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ПЕРЕЧЕНЬ УСЛОВНЫХ ОБОЗНАЧЕНИЙ, ИНДЕКСОВ, СОКРАЩЕНИЙ 

Условные обозначения 

be         удельный эффективный расход топлива. 

C          концентрация.  

Ср        теплоемкость при постоянном давлении. 

Сv        теплоемкость при постоянном объеме. 

D         диаметр цилиндра. 

dn         диаметр сопловых отверстий распылителя. 

dx/dφ    скорость тепловыделения. 

FW         текущая площадь теплообмена газа со стенками. 

G          масса рабочего тела; 

             расход газа. 

gC         цикловая подача топлива. 

HU        низшая теплота сгорания.  

Hcm       энтальпия смеси при расчете эмиссии NOx. 

I*j         полная энтальпия, подведенная к рабочему телу от j-того источника 

             массы (энтальпия рассчитанная по параметрам торможения). 

k           показатель адиабаты. 

l            длина клапанного канала или протяженность окна. 

n           частота вращения коленчатого вала; 

             показатель политропы. 

N           мощность. 

р            давление. 

рвпр_max  максимальное давление впрыскивания. 

рz           максимальное давление цикла. 

QW         количество теплоты переданной в стенки. 

QX          количество теплоты от сгорания. 

pe           среднее эффективное давление. 

R           газовая постоянная. 



 - 6 -

r            концентрация продуктов полного и совершенного сгорания. 

S            ход поршня. 

Т           температура, К. 

t            температура, С;   

             время, с.  

Тt          температура газов перед турбиной. 

ТW            температура тепловоспринимающей поверхности.  

τ inj       продолжительность впрыскивания. 

U          внутренняя энергия.  

Uо        скорость впрыскивания, м/с.  

V          объем. 

W         скорость течения газа. 

Wo        скорость стационарного течения. 

W1        скорость на выходе из канала в начале расчетного интервала времени. 

WL        скорость на выходе из канала в конце расчетного интервала времени. 

Wmix     параметр перемешивания. 

x           пространственная координата; 

             доля выделившейся теплоты. 

α          коэффициент избытка воздуха. 

αW        коэффициент теплоотдачи от газа к стенкам.  

∆φ        шаг по углу поворота коленчатого вала. 

∆τ        шаг по времени.  

φ          угол поворота кривошипа; 

            коэффициент продувки. 

ηv        коэффициент наполнения. 

λ         приведенная скорость. 

ρ          плотность. 

μf         площадь эффективного проходного сечения. 

τ           время.  
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Индексы 

air        воздух. 

cross        зона пересечения пристеночных потоков. 

crown     корона поршня. 

env            разреженная оболочка струи. 

 fr         фронт свободной струи 

gas        газ в выпускной системе. 

head       крышка цилиндра. 

к           компрессор. 

квд        компрессор ступени высокого давления. 

кнд        компрессор ступени низкого давления. 

liner       зеркало цилиндра. 

о           окружающая среда. 

ог          отработавшие газы. 

сз           свежий заряд. 

c           цилиндр.  

сr          канал, соединяющий цилиндр и выпускной коллектор. 

r           выпускной коллектор.  

s           впускной коллектор. 

 т          турбина. 

т2         параметры за турбиной. 

sс          канал, соединяющий впускной коллектор и цилиндр. 

 твд       турбина ступени высокого давления. 

тквд       турбокомпрессор ступени высокого давления. 

ткнд       турбокомпрессор ступени низкого давления. 

тнд        турбина ступени низкого давления. 

W          стенка.  

w fr        фронт пристеночного потока. 

Х           сгорание.  
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Сокращения 

ВД        Высокое давление. Применяется для обозначения ступеней высокого 

             и низкого давления агрегатов наддува. 

ГВТ      Газовоздушный тракт. 

ДВС     Двигатель внутреннего сгорания. 

ДКМ    Детальный кинетический механизм. 

КВД     Компрессор ступени высокого давления. 

КДВС  Комбинированный двигатель внутреннего сгорания. 

КНД     Компрессор ступени низкого давления. 

НД        Низкое давление. Применяется для обозначения ступеней высокого и 

             низкого давления агрегатов наддува. 

О          Оппозитный ДВС. 

ОГ       Отработавшие газы. 

ПП       Пристеночный поток. 

ПДП    ДВС с противоположно движущимися поршнями (двигатель схемы 

             Юнкерса). 

п.к.в.    (Угол) поворота коленчатого вала двигателя. 

СЗ        Свежий заряд. 

ТВД     Турбина ступени высокого давления. 

ТНД     Турбина ступени низкого давления. 

ЭПТ     Элементарная порция топлива. 

CFD     Computational Fluid Dynamic или вычислительная гидродинамика.  

DLL     Dynamic Link Library или динамически присоединяемая библиотека. 

HCCI  Homogeneous Charge Compression Ignition. 

L          Рядный ДВС. 

PCCI    Premixed Charge Compression Ignition. 

SAE     Society of Automotive Engineers. 

V         V - образный ДВС. 
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ВВЕДЕНИЕ 

В настоящее время разработка новых и совершенствование выпускаю-

щихся двигателей внутреннего сгорания не представляется без проведения рас-

четных исследований на ЭВМ. Особую актуальность математическое модели-

рование и компьютерная оптимизация ДВС приобретают в условиях ужесточе-

ния нормативов на вредные выбросы с отработавшими газами, требованиями 

высокой удельной мощности и экономичности, когда объем и стоимость экспе-

риментальных работ радикальным образом возрастают. Ведущими научными 

центрами проводятся широкомасштабные исследовательские работы по поиску 

путей оптимальной организации рабочих процессов двигателей, включая алго-

ритмы управления топливной аппаратурой дизелей которые обеспечили бы 

требуемые уровни вредных выбросов. Наибольшую сложность представляет 

собой одновременное снижение выбросов твердых частиц и оксидов азота, ибо 

большинство используемых мероприятий положительно влияют на снижение 

уровня одних компонентов и одновременно отрицательно влияют на другие.  

Ввиду дефицита необходимого программного обеспечения, позволяюще-

го решать указанные задачи, основная часть исследований в настоящее время 

проводится экспериментально. Существующие расчетные методы и реализую-

щие их программы для моделирования процессов в ДВС можно разделить на 

термодинамические и численные методы механики жидкости и газа или CFD 

(Computational Fluid Dynamic), однако и те и другие не позволяют на сегодняш-

ний день в полной мере решать задачи оптимизации рабочих процессов ДВС 

из-за отсутствия в своем составе достаточно надежных методов расчета смесе-

образования и сгорания в дизелях и недостаточного быстродействия. Последнее 

особенно относится к CFD-программам, требующим огромных вычислитель-

ных ресурсов. Для решения практических задач необходимы быстродействую-

щие компьютерные программы, позволяющие надежно моделировать происхо-

дящие в двигателях сложные процессы, влияющие на эмиссию вредных ве-

ществ и позволяющие проводить значительную часть исследовательских работ 
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по оптимизации рабочих процессов ДВС на ЭВМ. Создание адекватных мате-

матических моделей сдерживается сложностью процессов, протекающих в 

поршневых двигателях, и прежде всего, в камерах сгорания дизелей. 

Цель диссертационной работы состоит в развитии научных основ расчета 

поршневых двигателей, разработке на их основе универсальных математиче-

ских моделей и прикладных программ для термодинамического расчета двух-

тактных и четырехтактных ДВС с уточненным рассмотрением процессов сме-

сеобразования, сгорания и образования вредных веществ. 

Для достижения этой цели в работе решаются следующие задачи: 

1. Разработать быстродействующие и универсальные алгоритмы расчета

внутрицилиндровых процессов, процессов газообмена в двухтактных и четы-

рехтактных ДВС, математические модели совместного расчета поршневых 

ДВС и агрегатов наддува.  

2. Разработать феноменологическую модель сгорания в ДВС с воспламе-

нением от сжатия, позволяющую учитывать развитие топливных струй, взаи-

модействие их с воздушным вихрем, со стенками и между собой, учитывать 

произвольную форму камеры сгорания и движение поршня, многоразовое 

впрыскивание и рециркуляцию отработавших газов. Модель должна быть уни-

версальной, т.е. учитывать как традиционные методы организации рабочих 

процессов ДВС, так и современные, направленные на радикальное снижение 

выбросов вредных веществ.  

3. Проверить корректность математических моделей путем сравнения

расчетных данных с результатами экспериментов. Разрабатываемые модели 

должны описывать разные режимы работы ДВС без перенастройки эмпириче-

ских коэффициентов. 

4. Разработать методы многомерной оптимизации рабочих процессов

ДВС и критерии одновременной оптимизации расхода топлива, выбросов твер-

дых частиц и оксидов азота.   

5. Разработать комплекс программ для моделирования и оптимизации ра-

бочих процессов ДВС с удобным пользовательским интерфейсом, системой 
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контекстной справки, средствами для автоматизированного задания данных, 

облегчающими идентификацию математических моделей.  

6. Применить разработанный комплекс программ для решения актуаль-

ных задач совершенствования дизелей. 

Методическую основу исследования составили: математическое модели-

рование теплофизических и термодинамических процессов, а также расчетные 

исследования поршневых двигателей.   

Достоверность и обоснованность научных положений работы обусловли-

ваются: использованием общих уравнений гидродинамики, теплофизики и тер-

модинамики; совпадением расчетных результатов с экспериментальными дан-

ными; согласованием полученных частных результатов с известными. 

Научная новизна работы заключается в выявлении особенностей про-

текающих в ДВС процессов, создании методов их описания и оптимизации, а 

также в результатах. 

Практическая значимость работы состоит в разработке математических 

моделей сгорания в дизеле; в разработке программы визуализации развития то-

пливных струй в КС дизеля, в разработке программного комплекса ДИЗЕЛЬ-

РК, и внедрении этого программного комплекса в Интернет, в учебный процесс 

и в промышленность; в проведении расчетных исследований рабочих процес-

сов выпускающихся и перспективных дизелей в интересах промышленности. 

На защиту выносятся: математические модели расчета параметров в от-

крытой термодинамической системе, совместного расчета двухступенчатого 

агрегата наддува и поршневого двигателя, расчета дальнобойности топливной 

струи, расчета периода задержки самовоспламенения; методика оптимизации 

рабочих процессов ДВС, результаты расчетного исследования внутрицилинд-

ровых процессов среднеоборотных дизелей.      

Реализация результатов работы  имела место на  МПО "Мотор" (г. Уфа); 

ОАО "Коломенский завод" (г. Коломна); ОАО "Горьковский Автозавод" (г. Н. 

Новгород); ОАО "КамАЗ" (г. Набережные Челны); ОАО "ЗИЛ" (г. Москва); 

ОАО "Заволжский моторный завод" (г. Заволжье); ОАО "Владимирский завод" 

(г. Владимир); ОАО "Алтайский завод прецизионных изделий" (г. Барнаул); 
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ОАО "РУМО" (г. Н.Новгород); Istituto Motori-CNR (г. Неаполь, Италия); Aumet 

OY (г. Хельсинки, Финляндия); FT Engineering AB (г. Вастерлянда, Швеция); 

ОАО "Пензадизельмаш" (г.Пенза); АО "Люлька-Сатурн" (г.Москва); PTL Pow-

ertrain Technology Ltd (г. Шорам-Бай-Си, Великобритания); Loremo AG (г. 

Мюнхен, Германия); Roos Diesel Analysis (г. Виспел, Нидерланды); WDL Ltd (г. 

Брайтон, Великобритания); Tandofer Inf. Kft (г. Кескемет, Венгрия), Heinzmann 

(Шенау, Германия), ОАО "Звезда" (г. С-Петербург); Centre for Energy Research 

Newcastle University (Ньюкасл, Великобритания). В МГТУ им.Н.Э.Баумана с 

1999 г. программный комплекс ДИЗЕЛЬ-РК используется в учебном процессе. 

Апробация работы 

 Основные положения диссертации докладывались на ежегодных научно-

технических конференциях МГТУ и МАДИ; на юбилейной научно-технической 

конференции "165 лет МГТУ им. Н.Э.Баумана" (Москва, 1995); международном 

научно-практическом семинаре "Совершенствование мощностных, экономиче-

ских и экологических показателей ДВС" (Владимир, ВГУ, 1997); научно-

технической конференции "Двигатели внутреннего сгорания ХХI века" (С-

Петербург, 2000); международной научно-технической конференции "Автомо-

бильный транспорт в XXI веке" (Н.Новгород, 2003); международном симпо-

зиуме "Образование через науку" (Москва, МГТУ, 2006); международных на-

учно-технических конференциях: "Двигатель-97" (Москва, МГТУ, 1997), "Дви-

гатель-2007" (Москва, МГТУ, 2007), "Двигатель-2010" (Москва, МГТУ, 2010). 

Публикации: По теме диссертации опубликованы 53 печатных работы в науч-

ных журналах и сборниках, в том числе 9 в изданиях, рекомендованных ВАК 

РФ.  

Работа выполнена на кафедре Поршневые двигатели МГТУ им. Н.Э. Бау-

мана. 
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1.  ОБЗОР МАТЕМАТИЧЕСКИХ МОДЕЛЕЙ ДЛЯ ИССЛЕДОВАНИЯ 

              РАБОЧИХ ПРОЦЕССОВ ДВС 

1.1. Анализ актуальных задач стоящих перед двигателестроением и  

                     программного обеспечения, необходимого для их решения  

В настоящее время во всем мире проектирование и доводка ДВС не мыс-

лится без проведения математического моделирования и компьютерной опти-

мизации. Актуальность проведения таких работ все более возрастает с ужесто-

чением нормативов, ограничивающих выбросы вредных веществ, требований 

экономичности и высокой удельной мощности двигателей. Предварительная 

расчетная проработка вопросов, связанных с совершенствованием рабочих 

процессов ДВС, топливной аппаратуры и систем воздухоснабжения, позволяет 

существенно сократить объем дорогостоящих экспериментальных работ. При 

этом программное обеспечение, применяемое для этих целей, должно позво-

лять моделировать соответствующие процессы с достаточной точностью. Чем 

полнее математическая модель охватывает рассматриваемые физические про-

цессы и корректнее  их описывает, тем точнее и надежней может быть получен 

результат. Еще одним, очень важным, свойством должно обладать программ-

ное обеспечение - возможностью решать сложные оптимизационные задачи. 

Недостаточно получить в расчете хорошее совпадение с экспериментом; для 

решения практических задач необходимо найти эффективные пути совершен-

ствования конструкции, отыскать оптимальные значения многих конструктив-

ных факторов, по-разному влияющих на рабочий процесс, и, порой, приводя-

щих к конфликтным ситуациям. Например, необходимо найти такое сочетание 

формы камеры сгорания,  конструкции топливной аппаратуры и характеристи-

ки впрыскивания,  которое обеспечит одновременное снижение и расхода топ-

лива и эмиссии NOx. Оптимизация одного, или даже двух параметров методом 

перебора зачастую не позволяет получить хорошего результата для задачи с 

большим числом влияющих факторов. Для повышения эффективности реше-

ния оптимизационных задач рационально использовать формальные поиско-
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вые процедуры нелинейного программирования, которые позволяют вести оп-

тимальный поиск в автоматическом режиме. Для реализации такой возможно-

сти ядро программы, реализующее математическую модель исследуемого про-

цесса, должно обладать, помимо необходимой точности, еще и высоким быст-

родействием, т.к. при поиске оптимума приходится проводить расчеты многих 

сотен вариантов конструкции.   

Математическое моделирование рабочих процессов ДВС может быть 

применено для следующего перечня задач: 

1. Прогнозирование и совершенствование  характеристик двигателей: 

скоростных, нагрузочных, винтовых, тепловозных, высотных, характеристик с 

изменением глубины погружения и т.д. 

2. Совершенствование системы турбонаддува, в том числе:  

а) Подбор компрессоров и турбин к поршневой части ДВС.  

б) Оптимизация параметров привода компрессоров и отбора мощности 

силовых турбин, параметров дополнительной камеры сгорания перед силовой 

турбиной.   

в) Оптимизация распределения работы сжатия между ступенями при 

многоступенчатом наддуве. 

г) Оптимизация алгоритмов управления перепускными устройствами и 

устройствами электрического привода ТК. 

3. Оптимизация смесеобразования и сгорания для обеспечения заданных 

норм токсичности и минимального расхода топлива: оптимизация величины 

степени сжатия, оптимизация опережения впрыскивания, оптимизация харак-

теристики впрыскивания (включая стратегию многоразового впрыскивания), 

оптимизация формы камеры сгорания и параметров топливной аппаратуры. 

4. Совершенствование системы газообмена. Оптимизация фаз газорас-

пределения, оптимальное проектирование впускных и выпускных каналов и 

окон, оптимальное проектирование трубопроводов (коллекторов). 

5. Совершенствование работы ДВС на неустановившихся режимах и оп-

тимизация алгоритмов системы управления. 
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 Для решения столь широкого круга задач методами математического мо-

делирования в настоящее время используется программное обеспечение, реа-

лизующее математические модели двух основных классов:  

1. Термодинамические модели ДВС, рассматривающие двигатель как со-

вокупность  термодинамических систем. (Эти программы имеют наибольшее 

распространение). 

2. Модели на основе решения задач пространственной гидродинамики (в 

англоязычной среде называемые как Computational Fluid Dynamic или CFD). 

Элементы двигателя разбиваются на большое число (сотни тысяч) трехмерных 

ячеек, для каждой из которых в трехмерной постановке решается система 

уравнений сохранения энергии, массы, импульса и состояния, (активно разви-

вающееся направление.) 

Модели и программы каждого из классов предназначены для решения 

своих специфических задач.  

1.1.1. Термодинамические модели ДВС  

Расчетные схемы типичных термодинамических  моделей ДВС представ-

лены на рисунках 1.1 и 1.2. 

В цилиндре, в силу его компактности, пренебрегают разницей давлений 

по объему, т.е. используют 0-мерную постановку задачи. Это допущение суще-

ственно упрощает расчет и не вносит заметных погрешностей в результаты. 

При термодинамическом подходе цилиндр рассматривается как открытая тер-

модинамическая система, или как сочетание нескольких термодинамических 

систем. Поле скоростей в нем не рассматривается, давление и температуру 

внутри каждой термодинамической системы считают не зависящими от коор-

динат, а зависящими только от времени (угла поворота коленчатого вала). В 

терминах численных методов механики жидкости и газа: весь цилиндр это одна 

ячейка, для которой решается система уравнений баланса массы и энергии со-

вместно с уравнением состояния: 
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где: U – внутренняя энергия; р – давление; Т – температура; dQW – теплота пе-

реданная в стенки; dQX – теплота от сгорания; dI*j – полная энтальпия подве-

денная к рабочему телу с массой dGj от j-того источника массы (энтальпия рас-

считанная по параметрам торможения); G – масса рабочего тела, R – газовая 

постоянная.  

Расчет теплообмена со стенками, как правило, не требует больших вы-

числительных мощностей. Для вычисления количества теплоты переданного в 

стенки используется уравнение Ньютона-Рихмана:  ( ) τα ∆−= WWWW TTFdQ , где: 

αW = f(φ) – коэффициент теплоотдачи от газа к стенкам (существует большое 

количество формул для расчета αW в зависимости давления и температуры в 

цилиндре, а также от размеров цилиндра и режимных параметров, наибольшее 

распространение получила формула Вошни [1]); FW = f(φ) – текущая площадь 

теплообмена газа со стенками (во многих программах теплообмен рассчитыва-

ют отдельно для разных поверхностей: для поршня, для крышки цилиндра, для 

втулки цилиндра и даже для тарелок клапанов); ТW – температура тепловоспри-

нимающей поверхности; ∆τ = ∆φ / (6 n) – шаг расчета по времени; ∆φ – шаг 

расчета по углу поворота коленчатого вала (обычно не более чем 1 градус по-

ворота кривошипа); n – частота вращения коленчатого вала. 

Расчет сгорания в настоящее время является наиболее сложным и вместе 

с тем, самым актуальным фрагментом математической модели ДВС, особенно в 

свете решения экологических проблем. Целью его является определение коли-

чества теплоты, выделившейся на каждом расчетном шаге:  

,φ
φ

∆=
d
dxHgdQ UCX   где: gC – цикловая подача топлива, HU – низшая тепло-

та сгорания, dx/dφ = f (φ) – скорость тепловыделения. Расчет скорости тепловы-
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деления представляет основную трудность из-за необходимости учета всего 

многообразия влияющих факторов, таких, как форма камеры сгорания, пара-

метры топливоподачи и др. Актуальность корректного определения скорости 

тепловыделения возрастает еще и в связи с необходимостью расчета эмиссии 

вредных веществ с выхлопными газами ДВС, которая сильно зависит от осо-

бенностей процесса сгорания.  

