозы различных типов.

При конвертировании дизельного двигате-
ля Д-49 на работу в газодизельном цикле была 
выбрана схема подачи аммиака во впускную си-
стему, а воспламенение аммиачно-воздушной 
смеси в цилиндре двигателя осуществляется  
от теплоты сгорания запальной дозы метилово-
го эфира соевого масла (МЭСМ), подаваемого 
в КС штатной дизельной форсункой. При этом 
подача аммиака в КС двигателя осуществляет-
ся газовой форсункой через воздушный поток 
впускного канала каждого цилиндра на такте 
впуска. В результате происходит равномерное 
смешивание аммиака с воздухом и образует-
ся водородно-воздушная смесь, поступающая  
в КС. Количество впрыскиваемого во впуск-
ную систему двигателя аммиака регулируется 

изменением его давления впрыска при фикси-
рованном периоде подачи. Отношение цикло-
вой подачи аммиака к цикловой подаче МЭСМ 
определяется удельной энергетической долей 
аммиака εNH3

 в общей подаче топлива, опреде- 
ляемой из выражения

µNH
NH  NH

NH  NH МЭСМ  МЭСМ
3

3 3

3 3

=
+

m H

m H m H
U

U U

,

где mNH3  и mМЭСМ  — цикловые подачи аммиа- 
ка и МЭСМ, соответственно; HU  NH3  и 
HU  МЭСМ  — их низшие теплотворные способ-
ности (HU  NH3  = 18,8 МДж/кг и HU  МЭСМ  =  
= 37,8 МДж/кг). В данной работе эти энергети-
ческие доли µNH3  выбраны равными 0, 20, 40  
и 60  %. В табл. 3 представлены исследованные 
подачи МЭСМ и аммиака при выбранных зна- 
чениях энергетической долей аммиака εNH3 

 
в общей подаче топлива, а также угол опереже-
ния впрыскивания топлива θ (УОВТ) запальной 
дозы МЭСМ, измеряемый в градусах угла пово-
рота коленчатого вала (ПКВ) до верхней мерт-
вой точки (ВМТ).

Далее в расчетных исследованиях при мак-
симальной энергетической доле аммиака в об-
щей подаче топлива εNH3  угол опережения 
впрыскивания топлива θ запальной дозы МЭСМ 
варьировался в диапазоне от 11 до 19 град.  
угла ПКВ до ВМТ.

Математические модели,  
использованные при расчетных  
исследованиях рабочего процесса  
газодизельного двигателя

Для оценки влияния подачи аммиака во впуск-
ную систему исследованного дизельного дви-
гателя на характеристики процесса сгорания  

Таблица 3. Исследованные подачи МЭСМ и аммиака при выбранных значениях энергетической доли 
аммиака εεNH3  в общей подаче топлива, угла опережения впрыскивания МЭСМ

Энергетическая доля аммиака  
в общей подаче топлива εNH3

,  % Цикловая подача МЭСМ, мг Цикловая подача 
аммиака, мг θ, град. ПКВ до ВМТ

0 1324,87 0 11

20 1059,89 520,42 11

40 794,92 1040,85 11

60 529,95 1560,61 11

60 529,95 1560,61 15

60 529,95 1560,61 19
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и экологические показатели двигателя разра-
ботана численная трехмерная (3D) модель КС. 
При этом моделирование рабочего процесса 
газодизельного двигателя проведено на режиме  
с постоянными частотой вращения n = 450 мин–1  

и крутящим моментом Мд  =  12500 Н  ⋅  м, т.  е.  
с мощностью двигателя Ne = 1050 кВт при изме-
нении количества подаваемых в КС метилового 
эфира соевого масла и аммиака. Такой выбор 
исследуемого скоростного режима обусловлен 
тем, что в условиях эксплуатации средняя час- 
тота вращения коленчатого вала тепловозно-
го дизельного двигателя маневрового тепло-
воза составляет 40…50 % от частоты вращения  
на режиме максимальной мощности [31–33]. 
Для случая работы исследуемого двигателя на 
режиме с полной мощностью 1050 кВт на чи-
стом МЭСМ проведено одномерное моделиро-
вание его рабочего процесса.  

3D-модель камеры сгорания двигателя ба-
зируется на методе конечных объемов и явля-
ется основой программного комплекса (ПК) 
Converge CFD. Эта модель использована для 
получения информации о развитии процесса 
сгорания в КС, распределении параметров газов 
по объему КС и образовании вредных веществ 
в КС. При этом процессы распыливания МЭСМ 
и смесеобразование моделировались с исполь-
зованием подходов Эйлера — Лагранжа. Струя 
распыливаемого жидкого топлива (МЭСМ) 
описывалась системой Лагранжа с дискретной 
(негомогенной) фазой, содержащей газовую 
фазу и совокупность капель жидкого топлива. 
Газовая смесь (смесь аммиака с воздухом) была 
описана системой Эйлера с гомогенной фазой. 
Испаренная часть капель МЭСМ из дискрет-
ной фазы переходит в гомогенную фазу. Распад 
струи (капель) МЭСМ был представлен моде-
лью KH-RT [34]. Для моделирования столкнове-
ния и коалесценции (слияния) капель жидкого 
топлива использована численная схема No Time 
Counter [35]. Скорость испарения капли топли-
ва характеризовалась скоростью изменения ра-
диуса капли, которая определялась по методике 
Frossling [36]. 

Уравнения переносов массы и теплоты  
в газовой смеси решались для гомогенной фазы. 
Использованы уравнения движения вязкой 
жидкости Навье — Стокса, осредненные по Рей-
нольдсу — уравнения RANS (Reynolds-averaged 
Navier–Stokes). Они замыкались моделью турбу-

лентности k–ε. Для описания с приемлемой точ-
ностью протекания во времени химических ре-
акций окисления исследуемых топлив, а также 
реакций образования оксидов азота использова-
ны уравнения химической кинетики. Они объ-
единяли сокращенный механизм реакций окис-
ления метилдеканоата (MD), метил-9-деценоата 
(MD9D) и н-гептана С7Н16 [37] и сокращенный 
механизм реакций окисления аммиака c меха-
низмом химических превращений для азота N, 
водорода H и кислорода O [38]. Полученная сис- 
тема уравнений химической кинетики содер-
жала 590 химических реакций для 157 веществ. 
Для решения системы обыкновенных диффе-
ренциальных уравнений, характеризующих 
протекание указанных химических реакций, 
использован решатель детальной химической 
кинетики — Sage (от англ. «мудрец»  — система 
компьютерной алгебры) [39]. Преобразование 
сажи было представлено эмпирической мо- 
делью образования и развития сажевых частиц 
Hiroyasu [40].

Для определения констант уравнений в мо-
делях распыливания МЭСМ, смесеобразования, 
сгорания МЭСМ и преобразования сажи, а так-
же для проверки этих моделей были использо-
ваны результаты проведенных ранее расчетных 
исследований и экспериментальные данные 
базы данных Engine Combustion Network (ECN) 
[41–45]. Исследование параметров развития 
струи МЭСМ, распыливаемой форсункой с од-
ним распыливающим отверстием, расположен-
ным по оси камеры постоянного объема (КПО), 
проводили в КПО с инертным газом при тем-
пературе газа 900 K и давлении 6 МПа (инерт-
ное распыливание). Эксперимент со сгоранием 
топливной струи МЭСМ выполнен в камере, 
заполненной газовой смесью с объемной кон-
центрацией кислорода O2, равной 15 %, при со-
хранении других условий без изменения (реаги-
рующее распыливание) [42]. После нескольких 
циклов итерации констант моделей достигну-
то хорошее совпадение расчетных результатов  
с экспериментальными данными. Их можно ис-
пользовать для дальнейшего моделирования 
процессов распыливания, смесеобразования, 
сгорания и образования вредных веществ в КС 
исследуемого двигателя.

Для моделирования рабочего процесса в КС 
двигателя типа Д-49 использованы параметры 
геометрии КС данного двигателя. Расчетные 
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сетки построены для десятой части объема КС 
(сектора с углом 36°) с учетом геометрической 
симметричности КС и симметричного распо-
ложения десяти распыливающих отверстий 
(одно отверстие на каждый сектор). Для обес- 
печения требуемой точность расчета базовые 
сетки разбивали с учетом локальных градиен-
тов скорости и температуры. На рис. 1 показаны 
сетки КС в момент времени, соответствующий 
нахождению поршня в ВМТ. Моделирование 
проводилось во временном интервале, соответ-
ствующем диапазону от –142° до +121° угла ПКВ 
(с момента закрытия впускных клапанов до от-
крытия выпускных клапанов; знак минус  — 
до ВМТ, знак плюс — после ВМТ) при частоте 
вращения n  =  450 мин–1 и крутящем моменте  
Мд = 12500 Н ⋅ м, т. е. соответственно мощности 
Ne = 1050 кВт.

Одномерное моделирование рабочего про-
цесса при работе двигателя с подачей аммиака 
на впуске не проводили.