Совершенных математических моделей для корректного расчета сгорания 

до недавнего времени просто не существовало. Простые модели сгорания, раз-

работанные В.И. Гриневецким [2], И.И. Вибе [3], Ватсоном (Watson) [75], и 

также другими авторами [76 - 79] не требуют сколько-нибудь ощутимых вы-

числительных ресурсов, однако они не позволяют учитывать особенности кон-

струкции камеры сгорания ДВС и его топливной аппаратуры, а также влияние 

режимных параметров. А ведь исследование влияния именно этих аспектов ор-

ганизации рабочего процесса ДВС приобретает особую актуальность в настоя-

щее время в свете решения экологических проблем. Для учета этих факторов с 

конца 70-х годов стали развиваться методы расчета сгорания в дизеле, постро-

енные на основе многозонной модели струи. Самой известной их них, полу-

чившей наибольшее распространение в инженерной практике во всем мире, 

стала феноменологическая модель Хироясу (Hiroyasu) [4]. В СССР была разра-

ботана и внедрена в инженерную практику модель Н.Ф. Разлейцева [5]. В даль-

нейшем эта модель получила развитие, направленное на более детальный учет 

взаимодействия топливной струи со стенками камеры сгорания [6].   

Современные феноменологические модели сгорания в дизеле логически 

сложны, но больших вычислительных ресурсов не требуют. Время расчета сго-

рания в дизеле с одноразовым впрыскиванием с помощью модели Хироясу со-

ставляет порядка 1 минуты (на компьютере с процессором Pentium IV), модель 

Разлейцева требует 1-2 секунды при условии удачной реализации компьютер-

ного кода.  

Расчет газообмена.  Исторически сложилось так, что наибольшие труд-

ности в прошлом вызывал расчет процесса газообмена (сейчас наибольшие 
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трудности вызывает расчет процесса сгорания). К математической модели газо-

обмена предъявляются высокие требования по точности и быстродействию, так 

как в термодинамических моделях ДВС именно на него приходится большая 

часть времени счета ЭВМ.  Расчет процесса газообмена исключительно важен 

для правильного расчета внутрицилидровых параметров: нужно корректно оп-

ределять массу рабочего тела, его давление, состав и температуру в момент за-

крытия впускных органов для последующего расчета сжатия, сгорания и рас-

ширения, а также для оценки работы насосных ходов, качества очистки и на-

полнения цилиндра. Наиболее простой способ расчета газообмена – квазиста-

тический [7], с рассмотрением впускного и выпускного трубопроводов, как от-

крытых термодинамических систем. Расчетная схема такого подхода представ-

лена на рис. 1.1. 

 
Рис. 1.1.  Расчетная схема ДВС с 0-мерным представлением  

впускного и выпускного трубопроводов  

 

Для обоих коллекторов в этом случае применяются те же допущения, что 

и для цилиндра:  

- о мгновенном распространении возмущений; 

- о мгновенном перемешивании; 

- об отсутствии зависимости параметров газа от координат. 

Коллекторы рассматриваются как единые объемы, поле скоростей в них 

не рассматривается, давление и температуру считают не зависящими от коор-

динат, а зависящими только от времени (угла поворота коленчатого вала). Па-

раметры газа в коллекторах определяются из системы уравнений, содержащей 
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уравнения сохранения массы и энергии, а также уравнение состояния (1.1). До-

пущение о независимости параметров газа в коллекторе от координат делает 

возможным рассчитывать рабочий процесс только в одном цилиндре, считая, 

что остальные цилиндры работают идентично. Потоки массы dGj и энтальпии 

dI*j поступающие в коллекторы от соседних цилиндров берутся по осреднен-

ному цилиндру с соответствующим сдвигом по времени. Подбор начальных ус-

ловий ведется методом установления: расчет продолжается до тех пор, пока 

давление и температура в коллекторах не станут периодическими функциями.  

В простейшем случае масса dGj и энтальпия dI*j перетекающего из ци-

линдра в коллектор газа, определяется по уравнению стационарного течения: 

;0 τµρ ∆= fWdG j  

                           ( ) ;* τα ∆−−= WcrWcrWcrcPjj TTFTCdGdI                           (1.2) 
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где: pc, Tc –  давление и температура газа в цилиндре, pr –  давление газа в вы-

пускном коллекторе, ρ – плотность газа в цилиндре,  μf –  площадь эффективно-

го проходного сечения на данном расчетном шаге, αWсr – коэффициент теплоот-

дачи от газа к стенкам канала, FWcr – площадь теплообмена в канале, ТWcr – тем-

пература стенки канала, Wo – скорость стационарного течения. 

Однако использование стационарных зависимостей (1.2) для расчета ско-

рости течения на каждом расчетном шаге вносит существенные погрешности в 

результаты расчета периода свободного выпуска и вызывает неустойчивость 

расчета во время продувки, когда объем цилиндра мал [8]. Для повышения ус-

тойчивости и точности расчета уменьшают расчетный шаг до 0,1…0,2 градуса 

поворота коленчатого вала двигателя. Однако это приводит к многократному 

росту времени счета и лишь частично решает проблему точности.  Гораздо бо-

лее эффективным является использование для расчета скорости истечения за-
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висимостей, полученных А.С. Орлиным для нестационарного течения [2]: 
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где:  WL - скорость в конце канала в конце расчетного интервала времени, W1 - 

скорость в конце канала в начале расчетного интервала времени, lcr - длина ка-

нала. Такой подход практически не сказывается на скорости счета, зато делает 

расчет устойчивым и гораздо более точным, а также существенно расширяет 

область применения модели газообмена на основе 0-мерного представления 

коллекторов. Опыт расчета разных двигателей с помощью описанного подхода 

показывает хорошую точность при моделировании газообмена, как в высоко-

оборотных двигателях, так и в двухтактных ДВС.  

Однако существуют задачи, которые принципиально не могут быть реше-

ны в рамках 0-мерных представлений. Это задачи, где неприемлемо допущение 

о независимости параметров газа от координат:  

- исследование неравномерности наполнения по цилиндрам, 

- проектирование трубопроводов для динамического наддува.  

Элементы газовоздушного тракта в общем случае могут иметь большую 

протяженность по длине, источники и стоки массы, работающие в пульсирую-

щем режиме, могут быть разнесены на значительное расстояние, трубопроводы 

могут иметь сложную конфигурацию. Все это приводит к тому, что при моде-

лировании процессов в трубопроводах, порой нельзя использовать допущение о 

независимости параметров рабочего тела в них от координат. В этом случае, 

коллекторы необходимо рассматривать в нестационарном, 1-мерном представ-

лении, т.е. к уравнениям сохранения массы и энергии добавляется уравнение 

сохранения импульса, но в силу протяженности трубопроводов, эту уже не тер-

модинамическую, а газодинамическую систему уравнений приходится решать в 

каждой ячейке, на которые разбиваются коллекторы (рис. 1.2.)  
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  Рис. 1.2.  Расчетная схема ДВС с 1-мерным представлением  

                   впускного и  выпускного трубопроводов 

 

В рамках этой модели параметры газа в коллекторах определяются из 

системы дифференциальных уравнений, включающей в себя уравнения сохра-

нения энергии и импульса, а также уравнение неразрывности и состояния, за-

писанных для каждой из ячеек, на которые условно разбивается коллектор:  

.
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Специальные граничные условия записываются для тройников, соедине-

ния с турбиной и подводящего патрубка от охладителя надувочного воздуха 

(ОНВ). Чаще всего система уравнений решается: 

- методом характеристик (наиболее точный метод); 

- методом Годунова (метод распада произвольного разрыва); 

- методом крупных частиц Давыдова-Белоцерковского (метод Харлоу час-

тиц в ячейках).  

Этот подход отличается высокой точностью. Параметры в каждом цилин-

дре рассчитываются индивидуально. Недостатком нестационарного метода 

расчета является многократное увеличение объема вычислений, что затрудняет 

возможность решения оптимизационных задач. Так расчет 8 цилиндрового V-

образного дизеля с использованием простой модели сгорания Вибе занимает 20 

минут на персональном компьютере с процессором Р4. 
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Основные параметры термодинамических программ, используемых для 

исследования ДВС и получивших наибольшее распространение в России и за 

рубежом, представлены в таблице 1. Лидером по популярности во всем мире 

является программа GT-Power, ставшая де-факто отраслевым стандартом. Все 

программы позволяют моделировать рабочий процесс как дизелей, так и двига-

телей с искровым воспламенением. Программы: BOOST, WAVE, GT-Power от 

трех мировых лидеров по разработке программного обеспечения: AVL, Ricardo 

Software, Gamma Technologies Inc. имеют практически равные возможности. 

Ядра этих программ написаны на ФОРТРАНЕ.  

Общие основные свойства программ: 

          -  приложения WINDOWS; 

          -  развитый пользовательский интерфейс;  

- высокая степень интеграции термодинамического расчета ДВС с други-

ми приложениями, например расчета подшипников, системы охлаждения, ди-

намики клапанного механизма, и пр.;  

- возможность использования подпрограмм пользователя, оформленных 

как DLL для расчета различных процессов (в т.ч. скорости тепловыделения);  

- возможность совместной работы с программами трехмерного моделиро-

вания течения газа; 

- возможность совместной работы с пакетами SIMULINK и др. для моде-

лирования (проектирования) систем управления не только двигателем, но и 

всем транспортным средством целиком; 

- возможность согласования поршневого ДВС с характеристиками турбин 

и компрессоров, импортируемым из текстовых файлов в стандарте SAE; 

- возможность расчета неустановившихся режимов работы ДВС; 

- возможность расчета неравномерности наполнения по цилиндрам ДВС. 
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Таблица 1. 

Программы термодинамического расчета ДВС 

Программа,  

разработчик 

Модель  

газообмена 

Модель  

сгорания 

Примечание 

ИМПУЛЬС  

(ЦНИДИ) 

0-D Вибе; 

Разлейцев (1980г.) 

Не развивается с 

1985 г. 

ДИЗЕЛЬ-РК             [10] 

(МГТУ им. Баумана)  

    0D, 1D Вибе; 

РК-модель  

Коммерческая. 

2 и 4 тактн. ДВС. 

Lotus Engine Simulation  

[11] (Lotus Engineering) 

1-D Вибе  Коммерческая. 

ВОЛНА  

(ЦНИДИ) 

1-D Вибе; 

Разлейцев (1980г.) 

Не развивается с 

1985 г. 

AMESIM [9]  

(LMS)  

1-D Библиотека моде-

лей:  Вибе, CFD мо-

дель и др.  

Коммерческая.  

BOOST [12]  

(AVL) 

WAVE [13] 

(Ricardo Software) 

GT-POWER              [14] 

(Gamma Technologies 

Inc.) 

1-D 

Вибе;  Hiroyasu;  

табличное задание 

dx/dφ, пользователь-

ская модель, CFD 

модель с кодом 

KIVA (GT Power) 

или FIRE (BOOST). 

Коммерческая. 

Из перечисленных выше, эти программы позволяют наиболее эффективно 

решать задачи оптимального проектирования системы газообмена, в том числе: 

-  выбор фаз газораспределения индивидуально для каждого цилиндра; 

- выбор закона управления фазами газораспределения для переходных 

режимов работы двигателя (при установке исполнительного механизма для 

управления фазами "на ходу"); 

- проектирование трубопроводов, в том числе для обеспечения динамиче-

ского наддува, регистрового наддува и систем рециркуляции ОГ; 
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- сравнение разных концепций двигателей.   

Последнее справедливо лишь отчасти, вследствие трудоемкости задания и 

большого объема необходимых исходных данных. То, что вполне может быть 

приемлемо в условиях корпорации, обладающей опытом, штатом квалифици-

рованных специалистов, подробными чертежами и результатами эксперимен-

тальных исследований соответствующих двигателей, может вызвать затрудне-

ния у исследователей, не имеющих подобных ресурсов.   

С меньшей надежностью эти программы позволяют исследовать внутри-

цилиндровые явления, связанные с процессами смесеобразования и сгорания:  

- исследование влияния степени сжатия, 

- исследование влияния опережения впрыскивания,  

- исследование влияния характеристики впрыскивания,  

- исследование влияния интенсивности вихря,        

- исследование влияния конструкции распылителя (диаметр, количество и 

ориентация топливных струй). 

Совсем не подлежат рассмотрению вопросы:  

- исследование влияния формы камеры сгорания, особенно если распыли-

тель установлен не соосно с камерой сгорания, 

- исследование многоразового впрыскивания. 

Т.е. на пределе и за границей возможностей этих трех программ - лидеров 

рынка остались наиболее актуальные вопросы проектирования ДВС, связанные 

с необходимостью снижения вредных выбросов, т.е. как раз те вопросы, кото-

рые доставляют наибольшие проблемы разработчикам ДВС. Это обусловлено 

возможностями математических моделей, которые реализованы в этих про-

граммах.  

К недостаткам программ следует отнести: 

- ограниченность методов расчета тепловыделения в дизеле: модель 

Хироясу (разработанная в 1976-1985 г.г.) [4] ориентирована на расчет развития 

свободных струй, но она не уделяет достаточно внимания взаимодействию 

струй со стенками и не поддерживает процесс с многоразовым впрыскиванием 
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(по-видимому модель Хироясу обладает еще какими-то недостатками, посколь-

ку из последней версии программы BOOST она исключена); 

- "тяжелый" интерфейс затрудняет оперативное использование программ 

неподготовленным пользователем: для начала работы необходимо ввести 

большое количество данных, что делает программы пригодными только для 

профессионалов в условиях корпоративного использования. 

К достоинствам программ относятся: 

- организована совместная работа термодинамических программ с други-

ми пакетами, в частности предусмотрена интеграция термодинамических про-

грамм с CFD технологиями [15], когда для расчета смесеобразования и сгора-

ния в дизеле используется 3-D модель дизельной струи развивающейся в еди-

ничном секторе, на которые разбивается цилиндр, рис. 1.3; собственно для рас-

чета смесеобразования и последующего тепловыделения используется откры-

тый код программы KIVA и Star-CD (в GT-Power), или проект программы FIRE 

(в BOOST); 

Рис. 1.3. 3D cетка единичного сектора цилиндра использующаяся в программе 

KIVA для расчета дизельной струи, развивающейся в КС  

- возможность пользователю разрабатывать и внедрять в эти программы 

свои методы расчета различных процессов в ДВС, включая сгорание; 

- организована поддержка и обучение пользователей. 
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1.1.2. Модели на основе решения задач пространственной  

гидродинамики 

В настоящее время передовыми научными центрами интенсивно разраба-

тывается программное обеспечение для решения задач совершенствования ра-

бочих процессов ДВС на основе технологии решения задач пространственной 

гидродинамики в объеме с подвижными стенками (в англоязычной среде: 

Computational Fluid Dynamic или CFD). Эта технология предусматривает трех-

мерное моделирование течения газа и впрыскиваемого топлива в цилиндрах и 

коллекторах ДВС. В процессе расчета моделируются процессы испарения, сго-

рания и образования вредных веществ.  Наибольшей популярностью в про-

мышленной среде пользуются коммерческие программы, имеющие развитый 

интерфейс: STAR-CD (CD Adapco); FIRE (AVL); VECTIS (Ricardo); в универ-

ситетах – программы Fluent (Fluent Inc.) и KIVA (Los Alamos National Labora-

tory), имеющая открытый код, бедный интерфейс и распространяющаяся бес-

платно. Программы позволяют моделировать развитие потоков газа и распы-

ленного топлива в камере сгорания двигателя, движение пленок топлива, по-

павшего на стенки, поля температур и концентраций рабочего тела в рабочем 

объеме. Значительные усилия предпринимаются для расчета эмиссии сажи, 

NOx и CO. Однако утверждать, что эта задача решена применительно к саже и 

СО, пока преждевременно. Достоверность результатов расчета не всегда удов-

летворительна. Существенным недостатком CFD на сегодняшний день являет-

ся трудоемкость расчетов и необходимость использования суперкомпьютеров. 

Из опубликованных источников известно, что эксплуатация этих программ 

проводится на очень мощных ЭВМ. Стоимость лицензии на эксплуатацию 

коммерческих программ на одном рабочем месте составляет приблизительно 

50000 долларов США за 3 года (программа FIRE). Подготовка данных  квали-

фицированным специалистом  для одного варианта расчета занимает до не-

скольких дней (5 - 10 и более дней для нового двигателя). Время счета одного 

варианта - 30 часов и более.  Говорить об использовании этих программ для 
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инженерных оптимизационных расчетов пока преждевременно, т.к. в процессе 

оптимизации придется рассчитывать сотни вариантов конструкций.  

Расчетная область, применительно к внутрицилиндровым процессам, 

обычно представляет собой впускной (и выпускной) патрубки, подвижные кла-

паны, и подвижный поршень с камерой сгорания (рис. 1.4.). Расчетная область 

разбивается на большое количество ячеек (около 500 000). 

дробные ячейки на границах газа и стенки, 

используемые в методе «крупных частиц»  

[17 - 20] 

Рис. 1.4.  Расчетная схема ДВС при разных положениях поршня с 3- мерным 

представлением впускного клапанного канала и цилиндра  

Параметры газа в каждой ячейке определяются из системы уравнений со-

хранения массы, импульса, энергии и состояния: 

(1.5) 
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где: W – скорость и ее составляющие по осям x, y, z; Е – энергия; ρ - плотность. 

Для учета теплообмена, сгорания, вязкости в правую часть системы уравнений 

добавляются дополнительные члены, которые существенно увеличивают по-

требные вычислительные ресурсы компьютера. 

Расчетная область, которая может иметь стенки сколь угодно сложной 

формы, задается в каком-либо из CAD пакетов, поддерживающих твердотель-

ное моделирование (Catia, Solid Eige). Поверхность, ограничивающая газ, со-

храняется в виде совокупности большого количества треугольников (*.STL  

файлы). С помощью специальной программы "генератора сетки" расчетная об-

ласть разбивается на большое количество расчетных ячеек. Для примера: ци-

линдр, впускной и выпускной каналы с клапанами разбиваются на 350 - 900 ты-

сяч ячеек. Для описания сложной поверхности без чрезмерного увеличения 

числа ячеек метод крупных частиц, например, использует механизм дробных 

ячеек на границах газа и металла (рис. 1.4). Другие методы используют иные 

алгоритмы.  Следует учитывать, что время счета пропорционально четвертой 

степени от густоты сетки, поэтому следует выбирать такую сетку, чтобы время 

счета было бы приемлемым и поверхность описана достаточно точно. 

После назначения начальных и граничных условий (с помощью термоди-

намических программ) проводится маршевый расчет работы двигателя (обычно 

это такты всасывания, сжатия и сгорания). Продолжительность счета одного 

цикла (одной итерации) составляет от нескольких часов до нескольких суток, в 

зависимости от параметров расчетной сетки и используемых подмоделей вязко-

сти, теплообмена со стенками, разрушения струй, сгорания и химической кине-

тики. Проведение итераций необходимо для того, чтобы уточнить начальные 

условия: в конце расчета должны быть получены те же параметры газа, что и в 

начале (условие периодичности). Программы визуализации результатов позво-

ляют получать нестационарные поля скоростей в разных сечениях, изображе-

ния струй, поля температур и концентраций. Примеры результатов расчета ра-

бочего процесса дизеля Caterpillar 3401 (D/S = 137/165 мм, при частоте враще-
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ния 1600 мин-1, рe = 9,6 бар.) выполненные с помощью программы KIVA в уни-

верситете Висконсин - Мэдисон представлены на рис. 1.5 – 1.7. [16] 

Большое время счета не позволяет сегодня использовать технологию  

CFD для общего анализа и оптимизации рабочих процессов ДВС, тем не менее, 

это направление интенсивно развивается. 

Таблица 2.  

Программы CFD использующиеся в исследованиях ДВС  

Программа, разработчик Примечание 

Star-CD   (CD Adapco) Метод конечных объемов 

KIVA      (Los Alamos National Lab.) Метод конечных объемов 

FIRE        (AVL) Метод конечных объемов 

VECTIS   (Ricardo Software) Метод конечных объемов 

FLUENT  (Fluent Inc.) Метод конечных элементов 

NSF-3      (МГТУ им. Баумана) Метод крупных частиц [17, 18, 19, 20].  

PHOENICS (CHAM)  (Spalding, Patankar) Метод конечных объемов 

 

В литературе и в Интернет часто приводятся примеры расчета рабочего 

процесса двигателей, используя технологию CFD. Замкнутый расчет всего ра-

бочего цикла ДВС на сегодняшний день проводится лишь в единичных случа-

ях. Так, в работе [22]  представлены исследовательские расчеты методом круп-

ных частиц [17] одноцилиндрового бензинового ДВС, предназначенного для 

бензопилы. В работе [23] описаны примеры сквозного расчета 5-цилиндровых 

ДВС: искрового бензинового и дизеля, выполненных на фирме Volvo. Для рас-

чета использовалась программа Star-CD. Размеры ячеек в разных зонах варьи-

ровались от 2 до 4 мм, общее число ячеек для дизельного варианта составляло 

1430 тыс., а для бензинового – 580 тыс. Подготовка исходных данных потребо-

вала 80 человеко-часов, из них половину занимает задание данных для расчета 

сгорания. Время счета составило 4 дня на кластере LINUX состоящем из 8 про-

цессоров Pentium 4 с тактовой частотой 3,06 ГГц. При этом процесс сгорания в  
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Рис. 1.5.  Расчетная схема двигателя Caterpillar 3401 (D/S = 137/165) [16]  

 

 
Рис. 1.6. Поля скоростей в разрезе камеры сгорания вблизи ВМТ и в 

поперечном сечении цилиндра по мере удаления от клапана. 