Результаты моделирования рабочего 
процесса дизельного двигателя

При моделировании работы двигателя типа 
Д-49 (16ЧН  26/26) исследованы чисто дизель-
ный цикл (работа только на МЭСМ) и газоди-
зельный цикл (работа на двух топливах: МЭСМ  
и аммиаке). Моделирование проведено на ре-
жиме работы двигателя с частотой вращения 
коленчатого вала n  =  450 мин–1 и мощностью 
Ne = 1050 кВт. При этом энергетическая доля ам-
миака в общей подаче топлива εNH3 была равна 0, 
20, 40 и 60 %.

Результаты расчетных исследований при-
ведены на рис. 2–6. Представленные на рис. 2 

диаграммы изменения давления в КС исследуе-
мого дизельного двигателя и скорости тепловы-
деления по углу ПКВ свидетельствуют о том, что 
при увеличении энергетической доли аммиака  
в общей подаче топлива εNH3  период задержки 
воспламенения возрастает и сгорание происхо-
дит позже, при εNH3  = 60 % появляется второй 
пик на диаграмме скорости тепловыделения, 
смещенный по углу ПКВ вправо (см. рис. 2, а). 
При увеличении εNH3  от 0 до 40 % максималь-
ные давления сгорания возрастают (см. рис. 2, б), 
что создает предпосылки к повышению эффек-
тивности сгорания топливовоздушной смеси. 
Это подтверждается данными рис. 3, на котором 
представлены зависимости показателей топлив-
ной экономичности и токсичности ОГ исследу-
емого дизельного двигателя от энергетической 
доли аммиака в общей подаче топлива εNH3

.  
Данные рис. 3,  а свидетельствуют о том, что  
с ростом энергетической доли аммиака в общей 
подаче топлива от 0 до 40 % индикаторный КПД 
повышается с 44,5 до 47,9 %, а при дальнейшем 
увеличении доли аммиака остается примерно 
постоянным. При увеличении энергетической 
доли аммиака в диапазоне от 0 до 60 % концен-
трация в ОГ оксидов азота возрастает с 950 до 
2080 ppmv, но ее минимум (400 ppmv) соответ-
ствует энергетической доле аммиака, равной 
20 % (рис. 3, б). С ростом энергетической доли 
аммиака в диапазоне от 0 до 40 % концентрации 
в ОГ сажи и монооксида углерода снижаются 
практически до нуля, а в диапазоне от 40 до 60 % 
практически не изменяются (рис. 3, в, г).

Результаты проведенных расчетных иссле-
дований свидетельствуют о том, что при рос- 
те подачи аммиака в цилиндры двигателя до  
εNH3  = 60  % процесс сгорания происходит за-
метно позже из-за увеличения периода задерж-
ки воспламенения (см. рис. 2,  а) и возникает 
необходимость оптимизации начала подачи 
топлива — УОВТ (запальной дозы МЭСМ). На 
рис. 4 показано влияние УОВТ на диаграммы 
изменения давления в КС исследуемого дизель-
ного двигателя и скорости тепловыделения по 
углу ПКВ при постоянной энергетической доле 
NH3, равной 60 %. Рост УОВТ приводит к сме-
шению процесса сгорания к ВМТ, что оказывает 
положительное воздействие на топливную эко-
номичность.

Влияние УОВТ на показатели топливной 
экономичности и токсичности ОГ исследуемо-

Рис. 1. Расчетные сетки КС в момент времени,  
соответствующий нахождению поршня в ВМТ
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Рис. 2. Изменение скорости тепловыделения (а) и давления в камере сгорания дизельного двига-
теля (б) по углу ПКВ при работе на различных топливах:  МЭСМ,  80  % МЭСМ и 20  % 
аммиака,  60 % МЭСМ и 40 % аммиака,  40 % МЭСМ и 60 % аммиака (расчеты выполнены  

при θ = 11 град. ПКВ до ВМТ)

Рис. 3. Зависимость индикаторного КПД двигателя (а), эмиссии оксидов азота (б), сажи (в) и моно-
оксида углерода (г) от энергетической доли аммиака в общей подаче топлива (расчеты выполнены 

при θ = 11 град. ПКВ до ВМТ)
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Рис. 4. Изменение давления в камере сгорания дизельного двигателя (а) и скорости тепловы-
деления (б) по углу ПКВ при работе с различными углами опережения впрыскивания МЭСМ:  

  работа на МЭСМ без подачи аммиака, θ  =  11 град. ПКВ до ВМТ;  40  % МЭСМ и 60  %  
аммиак, θ  =  11 град. ПКВ до ВМТ;  40  % МЭСМ и 60  % аммиак, θ  =  15 град. ПКВ до ВМТ;  

 40 % МЭСМ и 60 % аммиак, θ = 19 град. ПКВ до ВМТ

Рис. 5. Зависимость индикаторного КПД двигателя (а), эмиссии оксидов азота и монооксида углерода (б)  
от угла опережения впрыскивания запальной дозы МЭСМ (расчеты выполнены при εNH3  = 60 %)

го двигателя показано на рис. 5. При массовой 
энергетической доле аммиака в общей подаче 
топлива εNH3  = 60  % и изменении угла опере-
жения впрыскивания МЭСМ в диапазоне от 11 
до 19 град. ПКВ до ВМТ индикаторный КПД ис-
следуемого двигателя монотонно увеличивается  
в диапазоне от 47,8 до 48,7 % (рис. 5, а). При та-
ком изменении УОВТ концентрации оксидов 
азота NOx в ОГ сначала увеличивается с 2080  
до 2440 ppmv (при θ  =  15 град. ПКВ до ВМТ),  
а потом снижается до 2370 ppmv (при θ = 19 град.  

ПКВ до ВМТ, рис. 5, б). В указанном диапазоне 
изменения УОВТ концентрация в ОГ моноок-
сида углерода CO, наоборот — сначала умень- 
шается с 700 до 200 ppmv (при θ = 15 град. ПКВ 
до ВМТ), потом возрастает 400 ppmv (при θ = 19 
град. ПКВ до ВМТ, рис. 5, б).

В целом проведенные расчетные исследова-
ния подтвердили эффективность использова-
ния аммиака в качестве моторного топлива для 
тепловозных дизельных двигателей. Показана 
целесообразность оптимизации подач аммиака 
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и запальной дозы метилового эфира, а также 
оптимизации угла опережения впрыскивания 
запальной дозы МЭСМ.

Заключение

1.  Аммиак является перспективным экологиче-
ски чистым альтернативным топливом, приме-
нение которого в дизельном двигателе позволяет 
кардинально снизить выброс в атмосферу угле-
кислого газа. Применение аммиака в качестве 
топлива для дизельных двигателей не требует 
кардинального изменения конструкции двигате-
ля, он отличается приемлемыми условиями хра-
нения и более мягким сгоранием в цилиндрах по 
сравнению с водородом. Воспламенение амми-
ака в цилиндрах дизельного двигателя целесоо-
бразно организовать от запальной дозы жидкого 
топлива, т. е. в двухтопливном рабочем процессе.

2.  Проведены расчетные исследования 
рабочего процесса тепловозного дизельного 
двигателя типа Д-49 при его работе с подачей 
аммиака на впуске и его воспламенении от за-
пальной дозы метилового эфира соевого масла 
на режиме с мощностью двигателя Ne = 1050  кВт 
при частоте вращения n  =  450 мин–1. Выбор 
этого скоростного режима обусловлен тем, что  
в условиях эксплуатации средняя частота вра-
щения коленчатого вала тепловозного дизель-
ного двигателя маневрового тепловоза состав-
ляет 40…50 % от частоты вращения на режиме 
максимальной мощности при n  =  1000 мин–1.  
В двухтопливном рабочем процессе аммиак по-
давался во впускную систему двигателя перед 
впускными клапанами, а метиловый эфир со-
евого масла впрыскивался в цилиндры двигате-
ля его штатными форсунками. При этом энерге-
тическая доля аммиака в общей подаче топлива 
выбрана равной 0, 20, 40 и 60 %.

3.  Моделирование процесса сгорания в ка-
мере сгорания исследуемого дизельного двига-
теля проведено с использованием программно-
го комплекса Converge CFD. Для случая работы 
исследуемого двигателя на режиме с полной 
мощностью 1050 кВт на чистом МЭСМ выпол-
нено одномерное моделирование его рабочего 
процесса. Одномерное моделирование рабочего 

процесса при работе двигателя с подачей амми-
ака на впуске не проводилось.

4.  Результаты расчетов свидетельствуют  
о том, что при увеличении энергетической доли 
аммиака в общей подаче топлива от 0 до 40  %  
на исследованном режиме индикаторный КПД 
увеличивается от 44,5 до 47,9 %, а при дальней-
шем увеличении доли аммиака остается пример-
но постоянным. При увеличении энергетической 
доли аммиака от 0 до 60 % концентрация в ОГ ок-
сидов азота увеличивается от 950 до 2080  ppmv, 
но ее минимум (400 ppmv) соответствует энерге-
тической доле аммиака, равной 20 %. С ростом 
энергетической доли аммиака от 0 до 40 % кон-
центрации в ОГ сажи и монооксида углерода 
снижаются практически до нуля, а в диапазоне 
от 40 до 60 % практически не изменяются.

5. Результаты расчетных исследований сви-
детельствуют о том, что при росте подачи ам-
миака в цилиндры двигателя процесс сгорания 
сильно смещается на линию расширения и воз-
никает необходимость оптимизации начала по-
дачи топлива — угла опережения впрыскивания 
МЭСМ. При массовой энергетической доле ам-
миака 60 % и изменении угла опережения впры-
скивания МЭСМ в диапазоне от 11 до 19 град. 
ПКВ до ВМТ индикаторный КПД исследуемо-
го двигателя монотонно увеличивается с 47,8  
до 48,7 %. При таком изменении УОВТ концен-
трации оксидов азота NOx в ОГ сначала увеличи- 
вается с 2080 до 2440 ppmv (при θ = 15 град. ПКВ 
до ВМТ), а потом снижается до 2370 ppmv (при 
θ = 19 град. ПКВ до ВМТ). В указанном диапазо-
не изменения УОВТ концентрация в ОГ моно-
оксида углерода CO, наоборот — сначала умень-
шается с 700 до 200 ppmv (при θ = 15 град. ПКВ 
до ВМТ), потом возрастает до 400 ppmv (при 
θ = 19 град. ПКВ до ВМТ).

6. В целом проведенные расчетные исследо-
вания подтвердили эффективность использова-
ния аммиака в качестве моторного топлива для 
тепловозных дизельных двигателей. Показана 
целесообразность оптимизации подач аммиака 
и запальной дозы метилового эфира, а также 
оптимизации угла опережения впрыскивания 
запальной дозы МЭСМ.

Литература
[1]	 Марков В.А, Баширов Р.М., Габитов И.И. Токсичность отработавших газов дизелей. Москва, МГТУ 

им. Н.Э. Баумана, 2002, 376 с.
[2]	 Туревский И.С. Охрана труда на автомобильном транспорте. Москва, ИНФА-М, 2008, 240 с.



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 	4 (294) октябрь–декабрь 2023 83

[3]	 Ипатов А.А., Кутенев В.Ф., Лужко В.А., Теренченко А.С., Хрипач Н.А. Автотранспорт и экология 
мегаполисов. Москва, Экология. Машиностроение, 2010, 253 с.

[4]	 Александров А.А., Архаров И.А., Марков В.А. и др. Альтернативные топлива для двигателей внут- 
реннего сгорания. Москва, ООО НИЦ «Инженер», ООО «Онико-М», 2012, 791 с.

[5]	 Гайворонский А.И., Гордин В.М., Марков В.А. Проблемы и перспективы использования безугле-
родных и низкоуглеродных моторных топлив в условиях различных сценариев перехода к угле-
родно-нейтральной энергетике. Двигателестроение, 2022, № 2, с. 4–28. 

	 https://doi.org/10.18698/jec.2022.2.4-28
[6]	 Folkson R., Sapsford S. Alternative Fuels and Advanced Vehicle Technologies for Improved Environmental 

Performance. Sawston, Cambridge, Woodhead Publishing, 2022, 798 p.
[7]	 Zoulias E.I., Lymberopoulos N. Hydrogen-Based Autonomous Power Systems: Techno-Economic Analysis of 

the Integration of Hydrogen in Autonomous Power Systems. Springer, 2008, 877 p.
[8]	 Пискунов И.В., Глаголева О.Ф., Голубева И.А. Альтернативные виды топлив для устойчивого раз-

вития транспортного сектора. Часть 2. Водородное топливо. Транспорт на альтернативном топ- 
ливе, 2021, № 5, с. 53–62.

[9]	 Пискунов И.В., Ершов М.А., Глаголева О.Ф. Альтернативные виды топлив для устойчивого разви-
тия транспортного сектора. Часть 3. Биотопливо. Транспорт на альтернативном топливе, 2021, 
№ 6, с. 39–46.

[10]	 Vandamme E.J., Soetaert W. Biofuels. USA, New York, John Wiley & Sons, 2009, 256 p.
[11]	 Mousdale D.M. Biofuels: Biotechnology, Chemistry, and Sustainable Development. Boca Raton, Florida, 

USA, CRC Press, 2008, 424 p.
[12]	 Kegl B., Kelg M., Pehan S. Green Diesel Engines Biodiesel Usage in Diesel Engines. Spring, 2013, 265 p.
[13]	 Кулешов А.С., Кулешов А.А., Марков В.А., Фурман В.В., Плахов С.В. Расчетные исследования пара-

метров рабочего процесса дизельного двигателя с добавками аммиака во впускную систему. Дви-
гателестроение, 2023, № 3, c. 71–93. https://doi.org/10.18698/jec.2023.3.71-93

[14]	 Li T., Zhou X., Wang N., Wang X., Chen R., Li S., Yi P. A Comparison between Low- and High-Pressure 
Injection Dual-Fuel Modes of Diesel-Pilot-Ignition Ammonia Combustion Engines. Journal of the Energy 
Institute, 2022, vol. 102, pp. 362–373. https://doi.org/10.1016/j.joei.2022.04.009

[15]	 Frost J., Tall F., Sheriff A.M., Schönborn A., Hellier P. An Experimental and Modelling Study of Dual 
Fuel Aqueous Ammonia and Diesel Combustion in a Single Cylinder Compression Ignition Engine. 
International Journal of Hydrogen Energy, 2021, vol. 46, pp. 35495–35510. 

	 https://doi.org/10.1016/j.ijhydene.2021.08.089
[16]	 Reiter A.J., Kong S.-C. Combustion and Emissions Characteristics of Compression-Ignition Engine Using 

Dual Ammonia-Diesel Fuel. Fuel, 2011, vol. 90. pp. 87–97. https://doi.org/10.1016/j.fuel.2010.07.055
[17]	 Tornatore C., Marchitto L., Sabia P., Joannon M. Ammonia as Green Fuel in Internal Combustion Engines: 

State-of-the-Art and Future Perspectives. Frontiers in Mechanical Engineering. 2022, art. 944201б pp. 1–16. 
https://doi.oeg/10.3389/fmech.2022.944201

[18]	 Feng Y., Zhu J., Mao Y., Raza M., Qian Y., Yu L., et al. Low-Temperature Auto-Ignition Characteristics of 
NH3/Diesel Binary Fuel: Ignition Delay Time Measurement and Kinetic Analysis. Fuel, 2020, vol. 281 (2022),  
art. 18761. https://doi.org/10.1016/j.fuel.2020.118761

[19]	 Gross C.W., Kong S.C. Performance Characteristics of a Compression-Ignition Engine Using Direct-
Injection Ammonia-DME Mixtures. Fuel, 2013, vol. 103, pp. 1069–1079. 

	 https://doi.org/10.1016/j.fuel.2012.08.026
[20]	 Yousefi A., Guo H., Dev S., Lafrance S., Liko B. A Study on Split Diesel Injection on Thermal Efficiency and 

Emissions of an Ammonia/Diesel Dual-Fuel Engine. Fuel, 2022, vol. 316, art. 123412, pp. 1–15. 
	 https://doi.org/10.1016/j.fuel.2022.123412
[21]	 Dimitriou P., Javaid R. A Review of Ammonia as a Compression Ignition Engine Fuel. International Journal 

of Hydrogen Energy, 2020, vol. 45, pp. 7098–7118. https://doi.org/10.1016/j.ijhydene.2019.12.209
[22]	 Niki Y., Nitta Y., Sekiguchi H., Hirata K. Diesel Fuel Multiple Injection Effects on Emission Characteristics 

of Diesel Engine Mixed Ammonia Gas Into Intake Air. Journal of Engineering for Gas Turbines and Power, 
2019, vol. 146, no. 6, pp. 1–9. https://doi.org/10.1115/1.4042507

[23]	 Марков В.А., Девянин С.Н., Зыков С.А., Гайдар С.М. Биотоплива для двигателей внутреннего сго-
рания. Москва, НИЦ «Инженер» (Союз НИО), 2016, 292 с.

[24]	 Марков В.А., Девянин С.Н., Семенов В.Г., ред. Моторные топлива, производимые из растительных 
масел. Рига, Lambert Academic Publishing, 2019, 420 с.

[25]	 Knothe G., Van Gerpen J., Krahl J. The Biodiesel Handbook. Shampaign, Illinois, AOCS Press, 2005, 286 p.



ISSN 0202-1633

84 Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 4 (294) октябрь–декабрь 2023

[26]	 Myo T. The Effect of Fatty Acid Composition on the Combustion Characteristics of Biodiesel. Dr. Sci. Diss. 
Japan, Kagoshima University, 2008, 171 p.

[27]	 Неверов В.А. Улучшение экологических и эффективных показателей дизеля совершенствованием 
процесса распыливания нефтяного и альтернативных топлив. Дис. ... канд. техн. наук. Москва, 
МГТУ им. Н.Э. Баумана, 2022, 158 с.

[28]	 Dunn R.O., Shockley M.W., Bagby M.O. Winterized Methyl Esters from Soybean Oil: an Alternative Diesel 
Fuel with Improved Low-Temperature Flow Properties. SAE Technical Paper Series, 1997, no. 971682,  
pp. 133–142. https://doi.org/10.4271/971682

[29]	 Zhang Y., Van Gerpen J.H. Combustion Analysis of Esters of Soybean Oil in a Diesel Engine. SAE Technical 
Paper Series, 1996, no. 960765, pp. 1–7.