Двигатель Caterpillar 3401 (D/S = 137/165) [16]  
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 a) 

б) 

Рис. 1.7. Изображения струй по мере их развития (программа KIVA): 

а) двигатель Caterpillar 3401 (D/S = 137/165) [16]; 

б) двигатель FIAT M181 (D/S = 82/90.4) [21]   
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дизеле рассчитывался с помощью простой феноменологической модели. Назна-

чение таких расчетов их авторы видят в разработке граничных условий для де-

тальных расчетов отдельных элементов ДВС, для уточнения одномерных моде-

лей, а также для проверки корректности связей одномерных моделей с трех-

мерными. Для оптимизации и для практического исследования сгорания такой 

подход неприемлем. 

На практике задача обычно ставится следующим образом: 

- В цилиндре и клапанных каналах проводится расчет трехмерного тече-

ния газа с учетом подвижных поверхностей поршня и клапанов.  

- Граничные условия по привалочным поверхностям головки цилиндра 

рассчитываются с помощью термодинамических программ GT-Power, WAVE, 

или BOOST. 

- В процессе топливоподачи и горения рассчитывается движение топлив-

ных струй, растекание топливных пленок по поверхности поршня, выделение 

теплоты, эмиссия вредных веществ. 

В настоящее время значительные усилия сосредоточены на разработке 

подмоделей развития и разрушения струй впрыснутого топлива. Наиболее  ши-

рокое распространение получила модель турбулентного диффузионного сгора-

ния Магнуссена (Magnussen Eddy Dissipation Concept (EDC) [24]); а также мо-

дель профессора Райца (Reitz) [25] разработанная в университете Висконсин - 

Мэдисон. Для расчета эмиссии оксидов азота обычно используется 11-

компонентная модель, реализующая схему Зельдовича [26], а в последнее вре-

мя, для двигателей, оборудованных системами рециркуляции отработавших га-

зов и многоразового впрыскивания, используется модель рассматривающая де-

тальный кинетический механизм образования NO [27]; основным программным 

средством для расчета образования NO является программа CHEMKIN.   

Освоение и использование программ, реализующих технологию CFD, со-

пряжено со значительными затратами, и в первую очередь, на подготовку спе-

циалистов.  
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1.2. Требования к математическим моделям рабочих процессов ДВС 

применяемым для проведения компьютерной оптимизации  

двигателей на этапе их разработки и доводки  

Требования к математическим моделям, используемым для совершенст-

вования двигателей, обусловливаются в первую очередь спецификой решаемых 

задач. Учитывая, что разработка математических моделей и реализующих их 

программ – дело сложное и трудоемкое, программы эти должны быть универ-

сальны и достаточно точны. Созданный единожды дорогостоящий инструмент 

должен быть с успехом применим к разным объектам. Понятия универсально-

сти и точности математической модели взаимосвязаны, и предполагают описа-

ние физических процессов на основе фундаментальных физических законов и 

уравнений.  

Учитывая, что решение прикладных задач не может быть сильно растяну-

то во времени, и должно укладываться в разумные временные рамки, исполь-

зуемые модели и программы должны обладать высоким быстродействием. Это 

утверждение становится тем более актуальным, когда задача доводки двигателя 

и происходящих в нем процессов не может быть решена методами однофактор-

ного численного эксперимента, а в силу своей сложности и многозначности, 

требует многомерной оптимизации с большим числом влияющих факторов. 

Как показывает опыт решения оптимизационных задач, в процессе оптималь-

ного поиска экстремума функции 5 – 6 переменных, количество вычислений 

целевой функции (сессий расчета рабочего процесса ДВС) достигает сотни. В 

процессе численного исследования приходится проводить многократные опти-

мизационные расчеты, проверяя полученные решения, что делает требования к 

быстродействию программ еще более актуальными, а если учесть, что исследо-

вания надо проводить на нескольких режимах работы ДВС, то проблема по-

требного машинного времени на решение задачи становится настолько серьез-

ной, что может сделать решение задачи вообще невозможным. Отчасти это ка-

сается и удобства интерфейса для задания входных данных к расчету: если эта 
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задача сложна и не может быть автоматизирована, то проведение оптимизаци-

онных расчетов существенно затрудняется, и, зачастую может стать вообще не-

осуществимым.  

Подводя итог сказанному, можно сделать вывод о том, что для проведе-

ния оптимизационных расчетных исследований, направленных на снижение 

расхода топлива и вредных выбросов дизельными двигателями в настоящее 

время и в ближайшей перспективе наибольшую актуальность представляют 

термодинамические программы, реализующие феноменологические модели 

сгорания в дизеле. Однако эти модели должны позволять надежно рассчиты-

вать процессы сгорания и образования вредных веществ в условиях, характер-

ных для современных технологий, которые включают в себя: 

- применение высокой рециркуляции отработавших газов (до 50 % и вы-

ше),  

- использование многоразового впрыскивания, включая подачу пилотных 

порций с большим опережением (PCCI процесс: Premixed Charge Compression 

Ignition), 

- использование топливной аппаратуры с высоким давлением впрыскива-

ния и малым диаметром распыливающих отверстий,  

- применение биотоплив и их смесей с дизельным топливом. 

В тоже время, модель сгорания должна позволять точно описывать и 

классический процесс сгорания в дизеле, когда большая часть процесса разви-

тия струй топлива происходит в условиях контакта струи со стенками камеры 

сгорания и в условиях интенсивного воздушного вихря.  

Модель должна быть универсальной, позволяя "плавно", без разрывов и с 

хорошей точностью описывать переход процесса сгорания от классического 

(имеющего место на режимах полной мощности), к сгоранию с многоразовым 

впрыскиванием и рециркуляцией ОГ. Модель должна быть легко идентифици-

руемой и одинаково успешно применимой как к быстроходным двигателям с 

малым диаметром цилиндра, так и к малооборотным дизелям с большим диа-

метром цилиндра. Это позволит вывести оптимизационные расчеты из области 
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искусства в область технологии, т.е. сделать их доступными для инженеров 

промышленных предприятий.  

 

1.3. Задачи исследования 

 Рассмотрение состояния современного программного обеспечения, пред-

назначенного для расчетных исследования и оптимизации ДВС в современных 

условиях, привело к выводам, отраженным в задачах диссертации. 

 Необходима разработка достоверных, быстродействующих и универсаль-

ных математических моделей и прикладных программ для термодинамического 

расчета двухтактных и четырехтактных ДВС с уточненным рассмотрением 

процессов смесеобразования, сгорания и образования вредных веществ. Для че-

го необходимо: 

 1. Разработать быстродействующие и универсальные алгоритмы расчета  

внутрицилиндровых процессов, процессов газообмена в двухтактных и четы-

рехтактных ДВС, математические модели совместного расчета поршневых 

ДВС и агрегатов наддува.  

 2. Разработать феноменологическую модель сгорания в ДВС с воспламе-

нением от сжатия, позволяющую учитывать развитие топливных струй, взаи-

модействие их с воздушным вихрем, со стенками и между собой, учитывать 

произвольную форму камеры сгорания и движение поршня, многоразовое 

впрыскивание и рециркуляцию отработавших газов. Модель должна быть уни-

версальной, т.е. учитывать как традиционные методы организации рабочих 

процессов ДВС, так и современные, направленные на радикальное снижение 

выбросов вредных веществ.  

 3. Проверить корректность математических моделей путем сравнения 

расчетных данных с результатами экспериментов. Разрабатываемые модели 

должны описывать разные режимы работы ДВС без перенастройки эмпириче-

ских коэффициентов. 
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 4. Разработать методы многомерной оптимизации рабочих процессов 

ДВС и критерии одновременной оптимизации расхода топлива, выбросов твер-

дых частиц и оксидов азота.   

 5. Разработать комплекс программ для моделирования и оптимизации ра-

бочих процессов ДВС с удобным пользовательским интерфейсом, системой 

контекстной справки, средствами для автоматизированного задания данных, 

облегчающими идентификацию математических моделей.  

 6. Применить разработанный комплекс программ для решения актуаль-

ных задач совершенствования дизелей. 
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2.    РАЗРАБОТКА МЕТОДОВ РАСЧЕТА РАБОЧИХ ПРОЦЕССОВ ДВС 

 

Основной задачей математического моделирования ДВС является не 

только попытка расчета соответствующих процессов, но и создание инструмен-

та для поиска путей усовершенствования исследуемого объекта методами чис-

ленных экспериментов. Необходимость решения сложных, многопараметриче-

ских оптимизационных задач обусловливает жесткие требования  к  быстродей-

ствию  используемых математических моделей. Именно это обстоятельство 

обусловили выбор расчетных методик для математического моделирования 

процессов в ДВС. 

В общем случае элементы КДВС могут быть  представлены  как  незамк-

нутые газодинамические системы,  обменивающиеся массой и энергией.  Пара-

метры газа в этих  системах  описываются  дифференциальными уравнениями 

сохранения массы, энергии, импульса и уравнением состояния. В зависимости 

от детализации рассмотрения процессов, задача может быть поставлена как 

3-мерная,  2-,  1-, или 0-мерная. Выбор математической модели обусловлен 

приоритетом поставленных задач.  Разделим, условно, эти задачи на несколько 

основных классов. 

1. Для изучения движения топливных струй в завихренном  потоке в ка-

мере сгорания сложной формы необходима трехмерная постановка задачи те-

чения двухфазных сред. 

2. Для доводки элементов газовоздушного тракта с целью снижения по-

терь необходима двумерная постановка задачи,  или трехмерная, если характер 

течения в узле носит сугубо пространственный характер, например, течение в 

клапанном канале.  Задача профилирования коллекторов для выравнивания ус-

ловий работы каждого из цилиндров с одновременным снижением потерь мо-

жет быть с успехом решена и в двумерной постановке. 

3. Для исследования эффекта динамического наддува,  или адаптации 

двигателя к неравномерному наполнению и очистке путем  установки индиви-
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дуальных фаз газораспределения по цилиндрам в условиях длинных и разветв-

ленных коллекторов достаточно одномерной математической модели газообме-

на. 

4. Если рассматриваются задачи: 

- доводки рабочего процесса комбинированного ДВС, как  единого цело-

го, с учетом влияния агрегатов наддува (с той или иной детализацией); 

- выбора концепции схемы газообмена, оценки влияния основных разме-

ров впускных и выпускных органов (особенно актуально для двухтактных 

КДВС),  а также фаз газораспределения; для прогнозирования различных экс-

плуатационных режимов и характеристик с учетом изменения условий проте-

кания рабочих процессов;  

- подбора топливоподающей аппаратуры  и выбора законов управления;  

то достаточно 0-мерных и отчасти 1-мерных математических моделей. 

Если приоритет отдается задачам 1, 2 и, отчасти, 3 класса, когда основное 

внимание сосредоточено на отдельном элементе КДВС,  то учет других элемен-

тов может быть упрощенным:  либо с помощью математической модели мень-

шей размерности,  либо еще проще - эмпирической зависимостью. Замкнутый 

пространственный расчет комбинированного ДВС в настоящее время не явля-

ется технически целесообразным для практических целей (иное дело - для рек-

ламы,  или  для  решения  методических вопросов), поскольку требует очень 

высоких вычислительных мощностей, а самое главное,  большого объема вход-

ных данных и  времени.  Именно это и не позволяет применять замкнутый про-

странственный расчет в сочетании с методами формальной оптимизации, кото-

рые позволяют довольно быстро находить эффективные решения по доводке 

КДВС. 

При решении задач 3 и 4 классов,  когда применяются 1- и 0-мерные мо-

дели, при рациональном их сочетании для разных узлов КДВС можно добиться 

весьма точных результатов при малых вычислительных  мощностях и времени 

на подготовку данных. Скорость реализации таких моделей на ЭВМ достаточно 
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высока,  что позволяет применять в сочетании с ними методы математического 

программирования для решения оптимизационных задач. Скоростные достоин-

ства 0- и 1-мерных моделей столь высоки, что становится оправданным их  зна-

чительное логическое усложнение по сравнению с многомерными методами, 

т.к. в них с помощью различных остроумных, часто эмпирических приемов 

описываются сложные, порой пространственные, эффекты в рамках 0- или 

1-мерных представлений. 

Целесообразным представляется  использование  пространственных рас-

четов только для тех задач,  где это действительно необходимо,  а в остальных 

случаях необходимо использовать математические модели пониженной раз-

мерности.  

В результате многолетней работы в области разработки математических 

моделей и программ для оптимизации рабочих процессов двигателей был раз-

работан программный комплекс ДИЗЕЛЬ-РК, в котором были реализованы 

описанные ниже алгоритмы и математические модели. Программный комплекс 

прошел проверку во время многочисленных расчетных исследований выпол-

ненных для промышленности, что доказало правильность постановки задачи 

при его разработке и обоснованность выбора расчетных моделей.  

 

2.1. Математическая модель открытой термодинамической системы 

Среди методов  расчета  рабочего процесса ДВС в настоящее время наи-

более широкое  распространение  получили  методы,  основанные  на представ-

лении  цилиндра  и  коллекторов двигателя в виде незамкнутых термодинами-

ческих систем, обменивающихся массой и энергией. Параметры газа в этих 

системах описываются дифференциальными уравнениями сохранения массы и 

энергии и уравнением состояния. Решаются эти системы  уравнений методом 

Эйлера или методом Рунге-Кутта 4-го порядка. Первый требует применения 

малых расчетных шагов, а второй - четырехкратного решения уравнений на 

сравнительно крупном расчетном шаге. И то и другое приводит к значительным 
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затратам машинного времени. Для сокращения времени счета и сохранения вы-

сокой точности в данной работе реализован метод повышенного быстродейст-

вия, основанный на пошаговом определении параметров газа в открытой тер-

модинамической системе путем решения системы нелинейных алгебраических 

уравнений, полученных преобразованием разностных уравнений баланса массы 

и энергии и уравнения состояния,  записанных для произвольного термодина-

мического процесса [28]. При записи исходной системы разностных уравнений 

сделаны общепринятые в таких случаях допущения: об однородности термоди-

намической системы, о справедливости уравнения состояния Менделеева-

Клайперона, о зависимости свойств рабочего тела от состава и температуры.  

Исходная система уравнений имеет вид: 

          ;*
12

2

1

wxj

V

V

QQIdVpUU −++⋅−=− ∑∫                                            (2.1) 

          ;12 ∑ ∆=− jGGG                                                                       (2.2) 

          TRGVp ⋅⋅=⋅  ,                                                                         (2.3) 

где: ∫ ⋅
2

1

V

V

dVp  - механическая работа, совершаемая рабочим телом; I*
j - энтальпия 

рабочего тела, подведенная к системе в результате добавления массы ∆Gj от j-го 

источника массы; Qx - количество теплоты, подведенной к рабочему телу от по-

стороннего источника (вследствие сгорания топлива); Qw - количество теплоты, 

отведенной в стенки; p, T,  G,  V,  U,  R - давление, температура, масса, объем, 

внутренняя энергия и газовая постоянная рабочего тела. Индексы 1 и 2 отно-

сятся соответственно к началу и концу рассматриваемого термодинамического 

процесса.  

Способ расчета величины внутренней энергии, входящей в уравнение 

энергетического баланса, зависит от располагаемых данных о физических свой-

ствах рабочего тела. В настоящее время получили широкое распространение 

таблицы средних массовых изохорных теплоемкостей газов в функции от тем-

пературы )(tfCV =  в интервале температур от to = 0oC до t. Рабочее тело удобно 
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рассматривать как смесь двух газов. Обозначим концентрацию одного из них - 

продуктов сгорания в этой смеси - через r. Итак, для дизеля полагаем эти два 

газа: чистый воздух (r = 0) и продукты полного и совершенного сгорания (сго-

рания при α = 1), (r = 1 ). Для искрового ДВС это: свежий заряд, состоящий из 

чистого воздуха и паров бензина (газа) в пропорции, задаваемой коэффициен-

том избытка воздуха α (r = 0), и продукты сгорания при текущем α (r = 1). То-

гда выражение для внутренней энергии рабочего тела, имеющего массу G , 

температуру t и концентрацию продуктов сгорания r, запишется в виде: 

)](),([ ruttrCGU oV +⋅= , 

где: )(ruo  - удельная внутренняя энергия рабочего тела при температуре to.  

При рассмотрении замкнутой термодинамической системы обычно полагают 

uo(r) = 0 , когда же масса и состав рабочего тела переменны, uo(r) может быть 

определено по энергии сублимации по справочным данным [29]:  uo(1) =  

487300 Дж/кг,    uo(0) = 449460 Дж/кг. 

Средняя теплоемкость газов )(tCV  задается в табличном виде [2], а тепло-

емкость смеси определяется из соотношения аддитивности: 

).1(),0(),1(),( rtCrtCtrC VVV −⋅−⋅=  

В этом случае теплоемкость Cv(r,t), являющаяся функцией двух перемен-

ных r и t, удовлетворяет теореме Лагранжа, и для малого изменения перемен-

ных r и t можно записать:  

,),(),(),(),(),( 1211
1122 t

dt
trdCr

dr
trdCtrCtrCtrC VV

VVV ∆+∆=−=∆         (2.4) 

где:  ),0(),1(
),(

111
11 tCtC

dr
trdC

VV
V −= . 

Аналогично:  ruur
dr
duu oo

o
o ∆−=∆=∆ )]0()1([ .                                     (2.5) 

Величину механической работы в рассматриваемом процессе можно оп-

ределить, введя допущение, справедливое для малого изменения параметров 

термодинамического процесса: 
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                            VpVVppdVp
V

V

∆⋅=−
−

=⋅∫ )(
2 12

21
2

1

.             (2.6) 

Среднее давление p может быть определено из уравнения состояния (2.3), 

куда подставляются параметры, соответствующие середине рассматриваемого 

интервала: 

   G = G1 + ∆G / 2;          T = T1 + ∆T / 2;          V = V1 + ∆V / 2.                   (2.7) 

Тогда, введя обозначение:    ,
21

VV
VRB

∆+

∆⋅
=                                                 (2.8) 

можно получить уравнение для механической работы, подставив выражения 

(2.3) и (2.7) в (2.6): 

 TGBTGBGTBTGBdVp
V

V

∆⋅∆+∆⋅+∆⋅+⋅⋅=⋅∫ 422 1111

2

1

.          (2.9) 

Записав выражения для внутренней энергии в начале и конце рассматри-

ваемого термодинамического процесса: 

                    U1 = G1 . [Cv (r1, t1) .  t1 + uo (r1)],                                       (2.10) 

                             U2 = G2 .  [Cv (r2, t2) .  t2 + uo (r2)],                                        (2.11) 

а также выражения для приращения параметров термодинамической системы: 

∆T = T2 - T1,    ∆p = p2 - p1 ,    ∆r = r2 - r1 ,     ∆V = V2 - V1,   и, подставив их и соот-

ношения (2.4), (2.5), (2.9 – 2.11) в (2.1), после преобразований с учетом обозна-

чений: 

2
12 ),( G

dt
trdCa V= ; 

GBGBr
dr

trdC
GtatrCGb V

V ∆++∆+⋅+⋅=
42

),(
),( 1

11
21112  ; 

;*
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1

11
11

1211121

∑ +−−∆+

+⋅⋅+∆+∆+∆+∆=

WjX

V
V

o
o

QIQGTB

TGBr
dr

trdCtGGttrCr
dr

duGGruc
 

получим разрешающую систему нелинейных алгебраических уравнений: 
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где: rj - концентрация продуктов полного и совершенного сгорания в массе ∆Gj. 

Газовая постоянная R определяется на каждом расчетном шаге в зависимости 

от концентрации из соотношения аддитивности: 

R2 (r)  =  R (1) . r2   +   R (0) . (1 - r2) . 

Зависимости средних изохорных теплоемкостей воздуха Cv_air,, продуктов 

сгорания бензина Сv_ogb, стехиометрических ОГ в дизеле Cv_ogd от температуры t 

и коэффициента избытка воздуха при сгорании α представлены в табл. 3. 

Для дизельного процесса, протекающего при α > 1, средняя теплоемкость 

определяется в зависимости от температуры t и концентрации r стехиометриче-

ских ОГ по уравнению аддитивности:  Cv (r, t) = Cv(1, t).r + Cv(0,t).(1 - r), где: 

Cv(1, t) = Cv_ogd (t);  Cv(0, t) = Cv_air(t). 

Газовая постоянная:   R (r) = R (1) . r + R (0) . (1 - r),  где: R (1)  = Rogd ;   

R(0) = Rair. 

Для бензинового ДВС используются те же соотношения, только при оп-

ределении теплоемкости продуктов сгорания и свежего заряда учитывается их 

зависимость не только от температуры, но и от α (табл. 3): 

- теплоемкость отработавших газов (ОГ):   Cv (1,t) = Cv_ogb (t,α);  

- теплоемкость свежей смеси: Cv(0,t)=[Cv_air (t) α Lo + Cv_benz(t)]/ (α Lo +1), 

где: Cv_benz(t) = 888,28 + 1,927 . t - теплоемкость паров бензина [30] Газовая по-

стоянная для ОГ и свежего заряда находится путем интерполяции по α по дан-
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ным табл. 3:  R(1) = Rogb (α );   R(0) = Rszb (α ). 

Средняя изобарная теплоемкость используется для расчета энтальпии пе-

ретекающих масс газа: i = Ср Т; тогда расчетное соотношение для Ср примет 

следующий вид:    Ср(r,t) = [Cv (r,t)  t + uo (r)] / T + R (r). 

Таблица 3.  

Зависимости средних изохорных теплоемкостей [Дж/кг/К]: воздуха Cv_air, про-

дуктов сгорания бензина Сv_ogb, стехиометрических ОГ в дизеле Cv_ogd от темпе-

ратуры t и коэффициента избытка воздуха при сгорании α [30] 

to C Cv_ogb Cv_air Cv_ogd 

   α=0.6      α=0.7     α=0.8      α=0.9     α=1.0      α=1.2    

0   835.9      821.2       807.4      796.1      785.6       775.2  716.4 784.6 

200   854.8      842.2       827.1      817.0       806.6      797.4  724.3 810.7 

400   877.8      864.0       849.7      840.1      830.9       820.0  739.6 839.4 

600   902.9       889.5      876.5      867.3      857.3       847.6  761.5 867.0 

800   928.1       914.7      902.9      893.7      884.1       872.8  783.2 892.0 

1000   952.0      939.4      929.3       919.7      911.3       899.2  803.2 915.9 

1200   974.2      963.7      953.2       945.3      937.7       923.9  820.9 936.7 

1400    996.4     985.5      974.6       965.0      959.5       944.4  837.0 954.5 

1600   1015.2   1005.6     994.3       986.3      976.3       963.7  851.1 970.4 

1800   1032.8   1019.0    1009.8    1002.2      994.7       977.5  863.6 984.5 

2000   1047.5   1034.9    1024.5    1016.1     1008.1       993.0  875.1 997.3 

2200   1060.1   1047.5    1036.6    1028.2     1019.4     1003.5  885.7 1009. 

2400   1072.6   1059.2    1049.2    1038.7     1031.6     1015.7  895.6 1020. 

2600   1086.0   1069.7    1058.8    1050.9     1043.3     1026.6  904.6 1030. 

2800   1099.0   1081.9    1070.1    1060.9     1054.2     1037.0  913.1 1040. 

3000   1112.4   1094.8    1081.0    1072.6     1064.3     1047.5  921.1 1049 

Свеж. 

заряд 

Rszb 

   268.3      271.2      274.2     275.7      276.7       277.6  

Rair 

287.1 

 

 

 

ОГ 

Rogb 

   324.1      316.2      306.3      300.4      291.5      291.5  

 Rogd 

291.1 
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Показатель адиабаты k определяется путем деления текущих производных 

энтальпии и внутренней энергии по температуре. Производные вычисляются 

численным методом по данным табл. 3. 

Использование разностной формы записи законов сохранения вместо 

дифференциальной позволяет при большом расчетном шаге, и не используя 

итераций, получать значительно более высокую точность результатов, ибо точ-

ность решения системы дифференциальных уравнений, в отличие от инте-

гральных, существенно снижается при увеличении шага. Сравнение быстро-

действия различных расчетных методов на тестовой задаче расчета процесса 

адиабатного сжатия газа в поршневом компрессоре, показало, что метод разно-

стных уравнений превосходит наибыстрейший из традиционных методов, ос-

нованных на решении системы дифференциальных уравнений, более чем в 

5 раз при одинаковой точности (рис. 2.1).  

 
Рис. 2.1.  Влияние величины расчетного шага на отклонение численного  

решения тестовой задачи от точного решения при использовании  

разных расчетных методов  

δ, %  – это относительная ошибка в определении численным методом 

давления в конце процесса сжатия воздуха в поршневом компрессоре; расчет-

ный шаг задается в градусах поворота коленчатого вала указанного компрессо-
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ра. Использование указанного метода расчета параметров газа в открытой тер-

модинамической системе для определения параметров газа в цилиндре поршне-

вого ДВС, в форкамере газового двигателя, во впускном и выпускном коллек-

торах двигателей, а также в кривошипной камере двухтактного ДВС позволяет 

существенно сократить затраты расчетного времени ЭВМ и сделать решение 

оптимизационных задач более быстрым. 

  

2.2. Математическая модель газообмена 4 тактных и 2 тактных ДВС  

Как было отмечено в обзорной I главе настоящей работы, в получивших 

наибольшее распространение термодинамических программах для исследова-

ний ДВС используются в основном одномерные модели для расчета параметров 

газа в коллекторах двигателей. В рамках этих моделей коллекторы двигателя 

разбиваются на одномерные ячейки (рис. 1.2), для каждой из которых решается 

система уравнений сохранения массы, энергии, импульса и уравнение состоя-

ния (1.4).  Однако этот подход требует большого времени счета ЭВМ и индиви-

дуального расчета процессов в каждом из цилиндров двигателя. Учитывая, что  

в настоящее время актуальность исследований в основном ориентирована на 

процессы сгорания и образования вредных веществ, требования к расчетной 

модели газообмена могут быть сформулированы как обеспечение быстрого и 

точного расчета граничных условий для расчета сгорания, а также точный рас-

чет насосных потерь. Если  ввести допущение, что все цилиндры двигателя ра-

ботают идентично, то можно отказаться от одномерного расчета и использовать 

квазистатическую модель газообмена, тем самым радикально (на два порядка) 

сократить время счета ЭВМ.  

При квазистатическом методе расчета для объемов коллекторов вводятся 

те же допущения, что и для цилиндра: - о мгновенном распространении возму-

щений; - о мгновенном перемешивании; - о независимости параметров газа от 

координат. Параметры газа в коллекторах определяются из системы уравнений 
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сохранения массы и энергии записанных для открытой термодинамической сис-

темы: 

,;

;

1

1

*





























=

=∆

+−=∆

∑

∑

=

=

GRTpV

GG

IQU

n

j
j

n

j
jW

                                        (2.13) 

где: Qw - теплота, переданная в стенки, I*
j и Gj - энтальпия и масса, поступив-

шие из компрессора или ушедшие в турбину рассчитываются методами, опи-

санными в работе [8]. При расчете энтальпии перетекающего через канал газа 

учитывается теплообмен со стенками канала. В выпускном коллекторе коэффи-

циенты теплоотдачи для трубы и патрубков определяются по формулам, полу-

ченным в МВТУ им. Баумана Л.В. Греховым  и В.И. Ивиным: для патрубков - 

Nu = 0,2951  Re0.67;    для коллектора -  Nu = 0,188   Re0.67; обе формулы получе-

ны для осредненных за весь рабочий цикл параметров газового потока. Оконча-

тельные расчетные соотношения для коэффициентов теплоотдачи в элементах 

газовоздушного тракта приведены в таблице 4. 

Таблица 4. 

Формулы для расчета коэффициентов теплоотдачи в газовоздушном тракте  

 Коллектор Канал 

Выпуск 
67.0Re188.0

eq
rwr D

C λ
α =  67.0Re295.0

eq
rwcr D

C λ
α =  

Впуск 979.0

67.0)(
47260

s

vk
sws

T
P

C
ηφ

α =  8.0Re0348.0)1(
eq

scswsc D
CC λ

α −+=  

 

Обозначения таблицы 4: Cr, Cs, Csc - поправочные множители; λ - коэффициент 

теплопроводности, зависящий от температуры; Re - число Рейнольдса (для вы-

числения коэффициентов теплопроводности и чисел Рейнольдса используются 

параметры, осредненные за весь рабочий цикл двигателя: 7200 для четырех-

тактного ДВС, и 3600 - для двухтактного); Deq = 4 F / D - эквивалентный диа-
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метр коллектора Dm или канала Dp; F - площадь поперечного сечения коллекто-

ра или канала; рk - давление наддува, бар; φ - коэффициент продувки; ηv - коэф-

фициент наполнения. Температура стенки выпускного коллектора определяется 

путем решения задачи теплопроводности многослойной стенки, где учитыва-

ются конструктивные особенности выпускного коллектора [8]. 

При расчете параметров в коллекторах используется допущение, о том, 

что все цилиндры работают идентично, поэтому можно рассчитывать только 

один из них (среднестатистический), а работу остальных учитывать сдвигом по 

фазе потоков массы и энергии в соответствии с порядком работы, который в 

данном случае необходимо принять равномерным. Концепция «среднестати-

стического цилиндра», сглаживая нюансы, позволяет определять суммарные 

показатели газообмена, характерные для двигателя в целом, существенно со-

кратив машинное время. 

Используемые допущения вносят погрешности в результаты расчета и 

обусловливают ограничения на область применения квазистатического метода. 

Факторы, вызывающие снижение точности квазистатического метода, а также 

критерии их оценки и методы компенсации их негативного эффекта на резуль-

таты расчета, представлены в таблице 5.  Для определения границ применимо-

сти квазистатического метода расчета разработаны критериальные зависимости 

[7, 31, 32]. Основными являются: ограничение по длине выпускного коллекто-

ра, которое контролируется критерием Струхаля:  8≥=
r

r

l
aSh τ , где: a  - ско-

рость звука в коллекторе, м/с; τr - продолжительность выпуска из одного ци-

линдра, с; lr  - длина коллектора, м.; и критерий относительной площади: 

9,0
max

≥
cr

r

f
f , где: fr – площадь поперечного сечения выпускного коллектора, fcrmax 

– максимальная площадь эффективного проходного сечения выпускных орга-

нов. Величины критерия Струхаля и критерия относительной площади, рассчи-

танные для разных двигателей представлены в таблице 6.  
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Таблица 5. 

Факторы, вызывающие снижение точности квазистатического метода,  

критерии их оценки и методы компенсации негативного эффекта 

№ Фактор, негативно влияющий на точность 
Критерий оценки, 

метод компенсации 

1 Большая длина коллектора. 

2 Большая частота вращения. 

3 Короткий период выпуска (актуально для двухтактных 

ДВС). 

 

Критерий Струхаля 

       8≥=
r

r

l
aSh τ  

4 Уменьшение площади проходного сечения коллектора 

fr. 
      9,0

max

≥
cr

r

f
f  

5 Интенсивное нарастание проходного сечения выпуск-

ных органов (актуально для двухтактных ДВС). 

6 Повышенный перепад давления между цилиндром и 

коллектором в момент открытия выпускных клапанов 

или окон (актуально при высоком форсировании). 

7 Большая длина патрубков клапанных каналов. 

Учет нестационарно-

сти течения в кла-

панных каналах и 

окнах методом 

А.С.Орлина [2]. 

 

Данные для таблицы 6 подобраны таким образом, чтобы охватить широ-

кий диапазон двигателей разной конструкции, размерности и назначения. Ана-

лиз этих данных показывает, что критерий относительной площади: fr/fcrmax >0,9  

практически для всех выпускаемых двигателей лежит в допустимых пределах и 

не ограничивает возможности применения квазистатического метода расчета 

для них. Иное дело – критерий Струхаля, для большинства двигателей он вы-

полняется, однако для малых двухтактных двигателей с коротким процессом 

выпуска и для больших двигателей с очень длинными трубопроводами Sh < 8.  

Это свидетельствует о том, что допущение о независимости параметров в 

коллекторе от координат вносит заметные погрешности в расчет. Расчетные ко-

лебания давления и других параметров в коллекторе получаются с заниженной 

амплитудой, вследствие того, что система уравнений для открытой термодина-  
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Таблица 6. 

Число Струхаля Sh и критерий относительной площади для разных ДВС 

Наименование Конструк-

ция 

Такт-

ность 

D / S 

мм 

n, 

мин-1 maxcr

r

f
f  Sh 

Д4 1 цил  2 38 / 40 4500 4.45 2.45 

Mercedes Smart OM 660 3  L 4 66 / 79 4000 5.05 13.5 

Lombardini LDW 1003 3  L 4 75 / 77 3600 5.3 14.1 

ВАЗ 2106 4  L 4 79 / 80 5800 6.14 5.8 

Peugeot DW10 4  L 4 85 / 88 4000 5.06 9.2 

ЗМЗ-514 4  L 4 87 / 94 4000 1.52 9.4 

Ferrari 553 4  L 4 100 / 79.5 7500 4.47 8.6 

Д245 4  L 4 110 / 125 2400 2.24 24.1 

КамАЗ 7405 8  V 4 120 / 120 2200 1.68 21.9 

6ТДФ 6 L  ПДП 2 120 / 120 2600 0.96 4.3 

СМД 4 L  4 120 / 140 1800 2.61 17.8 

Mercedes OM355 6 L  4 128 / 150 2200 3.65 12.8 

ЯМЗ 238 Д 8  V 4 130 / 140 2100 2.11 11.2 

CAT С15 6 L  4 137 / 171 2100 3.00 11.6 

Д6 6 L  4 150 / 180 1500 2.06 20.5 

MTU 396 8 V 4 165 / 185 1500 3.48 14.5 

10Д100 10 L  ПДП 2 207 / 254 850 2.14 2.6 

8Г22Д 8 L  4 220 / 280 1000 11.4 9.2 

Д49 16 V 4 260 / 260 1000 5.4 6 

CAT 3606 6 L  4 280 / 300 900 1.96 10.8 

Д42 6 L  4 300 / 380 750 6.75 10.1 

Mitsubishi UEC45LA 6 L  2 450 / 1350 158 3.1 15.7 

MAN-Sulzer V65/65 18 V 4 650 / 650 400 6.06 8.4 

6ДКРН74/160 6 L  2 740 / 1600 120 3.74 12.3 

Sulzer RND90 6 L  2 900 / 1550 122 5.39 9.4 

MAN-B&W K98MC 12 L 2 980 / 2550 90 11.3 8.4 
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мической системы решается для всего большого объема коллектора в целом. 

Если ввести допущение о том, что в газообмене принимает участие только та 

часть объема коллектора, на которую успевает распространиться возмущение 

от работающего цилиндра, то ситуация исправляется.  Длина участка трубопро-

вода, объем которого подставляется в систему уравнений (2.13) может быть 

вычислен для случаев Sh < 8 как: 8ShVV r
l

r = .  В этом случае результаты расче-

та значительно лучше согласуются с экспериментальными данными. Это уточ-

нение реализовано в программе расчета ДВС ДИЗЕЛЬ-РК и использовалось во 

всех расчетах, представленных в настоящей работе.  

Практика моделирования процессов газообмена высокофорсированных 

четырехтактных двигателей показывает, что применение уравнений стационар-

ного течения (1.2) не позволяет описывать эффект снижения давления в цилин-

дре ниже уровня мгновенного давления в выпускном коллекторе в период 

окончания свободного выпуска (рис. 2.2), который наблюдается в эксперимен-

тах [8]. Кроме того, интенсивное нарастание проходного сечения выпускных 

органов (особенно актуальное для двухтактных ДВС), а также возможное высо-

кое давление в цилиндре в момент открытия выпускных клапанов или окон 

(актуальное при высоком форсировании), требуют учета нестационарного 

течения в каналах.   

Простым способом учета влияния ускоренных масс газа в процессе сво-

бодного впуска является использование нестационарного решения уравнения 

движения, предложенного А.С. Орлиным [2], которое позволяет описать этот 

эффект и получить значительно более правдоподобную картину изменения па-

раметров газа в цилиндре и коллекторах ДВС во время газообмена. Скорость 

газа в канале WL в конце расчетного интервала времени рассчитывается по 

уравнениям (1.2, 1.3).  Приведенная  скорость в конце канала определяется как: 

λ = WL / aкр., где:  критическая скорость истечения cкр TRkka ⋅⋅+= )1(2 . В связи 

с тем, что фактически выпускной канал не является специально спрофилиро-

ванным (подобно соплу Лаваля), в нем имеют место внезапные расширения,  
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Рис. 2.2. Изменение давления в цилиндре, впускном и выпускном коллекторах, 

а также расхода газа через выпускные клапаны дизеля 16ЧН 26/26 на  

режиме ре=15,3 бар, n=1000 мин-1 при расчете по уравнениям  

стационарного и нестационарного истечения  

 

повороты, Резкий рост потерь в выпускном канале из-за возникновения локаль-

ных зон звукового течения начинается уже со средних по сечению значений λ: 

порядка λпр = (0,75 ... 0,85). Сверхзвуковые течения в элементах газовоздушного 

тракта ДВС вообще невозможны даже при значительных сверхкритических пе-

репадах давлений. Поэтому при λ > λпр принимается WL = λпр aкр. Средняя ско-

рость истечения на малом расчетном шаге может быть принята как: W = (WL + 

W1) / 2. Учет нестационарности течения в клапанных каналах и окнах ДВС в 

сочетании с ограничением максимальной скорости истечения позволяет учиты-

вать особенности течения в выпускных системах форсированных двигателей. 

Так расчет по приведенной методике позволяет получить расчетным путем, на-

блюдающийся в экспериментах, обратный перепад давления в короткий период 

окончания свободного выпуска, рис. 2.2, 2.4. 
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В результате применения допущения о частичном использовании объема 

выпускного коллектора, ограничения максимальной величины скорости ста-

ционарного истечения и методики Орлина для расчета нестационарного тече-

ния в клапанных каналах и окнах двухтактных ДВС удается добиться высокой 

точности расчета расхода воздуха и насосных потерь практически для всех ти-

пов двигателей. Ниже приведены примеры расчета газообмена в сравнении с 

экспериментальными данными для двигателей с номинальной частотой враще-

ния от 120 мин-1 до 4500 мин-1; с диаметром цилиндра от 82 мм до 760 мм.  

Так, на рис. 2.3 показаны в сравнении с результатами измерений зависи-

мости давления в цилиндре и коллекторах от угла поворота коленчатого вала, 

для среднеоборотного двигателя 16ЧН 26/26 при работе на режимах тепловоз-

ной характеристики: а) ре=10.5 бар, n=1000 мин-1; б) ре=8.7 бар, n=621 мин-1. 

Экспериментальная зависимость изменения давления наддува рк по тепловоз-

ной характеристике (рис. 2.3-с) использовалась в качестве исходных данных к 

расчету. Полученный расчетным путем общий расход воздуха через двигатель 

Gair представлен также на рис. 2.3-с в сравнении с результатами измерений по 

всей тепловозной характеристике. На рис. 2.3-а и 2.3-б тонкими линиями пока-

заны изменения давления зарегистрированного в 3-ем и 4-ом цилиндрах. Жир-

ной линией обозначено давление, рассчитанное в "среднестатистическом" ци-

линдре, т.е. в том единственном цилиндре, который рассматривается в рамках 

0-мерной квазистатической модели. Близкое протекания этих кривых, а также 

очень хорошее совпадение расчетного расхода воздуха с экспериментальным, 

позволяет сделать вывод о правомерности использования модифицированной 

0-мерной модели газообмена даже для двигателей с длинными коллекторами, 

где число Струхаля меньше 8. Исходные данные к расчету и эксперименталь-

ные данные по двигателю 16ЧН 26/26 получены и предоставлены ОАО Коло-

менский завод.  
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Рис. 2.3. Эффективная площадь клапанных каналов и изменение давления в  

цилиндре, впускном и выпускном коллекторах дизеля 12ЧН 26/26 на  

режимах: а) ре =10,5 бар; б) ре=8,7 бар. с) - Изменение давления наддува  

рк и расхода воздуха Gair на участке тепловозной характеристики 
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На рис. 2.4 представлены результаты расчета газообмена среднеоборотно-

го дизеля 6ЧН30/38, работающего с противодавлением на выпуске 0,52 бар.  

Результаты расчета сопоставлены с экспериментальными данными ОАО Коло-

менский завод на двух режимах с разными величинами ре и частоты вращения.  

 

   

 
Рис. 2.4. Изменение давления в цилиндре, впускном и выпускном коллекторах 

среднеоборотного дизеля 6ЧН 30/38, работающего с противодавлением на  

выпуске рто =0,51 бар на режимах: а) полной мощности ре=16 бар,  

n=750 мин-1; б) ре=10 бар, n=600 мин-1 
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Анализ данных рис. 2.4. показывает хорошую точность описания процес-

сов, происходящих в цилиндре дизеля во время газообмена на обоих режимах с 

высоким противодавлением на выпуске за турбиной. 