[30]	 Mahajan S., Konar S.K., Boocock D.G.B. Standard Biodiesel from Soybean Oil by a Single Chemical 
Reaction. Journal of the American Oil Chemists’ Society, 2006, vol. 83, no. 7, pp. 641–644. 

	 https://doi.org/10.1007/s11746-006-1251-6
[31]	 Коссов Е.Е., Шапран Е.Н., Фурман В.В. Совершенствование режимов работы силовых энергетиче-

ских систем тепловозов. Луганск, Восточноукраинский национальный университет им. В. Даля, 
2006, 280 с.

[32]	 Фурман В.В. Улучшение эксплуатационно-технических характеристик дизель-генераторов те-
пловозов путем создания и совершенствования систем электронного управления. Дис. ... д-ра техн. 
наук. Москва, МГТУ им. Н.Э. Баумана, 2017, 321 с.

[33]	 Плахов С.В. Улучшение эксплуатационно-технических показателей дизелей путем совершенство-
вания систем управления топливоподачей и регулирования частоты вращения. Дис. ... канд. техн. 
наук. Москва, МГТУ им. Н.Э. Баумана, 2021, 120 с.

[34]	 Liu A.B., Mather D., Reitz R.D. Modeling the Effects of Drop Drag and Breakup on Fuel Sprays. SAE 
Technical Paper Series, 1993, no. 930072, pp. 1–18 https://doi.org/10.4271/930072

[35]	 Schmidt D.P., Rutland C.J. A New Droplet Collision Algorithm. Journal of Computational  Physics, 2000, 
vol. 164, pp. 62–80. https://doi.org/10.1006/jcph.2000.6568

[36]	 Amsden A., O’Rourke P., Butler T. KIVA-II: A Computer Program for Chemically Reactive Flows with 
Sprays. 1989. https://doi.org/10.4271/872072

[37]	 Luo Z., Plomer M., Lu T., Som S., Longman D. E., Sarathy S. M., Pitz W. J. A Reduced Mechanism for 
Biodiesel Surrogates for Compression Ignition Engine Applications. Fuel, 2012, vol. 99, pp. 143–153. 
https://doi.org/10.1016/j.fuel.2012.04.028

[38]	 Otomo J., Koshi M., Mitsumori T., Iwasaki H., Yamada K. Chemical Kinetic Modeling of Ammonia 
Oxidation with Improved Reaction Mechanism for Ammonia/Air and Ammonia/Hydrogen/Air 
combustion. International Journal of Hydrogen Energy, 2018, vol. 43, pp. 3004–3014. 

	 https://doi.org/10.1016/j.ijhydene.2017.12.066
[39]	 Senecal P.K., Pomraning E., Richards K.J., Briggs T.E., Choi C.Y., McDavid R.M. et al. Multi-Dimensional 

Modeling of Direct-Injection Diesel Spray Liquid Length and Flame Lift-Off length Using CFD and Parallel 
Detailed Chemistry. SAE Technical Paper Series, 2003, no. 2003-01-1043, pp. 1–12. 

	 https://doi.org/10.4271/2003-01-1043
[40]	 Hiroyasu H., Kadota T. Models for Combustion and Formation of Nitric Oxide and Soot in Direct Injection 

Diesel Engines. SAE Technical Paper Series, 1976, no. 760129, pp. 1–12. https://doi.org/10.4271/760129
[41]	 Engine Combustion Network n. d. URL: https://ecn.sandia.gov/ecn-data-search/ (accessed May 29, 2022).
[42]	 Nerva J.-G., Genzale C.L., Kook S., García-Oliver J.M., Pickett L.M. Fundamental Spray and Combustion 

Measurements of Soy Methyl-Ester Biodiesel. International Journal of Engine Research, 2012, vol. 14,  
pp. 373–390. https://doi.org/10.1177/1468087412456688

[43]	 Са Бовэнь, Гордин В.М., Марков В.А., Плахов С.В. Моделирование рабочего процесса дизельного 
двигателя, работающего на водороде с запальной дозой нефтяного дизельного топлива. Двигате-
лестроение, 2022, № 4, с. 65–81. https://doi.org/10.18698/jec.2022.4.65-81

[44]	 Лю И., Кузнецов А.Г. Анализ рабочего процесса дизельного двигателя при отключении цилиндров. 
Известия высших учебных заведений. Машиностроение, 2019, № 11, с. 9–18. 

	 https://doi.org/10.18698/0536-1044-2019-11-9-18
[45]	 Gamma Technologies. GT-Suite Engine Performance Application Manual. 2016.

References
[1]	 Markov V.A, Bashirov R.M., Gabitov I.I. Toksichnost’ otrabotavshikh gazov dizeley [Toxicity of Diesel 

Exhaust Gases]. Moscow, BMSTU Press, 2002, 376 p. (In Russ.).



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 	4 (294) октябрь–декабрь 2023 85

[2]	 Turevskiy I.S. Okhrana truda na avtomobil’nom transporte [Labor Protection in Road Transport]. Moscow, 
INFA-M Publ., 2008, 240 p. (In Russ.).

[3]	 Ipatov A.A., Kutenev V.F., Luzhko V.A., Terenchenko A.S., Khripach N.A. Avtotransport i ekologiya 
megapolisov [Motor Transport and Ecology of Megacities]. Moscow, Ekologiya. Mashinostroenie Publ., 
2010, 253 p. (In Russ.).

[4]	 Aleksandrov A.A., Arkharov I.A., Markov V.A. et al. Al’ternativnye topliva dlya dvigateley vnutrennego 
sgoraniya [Alternative Fuels for Internal Combustion Engines]. Moscow, OOO NITs “Inzhener” Publ., 
OOO “Oniko-M” Publ., 2012, 791 p. (In Russ.).

[5]	 Gayvoronskiy A.I., Gordin V.M., Markov V.A. Problems and Prospects of Using Carbon-Free and Low-
Carbon Motor Fuels in Various Scenarios of Transition to Carbon-Neutral Energy. Engines Construction, 
2022, no. 2, pp. 4–28. (In Russ.). https://doi.org/10.18698/jec.2022.2.4-28

[6]	 Folkson R., Sapsford S. Alternative Fuels and Advanced Vehicle Technologies for Improved Environmental 
Performance. Sawston, Cambridge, Woodhead Publishing, 2022, 798 p.

[7]	 Zoulias E.I., Lymberopoulos N. Hydrogen-Based Autonomous Power Systems: Techno-Economic Analysis of 
the Integration of Hydrogen in Autonomous Power Systems. Springer, 2008, 877 p.

[8]	 Piskunov I.V., Glagoleva O.F., Golubeva I.A. Alternative Fuels for Sustainable Development of the Transport 
Sector Part 2. Hydrogen Fuel. Transport na al’ternativnom toplive, 2021, no. 5, pp. 53–62. (In Russ.).

[9]	 Piskunov I.V., Ershov M.A., Glagoleva O.F. Alternative Fuels for Sustainable Development of the Transport 
Sector Part 3. Biofuels. Transport na al’ternativnom toplive, 2021, no. 6, pp. 39–46. (In Russ.).

[10]	 Vandamme E.J., Soetaert W. Biofuels. USA, New York, John Wiley & Sons, 2009, 256 p.
[11]	 Mousdale D.M. Biofuels: Biotechnology, Chemistry, and Sustainable Development. Boca Raton, Florida, 

USA, CRC Press, 2008, 424 p.
[12]	 Kegl B., Kelg M., Pehan S. Green Diesel Engines Biodiesel Usage in Diesel Engines. Spring, 2013, 265 p.
[13]	 Kuleshov A.S., Kuleshov A.A., Markov V.A., Furman V.V., Plakhov S.V. Computational Studies of 

Parameters of Working Process of Diesel Engine with Ammonia Additives in the Intake System. Engines 
Construction, 2023, no. 3, pp. 71–93. (In Russ.). https://doi.org/10.18698/jec.2023.3.71-93

[14]	 Li T., Zhou X., Wang N., Wang X., Chen R., Li S., Yi P. A Comparison between Low- and High-Pressure 
Injection Dual-Fuel Modes of Diesel-Pilot-Ignition Ammonia Combustion Engines. Journal of the Energy 
Institute, 2022, vol. 102, pp. 362–373. https://doi.org/10.1016/j.joei.2022.04.009

[15]	 Frost J., Tall F., Sheriff A.M., Schönborn A., Hellier P. An Experimental and Modelling Study of Dual 
Fuel Aqueous Ammonia and Diesel Combustion in a Single Cylinder Compression Ignition Engine. 
International Journal of Hydrogen Energy, 2021, vol. 46, pp. 35495–35510. 

	 https://doi.org/10.1016/j.ijhydene.2021.08.089
[16]	 Reiter A.J., Kong S.-C. Combustion and Emissions Characteristics of Compression-Ignition Engine Using 