На рис. 2.5 представлены результаты расчета газообмена дизеля 

6ЧН15/18, работающего с разным избыточным противодавлением на выпуске:  

 

 
Рис. 2.5. Изменение давления в цилиндре, впускном и выпускном коллекторах, 

дизеля 6ЧН 15/18 на режиме ре=5,9 бар, n=1500 мин-1 при разных величинах 

противодавления за турбиной рТ2: а) рТ2 = 0,06 бар; б) рТ2 = 0,23 бар 



 - 57 -

а) 0.06 бар и б) 0.23 бар. Экспериментальные данные получены на ПО Барнаул-

трансмаш и предоставлены автору проф. В.К. Нечаевым для отладки методики 

расчета [8]. Анализ расчетных данных и результатов измерений давления, как в 

цилиндре, так и в обоих коллекторах, подтверждает высокую точность расчета 

процессов и в цилиндре дизеля, и в его впускной и выпускной системах.  

На рис. 2.6 представлены результаты расчета газообмена дизеля КамАЗ 

7405 (8ЧН 12/12), работающего по внешней скоростной характеристике. Инте-

гральные показатели представлены в таблице 7, также в сравнении с экспери-

ментальными данными, которые были предоставлены ОАО КамАЗ. 

 

Таблица 7. 

Параметры процесса газообмена дизеля КамАЗ 74-05 (8ЧН 12/12) 

 при работе по внешней скоростной характеристике 

2200 мин-1 1400 мин-1 1000 мин-1 Параметр 

Эксп. Расчет Эксп. Расчет Эксп. Расчет 

Давление перед компрессо-
ром, ро, бар. 

0,968 0,993 0,997 

Давление за турбиной, рТ2, 
бар. 

1,024 1,0125 1,007 

Давление перед турбиной, 
р*
Т0, бар.  

1,854 1,344 1,167 

Среднее давление во впу-
скном коллекторе, рs, бар 

1,93 1,938 1,48 1,47 1,265 1,26 

Средняя температура во 
впускн. коллекторе, Тs, К 

390 391 353 359 336 337 

Расход воздуха, кг/с 0,351 0,338 0,168 0,169 0,11 0,106 

Температура перед турби-
ной, ТТ, К 

768 770 798 778 788 775 

 

Фазы газораспределения:  Выпуск: начало 660 до НМТ, конец 100 за ВМТ; 

                                                 Впуск:    начало 130 до ВМТ,     конец 500 за НМТ. 



 - 58 -

Степень сжатия: 16;  распылитель: 4х0,33; суммарная площадь входного сече-

ния улитки турбины: 15 см2; температура окружающей среды: 300 К. 

 
Рис. 2.6. Изменение давления в цилиндре (а), впускном (с) и выпускном (b) 

коллекторах, а также расход газа через впускные (e) и выпускные (f) клапаны 

дизеля КамАЗ 7405 (8ЧН 12/12) на режимах: а) - Nе=192 кВт, n=2200 мин-1;  

б) - Nе=140 кВт, n=1400 мин-1; в) - Nе=90 кВт, n=1000 мин-1 
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Все расчеты выполнены с идентичными эмпирическими коэффициентами 

по исходным данным, предоставленным ОАО КамАЗ. Анализ результатов по-

казывает хорошее совпадение как кривых изменения давления в цилиндре, так 

и интегральных показателей газообмена. 

С помощью программы ДИЗЕЛЬ-РК, в которой реализована описанная 

методика расчета газообмена, компанией General Motors была выполнена серия 

расчетов рабочего процесса дизеля 4ЧН 8,2/8,2. Без перенастройки программы 

были выполнены расчеты 89 рабочих режимов двигателя на разных частотах 

вращения, с разной мощностью и разной степенью рециркуляции отработавших 

газов. Результаты расчета сопоставлены с результатами измерений. Сравнение 

расчетного и замеренного расхода воздуха представлено на рис. 2.7. 

Расход воздуха (кг/ч)
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Рис. 2.7. Сравнение расчетного и замеренного расхода воздуха дизеля 4ЧН 

8,2/8,2 для 89 рабочих режимов на разных частотах вращения, с разной  

мощностью и разной степенью рециркуляции отработавших газов.  

Данные получены и предоставлены компанией General Motors 
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 Представленные результаты тестовых расчетов, проведенных для четы-

рехтактных двигателей разного класса, разной размерности и быстроходности, 

работающих в разных условиях и на разных режимах, показывают вполне при-

емлемую точность описания процесса газообмена в ДВС, что позволяет сделать 

вывод о корректности сделанных допущений и применимости модифицирован-

ного 0-мерного метода расчета газообмена для исследования и оптимизации 

рабочих процессов ДВС. 

 

2.2.1. Особенности расчета газообмена двухтактных ДВС  

Основную трудность при расчете газообмена двухтактных двигателей 

представляет расчет параметров газа в полости рабочего объема во время про-

дувки. В этот период в рабочем объеме протекают сложные процессы взаимо-

действия двух газовых потоков: холодного свежего заряда и горячих отрабо-

тавших газов. Точное решение этой задачи возможно только в рамках про-

странственного расчета нестационарного течения газа в полости с подвижными 

стенками. Инженерные решения таких задач очень сложны и дороги в связи с 

тем, что они требуют больших ресурсов ЭВМ. Рассмотрение этих процессов в 

рамках термодинамических моделей также требует определенного искусства в 

выборе и реализации расчетных схем, а также эмпирических коэффициентов.    

 Для того чтобы разрабатываемые программные средства были универ-

сальными, они должны обеспечивать возможность моделирования самых рас-

пространенных схем организации процесса газообмена двухтактных ДВС, таб-

лица 8. 

При расчете течения через окна двухтактных двигателей эффективное 

проходное сечение рассчитывается исходя из геометрических размеров откры-

ваемых поршнем окон (рис. 2.8.)  и коэффициента расхода, зависящего от пере-

пада давления и направления течения. Значения коэффициентов расхода для 

окон разного конструктивного исполнения взяты из опубликованных данных 

[33, 34, 35]. 
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Рис. 2.8. Размеры впускных (индекс i) и выпускных (индекс e) окон 

двухтактного двигателя 

Таблица 8. 

Схемы организации газообмена в двухтактных ДВС 

 

 

Двигатель с ПДП 

 

 

 

 

 
а) Прямоточно-

клапанная  

Wmix = 0.02…0.04 

б) Прямоточно-

щелевая  

Wmix= 0.018…0.035 

в) Петлевые:  
поперечная и  
контурная 
Wmix = 0.1…0.13 

г) Кривошипно-

камерная  

Wmix = 0.11…0.15 

 

Использование традиционной для четырехтактных ДВС гипотезы о пол-

ном перемешивании ОГ и свежего заряда в цилиндре во время газообмена, в 

двухтактных двигателях приводит к завышенной оценке коэффициента оста-

точных газов и заниженной оценке коэффициента наполнения. Поэтому в ци-

линдрах двухтактных ДВС во время продувки параметры газа определяются 

раздельно для зон отработавших газов (ОГ) и свежего заряда (СЗ) исходя из 

комбинации гипотез: -  о «полном перемешивании», - о «послойном вытесне-
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нии»,  - о «замыкании». Гипотеза о мгновенном распространении возмущений, 

т.е. о равенстве давлений во всех точках объема цилиндра остается в силе. Рас-

сматривая две зоны: СЗ и ОГ, учитывается тепловое взаимодействие между ни-

ми. В начале и середине продувки, пока объем ОГ, отнесенный к текущему 

объему цилиндра, превышает некую величину Wmix, называемую параметром 

перемешивания, - используется гипотеза о «послойном вытеснении», т.е. ци-

линдр рассматривается как бы разделенным непрозрачной для газа мембраной 

на две зоны: ОГ и СЗ со своими значениями температуры и концентрации га-

зов. В обеих зонах все параметры рабочего тала определяются из совместного 

решения систем уравнений баланса массы и энергии (1.1), записанных для каж-

дой из зон, при условии равенства давлений в обеих зонах, с учетом теплооб-

мена между ними и уравнения баланса объемов: ∆V = ∆Vог + ∆Vсз. Решение сис-

темы уравнений ведется итерационным методом на каждом градусе поворота 

коленчатого вала. Естественно, предполагается, что газ из впускных окон вте-

кает в зону СЗ, а ОГ вытекают в выпускные клапаны или окна. (Гипотеза "о по-

слойном вытеснении".) Так продолжается до тех пор, пока отношение объема 

ОГ к текущему объему цилиндра не станет меньше некой, наперед заданной ве-

личины: Wmix - параметра перемешивания. С этого момента времени расчет пе-

реводится либо на гипотезу "о полном перемешивании" зон ОГ и СЗ (для пря-

моточных схем газообмена), либо на гипотезу "о замыкании" (для контурных 

схем газообмена). При перемешивании, параметры газа в цилиндре опять при-

нимаются однородными и определяются из соотношений аддитивности. При 

"прямом замыкании" - вводится допущение, что в выпускные органы устремля-

ется газ непосредственно из зоны СЗ, а оставшиеся ОГ остаются в цилиндре до 

конца газообмена и перемешиваются со свежим зарядом уже после закрытия 

впускных и выпускных органов. При обратном течении отработавших газов из 

выпускного коллектора в цилиндр и во впускной коллектор принимается гипо-

теза "об обратном замыкании". Выбрать правильное сочетание параметров пе-

ремешивания и замыкания можно только на основе экспериментальных данных 
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с обязательным газовым анализом, либо на основе опыта расчета традиционных 

конструкций ДВС, параметры качества газообмена которых известны. При от-

сутствии экспериментальных данных рекомендуется использовать значения па-

раметра перемешивания по данным таблицы 8, которые получены на основе ав-

торского опыта расчета газообмена двухтактных ДВС разных размерностей и 

схем продувки. Использование такого подхода позволяет с достаточной для 

практики точностью рассчитывать параметры очистки и наполнения двухтакт-

ных ДВС с тем чтобы в дальнейшем иметь надежные начальные условия для 

расчета процесса сгорания.  

В таблице 9 представлены результаты расчета интегральных параметров 

газообмена двух двухтактных дизелей в сравнении с опубликованными данны-

ми. Оба расчета проводились для заданных по экспериментальным данным: 

цикловой подачи топлива, а также давлению и температуре надувочного возду-

ха. Давление перед турбиной вычислялось из условия баланса мощности турбо-

компрессора.   

 

Таблица 9. 

Результаты расчета интегральных параметров газообмена 

в сравнении с опубликованными данными 

Дизель 10Д100 6ДКРН 74/160 

 Опубл. Расчет ∆% Опубл. Расчет ∆% 

Расход воздуха, Gair, кг/с 5,8 5,78 0,3 16,44 16,51 -0,4 

Коэффициент продувки, ϕ 1,41 1,38 2,1 1,29 1,3 -0,8 

Коэфф. избытка воздуха, α 2 2,06 -3,0 2,1 1,93 8,1 

Коэфф. остаточных газов, γr 0,06 0,049 18,3 0,04 0,033 17,5 

Давление наддува, бар 2,21 - - 1,85 - - 

Давлен. перед турбиной, бар 1,67 1,67 0,0 1,72 1,7 1,2 

Температ. перед турбиной, К 713 750 -5,2 796 772 3,0 
 

На рис. 2.9  представлены графики изменения эффективного проходного 
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сечения окон; параметров газа в цилиндре и коллекторах, а также расхода через 

окна двухтактного дизеля с противоположно движущимися поршнями 10Д100 

(10ДН 20,7 / 2х25,4) на режиме полной мощности: Nе=2200 кВт, n=850 мин-1.  

Исходные данные для расчета: конструкция окон двигателя, фазы газо-

распределения, параметры рабочего процесса взяты из опубликованных резуль-

татов исследований [36, 37, 38]. 

 
Рис. 2.9. Изменение эффективного проходного сечения окон, давления в  

цилиндре, впускном и выпускном коллекторах, а также расхода газа  

через впускные и выпускные окна двухтактного дизеля  

10Д100 на режиме: Nе=2200 кВт, n=850 мин-1 

 

На рис. 2.10 представлены аналогичные данные для малооборотного двух-

тактного крейцкопфного дизеля 6ДКРН 74/160 на режиме: Nе=7800 кВт, n=120 

мин-1. Исходные данные для расчета: конструкция окон и клапана, фазы 

газораспределения, конструкция распылителей форсунок, параметры рабочего 

процесса взяты из работы [39, 40].  
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 б) 

Рис. 2.10. Изменение эффективного проходного сечения окон, давления в  

цилиндре, впускном и выпускном коллекторах, а также расхода газа через  

впускные и выпускные окна двухтактного дизеля 6ДКРН 74/160  

на режиме: Nе=7800 кВт, n=120 мин-1 
 

Разница между расчетными данными и опубликованными значениями па-

раметров, характеризующими протекание процесса газообмена, достаточно ма-

ла. Заметное отклонение коэффициента избытка воздуха α от оценочной вели-

чины объясняется неувязкой этой самой оценочной величины в самой работе 

[39].  

Анализ представленных данных позволяет сделать вывод о том, что в 

рамках расширенной квазистационарной модели газообмена ДВС можно с дос-

таточной для практики точностью рассчитывать процессы очистки и наполне-

ния цилиндров двух- и четырехтактных ДВС разной размерности, быстроход-

ности и применения, что позволяет получать надежные граничные условия для 

расчета внутрицилиндровых процессов, и прежде всего, сгорания в дизеле.  
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2.3. Математическая модель теплообмена в цилиндре 

Для расчета количества теплоты отведенного в стенки рабочего объема 

цилиндра, коллектора, форкамеры или кривошипной камеры используется 

уравнение Ньютона-Рихмана: Qw = αw Fw τ (T - Tw), где: αw - коэффициент теп-

лоотдачи; Fw - площадь тепловоспринимающей поверхности; τ  -  интервал 

времени; T,  Tw - температура газа и температура стенки. 

Основную сложность при расчете процессов теплообмена в ДВС вызыва-

ет определение коэффициентов теплоотдачи от газов к стенке цилиндра αw и 

температуры стенки, ограничивающей рабочее тело - Tw. Так как в данной ра-

боте не предполагается исследовать детально вопросы теплонапряженности 

двигателя, то в целях упрощения методики можно считать коэффициент тепло-

отдачи αw постоянным для рассматриваемых поверхностей на расчетном интер-

вале времени. Так как температуры различных поверхностей рабочего объема 

могут значительно отличаться друг от друга, то теплообмен на них моделирует-

ся дифференцировано. Такой метод широко применяется при расчетах и не сни-

жает точности расчета мощностных и эффективных показателей рабочего 

процесса двигателя. 

Для рассмотрения теплообмена в цилиндре двигателя существует более 

30 зависимостей для αw [41], и все же большинство авторов отдают предпочте-

ние формуле Вошни [1], так как она учитывает изменение теплообмена по углу 

поворота коленчатого вала на различных участках рабочего цикла. Кроме того, 

она учитывает лучистый теплообмен, на долю которого по данным Г.Б. 

Розенблита, Р.М. Петриченко и др. [41, 42, 45] приходится до 30 % общего 

теплового потока. Опытная проверка А.М. Павличенко и В.П. Жуковым [43, 44] 

этой формулы подтвердила ее наибольшую достоверность среди многообразия 

существующих. Ими же приводятся рекомендации по уточнению множителя в 

формуле Вошни: для быстроходных двигателей он может быть увеличен до 

135, а для малооборотных, уменьшен до 85. 
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где:  р, Т - давление (МПа) и температура (К) газа в цилиндре, D -  диаметр ци-

линдра, W = 6,18 Сm - скорость газа в процессе продувки - наполнения;  
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TVCW −+= - скорость газа в процессе сгорания и 

расширения; W = 2,28 Cm - скорость газа в процессе сжатия;  Сm = S  n / 30 - 

средняя скорость поршня; S, Vh  - радиус кривошипа, рабочий объем цилиндра;  

рa, Ta, Va  - давление, температура и объем цилиндра в начале сжатия; рпрокр  - 

давление в цилиндре при прокрутке двигателя (без сгорания). 

Средняя температура стенки огневого днища крышки цилиндра Tw (или 

температура втулки/гильзы цилиндра для двигателей с ПДП) определяется пу-

тем решения задачи теплопроводности многослойной стенки. Для этого необ-

ходимо задать средний коэффициент теплопроводности материала - λ и толщи-

ну огневого днища ∆, а также параметры: коэффициент теплопроводности λн и 

толщину ∆н литейной корки и накипи на поверхности водяной рубашки охлаж-

дения или относительную (к площади поршня) величину охлаждаемой поверх-

ности головки цилиндра (без учета оребрения) для воздушной системы охлаж-

дения. Для двигателей с ПДП перечисленные параметры задаются для гильзы 

цилиндра. 

Температура тепловоспринимающей поверхности рассчитывается по 

уравнению: ;
)(
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1  - термиче-

ское сопротивление многослойной стенки; Tохл - температура охлаждающей 

среды; T  - температура газа; αw охл - коэффициент теплоотдачи со стороны сис-

темы охлаждения. Осреднение αw ср и (αwТ)ср ведется за расчетный цикл: - 720о 

п.к.в. для четырехтактного ДВС и 360o п.к.в. - для двухтактного. 

Средняя температура огневого днища поршня Tw_pist  оценивается в про-

порции от температуры днища крышки цилиндра Tw_head или гильзы цилиндра  
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для двигателей с ПДП:  Tw_pist = Tw_head   kT. Коэффициент пропорциональности  

kT определяется  по опубликованным результатам термометрирования различ-

ных конструкций (см. таблицу 10). Температура втулки цилиндра (для обычных 

двигателей без ПДП) принимается постоянной. 

Таблица 10. 

Коэффициент пропорциональности kT к расчету средней температуры поршня в 

зависимости от сочетания материалов головки поршня и крышки цилиндра 

Материал крышки Материал 

поршня Сталь Чугун Алюминий 

Сталь 1,08 1,1 1,15 

Чугун 1,035 1,08 1,13 

Алюминий 0,83 0,85 1,08 

 

Коэффициент теплоотдачи со стороны охлаждающей среды в крышке ци-

линдра (или во втулке/гильзе для ПДП) определяется для жидкостной системы 

охлаждения по формуле Зоннекена как функция средней скорости течения 

жидкости Wохл :  охлoххw WBA +=α ,  где: A и B - эмпирические коэффициенты. 

По опубликованным данным [45] для нефорсированных двигателей можно при-

нять А = 350,  В = 2100. Для современных форсированных двигателей, в систе-

мах охлаждения которых возможно поверхностное кипение, коэффициент 

теплоотдачи повышается в несколько раз. В связи с тем, что конфигурация  по-

лостей жидкостного охлаждения двигателей может сильно отличаться, точный 

расчет коэффициентов теплоотдачи в них представляет серьезную трудность. 

Поэтому в настоящей работе предлагается использовать ту же формулу Зонне-

кена, но с другими значениями коэффициентов А и В, величины которых под-

бираются в процессе идентификации математической модели по эксперимен-

тальным данным.   

Для контроля достоверности задания параметров литейной корки и наки-

пи в системе водяного охлаждения, определяется температура днища крышки 
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цилиндра (гильзы для ПДП) со стороны системы охлаждения Twохл.  
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Её величина не должна превосходить температуру кипения охлаждающей жид-

кости более чем на 15-20 градусов. За этим надо следить при идентификации 

математической модели.    

Для воздушной системы охлаждения коэффициент теплоотдачи αw охл оп-

ределяется с учетом параметров оребрения и скорости воздуха по методике, 

 опубликованной в монографии [46]. 

  

2.4. Математическая модель образования сажи  

Расчет эмиссии сажи осуществляется по модифицированной методике 

профессора Н.Ф.Разлейцева [5], в которой учитывается влияние особенности 

процесса горения распыленного топлива на образование и выгорание сажевых 

частиц. Принято, что сажевые частицы образуются преимущественно двумя пу-

тями: 

- в результате цепного деструктивного превращения молекул топлива, 

диффундирующих от поверхности капель к фронту пламени; 

- вследствие высокотемпературной термической полимеризации и дегид-

рогенизации парожидкостного ядра испаряющихся капель.  

Параллельно идет процесс выгорания сажевых частиц и уменьшения их 

объемной концентрации вследствие расширения. Вывод уравнений выделения 

и выгорания сажи подробно изложен в литературе [5], поэтому здесь приводят-

ся лишь окончательные расчетные соотношения. 

Скорость сажеобразования в зоне горения: [ ] ,004,0
ττ d

dx
V
g

d
Cd c

K

=





  где: V - 

текущий объем цилиндра, gc - цикловая подача топлива,  dx/dτ - скорость теп-

ловыделения. 

Скорость сажеобразования по механизму полимеризации ядер капель 
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пропорциональна скорости исчезновения жидких капель вследствие их полного 

испарения. Для разных процессов она вычисляется по разным зависимостям. 

На участке впрыскивания: [ ]
впр

n

c

П

d
K

V
g

d
Cd

τ

τ

τ

























−−

=







'

32

exp1

7,1 , где: τ   - 

текущее время от начала впрыскивания, τвпр - продолжительность впрыскива-

ния, n' - характеристика распределения (для дизельных  форсунок n' = 2...4), К - 

константа испарения, d32 - средний поверхностный диаметр капель. Разлейце-

вым было предложено рассчитывать константу испарения как K=1.12 10-6 / p, 

где давление p [MПa], а средний диаметр по Заутеру d32 оценивать как средний 

для всего процесса впрыскивания. Однако, последнее приводит к низкой чувст-

вительности модели к таким недостаткам системы впрыскивания, как под-

впрыск и затянутое окончание топливоподачи, которые приводят к повышен-

ному сажевыделению. Поэтому в данной работе предложено в качестве d32 ис-

пользовать текущий средний Заутеровский диаметр, зависящий от времени 

(рис. 2.12, а).   

После окончания топливоподачи: 
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 ττ

ττ
, где: τ2 - текущее время 

от конца подачи топлива, xквпр - доля теплоты, выделившейся к концу топливо-

подачи. 

Скорость выгорания сажи: 
[ ] [ ] ,101,3 5,06

2
Cpnk

d
Cd

O
B

−=







τ
 где: p - текущее 

давление в цилиндре, МПа; [C] = C / V —текущая концентрация сажи в объеме 

цилиндра; коэффициент окисления kO2, который у Разлейцева принят равным 1. 

Однако для уточнения модели в плане учета химического состава топлива и 

учета текущей концентрации кислорода в цилиндре, коэффициент окисления 

предложено рассчитывать по формуле:  ( ) ,1118,1
2

0
2 
















−−−= xkO µ

µ
α  где: 



 - 71 -

;791,0
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32412209,0

1
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 −+=

HCOHC  α – коэффициент избытка 

воздуха при сгорании, x – доля выделившейся теплоты; С=0,87, Н=0,126, 

О=0,004 – массовые доли углерода, водорода и кислорода в топливе (числен-

ные значения представлены для случая дизельного топлива).  

Скорость изменения концентрации сажи в цилиндре из-за расширения: 

[ ] [ ]C
d
dV

V
n

d
Cd

V ϕτ
675,0=








 . 

Результирующая скорость изменения концентрации сажи в цилиндре: 
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= - по-

строчный множитель,  n - частота вращения коленчатого вала, nном - номиналь-

ная частота вращения коленчатого вала, A, m - эмпирические коэффициенты. 

Концентрация сажи в выхлопных газах (приведенная к нормальным усло-

виям): [ ] [ ] k
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B
pn

d
d
CdC

1
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1,0
6∫ 








=

ϕ

ϕ
τ , где: p480 - давление в цилиндре в момент 60о 

до НМТ,  k =1,33 - показатель адиабаты ОГ. 

Перевод полученного значения концентрации сажи [C], г/м3 в единицы 

шкалы Хартриджа осуществляется по уравнению: 

Hartridge = 100  [1 – 0,9545  exp (- 2,4226  [C])]. 

По аналогичным эмпирическим зависимостям концентрация сажи [C] 

может быть переведена, в единицы шкалы Bosch, а также в единицы коэффици-

ента абсолютного светопоглощения К, м-1.  

Показатели эмиссии твердых частиц могут быть вычислены по эмпириче-

ской формуле Алкидаса [49], в зависимости от дымности выхлопа: 

[ ]
206,1

10
10ln565 








−
=

Bosch
PM , мг/м3. 

В качестве альтернативы можно вычислить эмиссию твердых частиц по 

формуле предложенной на фирме Cummins [48]. 
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На  рис. 2.11 представлены результаты расчета динамики образования и 

выгорания сажи автомобильного дизеля КамАЗ 7405 и приведено сравнение ре-

зультатов расчета эмиссии сажи по шкале Хартриджа с результатами измере-

ний по внешней скоростной характеристике этого же двигателя. Кроме того, 

сопоставление расчетных и экспериментальных данных проведено по удельно-

му эффективному расходу топлива be и максимальному давлению цикла pz. Для 

каждого из трех режимов внешней скоростной характеристики задавалась своя 

форма характеристики впрыскивания.  Экспериментальные данные предостав-

лены НТЦ КамАЗ 

 

 
Рис. 2.11. Результаты расчета эмиссии сажи автомобильного дизеля КамАЗ: 

а) d[C]/dτ - скорость образования и выгорания сажи (n=2200 мин-1, Pe=9,5 бар); 

б) внешняя скоростная характеристика дизеля КамАЗ 7405 
 

 Аналогичные результаты представлены для нагрузочной характеристики 

одноцилиндрового безнаддувного дизеля Lombardini 15LD350  (1Ч 8,2/6,6), ра-

ботающего на частоте вращения 3600 мин-1. Скорость впрыскивания топлива в 

этом дизеле была рассчитана на основании экспериментально замеренных диа-

грамм давления в топливном трубопроводе высокого давления и подъема за-

порной иглы форсунки на 5 режимах нагрузочной характеристики. На рис. 2.12. 

представлены результаты расчета скорости впрыска и среднего диаметра ка-

пель для режимов: 100% (Ре=4.6 бар), 50%, 10%. Экспериментальные данные 
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предоставлены компанией Lombardini. Средний диаметр капель в процессе 

впрыскивания рассчитан по методике, описанной в параграфе 3.3, где в качест-

ве скорости впрыскивания использовалась мгновенная скорость истечения из 

сопел распылителя. Следует отметить, что расчет эмиссии сажи лишь по сред-

нему за весь период впрыскивания диаметру капель без учета его резкого роста 

в начале, и особенно, в конце топливоподачи, а также принятие коэффициента 

окисления kO2 постоянным, существенно ухудшает результаты расчета и не по-

зволяет добиться удовлетворительного согласования расчетных и эксперимен-

тальных данных, полученного в результате применения модифицированных 

уравнений Разлейцева.   

 

 
Рис. 2.12. Результаты расчета эмиссии сажи и NOx для одноцилиндрового  

дизеля Lombardini 15LD350: а) средний Заутеровский диаметр капель SMD и 

характеристики впрыскивания; б) изменение эмиссии сажи и NOx 
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2.5. Методы расчета эмиссии оксидов азота 

Описанные ниже методики расчета предназначены для расчетных иссле-

дований процесса образования оксидов азота в двигателях внутреннего сгора-

ния.  

По современным представлениям выделяют четыре группы оксидов азота, 

которые образуются при горении углеводородных топлив: «термические», «то-

пливные», «быстрые» и образующиеся по механизму «N2O» [50, 51]. 

К «термическим» NOx относят оксиды азота, образующиеся в зоне про-

дуктов сгорания по «термическому» механизму. Этот путь образования NOx 

считают основным для ДВС с традиционным способом организации рабочего 

процесса. 

«Топливные» NOx образуются в процессе горения вследствие частичного 

окисления азотсодержащих соединений топлива до NOx. Так как в современных 

топливах азот не содержится, то этот путь образования NOx, как правило, не 

учитывают. 

«Быстрые» NOx образуются непосредственно в зоне горения в результате 

связывания молекул азота углеводородными радикалами. Образование «быст-

рых» NOx характерно для рабочих процессов, протекающих при относительно 

более низких температурах (чем для «термических» NOx) и при высоких кон-

центрациях углеводородов. Особенную актуальность этот путь образования 

NOx приобретает для современных двигателей с многоразовым впрыскиванием 

топлива, двигателей с рециркуляцией отработавших газов, а также для ДВС, 

работающих на альтернативных топливах. 

По механизму «N2O» оксиды азота образуются через промежуточное об-

разование закиси азота N2O. Считают [52], что образование NOx по данному 

механизму не имеет существенного значения в условиях камеры сгорания дви-

гателя и его можно не принимать во внимание. 

Из приведенного выше описания путей образования оксидов азота в ци-

линдрах ДВС следует, что для решения задач, поставленных в данной работе, 
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необходимо учитывать термические и быстрые оксиды азота. Основные прин-

ципы расчета выбросов NOx изложены ниже.  

 

2.5.1. Общие принципы расчета выброса оксидов азота 

Для моделирования процесса образования оксидов азота на первом этапе 

определяются локальные условия, в которых происходит это процесс. Основ-

ными факторами, которые определяют выход оксидов азота, являются локаль-

ный состав горючей смеси и температура в зоне, где образуются оксиды азота. 

Для определения указанных параметров используется двухзонная модель про-

цесса сгорания [51]. 

В двигателе процесс сгорания условно разделен на две зоны: зону свежей 

смеси и зону продуктов сгорания. Зона свежей смеси представляет собой смесь 

остаточных газов с воздухом, поступившим в цилиндр при наполнении. Перед 

началом сгорания эта зона занимает весь объем цилиндра. В ходе сгорания 

происходит увеличение объема зоны продуктов сгорания. При разработке двух-

зонной математической модели процесса сгорания принято допущение, что го-

рение топлива в цилиндре протекает с локальным коэффициентом избытка воз-

духа в зоне горения, значение которого в процессе сгорания изменяется от его 

начальной величины αгн < 1 до 1. Текущее значение αг на участке сгорания оп-

ределяется линейной зависимостью: 

ϕ
ϕ
α−

+α=α
z

гн
гнг

1 , 

где: ϕz – продолжительность процесса сгорания, п. к. в.; ϕ – текущее значение 

угла поворота кривошипа от начала сгорания, п.к.в. 

Расчет температуры продуктов сгорания в зоне сгорания выполняется по 

формуле [53]: 
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где: А и В – коэффициенты уравнения для энтальпии продуктов сгорания вида 

Нпс(Тпс) = АТ2
пс + ВТпс+ С, кДж/кмоль; (коэффициенты А, В, С определяются в 

результате специальных расчетов, например, для продуктов сгорания дизельно-

го топлива: A = 9,65998·10-4; B = 35,4882 + 0,472833·р; C=0); rпс – доля продук-

тов сгорания в заряде цилиндра; р – давление в цилиндре в конце расчетного 

участка, МПа; Тсм – температура свежей смеси в конце расчетного участка, К; 

Тср – средняя температура заряда в конце расчетного участка К; Нсм – энтальпия 

свежей смеси, кДж/кмоль (Нсм(Тсм)=[aсм+8,314+bсмТсм/2+ cсмТ2
см/3]Тсм); aсм, bсм , 

cсм – коэффициенты уравнения истинной мольной изохорной теплоемкости 

сжимаемого заряда. 

Необходимо отметить, что для расчета Тпс используются данные, полу-

ченные на основе расчета рабочего процесса, описанного в главе 2. Полученные 

локальные показатели (αг, Тпс) используют при расчете процессов образования 

оксидов азота. 

 

2.5.2. Расчет образования термических оксидов азота 

«Термическая» теория образования оксида азота была разработана Б.Я. 

Зельдовичем, П.Я. Садовниковым и Д.А. Франк-Каменецким [54]. В ней веду-

щую роль играют свободные атомы кислорода и азота. Окисление азота проис-

ходит по цепному механизму, основные реакции которого: 

 O2 ⇔  2O;  

 N2 + O ⇔   NO + N;  

 N + O2 ⇔  NO + O.  

 

Определяющей является последняя реакция, скорость которой зависит от 

концентрации атомарного кислорода. 

Расчет образования NO по уравнению цепного механизма производится 

для зоны сгорания, затем определяется средняя концентрация NO по камере 
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сгорания. Объемная доля оксида азота в продуктах сгорания NOr , образовав-

шихся в зоне на данном шаге расчета [53]: 
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где р – давление в цилиндре, Па; Tпс– температура в зоне продуктов сгорания, 

К; R – универсальная газовая постоянная, Дж/(моль·К); ω - угловая скорость 

коленчатого вала, рад/с; NOeqr , eqN2
r , Oeqr , eqO2

r   – равновесные концентрации ок-

сида азота, молекулярного азота, атомарного и молекулярного кислорода, соот-

ветственно.  

Равновесные концентрации компонентов рассчитываются на каждом шаге 

расчета. Расчет ведется для 18 компонентов отработавших газов: O, O2, O3, H, 

H2, OH, H2O, C, CO, CO2, CH4, N, N2, NO, NO2, NH3, HNO3, HCN. Для этого ре-

шается система из 14 уравнений равновесия, трех уравнений материального ба-

ланса и уравнения Дальтона [50]. 

Доля оксида азота в целом по камере сгорания (цилиндру):    псNONOц rrr = . 

Доля оксида азота в «сухих» продуктах сгорания: 

OH

NO
сух NO

2
1 r

rr
−

= , 

где OH2
r  – объемная доля водяных паров в камере сгорания. 

«Сухая» доля оксида азота в камере сгорания: 
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Удельный выброс оксида азота NO в г/кВтч рассчитывается как: 
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где: Мпс – количество продуктов сгорания в конце процесса сгорания, кмоль; Lц 

– работа, выполненная за весь рабочий цикл, кДж; ηм – механический КПД дви-

гателя. 

Проверка точности модели по расчету образования термических NO была 

проведена путем сопоставления результатов расчета с опытными данными, по-

лученными при испытаниях различных дизелей: Д49, ЗМЗ, ЯМЗ, КамАЗ. Раз-

личия между расчетными и экспериментальными данными не превышали 

10…15%. Результаты расчета образования термических NOx  в сравнении с экс-

периментальными данными дизеля ЯМЗ-7512, работающего по 13-ти ступенча-

тому циклу, представлены на рис. 2.13. 

 
Рис. 2.13. Концентрация NOx в отработавших газах дизеля ЯМЗ-7512 по  

экспериментальным и расчетным данным 
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2.5.3. Расчет образования оксидов азота по 

детальному кинетическому механизму 

Для учета образования быстрых оксидов азота используется детальный 

кинетический механизм, который включает в себя как реакции образования 

«термических», так и «быстрых» оксидов азота [55, 56]. 

В детальном кинетическом механизме учитывается тот факт, что сгорание 

сложных углеводородов происходит стадийно: 

- первой фазой является очень быстрый распад молекулы топлива на ра-

дикалы и молекулы с меньшим числом атомов; 

- далее происходит значительно более медленный процесс догорания, в 

котором участвуют частицы с одним - двумя атомами углерода. 

Для упрощения описания первой фазы сгорания в расчетные схемы для 

более сложных, чем метан, углеводородов (компонентов дизельного топлива, 

биотоплива, ДМЭ) введены брутто-реакции, которые описывают распад выс-

ших углеводородов и их производных до более мелких молекул и радикалов. 

Кинетика первоначального распада молекулы топлива, описывается 40 

реакциями с участием 10 компонентов. 

Предполагается, что в независимости от рода рассматриваемого углево-

дорода при его сгорании во второй фазе участвуют одинаковые вещества. По-

этому для описания процесса догорания используют неэмпирический деталь-

ный кинетический механизм (ДКМ) сгорания простейшего углеводорода - ме-

тана. Кинетическая схема образования NO при сгорании метана, построенная 

на основе кинетической схемы проф. Басевича В.Я., была взята из работ Бочко-

ва М.В. и Ловачева Л.А [57, 58]: 

CH4+O2 ⇔ CH3+HO2 

CH3+O ⇔ H+H2CO 

. . . . . . . . . . . . . . . . . . 

CH+N2 ⇔ HCN+N 

N+O2 ⇔ NO+O. 
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Данная схема состоит из 199 реакций и определяет концентрации 33 ком-

понентов: CH4, C2H, C2H2, C2H3, C2H3O2, C2H4, C2H5, C2H6, CH, CH2, CH3, CH3O, 

CH2O, CHO, CO, CO2, H, H2, H2O, H2O2, HO2, O, O2, OH, N2, N, NO, NO2, N2O, 

HNO, NH, HCN, CN. 

Материальный баланс компонентов, участвующих в химических реакци-

ях, описывался системой кинетических уравнений: 
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где: Cj, Ck ,… Cζ – мольные доли соответствующих веществ; τ – время; ki – кон-

станта скорости химической реакции i, определяемой по уравнению Аррениуса: 

)
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Здесь A – предэкспоненциальный множитель, n – показатель степени, Е – энер-

гия активации, R – универсальная газовая постоянная. 

Численное решение системы дифференциальных уравнений осуществля-

лется методом Гира переменного порядка точности, в котором при изменении 

шага расчета происходит автоматический выбор порядка точности путем изме-

нения количества слагаемых в аппроксимирующем полиноме. Методика расче-

та и компьютерный код для расчета эмиссии NOx использованные в данной Ра-

боте были написаны А.В. Козловым и М.П. Гириновичем.    

Проверка адекватности данной методики расчета производилась путем 

сравнения опубликованных результатов экспериментальных исследований дви-

гателя Caterpillar 3401 [141] с расчетными данными (см. главу 4). Особенно-

стью рабочего процесса данного дизеля является использование двух- и трех-

кратного впрыскивания топлива. Полученное различие расчетных и экспери-

ментальных данных не превышает 10..15%, рис. 4.13. 
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На рис. 2.12-б в сравнении с экспериментальными данными представлены 

результаты расчета эмиссии сажи и NOx одноцилиндрового дизеля Lombardini 

15LD350  (1Ч 8.2/6.6) при работе его по нагрузочной характеристике при 

n=3600 мин-1. Экспериментальные данные предоставлены компанией Lom-

bardini. Анализ полученных результатов показывает, что использование 

механизма Зельдовича дает сильно заниженные результаты в сравнении с экс-

периментом, хотя и может быть использовано с применением калибровки, то-

гда как расчет по детальному кинетическому механизму значительно лучше со-

гласуется с результатами измерений.   

Таким образом, использованные в данной работе методики расчета про-

цессов образования оксидов азота на основе ДКМ позволяют решать широкий 

круг задач улучшения экологических показателей двигателей с традиционными 

и новыми рабочими процессами, работающими как на нефтяных, так и на аль-

тернативных видах топлива. 

 
  

2.6. Последовательность расчета рабочего процесса поршневого ДВС  

Расчет рабочего процесса поршневого ДВС проводится в следующей по-

следовательности: (см. также блок-схему на рис. 2.14, 2.15.)  

 1. Задание начальных  приближений параметров начала сжатия (в точке « 

a »):  давление - рa, температура - Ta, концентрация ОГ - ra. 

2. Расчет сжатия. Цикл от т. « а » до ВМТ включает на каждом шаге: 

- расчет теплофизических свойств рабочего тела; 

- расчет коэффициента теплоотдачи и отвода теплоты в стенки; 

- расчет утечек через поршневые кольца; 

- решение системы уравнений баланса массы и энергии для открытой 

термодинамической системы (цилиндра). 

3. Расчет сгорания от начала впрыскивания до окончания сгорания: 

- для бензинового и газового ДВС: вычисляется функция скорости тепло-
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выделения dx/dφ по методу Вибе.   

- для дизельного ДВС рассчитывается процесс смесеобразования и тепло-

выделения dx/dφ по методике изложенной в главе 3. 

4. Расчет сгорания - расширения. Цикл от начала впрыскивания до начала 

выпуска т. « b » включает на каждом шаге: 

- расчет теплофизических свойств рабочего тела с учетом диссоциации; 

- расчет коэффициента теплоотдачи и теплоотвода в стенки; 

- расчет утечек через поршневые кольца; 

- решение системы уравнений баланса массы и энергии для открытой 

термодинамической системы (цилиндра); 

- расчет параметров зоны свежего заряда и зоны ОГ (для искрового ДВС);  

5. Задание начальных условий (давление, температура, концентрация) в 

выпускном и впускном коллекторах, в кривошипной камере. 

6. Расчет газообмена. Цикл от т. « b » до начала сжатия (т. « а ») включает 

на каждом шаге: 

- расчет перетоков массы и энтальпии с учетом теплообмена в каналах 

между впускным коллектором, кривошипной камерой, цилиндром, выпускным 

коллектором; 

- расчет теплофизических свойств рабочего тела, теплообмена и решение 

систем уравнений баланса массы и энергии для открытых термодинамических 

систем: впускного коллектора; кривошипной камеры; цилиндра; выпускного 

коллектора;  

- расчет параметров в разных зонах цилиндра (зоне свежего заряда и зоне 

ОГ) в зависимости от принятой гипотезы газообмена двухтактного ДВС: 

а) гипотеза о полном перемешивании;  б) гипотеза о послойном вытесне-

нии; в) гипотеза о прямом замыкании; г) гипотеза об обратном замыкании. 

7. Расчет параметров в элементах газовоздушного тракта ДВС до оконча-

ния периода их изменения по времени: во впускном коллекторе; в кривошип-

ной камере;  в выпускном коллекторе. 
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8. Расчет средних значений параметров в элементах газовоздушного трак-

та ДВС за период. 

9. Проверка условия совпадения параметров  рабочего тела в начале и 

конце периода во всех элементах газовоздушного тракта. Если начальные усло-

вия в коллекторах и кривошипной камере не подтвердятся в конце периода с 

заданной точностью, то начальным значениям параметров газа делается    при-

ращение и расчет повторяется с п. 6. 

10. Проверка условия совпадения параметров рабочего тела в цилиндре 

начале сжатия. Если начальные условия в цилиндре в начале сжатия (т. «а») не 

совпадут с принятыми ранее с заданной точностью, то начальным параметрам 

дается приращение и расчет возобновляется с п.2. 

11. Решение задачи теплопроводности для расчета средней температуры 

стенки крышки цилиндра и поршня. 

12. Расчет интегральных показателей индикаторного процесса и процесса 

газообмена. 