Dual Ammonia-Diesel Fuel. Fuel, 2011, vol. 90. pp. 87–97. https://doi.org/10.1016/j.fuel.2010.07.055
[17]	 Tornatore C., Marchitto L., Sabia P., Joannon M. Ammonia as Green Fuel in Internal Combustion Engines: 

State-of-the-Art and Future Perspectives. Frontiers in Mechanical Engineering, 2022, art. 944201, pp. 1–16. 
https://doi.oeg/10.3389/fmech.2022.944201

[18]	 Feng Y., Zhu J., Mao Y., Raza M., Qian Y., Yu L., et al. Low-Temperature Auto-Ignition Characteristics 
of NH3/Diesel Binary Fuel: Ignition Delay Time Measurement and Kinetic Analysis. Fuel, 2020,  
vol. 281 (2022), art. 18761. https://doi.org/10.1016/j.fuel.2020.118761

[19]	 Gross C.W., Kong S.C. Performance Characteristics of a Compression-Ignition Engine Using Direct-
Injection Ammonia-DME Mixtures. Fuel, 2013, vol. 103, pp. 1069–1079. 

	 https://doi.org/10.1016/j.fuel.2012.08.026
[20]	 Yousefi A., Guo H., Dev S., Lafrance S., Liko B. A Study on Split Diesel Injection on Thermal Efficiency and 

Emissions of an Ammonia/Diesel Dual-Fuel Engine. Fuel, 2022, vol. 316, art. 123412, pp. 1–15. 
	 https://doi.org/10.1016/j.fuel.2022.123412
[21]	 Dimitriou P., Javaid R. A Review of Ammonia as a Compression Ignition Engine Fuel. International Journal 

of Hydrogen Energy, 2020, vol. 45, pp. 7098–7118. https://doi.org/10.1016/j.ijhydene.2019.12.209
[22]	 Niki Y., Nitta Y., Sekiguchi H., Hirata K. Diesel Fuel Multiple Injection Effects on Emission Characteristics 

of Diesel Engine Mixed Ammonia Gas Into Intake Air. Journal of Engineering for Gas Turbines and Power, 
2019, vol. 146, no. 6, pp. 1–9. https://doi.org/10.1115/1.4042507

[23]	 Markov V.A., Devyanin S.N., Zykov S.A., Gaydar S.M. Biotopliva dlya dvigateley vnutrennego sgoraniya 
[Biofuels for Internal Combustion Engines]. Moscow, NITs “Inzhener” (Soyuz NIO) Publ., 2016, 292 p.  
(In Russ.).



ISSN 0202-1633

86 Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 4 (294) октябрь–декабрь 2023

[24] Motornye topliva, proizvodimye iz rastitel’nykh masel [Motor Fuels Produced from Vegetable Oils]. Ed. 
Markov V.A., Devyanin S.N., Semenov V.G. Riga, Lambert Academic Publishing, 2019, 420 p. (In Russ.).

[25]	 Knothe G., Van Gerpen J., Krahl J. The Biodiesel Handbook. Shampaign, Illinois, AOCS Press, 2005, 286 p.
[26]	 Myo T. The Effect of Fatty Acid Composition on the Combustion Characteristics of Biodiesel. Dr. Sci. Diss. 

Japan, Kagoshima University, 2008, 171 p.
[27]	 Neverov V.A. Uluchshenie ekologicheskikh i effektivnykh pokazateley dizelya sovershenstvovaniem protsessa 

raspylivaniya neftyanogo i al’ternativnykh topliv [Improving the Environmental and Efficient Performance 
of Diesel Engines by Improving the Atomization Process of Petroleum and Alternative Fuels]. Ph. D. Diss. 
Moscow, BMSTU Press, 2022, 158 p. (In Russ.).

[28]	 Dunn R.O., Shockley M.W., Bagby M.O. Winterized Methyl Esters from Soybean Oil: an Alternative Diesel 
Fuel with Improved Low-Temperature Flow Properties. SAE Technical Paper Series, 1997, no. 971682,  
pp. 133–142. https://doi.org/10.4271/971682

[29]	 Zhang Y., Van Gerpen J.H. Combustion Analysis of Esters of Soybean Oil in a Diesel Engine. SAE Technical 
Paper Series, 1996, no. 960765, pp. 1–7.

[30]	 Mahajan S., Konar S.K., Boocock D.G.B. Standard Biodiesel from Soybean Oil by a Single Chemical 
Reaction. Journal of the American Oil Chemists’ Society, 2006, vol. 83, no. 7, pp. 641–644. 

	 https://doi.org/10.1007/s11746-006-1251-6
[31]	 Kossov E.E., Shapran E.N., Furman V.V. Sovershenstvovanie rezhimov raboty silovykh energeticheskikh 

sistem teplovozov [Improving Operating Modes of Power Energy Systems of Diesel Locomotives]. Lugansk, 
Vostochnoukrainskiy natsional’nyy universitet im. V. Dalya Publ., 2006, 280 p. (In Russ.).

[32]	 Furman V.V. Uluchshenie ekspluatatsionno-tekhnicheskikh kharakteri-stik dizel’-generatorov teplovozov 
putem sozdaniya i sovershenstvovaniya sistem elektronnogo upravleniya [Improving the Operational 
and Technical Characteristics of Diesel Generators of Diesel Locomotives by Creating and Improving 
Electronic Control Systems]. Dr. Sci. Diss. Moscow, BMSTU Press, 2017, 321 p. (In Russ.).

[33]	 Plakhov S.V. Uluchshenie ekspluatatsionno-tekhnicheskikh pokazateley dizeley putem sovershenstvovaniya 
sistem upravleniya toplivopodachey i regulirovaniya chastoty vrashcheniya [Improving the Operational and 
Technical Performance of Diesel Engines by Improving Fuel Supply Control Systems and Speed Control]. 
Ph. D. Diss. Moscow, BMSTU Press, 2021, 120 p. (In Russ.).

[34]	 Liu A.B., Mather D., Reitz R.D. Modeling the Effects of Drop Drag and Breakup on Fuel Sprays. SAE 
Technical Paper Series, 1993, no. 930072, pp. 1–18 https://doi.org/10.4271/930072

[35]	 Schmidt D.P., Rutland C.J. A New Droplet Collision Algorithm. Journal of Computational  Physics, 2000, 
vol. 164, pp. 62–80. https://doi.org/10.1006/jcph.2000.6568

[36]	 Amsden A., O’Rourke P., Butler T. KIVA-II: A Computer Program for Chemically Reactive Flows with 
Sprays. 1989. https://doi.org/10.4271/872072

[37]	 Luo Z., Plomer M., Lu T., Som S., Longman D. E., Sarathy S. M., Pitz W. J. A Reduced Mechanism for 
Biodiesel Surrogates for Compression Ignition Engine Applications. Fuel, 2012, vol. 99, pp. 143–153. 
https://doi.org/10.1016/j.fuel.2012.04.028

[38]	 Otomo J., Koshi M., Mitsumori T., Iwasaki H., Yamada K. Chemical Kinetic Modeling of Ammonia 
Oxidation with Improved Reaction Mechanism for Ammonia/Air and Ammonia/Hydrogen/Air 
combustion. International Journal of Hydrogen Energy, 2018, vol. 43, pp. 3004–3014. 

	 https://doi.org/10.1016/j.ijhydene.2017.12.066
[39]	 Senecal P.K., Pomraning E., Richards K.J., Briggs T.E., Choi C.Y., McDavid R.M. et al. Multi-Dimensional 

Modeling of Direct-Injection Diesel Spray Liquid Length and Flame Lift-Off length Using CFD and Parallel 
Detailed Chemistry. SAE Technical Paper Series, 2003, no. 2003-01-1043, pp. 1–12. 

	 https://doi.org/10.4271/2003-01-1043
[40]	 Hiroyasu H., Kadota T. Models for Combustion and Formation of Nitric Oxide and Soot in Direct Injection 

Diesel Engines. SAE Technical Paper Series, 1976, no. 760129, pp. 1–12. https://doi.org/10.4271/760129
[41]	 Engine Combustion Network n. d. Available at: https://ecn.sandia.gov/ecn-data-search/ (accessed May 29, 

2022).
[42]	 Nerva J.-G., Genzale C.L., Kook S., García-Oliver J.M., Pickett L.M. Fundamental Spray and Combustion 

Measurements of Soy Methyl-Ester Biodiesel. International Journal of Engine Research, 2012, vol. 14,  
pp. 373–390. https://doi.org/10.1177/1468087412456688

[43]	 Sa Boven’, Gordin V.M., Markov V.A., Plakhov S.V. Simulation of the Fuel Supply, Mixture Formation and 
Combustion Processes in a Dual-Fuel Hydrogen Engine. Engines Construction, 2022, no. 4, pp. 65–81. (In 
Russ.). https://doi.org/10.18698/jec.2022.4.65-81



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 	4 (294) октябрь–декабрь 2023 87

[44]	 Lyu I., Kuznetsov A.G. An Analysis of the Working Process of a Diesel Engine under Cylinder Deactivation. 
BMSTU Journal of Mechanical Engineering, 2019, no. 11, pp. 9–18. (In Russ.). 

	 https://doi.org/10.18698/0536-1044-2019-11-9-18
[45]	 Gamma Technologies. GT-Suite Engine Performance Application Manual. 2016.