После сходимости всех итерационных процессов производится расчет 

мощностных и эффективных показателей двигателя, рассчитывается октановое 

число топлива по методу Дауда-Эйза [47] для искровых ДВС, для дизелей рас-

считывается эмиссия сажи по методу Разлейцева [5], эмиссия твердых частиц 

по формуле Cummins [48] или Алкидаса [49], а также эмиссия оксидов азота по 

схеме Зельдовича, или по детальному кинетическому механизму. Мощность, 

передаваемая на вал с приводных агрегатов, определяется по параметрам газа и 

величинам КПД турбин и компрессоров. 

 

 



 - 84 -

 

 
 

Задание начальных  приближений 
параметров начала сжатия : 
 Pa, Ta, ra 

Расчет сжатия. (Цикл от т. а до т. с ) 
- расчет теплофизических свойств рабочего тела; 
- расчет коэффициента теплоотдачи; 
- расчет утечек через поршневые кольца; 
- решение системы уравнений баланса массы и 

энергии для открытой термодинам. системы. 

    Процесс 

Расчет сгорания-расширения. (Цикл от начала сгорания до т. b) 
- расчет теплофизических свойств рабочего тела с учетом 

диссоциации; 
- расчет коэффициента теплоотдачи; 
- решение системы уравнений баланса массы и энергии для 

открытой термодинамической системы; 
- расчет утечек через неплотности; 
- расчет параметров зоны свежего заряда и зоны ОГ (для 

искрового ДВС). 

Задание начальных условий в : 
-     впускном коллекторе; 
- выпускном коллекторе; 
- кривошипной камере*. 

В 

А 

Расчет сгорания в искровом 
ДВС по методу Вибе. 
Расчет скорости 
тепловыделения dx/dφ 

Расчет смесеобразования и 
сгорания в дизеле по методу, 
изложенному в главе 3. 
Расчет скорости 
тепловыделения dx/dφ 

 

Рис. 2.14. Блок схема программы расчета поршневого ДВС (начало); 

* - для двухтактного ДВС с кривошипно-камерной продувкой 
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А

Расчет газообмена. (Цикл от т. b до т. а)
1. Расчет перетоков массы и энтальпии с учетом теплообмена в каналах между
впускным коллектором, кривошипной камерой*, цилиндром, выпускным
коллектором. Расчет утечек.
2. Расчет теплофизических свойств рабочего тела, теплообмена и решение
систем уравнений баланса массы и энергии для открытых термодинамических
систем: - впускного коллектора; - кривошипной камеры*; - цилиндра; -
выпускного коллектора.
3. Расчет параметров в разных зонах цилиндра (зоне свежего заряда и зоне ОГ)
в зависимости от принятой гипотезы газообмена**:
- гипотеза о полном перемешивании;  - гипотеза о послойном вытеснении;
- гипотеза о прямом замыкании;           - гипотеза об обратном замыкании.

Расчет параметров в элементах газовоздушного тракта ДВС до окончания
периода их изменения по времени:  - во впускном коллекторе; - в кривошипной
камере*;  - в выпускном коллекторе.
Расчет средних значений параметров в элементах ГВТ тракта ДВС за период.

НЕТ : Задание новых значений начальных
условий в :   - впускном коллекторе;
                      - выпускном коллекторе;
                      - кривошипной камере*.

ДА

НЕТ : 1. Задание новых значений
начальных условий в начале сжатия ( т. а)
2. Решение задачи теплопроводности:
расчет средней температуры стенки крышки
цилиндра и поршня.

В
ДА

Расчет интегральных показателей индикаторного процесса и газообмена.

Завершение расчета поршневой части ДВС

Проверка условия совпадения параметров
рабочего тела в  цилиндре начале сжатия ( т. а)

Проверка условия совпадения параметров
рабочего тела в начале и конце периода во всех
элементах газовоздушного тракта.

Рис. 2.15. Блок схема программы расчета поршневого ДВС (окончание); 

* - для 2 тактного ДВС с кривошипно-камерной продувкой; 

** - для 2 тактных ДВС с другими схемами газообмена 



 - 86 -

2.7. Последовательность расчета рабочего процесса ДВС с согласованием  

характеристик турбин и компрессоров с поршневой частью  

Расчет рабочего процесса комбинированного ДВС (КДВС) включает в се-

бя расчет параметров турбин и компрессоров, входящих в его состав и, в зави-

симости от задач исследования, может осуществляться двумя основными спо-

собами: 

1. Со "статическим" заданием параметров после компрессора и перед 

турбиной. В этом случае: 

- параметры газа после компрессора и давление перед турбиной могут за-

даваться явно;  

- параметры газа после компрессора и перед турбиной могут  вычисляться 

по заданным величинам степеней повышения давления в компрессоре или по-

нижения давления в турбине;  

- давление перед турбиной может вычисляться по уравнению баланса 

мощностей турбины и компрессора.  

Этот способ является очень экономичным, он используется  для исследо-

вания процессов сгорания, газообмена, общего анализа двигателя и т.д. 

2. Путем согласования характеристик турбин и компрессоров с поршне-

вой частью (характеристики турбин и компрессоров должны быть заданы спе-

циальным образом в текстовых файлах определенного формата: формат стан-

дарта SAE является общепринятым в мировой практике). Этот способ позволя-

ет спрогнозировать характеристику КДВС при разных условиях и с разными 

турбинами и компрессорами, а также подобрать (настраивать) турбину или 

компрессор для обеспечения наилучшей характеристики КДВС в целом, или 

спроектировать алгоритм управления устройствами перепуска воздуха после 

компрессора или газа мимо турбины. 

Для расчета характеристики или одного режима работы КДВС с учетом 

согласования поршневой части с компрессорами и турбинами агрегата наддува, 

в качестве исходных данных, определяющих режим, используются только: час-
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тота вращения вала двигателя, цикловая подача топлива, опережение впрыски-

вания, высота и скорость полета (для авиационных ДВС). Параметры газа после 

компрессора и перед турбиной задаются только в качестве первого приближе-

ния. От точности их задания зависит только количество итераций, за которое 

будет найден совместный режим работы.  

Расчет поршневого двигателя совместно с турбинами и компрессорами, 

образующими агрегат наддува, может быть проиллюстрирован на примере рас-

чета КДВС с двухступенчатым свободным турбокомпрессором [59]. Эта схема 

является наиболее общей и наиболее сложной для расчета, другие схемы могут 

быть получены из нее удалением тех или иных узлов, или заменой связей на 

более простые, не требующих итерационных методов решения. 

Блок-схема программы совместного расчета поршневого ДВС и свобод-

ного двухступенчатого агрегата наддува, поясняющая последовательность рас-

чета, представлена на рис. 2.16, 2.17. На блок-схеме для простоты не представ-

лены модули расчета дополнительной камеры сгорания, устройств перепуска 

воздуха после компрессоров и ОГ мимо турбин, а также модули расчета охла-

дителей наддувочного воздуха.  

 

Последовательность расчета КДВС с двухступенчатым свободным ТК. 

1. Задание начальных приближений: 

- давления наддува рк, температуры наддувочного воздуха Тк,  

- среднего давления в выпускном коллекторе рr,  

- множителя А в уравнении, аппроксимирующем расходную характери-

стику турбины [8, 59, 60],  

- частоты вращения роторов турбин и компрессоров ступеней высокого и 

низкого давления  nтквд и nткнд.  

Режим работы КДВС определяется заданными значениями: 

- цикловой подачи топлива qc,  

- частотой вращения вала nдв,  
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- высотой и скоростью полета (расчет параметров окружающей среды в 

зависимости от высоты над уровнем моря осуществляется по свойствам стан-

дартной атмосферы [61]),  

- долей перепускаемого воздуха или газа, 

- расходом топлива в дополнительной КС. 

2. Расчет рабочего процесса поршневого ДВС.  

В результате расчета определяются средние за цикл: давление рr
* и темпе-

ратура Тr
* в выпускном коллекторе, расход воздуха Gair и газа Gr через двига-

тель. 

3. Расчет дополнительной КС перед турбиной (на блок-схеме рис.2.16, 

2.17 дополнительная КС не представлена).  

В результате расчета определяются: расход газа через турбину Gт, темпе-

ратура Тт* и давление рт* газов перед турбиной. 

4. Расчет перепускных устройств.  

Определяется расход газа через турбину и компрессор: Gт = Gт CТ;   Gк = 

Gк CК;  где: CТ и CК доли ОГ и воздуха перепускаемые мимо турбины и после 

компрессора соответственно. 

5. Расчет турбины ВД (ТВД). 

Используя характеристику турбины ВД, и зная параметры ОГ перед тур-

биной: Gт, рт*, Tт
* и nтквд определяются по  характеристике турбины: мощность 

турбины Nтвд , давление за турбиной ротвд* и температура газа за турбиной 

Тотвд*. 

6. Расчет турбины НД (ТНД).   

Используя характеристику турбины НД, и зная параметры ОГ перед тур-

биной: Gт, ртнд* = ротвд*, Tтнд* = Тотвд* и nткнд определяются по характеристике 

турбины: мощность турбины Nтнд и давление за турбиной ротнд*. 

7. Расчет компрессора НД (КНД). 

Используя характеристику КНД, параметры окружающей среды (вычис-

ленные из условий полета для авиационного ДВС), зная частоту вращения ро-
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тора nткнд и расхода воздуха Gк, определяются: мощность Nкнд, давление ркнд и 

температура Ткнд за компрессором с учетом охлаждения и потерь давления в ох-

ладителе наддувочного воздуха. 

8. Балансировка по мощности турбокомпрессора ступени НД.  

Если Nтнд - Nкнд/ Nтнд > 0,0003, то дается приращение частоте вращения 

nткнд и расчет повторяется с п. 6. 

9. Расчет компрессора ВД (КВД). 

Используя характеристику КВД, параметры на его входе ркнд и Ткнд, (вы-

численные в п. 7), зная частоту вращения ротора nтквд и расхода воздуха Gк , оп-

ределяется мощность Nквд, давление рквд и температура Тквд за компрессором с 

учетом охлаждения и потерь давления в охладителе наддувочного воздуха. 

10. Балансировка по мощности турбокомпрессора ступени ВД. 

Если Nтвд - Nквд / Nтвд > 0,0003, то дается приращение частоте вращения 

nтквд и расчет повторяется с п. 5. 

11. Коррекция аппроксимационного расходного уравнения турбины ВД. 

Если ротнд - ро > 0,005, то делается приращение множителю А в услов-

ном расходном уравнении турбины [59] и расчет повторяется с п. 2. (ро - давле-

ние за ТНД).  

12. Балансировка параметров наддува. 

Если pквд - pк > 0,01, или Тквд - Тк > 2,5, то дается приращение pк и Тк и 

расчет повторяется с п. 2. 

13. Расчет мощностных и эффективных параметров КДВС  выполняется 

при соблюдении условий сходимости всех итерационных процессов. 

 

Расчет показателей турбин и компрессоров производится по методике, 

использующей сплайн-интерполяцию их универсальных характеристик.  
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              Задание первых  приближений: 
 - давления и температуры наддувочного воздуха; 
- частот вращения роторов ТК ступеней ВД и НД; 
- аппрокс. уравнения расходной х-ки турбины ВД. 

Расчет поршневого ДВС:   
Вычисление:   расхода ОГ Gт;  заторможенных давления рт*и 
температуры Tт* перед турбиной ВД. 

Расчет турбины ВД: 
Вычисление: мощности Nтвд; заторможенных 
давления ртнд*и температуры Tтнд* перед 
турбиной НД. 

Расчет турбины НД: 
Вычисление: мощности Nтнд;  давления рт2 за 
турбиной НД.  

Расчет компрессора НД: 
Вычисление: мощности Nкнд; давления ркнд и 
температуры Tкнд после компрессора НД. 

 

НЕТ:  Коррекция частоты 
вращения ротора ТКНД 

Проверка баланса мощности КНД и ТНД 

Расчет компрессора ВД: 
Вычисление: мощности Nквд; давления рквд и 
температуры Tквд после компрессора ВД. 

ДА 

Проверка баланса мощности КВД и ТВД 

НЕТ: Коррекция частоты 
вращения ротора ТКВД 

        А 

ДА 

В 

 

Рис.2.16. Блок-схема программы совместного расчета поршневого  

ДВС и свободного двухступенчатого агрегата наддува (начало)
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А Проверка совпадения давления после ТНД и 
заданного противодавления на выпуске 

НЕТ:  Коррекция коэфф. А аппрокс. 
уравнения расходной х-ки ТВД. В 

ДА 

Проверка совпадения давления рквд и 
температуры Тквд после КВД и заданных 
параметров наддува для расчета поршневого 
ДВС 

НЕТ:  Коррекция давления и 
температуры наддувочного воздуха 
для расчета поршневого ДВС 
 

В 

ДА 

Расчет интегральных показателей комбинированного 
ДВС: 
- расчет эмиссии вредных веществ, 
- подготовка данных для графического отображения 
результатов, 
- формирование функции цели и ограничений для 
оптимизации. 

Завершение расчета комбинированного ДВС 

 
 

Рис. 2.17. Блок-схема программы совместного расчета поршневого ДВС и 

свободного двухступенчатого агрегата наддува (окончание) 

 

Использование приведенного алгоритма для расчета КДВС 6ЧН 30/38 с 

двухступенчатым свободным турбокомпрессором иллюстрируется рис. 2.18, 

где представлено сравнение расчетных и экспериментальных зависимостей из-

менения параметров турбин и компрессоров, а также всего КДВС при его рабо-

те по нагрузочной характеристике с противодавлением на выпуске 0,51 бар. 
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Рис. 2.18. Сравнение расчетных и экспериментальных зависимостей изменения 

параметров газа перед турбиной и после компрессоров, а также параметров  

всего дизеля при его работе по нагрузочной характеристике  

 

На рисунке 2.18 приняты следующие обозначения: ηтк- КПД турбоком-

прессора; pкнд, Ткнд - давление и температура воздуха после компрессора низкого 
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давления; pквд, Тквд - давление и температура воздуха после компрессора высо-

кого давления; рТ, TТ - давление и температура газов перед турбиной высокого 

давления; nткнд, nтквд - частоты вращения роторов ступеней низкого и высокого 

давления; Ne - эффективная мощность; Gair - расход воздуха через двигатель; рz 

- максимальное давление цикла; α - коэффициент избытка воздуха; be - удель-

ный эффективный расход топлива. Экспериментальные данные получены и 

предоставлены ПО Коломенский завод [8].  

Расчет комбинированного двигателя с учетом характеристик турбин и 

компрессоров занимает в 10 – 20 раз больше машинного времени, чем обычный 

расчет с заданием параметров турбин и компрессоров в явном виде. Кроме то-

го, процесс формирования файлов данных с характеристиками турбин и ком-

прессоров требует дополнительных усилий, и самое главное, результатов спе-

циальных испытаний турбин и компрессоров. 

Хорошее совпадение расчетных данных с результатами измерений по 

всей нагрузочной характеристике говорит о работоспособности приведенного 

алгоритма и возможности его использования для решения задач подбора агре-

гатов наддува к поршневому двигателю с целью формирования его эксплуата-

ционных характеристик.    

 

2.8. Методика многопараметрической оптимизации ДВС  

При решении исследовательских задач, связанных с поиском рациональ-

ного сочетания сразу нескольких параметров двигателя, таких, как степень сжа-

тия, опережение впрыскивания, диаметр, число и направленность сопел распы-

лителя, форма камеры сгорания, интенсивность вихря, фазы газораспределения, 

параметры турбонаддува и др. зачастую бывает трудно спланировать и обрабо-

тать численный эксперимент с большим количеством варьируемых факторов. В 

этом случае очень эффективным средством является многопараметрическая оп-

тимизация, когда поиск рационального сочетания варьируемых факторов возла-

гается на формальную процедуру нелинейного программирования, а исследова-
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телю остается только грамотно сформулировать задачу оптимального поиска и 

проанализировать полученное решение. Использование многопараметрической 

оптимизации особенно эффективно при решении задач форсирования двигате-

лей, при разработке новых конструкций, а также при проведении модерниза-

ции, направленной на снижение расхода топлива и эмиссии вредных веществ. 

Задача оптимизации конструктивных параметров КДВС может  быть сформу-

лирована  как задача математического программирования,  т.е. отыскания экс-

тремума целевой функции (или функционала):  Zj (Xk),   k=1, n; от вектора неза-

висимых переменных Xk в пространстве решений E(Xk), при  наличии m ограни-

чений типа неравенств Yi (Xk) > 0,  i=1,m.   

Показатели эффективности двигателя или отдельных его процессов могут 

быть включены в целевую функцию Zj = Zj (Xk), являющуюся функцией многих 

переменных. Нахождение экстремума (минимума) целевой функции является 

задачей оптимизации. 

В качестве целевой  функции Zj (Xk)  могут быть взяты: 

-  удельный эффективный расход топлива be на режиме, например, макси-

мального крутящего момента или на другом режиме, или на нескольких режи-

мах с соответствующими весовыми коэффициентами (если целью исследования 

является улучшение экономичности ДВС);   

-  коэффициент наполнения ηv, если целью является оптимизация фаз га-

зораспределения; 

-  среднее эффективное давление ре, если целью является увеличение 

мощности, например двухтактного бензинового двигателя путем оптимизации 

фаз газораспределения (в данном случае попытка достичь максимального на-

полнения ηv может привести к тому, что полезная индикаторная работа упадет 

вследствие роста потерянной доли хода поршня);  

-  среднее индикаторное давление рi,  если в процессе оптимального поис-

ка нужно исключить влияние на индикаторный процесс насосных потерь; 

- эмиссия вредных веществ (подробнее рассмотрено в п. 2.8.1).  
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Набор конструктивных параметров двигателя, за счет выбора величины 

которых планируется достичь экстремума целевой функции, составляет вектор 

независимых переменных Xk .  

Параметры КДВС, которые можно использовать как независимые пере-

менные: 

 - степень сжатия;  

 - диаметр сопловых отверстий распылителя, мм; 

- продолжительность впрыскивания, град.; 

- угол опережения впрыскивания (зажигания), град. до ВМТ; 

- доля первой пилотной порции в многоразовом впрыске; 

- задержка после первой пилотной порции в многоразовом впрыске; 

- доля второй пилотной порции в многоразовом впрыске; 

- задержка после второй пилотной порции в многоразовом впрыске; 

- и т.д. 

 - угол начала и окончания выпуска, град. до НМТ; 

- угол начала и окончания впуска, град. до НМТ, град. до ВМТ; 

- высоты впускных и выпускных окон двухтактного ДВС, мм;  
 - угол опережения выпускным валом впускного вала двухтактного ДВС с 

ПДП, град.; 

- углы начала и окончания впуска в кривошипную камеру ДВС с 

кривошипно-камерной продувкой, град. за НМТ; 

- степень повышения давления компрессора ступени ВД; 

- степень повышения давления компрессора ступени НД; 

- степень понижения давления в турбине ступени ВД; 

- степень понижения давления в турбине ступени НД;  

- передаточное отношение редуктора привода ТК; 

- коэффициент избытка воздуха при сгорании в бензиновом и газовом 

ДВС и т.д. 

Для каждого из выбранных параметров необходимо определить простран-
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ство решений E(Xk): Xk min - наименьшее значение, Xk max - наибольшее значе-

ние. Наименьшее и наибольшее значения служат для задания области опреде-

ления решения: при поиске оптимума поисковая процедура не должна выхо-

дить за обозначенные пределы. При попытке выйти из пространства решений, 

применяется механизм штрафных функций: к целевой функции прибавляется 

штрафная величина, тем большая, чем больше Хк выходит за наименьшее или 

наибольшее значения. Коэффициент штрафа при этом назначается программой 

автоматически. Этот механизм используется также и для функциональных ог-

раничений. Для эффективной работы поисковых процедур не следует неоправ-

данно расширять область определения решения. 

Как правило, при поиске оптимального сочетания конструктивных пара-

метров двигателя необходимо контролировать его тепловую и механическую 

напряженность, а также уровень эмиссии вредных веществ и другие контроль-

ные факторы, которые ограничивают область оптимального поиска и служат 

ограничениями.  

Ограничительные параметры, также как и целевая функция, зависят от не-

зависимых переменных, они обозначены как Yi = Yi (Xk). 

Набор ограничений может быть произвольным, однако рекомендуется 

подбирать лишь те ограничения, которые действительно существенны для оп-

тимизируемого процесса.  

Список параметров КДВС, которые могут использоваться как ограниче-

ния: 

- коэффициент избытка воздуха; 

- удельный эффективный расход топлива, кг/кВт ч; 

- температура газов перед турбиной, К;  

- средняя температура поршня, К; 

- среднее индикаторное давление, бар; 

- коэффициент наполнения; 

- коэффициент остаточных газов; 
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- коэффициент продувки; 

- среднее давление насосных ходов, бар; 

- заброс горячих ОГ во впускной коллектор в начале впуска в процентах к 

расходу воздуха через цилиндры, %; 

- максимальное давление цикла, бар; 

- максимальная скорость нарастания давления, бар/град; 

- угол опережение впрыскивания (зажигания), град. до ВМТ; 

- октановое число для бездетонационного сгорания; 

- максимальное давление перед соплами распылителя, бар; 

- уровень эмиссии твердых частиц, г/кВт ч; 

- уровень эмиссии оксидов азота; 

- коэффициент устойчивости Кπ компрессоров ступени ВД и НД. 