Материалы получены редакцией 30.10.2023

Сведения об авторах

Са Бовэнь — кандидат технических наук, ассистент, научный сотрудник, институт инженерной  
теплофизики Академии наук Китая, Пекин, КНР. E-mail: bowensa@yandex.ru

Лю Ин — кандидат технических наук, разработчик силовой установки, Aerospace times Feihong 
Technology Co., Ltd. E-mail: liuying208@yandex.ru

Марков Владимир Анатольевич — доктор технических наук, профессор, заведующий кафедрой 
«Комбинированные двигатели и альтернативные энергоустановки», МГТУ им. Н.Э. Баумана,  
Москва, Российская Федерация. E-mail: vladimir.markov58@yandex.ru

Фурман Виктор Владимирович — доктор технических наук, генеральный директор ООО «ППП 
«Дизельавтоматика», Саратов, Российская Федерация. E-mail: dizavt@overta.ru.

Плахов Сергей Валентинович — кандидат технических наук, зам. генерального директора по 
проектным работам, главный программист ООО «ППП Дизельавтоматика», Саратов, Российская  
Федерация. E-mail: plahov@overta.ru

Information about the authors

Sa Bowen — Ph. D. (Eng.), Assistant, Researcher, Institute of Engineering Thermophysics, Chinese Academy 
of Sciences, Beijing, PRC. E-mail: bowensa@yandex.ru

Liu Ying — Ph. D. (Eng.), Propulsion System Developer, Aerospace Times Feihong Technology Co., Ltd. 
E-mail: liuying208@yandex.ru

Markov Vladimir Anatolievich — Dr. Sci. (Eng.), Professor, Head of the Department of Combined Engines 
and Alternative Power Plants, Bauman Moscow State Technical University, Moscow, Russian Federation. 
E-mail: vladimir.markov58@yandex.ru

Furman Viktor Vladimirovich — Dr. Sci. (Eng.), General Director, PPP Dieselavtomatika LLC, Saratov, 
Russian Federation. E-mail: dizavt@overta.ru 

Plakhov Sergey Valentinovich — Ph. D. (Eng.), Deputy of General Director for Project Works, Chief 
Programmer, PPP Dieselavtomatika LLC, Saratov, Russian Federation. E-mail: plahov@overta.ru

Ссылку на эту статью просим оформлять следующим образом: 
Са Бовэнь, Лю Ин, Марков В.А., Фурман В.В., Плахов С.В. Характеристики процесса сгорания  
и экологические показатели двухтопливного дизельного двигателя, работающего на аммиаке. Дви-
гателестроение, 2023, № 4 (294), с. 73–87. https://doi.org/10.18698/jec.2023.4.73-87

Citation: 

Sa Bowen, Liu Ying, Markov V.A., Furman V.V., Plakhov S.V. Combustion Process Characteristics and 
Ecological Indicators of the Two-Fuel Diesel Engine Running on Ammonia. Engines Construction, 2023,  
no. 4 (294), pp. 73–87. (In Russ.). https://doi.org/10.18698/jec.2023.4.73-87



ISSN 0202-1633

88 Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 4 (294) октябрь–декабрь 2023

УДК 621.433.2					     DOI: 10.18698/jec.2023.4.88-98

Определение пороговых значений показателей детонации  
газового двигателя с форкамерно-факельным воспламенением  
по индикаторной диаграмме*

М.Д. Гарипов1, А.Г. Хафизов2, Р.Ф. Зиннатуллин1, А.А. Мелков1, В.А. Шаяхметов1

1 Уфимский университет науки и технологий
2 Зауральская ТЭЦ ООО «БГК»

Determining Threshold Values of Detonation Indicators of a Gas Engine 
with the Pre-Chamber Torch Ignition Using the Indicator Diagram

M.D. Garipov1, A.G. Khafizov2, R.F. Zinnatullin1, A.A. Melkov1, V.A. Shayakhmetov1

1 Ufa University of Science and Technology
2 Zauralskaya TPP LLC “BGK”

В работе приведены результаты исследования по определению пороговых значений показате-
лей детонации газового двигателя с форкамерно-факельным воспламенением. Оценка интен-
сивности детонации осуществлялась путем обработки индикаторных диаграмм. Для этого было 
проведено индицирование исследуемого газового двигателя с фиксацией 235 последовательных 
циклов. При обработке индикаторных диаграмм были получены максимальная амплитуда ко-
лебаний давления (maximum amplitude of pressure oscillations — MAPO) и интеграл модуля ко-
лебаний давления (integral of modulus of pressure oscillations — IMPO) для всех циклов. В рабо-
те представлены кривые распределения циклов в зависимости от показателей интенсивности 
детонации. Выявлена цикловая невоспроизводимость кривых давления влияющая на неравно-
мерное значение MAPO и IMPO по циклам. Также была построена кумулятивная функция рас-
пределения МАРО и IMPO. 95-й процентиль MAPO равен 0,4 МПа, а 95-й процентиль IMPO —  
6,5 МПа ⋅ град. Полученные результаты исследования могут быть использованы при разработке 
способов расширения мощностного диапазона бездетонационной работы двигателя при высо-
кой температуре окружающей среды.

Ключевые слова: газовый двигатель, форкамерно-факельное воспламенение, детонация, газо-
поршневой агрегат, индикаторная диаграмма, интенсивность детонации, цикловая невоспроиз-
водимость, индицирование двигателя, флуктуация кривых давления

The paper presents results of a study to determine the detonation indicators threshold values of a gas 
engine with the pre-chamber torch ignition. Detonation intensity was assessed by processing the indicator 
diagrams. For this purpose, the gas engine under consideration was indexed, and 235 consecutive cycles 
were registered. Processing the indicator diagrams made it possible to obtain the maximum amplitude 
of pressure oscillations (MAPO) and the integral of modulus of pressure oscillations (IMPO) for all 
the cycles. The paper provides the cycle distribution curves depending on the detonation intensity 
indicators. Cyclic irreproducibility of the pressure curves was revealed affecting the MAPO and IMPO 
uneven values across the cycles. The MAPO and IMPO cumulative distribution was also constructed. 
The MAPO 95th percentile is equal to 0.4 MPa, and the IMPO 95th percentile — 6.5 MPa⋅deg. The 
obtained research results could be used to develop methods in expanding the power range of the engine 
knock-free operation at the high ambient temperatures.

Keywords: gas engine, pre-chamber torch ignition, detonation, gas piston unit, indicator diagram, 
detonation intensity, cyclic irreproducibility, engine indication, pressure curve fluctuation
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Введение

Прогресс в организации рабочего цикла в ста-
ционарных высокооборотных газовых двигате-
лях промышленного назначения, произошед-
ший за последние 25 лет, привел к повышению 
среднего эффективного давления (до значений 
выше 1,8 МПа) и эффективного КПД (выше 
43  %) [1]. Однако данные показатели, как пра-
вило, достигаются при стандартных исходных 
условиях. Например, согласно ИСО 3046-1:2002 
(ГОСТ Р 52517–2005), значение стандартной ис-
ходной температуры окружающего воздуха со-
ставляет +25 °С. При более высоких значениях 
температуры показатели двигателя ухудшаются. 
В газовых двигателях с форкамерно-факельным 
воспламенением и газотурбинным наддувом 
одной из основных причин данного ухудшения 
служит детонация [2]. При высокой темпера-
туре окружающей среды меры по ограничению 
детонации, предусмотренные для двигателя  
в штатной комплектации (например, уменьше-
ние угла опережения зажигания, снижение тем-
пературы смеси после охладителя наддувочного 
воздуха), оказываются исчерпанными, и система 
управления снижает мощность двигателя до тех 
пор, пока сигнал от датчика детонации не упа-
дет ниже порогового уровня. Определение этого 
уровня является важным звеном при разработ-
ке способов расширения мощностного диапа-
зона бездетонационной работы двигателя при 
высокой температуре окружающей среды, что  
и является целью данной работы.

Объект исследования и методика  
проведения эксперимента
Описание двигателя 

Исследуемый газопоршневой агрегат (ГПА)  — 
это четырехтактный наддувный газовый дви-
гатель с форкамерно-факельным воспламе-
нением и сгоранием бедной предварительно 
перемешанной смеси в основной камере сгора-
ния. Двигатель служит для совместной выра-
ботки электроэнергии и теплоты. Его основные 
характеристики представлены ниже.
Основные технические характеристики двигателя
Количество цилиндров, шт. ........................................ 20
Диаметр цилиндра, мм ............................................... 190
Ход поршня, мм ............................................................ 220
Степень сжатия ............................................................... 11
Номинальная частота вращения коленчатого вала,

мин–1 ........................................................................ 1 500

Тормозная мощность двигателя при стандартных 
условиях, МВт ..........................................................  2,8

Мощность, вырабатываемая электрогенератором 
при стандартных условиях, МВт ......................  2,739

Среднее эффективное давление при стандартных 
условиях, МПа ..........................................................  1,8

Вид наддува ...........................................  Газотурбинный, 
с двухступенчатым 

жидкостным охладителем 
наддувочного воздуха

Методика и измерительная аппаратура

Методы, используемые для обнаружения  
и оценки интенсивности детонации, можно под-
разделить на две основные группы — прямые  
и непрямые методы [3–8]. Первая группа вклю-
чает прямое измерение и анализ параметров 
сгорания в цилиндрах (к таким параметрам  
относятся давление, температура, наличие  
и концентрация радикалов и т. д.). Методы вто-
рой группы основаны на измерении и анализе 
косвенных параметров, например, вибрации 
элементов двигателя. Косвенные методы в ос-
новном применяют в серийных двигателях, тог-
да как прямые — в исследовательских работах.

Представляемая работа представляет со-
бой часть более широких исследований, целью 
которых, как уже упоминалось, является разра-
ботка способов расширения мощностного диа-
пазона бездетонационной работы двигателя при 
высокой температуре окружающей среды. В эти 
исследования включено, в том числе, и трехмер-
ное моделирование рабочих процессов двига-
теля. Для верификации модели и последующей 
оценки с помощью 3D-моделирования эффек-
тивности предлагаемых способов достижения 
поставленной цели предпочтительно применять 
метод оценки интенсивности детонации, осно-
ванный на обработке кривой давления в цилин-
дре. Это объясняется тем, что, с одной стороны, 
он является наиболее изученным и широко ис-
пользуемым методом обнаружения детонации, 
а колебания давления, вызванные самовоспла-
менением, могут быть обнаружены с очень вы-
соким отношением сигнал/шум [9, 10]. С другой 
стороны, показатели детонации, основанные на 
обработке кривой давления, могут быть опреде-
лены и при моделировании (с учетом располо-
жения датчика давления в цилиндре двигателя). 

Основная трудность заключается в опреде-
лении порогового значения колебаний давле-
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ния, которое можно расценивать как признак 
появления детонации в двигателе, поскольку 
его допустимое значение не может быть при-
нято одинаковым для разных типов двигателей  
с различной мощностью [4, 6]. Поэтому экспе-
рименты должны быть проведены в таких усло-
виях, когда система управления двигателя иден-
тифицировала горение как детонационное.

Эксперименты проводили в летнее время 
года. Система управления двигателем во вре-
мя всех испытаний была в режиме автомати-
ческого регулирования мощности. Алгоритм 
работы системы управления в этом случае на-
строен так, что система стремится, по возмож-
ности, вывести двигатель на выработку целевой 
мощности генератора. Если сигнал от датчика 
детонации превышает пороговое значение, то 
сначала уменьшается угол опережения зажига-
ния. При недостаточности этой меры снижает-
ся мощность до тех пор, пока сигнал от датчика 
детонации не упадет ниже порогового уровня. 
После этого системой управления вновь пред-
принимаются попытки повысить мощность 
двигателя до целевого значения. В эксперимен-
тах было задано целевое значение мощности 
генератора 2,739 МВт. Как будет описано да-
лее, значение мощности, на которую системе 

управления удавалось вывести газопоршневой 
агрегат, всегда было ниже данного значения,  
а следовательно, полученные при индицирова-
нии двигателя значения показателей интенсив-
ности детонации и будут соответствовать допу-
скаемым пороговым уровням, характерным для 
данного двигателя.

В данной работе использованы два наиболее 
распространенных метода оценки интенсивно-
сти детонации, основанные на анализе кривой 
давления. Первый — это оценка по максималь-
ной амплитуде колебаний давления  (maximum 
amplitude of pressure oscillations — MAPO) [3–14]. 
Методика ее определения схематично изобра-
жена на рис. 1. Сначала строят функцию pср(ϕ),  
которая получается в результате сглаживания 
колебаний исходной диаграммы. В представля-
емой работе для сглаживания был использован 
алгоритм арифметического скользящего средне-
го. Арифметическое скользящее среднее числен-
но равно среднему арифметическому значений 
исходной функции вблизи исследуемой точки 
(φref), его вычисляют по формуле

p

p

n
ср( )ϕ

ϕ
ϕ

ϕ

=
+

∑ ( )

,1

2

1

Рис. 1. Схема определения максимальной амплитуды колебаний:
 p;  pср;  δp;  |Δp|
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где p(φ) — исходные значения давления; ϕ1,  
φ2 — крайние значения сглаживающего интер-
вала углов:

ϕ ϕ1 2= −ref n/ ;

ϕ ϕ2 2= +ref n/ ,

n — число дополнительных (помимо исследу-
емой точки) значений исходной функции для 
расчета скользящего среднего.

Значение n было выбрано равным 20, шаг по 
углу поворота коленчатого вала (ПКВ) — 0,1°.

Амплитуду колебаний или отклонение  
исходного давления от значений, полученных  
в результате сглаживания, находят как

∆p p p( ) ( ) ( ).ϕ ϕ ϕ= − ср

Далее строят график зависимости модуля 
амплитуды колебаний от угла ПКВ. Максималь-
ное значение модуля в цикле и есть показатель 
интенсивности детонации MAPO. 

Второй показатель интенсивности детона-
ции обозначается как интеграл от модуля коле-
баний давления (integral of modulus of pressure 
oscillations — IMPO) [3–12]. Его определяют пу-
тем интегрирования модуля амплитуды колеба-
ний давления по углу ПКВ:

IMPO
УОЗ

УОЗ

=
+

∫ ∆
∆

p dϕ
ϕ

,

где УОЗ — угол опережения зажигания, град. 
ПКВ; Δϕ — ширина окна интегрирования, град. 
ПКВ.

По своей сути это способ представления 
импульса давления, возникающего при высоко-
частотных колебаниях. Значения IMPO и MAPO 
были получены для каждого цикла. 

Исследование проводили на предваритель-
но прогретом двигателе. До исследования ГПА 
работал не менее 2 ч. В качестве исследования 
был выбран тот цилиндр, температура отрабо-
тавших газов на выходе из которого достигала 
наибольшего значения (12-й цилиндр).

Из-за цикловой невоспроизводимости кри-
вые давления в последовательных циклах могут 
заметно различаться. Поэтому в ходе экспери-
мента фиксировали несколько десятков индика-
торных диаграмм. Следуя работе [15], для оцен-
ки цикловой невоспроизводимости среднего 

индикаторного давления был использован по-
казатель COV (coefficient of variation — коэффи-
циент вариации), который представляет собой 
выраженное в процентах относительное средне-
квадратическое отклонение рассматриваемой 
величины:

COV

imep imep

imep
imep =

−( )
− ⋅

=∑
i

i

n

n

2

1 1 100,

где imepi — среднее индикаторное давление i-го 
цикла; imep  — среднее индикаторное давление, 
усредненное по n циклам.

Дополнительно с помощью показателя COV 
оценивали цикловые невоспроизводимости 
максимального давления цикла и угла ПКВ, со-
ответствующего 50%-ной доле сгоревшего топ- 
лива (CA50).

Отклонение от среднего значения макси-
мального давления сгорания δ  %, определяли  
по формуле

δ =
−

⋅
p p

p
imax max

max

,100

где pmax  i — значение максимального давления 
сгорания, МПа; pmax — среднее арифметическое 
по n циклам значение максимального давления 
сгорания, МПа.

Индицирование проводили с помощью спе-
циализированного оборудования фирмы AVL, 
состоящего из пьезоэлектрического датчика 
давления GU21D, размещенного в головке ци-
линдра, аналого-цифрового преобразователя 
AVL Indimodul 621, пьезоусилителя AVL Micro 
IFEM и компьютера. Для контроля измерений  
и постобработки данных использовали про-
граммное обеспечение IndiCom. Пьезоэлект- 
рический датчик давления был установлен  
в головке цилиндра, между двумя выпускными 
клапанами. Установку осуществляли с учетом 
требований ГОСТ 18509–88.

Параметры ГПА регистрировали с помо-
щью штатных датчиков, установленных на дви-
гателе заводом-изготовителем. В данной статье 
приведены показания только тех из них, кото-
рые важны с точки зрения оценки показателей 
детонации. Это такие параметры, как:

–  мощность, вырабатываемая электрогене-
ратором;

– давление надувочного воздуха после охла-
дителя;
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– температура отработавших газов на выхо-
де из головок цилиндров;

– температура смеси после охладителя;
– угол опережения зажигания (УОЗ);
– коэффициент избытка воздуха.
На ГПА не было возможности измерять тор-

мозную мощность двигателя, поэтому регистри-
ровали мощность, вырабатываемую электро-
генератором. О соотношении этих мощностей 
можно судить по характеристикам двигателя, 
представленным выше. 

Коэффициент избытка воздуха определяли 
с помощью газоанализатора Testo 330-2 LL v2.17. 
Основные характеристики газоанализатора 
представлены в [16]. 

В обязательном порядке регистрировали  
и параметры окружающей среды, такие как ба-
рометрическое давление, температура возду-
ха на входе в ГПА, влажность воздуха на входе  
в ГПА.

Результаты и обсуждение

Ниже приведены параметры окружающего 
воздуха и показатели работы ГПА во время сня-
тия индикаторных диаграмм. 

Параметры воздуха на входе в ГПА
Барометрическое давление, мм рт. ст. ...........  740
Температура, °С .................................................  29,6
Влажность, % .........................................................  34

Показатели работы ГПА во время снятия  
индикаторных диаграмм

Активная мощность генератора, кВт ........ 2457,2
Частота вращения, мин–1 .................................  1500
Положение дроссельной заслонки, % ............  100
Давление надувочного воздуха 

после охладителя, кПа ...................................  276
Усредненная по цилиндрам температура 

отработавших газов на выходе 
из головки, °С ..................................................  542

Температура смеси после охладителя, °С .... 47,05
Угол опережения зажигания, град. ПКВ .........  18

Диапазон изменения УОЗ, установленный 
заводом-изготовителем, составляет 18…21 град. 
ПКВ до верхней мертвой точки (ВМТ). Как по-
казано выше, УОЗ имеет минимальное значе-
ние, а мощность снижена примерно на 10  %  
относительно мощности при стандартных усло- 
виях. Как уже упоминалось, такая ситуация 
возникает, когда система управления двигателя 
идентифицирует горение как детонационное  

(о чем свидетельствовала и индикация системы 
управления), при этом другие меры по ограни-
чению детонации оказываются исчерпанны-
ми. Система управления в этом случае снижает 
мощность двигателя до тех пор, пока сигнал  
от датчика детонации не упадет ниже порого-
вого уровня. Следовательно, полученные в ре-
зультате обработки индикаторных диаграмм 
показатели интенсивности детонации можно 
расценивать как пороговые. 

В процессе обработки индикаторных диа-
грамм было замечено, что после однократно-
го применения метода скользящего среднего  
на графике все еще имеются значительные флук-
туации (рис. 2, красная линия). Для получения 
более сглаженной кривой, алгоритм арифме-
тического скользящего среднего был повторен 
дважды. На рис. 2 черной линией показана ито-
говая сглаженная кривая после трехкратного 
применения скользящего среднего. Зеленая ли-
ния — результат двухкратного сглаживания, си-
няя кривая — исходные значения давления.

В ходе эксперимента было записано 235 по-
следовательных циклов. На рис. 3 представле-
ны индикаторные диаграммы всех записанных 
циклов и давление, усредненное по всем цик- 
лам. На рис. 4 представлены интегральные ха-
рактеристики активного тепловыделения этих  
циклов. Здесь хорошо прослеживается масштаб 
цикловой невоспроизводимости как давления, 
так и кривых теплоиспользования. Результа-
ты статистической обработки представлены  
в табл. 1.

Рис. 2. Процесс определения сглаженной  
индикаторной кривой:

 p;  pср1;  pср2;  pср3
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На всех диаграммах (см. рис. 3) наблюдают-
ся флуктуации кривых давления, которые воз-
никают уже за 10 град. ПКВ до ВМТ. Согласно 
работе [17], причиной такого раннего возник-
новения флуктуаций является одновременное 
воспламенение в основной камере значитель-
ных объемов подготовленной смеси в резуль-
тате энергичного турбулентного смешения на-
ходившейся там смеси с выбрасываемыми из 
форкамеры активными пламенными газами. Та-
кое воспламенение сопровождается возникно-
вением ударных волн, т. е. происходят явления 
подобные детонации в двигателях с искровым 
воспламенением, но начинающиеся не в конце, 
а в начале сгорания. Для наглядности на рис. 5 
представлена индикаторная диаграмма цикла  
с максимальным МАРО. Как видно на рис. 5, 
даже в этом случае амплитуды колебаний в на-
чале и в конце сгорания — величины одного 
порядка. Поэтому различить процессы вос-
пламенения, с одной стороны, инициирован-

ные активными пламенными газами, а с другой 
стороны — связанные с самовоспламенени-
ем последней части заряда, по индикаторным 
диаграммам сложно. Однако, судя по тому, что 
максимальные амплитуды колебаний давления 
во всех циклах со значением МАРО > 0,4 МПа 

Таблица 1. Результаты статической обработки цикловой невоспроизводимости

Параметр IMEP, МПа pmax, МПа CA50, град. ПКВ

Хср 1,69 10,54 13,47

Хmax 1,76 11,72 17,11

Хmin 1,61 9,76 10,00

COV, % 1,90 3,34 10,53

Отклонение от среднего значения максимального 
давления сгорания δ, %, — 11,2 27

Рис. 3. Индикаторные диаграммы всех циклов  
и давление, усредненное по всем циклам

Рис. 4. Интегральные характеристики активного  
тепловыделения всех циклов и усредненная характе-

ристика по всем циклам

Рис. 5. Индикаторная диаграмма с максимальным 
значением МАРО:

 p;  pср;  Δp
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наблюдаются ближе к концу сгорания, то, по-
видимому, самовоспламенение последней части 
заряда может иметь место как минимум в этих 
циклах.

Графики активного тепловыделения постро-
енные на основе сглаженной кривой давления, 
для цикла с максимальным МАРО представле-
ны на рис. 6. На рис. 7 эти графики наложены 
на кривые активного тепловыделения, полу-
ченные на основе исходной (несглаженной) 
кривой давления. На этих рисунках видно, что 
график теплоиспользования, построенный на 
основе сглаженной кривой, хорошо усредняет 
интегральную характеристику, без нефизичных 
смещений по обоим осям. Сглаженность диф-
ференциальной характеристики достаточна для 
удобства анализа процесса сгорания. 

Значения показателя MAPO в разных цик- 
лах представлены на рис. 8. В связи с тем что 
распределение его значений по циклам неравно-
мерное, для оценки порогового значения МАРО 
был применен подход, предложенный Леп-
пардом [18]. На основе этого подхода была по-
строена кумулятивная функция распределения 
МАРО (см. рис. 9, а), которая позволяет опреде-
лить процент циклов двигателя, имеющих зна-
чение МАРО меньше указанного уровня либо 
равного ему. Как и в работах [5, 6, 14, 19], для 
оценки порогового значения MAPO был взят 
95-й процентиль распределения. На рис. 8 вид-
но, что 95-й процентиль соответствует значе-
нию MAPO приблизительно равному 0,4 МПа. 

Аналогичная кривая была построена  
для определения порогового значения IMPO 

Рис. 6. Графики активного тепловыделения,  
построенные на основе сглаженной кривой давления:

 Q(pср);  dQ/dφ(рср)

Рис. 7. Графики активного тепловыделения, полу-
ченные на основе исходной (несглаженной) кривой 

давления:
 Q;  Q(pср);  dQ/dφ;  dQ/dφ(рср)

Рис. 8. Значения показателей интенсивности детонации и среднего 
индикаторного давления во всех записанных циклах:

 IMEP;  IMPO;  MAPO
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(см. рис. 9, б). Видно, что 95-й процентиль со-
ответствует значению IMPO, приблизительно 
равному 6,5 МПа ⋅ град.

Дополнительные результаты статистичес- 
кой обработки представлены в табл. 2.

Согласно результатам статистической об-
работки, среднее значение MAPO составило 
0,28 МПа, а IMPO — 4,69 МПа ⋅ град. ПКВ. При 
этом из-за цикловой невоспроизводимости кри-
вых давления наблюдаются единичные циклы  
с максимальным значением MAPO = 0,62 МПа  
и IMPO = 9,78 МПа ⋅ град. ПКВ (см. рис. 8).

Заключение

Проведено индицирование четырехтактного 
наддувного газового двигателя с форкамерно-
факельным воспламенением и сгоранием бед-
ной предварительно перемешанной смеси в ос-
новной камере сгорания. Эксперименты были 
проведены в условиях, когда система управле-
ния снизила мощность двигателя до значения, 
при котором сигнал от датчика детонации стал 
ниже порогового уровня. Для определения дан-

ного уровня использовали два метода оценки 
интенсивности детонации, основанные на ана-
лизе кривой давления. Первый — это оценка 
по максимальной амплитуде колебаний давле-
ния  — MAPO. Второй показатель — интеграл 
модуля колебаний давления по углу поворо-
та коленчатого вала — IMPO. Значения IMPO  
и MAPO были получены для каждого цикла. 
Общее количество последовательных циклов, 
подвергнутых обработке, составляло 235. По-
лучены кривые распределения циклов в зави-
симости от показателей интенсивности колеба-
ний давления. Выявлено, что 95-й процентиль 
MAPO приблизительно равен 0,4 МПа, а 95-й 
процентиль IMPO — 6,5 МПа ⋅ град. Результаты 
экспериментов планируется использовать для 
верификации математической модели и после-
дующей оценки с помощью 3D-моделирования 
эффективности предлагаемых способов расши-
рения мощностного диапазона бездетонацион-
ной работы двигателя при высокой температуре 
окружающей среды.

а                                                                 б

Рис. 9. Кумулятивные функции распределения МАРО (а) и IMPO (б)

Таблица 2. Результаты статистической обработки значений показателей интенсивности детонации

Параметр MAPO, МПа IMPO, МПа ⋅ град. ПКВ

Хср 0,28 4,69

Хmax 0,62 9,78

Хmin 0,13 1,99

COV, % 22,89 46,25
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