 Для каждого выбранного ограничения задается область допустимых зна-

чений: Yi min - наименьшее допустимое значение; Yi max - наибольшее допустимое 

значение. В большинстве случаев ограничения имеют одностороннее дейст-

вие, т.е. ограничивают область решения только с одной стороны, например, 

нельзя превышать максимальное давление в каком-либо объеме, минимальное 

же значение того же давления не будет лимитировать процесс поиска оптиму-

ма, т.к. этот оптимум (к примеру) располагается в области высоких давлений.  

Наличие ограничений существенно усложняет решение оптимизационных 

задач, поэтому целесообразно свести задачу условной оптимизации (с ограни-

чениями) к задаче безусловной оптимизации (без ограничений), алгоритмы для 

которой гораздо лучше разработаны.  

Эффективным способом учета функциональных ограничений, а также ог-

раничений на пространство решений является метод штрафных функций. Ос-

новная идея такого метода - поиск оптимума (минимума) методами безуслов-

ной оптимизации с неявным учетом ограничений путем прибавления некой до-

бавки или штрафа к функции цели в точках, которые вышли из допустимой об-

ласти. Штраф подбирается так, чтобы на границе допустимой области постро-



 - 98 -

ить барьер, препятствующий нарушению ограничений. Так, в допустимой об-

ласти величина штрафа равна нулю, а вне ее - положительна и возрастает с уве-

личением невязок ограничений, рис. 2.19.  

 
Рис. 2.19. Схема работы метода штрафных функций 

 

Аналитической связи между целевой функцией и ограничениями с одной 

стороны, и вектором независимых переменных с другой стороны, не существу-

ет, поэтому для их вычисления используется математическая модель комбини-

рованного ДВС. 

Таким образом, задача оптимизации процессов в ДВС сводится к задаче 

нелинейного программирования (отыскания оптимума) функции  многих пере-

менных  Zj  при условии выполнения ограничений: Yi min < Yi < Y i max. В общем 

случае минимизируемая функция, с которой работает поисковая процедура без-

условной оптимизации имеет вид: 

( ) ( )∑∑
==

∆+∆+=
m

k
kxk

n

i
iyijzj XCYCZCF

1

2

1

2 , 

где:  Czj                     - коэффициент влияния оптимизируемого параметра Zj; 

meanjjj ZZZ _= - оптимизируемый параметр jZ , отнесенный к своему среднему  

                            значению; 
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Cyi                   - коэффициент штрафа,  накладываемого на целевую функцию 

                          при выходе ограничения  Yi за  пределы  области  допустимых 

                          значений; 
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- относительное нарушение i-

того  ограничения; 

 

Cxk              - коэффициент штрафа,  накладываемого на целевую функцию 

                     при выходе независимой переменной Xk за  пределы  области 

                    допустимых значений; 

- относительная величина выхода 

k -той независимой  переменной 

за пределы области допустимых 

значений. 

Выбор коэффициентов штрафа, максимальных и минимальных значений 

параметров оптимизации и ограничений осуществляется  при заполнении таб-

лиц препроцессора программного комплекса ДИЗЕЛЬ-РК. Выбор средних зна-

чений параметров для приведения их к безразмерному виду осуществляется 

программно: как средняя арифметическая величина максимального и мини-

мального значений.  

Задачи и методы математического программирования, (отыскания экс-

тремума функции многих переменных)  подразделяются на два больших класса: 

- задачи линейного программирования (когда целевая функция и ограни-

чения могут быть представлены как линейные комбинации вектора независи-

мых переменных); 

- задачи нелинейного программирования (когда целевая функция и огра-

ничения не могут быть представлены как линейные комбинации вектора неза-

висимых переменных). 
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В случае оптимизации рабочих процессов КДВС не существует вообще 

никакой аналитической связи между целевой функцией и ограничениями с од-

ной стороны, и вектором независимых переменных с другой стороны. Поэтому 

для связи вектора независимых переменных с функциями отклика (целевой 

функцией и ограничениями) используется математическая модель КДВС, а для 

поиска оптимального сочетания независимых переменных при оптимизации 

процессов в ДВС используются только методы нелинейного программирова-

ния. В настоящее время разработано множество процедур для поиска экстре-

мума функции многих переменных. В настоящей работе реализовано 14 поис-

ковых методов.  Подробно алгоритмы оптимального поиска приведены в рабо-

тах [62 - 72]. 

Обзор литературы показывает, что наиболее эффективными являются 

программы, реализующие несколько методов оптимизации. Кроме того, в 

сложной, многомерной задаче экстремумов может быть несколько, и в общем 

случае нельзя гарантировать, какой найден экстремум: глобальный или локаль-

ный. Поверхность многомерной целевой функции может иметь "плато" - зону, 

где она мало меняется или напротив  "овраг"  - маленькую зону сильного изме-

нения от независимых переменных (с учетом наложения штрафа),  все это за-

трудняет анализ полученных оптимальным поиском результатов их физическо-

го осмысления и, следовательно, принятие правильного конструктивного реше-

ния. 

Теория нелинейного программирования не дает ответа на вопрос о том,  

какие методы лучше, а какие хуже, поэтому следует для решения одной и той 

же задачи применять несколько методов и сравнивать результаты каждого. При 

выборе методов следует руководствоваться собственным опытом решения оп-

тимальных задач в той или иной области и учитывать специфику алгоритма.  

 Библиотека программного комплекса ДИЗЕЛЬ-РК созданная в рамках 

данной работы, содержит следующий набор алгоритмов. 
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1.  Методы нулевого порядка (не использующие частных производных 

целевой функции по независимым переменным): 

- Метод покоординатного спуска; 

- Метод деформируемого многогранника; 

- Метод Розенброка; 

- Метод Пауэлла. 

2.  Методы первого порядка (использующие частные производные целе-

вой функции по независимым переменным): 

- Метод наискорейшего спуска; 

- Метод тяжелого шарика; 

- Метод Флетчера-Ривса; 

- Метод Полака-Рибьера; 

- Проективный метод Ньютона-Рафсона; 

- Метод Давидона-Флетчера-Пауэлла; 

- Метод Бройдена (ранг 1); 

- Метод Пирсона 2; 

- Метод Пирсона 3. 

3. Метод случайного поиска: 

- Метод Монте-Карло. 

В связи с тем, что при оптимизации ДВС частные производные целевой 

функции и ограничений вычисляются численным методом с помощью матема-

тической модели КДВС, методы второго порядка (использующие вторые про-

изводные по независимым переменным) в программе не используются из сооб-

ражений экономичности. При решении оптимизационных задач, основное вре-

мя счета компьютера потребляется математической моделью КДВС, а не алго-

ритмами нелинейного программирования, поэтому при выборе методов оты-

скания оптимума в первую очередь следует руководствоваться экономично-

стью метода в плане количества потребных расчетов рабочего процесса КДВС. 
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Большинство поисковых методов в процессе своей работы используют 

процедуру отыскания минимума функции одной переменной. Эта процедура, в 

процессе работы делает "шаги" по аргументам или в направлении градиента, 

размер этих шагов вычисляется автоматически, направление шагов определяет-

ся алгоритмом поиска. Библиотека программы ДИЗЕЛЬ-РК содержит 4 извест-

ные процедуры одномерной минимизации: 

- Метод квадратичной аппроксимации; 

- Метод квадратичной аппроксимации с локализацией точки минимума; 

- Метод Фибоначчи; 

- Метод золотого сечения. 

Выбор поисковых методов осуществляется средствами пользовательского 

интерфейса программного комплекса ДИЗЕЛЬ-РК. 

Окончание оптимального поиска производится при выполнении критери-

ев: 

- Изменение всех аргументов на некоторой итерации становится меньше 

определенной, наперед заданной величины. 

- Изменение целевой функции на некоторой итерации становится меньше 

определенной, наперед заданной величины. 

Оценка этих критериев производится после завершения каждой очеред-

ной итерации. Решение об окончании процесса поиска может быть принято 

сразу по завершении текущей итерации, как только оба критерия будут выпол-

нены; для исключения возможных случайностей можно потребовать для окон-

чания поиска выполнения критериев не только на текущей итерации, но и на 

«позапрошлой» итерации. 

Все алгоритмы, хотя и с разной эффективностью, позволяют находить 

решение оптимизационных задач. Тем не менее, опыт решения оптимизацион-

ных задач позволяет рекомендовать  использовать градиентные методы в тех 

случаях, когда ожидаемое решение лежит далеко от стартовой точки. При 
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уточнении решения, когда стартовая точка находится поблизости от него, мож-

но рекомендовать метод деформируемого многогранника. 

При работе на ЭВМ с невысокой производительностью: при решении за-

дач с числом независимых переменных 5 и более, лучше пользоваться метода-

ми нулевого порядка, дабы избежать ощутимых затрат на вычисление частных 

производных. 

Метод Монте-Карло целесообразно использовать на производительных 

ЭВМ, при проведении предварительных исследований. Причем целесообразно 

задавать ему большой ресурс итераций (1000-2000), и задачу оптимизации ста-

вить с большим числом независимых переменных. Последующий анализ про-

токола оптимального поиска может навести на интересные решения в разных 

частях области определения (могут быть отслежены локальные оптимумы, ко-

торые можно затем использовать в качестве стартовых точек для других проце-

дур). 

 

2.8.1. Выбор целевой функции при минимизации выбросов  

вредных веществ  

 

Выбор целевой функции при минимизации выбросов вредных веществ 

сопряжен с определенными проблемами, ибо организация рабочего процесса 

ДВС с минимальными выбросами оксидов азота будет существенно отличаться 

от той, что обеспечивает минимальную эмиссию твердых частиц и минималь-

ный расход топлива. Поэтому в качестве функции цели можно использовать 

комплексы суммарной эмиссии, которые уравновешивали бы разные состав-

ляющие, например, простейшим образом: 22 PMNOxSE += , или, как это сде-

лано в работах Монтгомери и Райца (Montgomery and Reitz) [73]:   
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или Десантеса с соавторами (Desantes) [74]:  
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Однако, проведенные практические исследования, показали, что меро-

приятия, направленные на снижение эмиссии твердых частиц приводят и к од-

новременному снижению расхода топлива, это позволяет упростить вид ком-

плекса суммарной эмиссии, оставив в нем лишь члены, учитывающие выбросы 

оксидов азота и твердых частиц. Учитывая то, что абсолютные значения этих 

параметров увязаны между собой требованиями законодательства, а абсолют-

ная величина комплекса не имеет значения (важно лишь соотношение между 

составляющими, которое обеспечивает взвешенный результат оптимального 

поиска), предложен следующий вид комплекса суммарной эмиссии:  

o
NOx

o
PM NOx

NOxC
PM
PMCSE += , 

где: РМ и NOx - текущие значения эмиссии твердых частиц и оксидов азота, 

г/кВт ч;   РМо = 0,15,  NOxo = 7 - "опорные"  значения вредных выбросов (нормы 

EURO II);   CPM = 0,1 ÷ 0,5,  CNOx = 1 - эмпирические весовые коэффициенты. 

Значения весовых коэффициентов эмиссии CPM и CNO устанавливают приоритет 

той или иной составляющей, входящей в комплекс суммарной эмиссии. Значе-

ния: CPM = 0,1 ÷ 0,5 и CNO = 1,0 приблизительно уравнивают влияние эмиссии 

твердых частиц и оксидов азота при поиске оптимального решения, удовлетво-

ряющего нормативам EURO 3,  EURO 4 . На рис. 2.20 в качестве иллюстрации 

влияния весовых коэффициентов на результаты оптимального поиска пред-

ставлено изменение удельного эффективного расхода топлива be и эмиссии ок-

сидов азота NOx, полученных в результате расчетной оптимизации по 5 пара-

метрам рабочего процесса 6 цилиндрового рядного дизеля Caterpillar C15 

(D/S=137/171) на режиме 75% от полной мощности. Аргументы оптимизации: 

диаметр сопловых отверстий, опережение впрыскивания, давление топлива в 

аккумуляторе, доля пилотной порции впрыскиваемого топлива, задержка меж-
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ду пилотной порцией и основной порцией; целевая функция: суммарная эмис-

сия SE; ограничения: максимальное давление цикла рz < 180 бар, удельный эф-

фективный расход топлива be < 235 г/кВтч.  

Анализ полученных результатов показывает, что весовая доля твердых 

частиц CPM в целевой функции SE не должна быть ниже 0,1, в противном случае  

снижение эмиссии NOх дается слишком дорогой ценой: 10% снижения удель-

ной эмиссии NOх достигается за счет 10% роста расхода топлива. Для перспек-

тивных двигателей комплекс суммарной эмиссии целесообразно строить, вы-

бирая весовые коэффициенты как  CPM = 0,15…0,3, CNO = 1,0. 

 
Рис. 2.20. Влияние весового коэффициента CPM  на результаты решения  

оптимизационной задачи SE => MIN для дизеля Caterpillar C15 

(D/S=137/171) на режиме 75% от полной мощности 

 

В связи с тем, что «перевыполнение» нормативов не нужно, в данной ра-

боте предложен также другой вид целевой функции, который способствует по-

иску минимума расхода топлива без превышения требуемых значений эмиссий: 
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где: m1, m2 - показатели степени, равные 1, если необходимо увеличить стро-

гость ограничений, то эти показатели следует увеличить, be - удельный эффек-

тивный расход топлива, г/кВт ч.  

 

2.9. Выводы по главе 

 

1. Разработан алгоритм расчета параметров газа в открытой термодина-

мической системе на основе решения системы разностных уравнений баланса 

массы,  энергии и уравнения состояния, превосходящий по быстродействию 

общепринятые методы в 5 раз. 

2. Разработан алгоритм расчета газообмена четырехтактных и двухтакт-

ных двигателей на основе концепции среднестатистического цилиндра с учетом 

нестационарности течения в клапанных каналах, учетом теплообмена в каналах 

и коллекторах, учетом зависимости коэффициента расхода окон от перепада 

давления и направления течения, а также с применением комбинаций гипотез о 

полном перемешивании, послойном вытеснении и замыкании. Разработаны ре-

комендации по выбору и смене этих гипотез. Разработанная программа позво-

ляет рассчитывать газообмен в двухтактных и четырехтактных ДВС с высокой 

точностью и быстродействием. 

3. Усовершенствована предложенная Разлейцевым математическая мо-

дель образования сажи в цилиндре дизеля. Усовершенствованная модель точ-

нее учитывает наличие кислорода в процессе сгорания и распределение капель 

топлива в процессе впрыскивания, что особенно актуально для моделирования 

процесса с многоразовым впрыскиванием. 

4. В разработанную программу расчета рабочего процесса ДВС внедрена 

двухзонная модель образования оксидов азота по механизму Зельдовича и де-

тальному кинетическому механизму, что позволяет проводить исследования 
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двигателей, как с традиционной, так и с современной организацией рабочего 

процесса, большой рециркуляцией отработавших газов и многоразовым впры-

скиванием. 

5. Разработана универсальная программа для ЭВМ, позволяющая рассчи-

тывать рабочий процесс в цилиндре и коллекторах 2-х и 4-х тактных двигате-

лей различных конструкций, быстроходности и степени форсирования. 

6. Разработана универсальная методика и программа совместного расчета 

поршневого ДВС и агрегатов наддува различных схем, что позволяет прогнози-

ровать характеристики двигателей и подбирать агрегаты наддува к ним, ис-

пользуя характеристики турбин и компрессоров. 

7. Разработана методика и программа многопараметрической оптимиза-

ции рабочих процессов ДВС, что позволяет радикально увеличить эффектив-

ность расчетных исследований. 

8. Предложен комплекс суммарной эмиссии для использования в качестве 

функции цели для оптимизации рабочего процесса дизелей, направленной на 

снижение вредных выбросов оксидов азота и сажевых частиц.       

 

Представленная математическая модель поршневого двигателя с надду-

вом позволяет с высокой точностью моделировать рабочие процессы дизелей 

разной размерности и быстроходности: как двухтактные, так и четырехтактные 

в широком диапазоне работы. Реализация в представленной математической 

модели алгоритмов расчета, отличающихся повышенным быстродействием, 

точностью и универсальностью создает предпосылки для использования этой 

модели в решении оптимизационных задач по выбору рационального сочетания 

параметров ДВС. 
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3. МАТЕМАТИЧЕСКАЯ МОДЕЛЬ СГОРАНИЯ В ДИЗЕЛЕ 

 

В настоящее время, в связи с ужесточением конкурентной борьбы в усло-

виях все более жестких ограничений на вредные выбросы дизелей, особую ак-

туальность для увеличения эффективности исследований и доводки ДВС при-

обретает задача разработки универсальной, точной и удобной для конечного 

пользователя технологии расчета процесса сгорания в дизеле. Эта технология 

должна учитывать влияние конструктивных факторов и характеристики впры-

скивания на процесс сгорания и выбросы вредных веществ, она должна быть 

быстродействующей, как по времени счета, так и по времени задания исходных 

данных, а также должна свести к минимуму усилия по идентификации матема-

тической модели. Кроме того, разрабатываемая модель дизельного сгорания и 

программа ее реализующая, должны быть адаптированы не только к традици-

онному способу организации рабочего процесса дизеля, но и должны описы-

вать процессы находящиеся сейчас в стадии разработки и внедрения передовы-

ми исследовательскими центрами, это процессы с многоразовым впрыскивани-

ем, с высокой степенью рециркуляции ОГ, PCCI, и в перспективе HCCI процес-

сы. Степень детализации рассматриваемых процессов должна быть таковой, 

чтобы с помощью такой программы было можно решать вопросы конструиро-

вания топливной аппаратуры, профилирования формы камеры сгорания, управ-

ления топливоподачей, рециркуляцией ОГ, фазами газораспределения и агрега-

том наддува. Разработка такой модели сгорания является одной из задач на-

стоящей работы. 

 

3.1. Сравнительный анализ существующих феноменологических  

 моделей сгорания в дизеле 

 

Для решения задач компьютерного моделирования процессов сгорания в 

дизелях в настоящее время разработаны и используются 3 основных класса ма-
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тематических моделей сгорания:  

- 0-мерные, однозонные модели;  

- квази-многомерные, многозонные модели (феноменологические);  

- многомерные модели. 

В 0-мерных моделях изменение параметров рассматривается только по 

времени τ, т.е.  ( )ττ fddx =/ - скорость тепловыделения есть функция только 

времени. Примерами таких моделей являются получившая наибольшую из-

вестность модель Вибе [3] и самая первая расчетная модель Гриневецкого - Ма-

зинга [2]. В ряду известных нуль-мерных моделей следует также упомянуть 

модель Ватсона (Watson) [75], использующую для описания скорости тепловы-

деления алгебраические уравнения с эмпирическими коэффициентами, завися-

щими от режима работы двигателя; модель Остена и Линя (Austen & Lyn) [76], 

использующую скорость впрыскивания для расчета τddx / ; методику Вошни 

(Woschni) [77], использующую для расчета индикаторной диаграммы так назы-

ваемый фактор формы, представляющий собой относительную порцию топли-

ва, впрыснутого в цилиндр за период задержки самовоспламенения; методики 

Шипинского (Shipinski) [78] и Вайтхауза – Вэя (Whitehouse & Way) [79], ис-

пользующие закономерности испарения топлива для описания процесса сгора-

ния. Недостатками однозонных моделей является невозможность учета важных 

влияющих факторов: формы КС, характеристики впрыскивания и т.д., а также 

необходимость идентификации по экспериментальным данным, которая долж-

на выполняться перед тем, как выполнять расчетные исследования.  

Квази-многомерные, многозонные (феноменологические) модели зани-

мают промежуточную в плане вычислительных ресурсов позицию, но обеспе-

чивают максимальную точность, что делает их самыми перспективными для 

решения оптимизационных задач и параметрических исследований.  

Многомерные модели позволяют максимально полно описать процесс, 

учитывая его нестационарность, 3-х мерность, турбулентность, диффузию и 

испарение, и т.п. Многомерные модели заложены в таких программных ком-
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плексах, как FIRE, KIVA, VECTIS, Star-CD см. табл. 2. Недостатком многомер-

ных моделей является их потребность в больших вычислительных ресурсах, 

трудоемкость задания исходных данных и недостаточная проработанность 

(низкая точность), что затрудняет параметрические исследования и делает ре-

шение оптимизационных задач невозможным.  

Учитывая вышесказанное, в настоящей работе усилия были сосредоточе-

ны на разработке универсальной феноменологической модели сгорания  в дизе-

ле, которая, будучи внедрена в термодинамическую программу, позволяла бы 

решать актуальные задачи оптимизации ДВС. 

В последние годы были разработаны разные многозонные феноменологи-

ческие модели сгорания в дизеле на основе модели топливной струи.  Хотя ме-

жду ними много общего, но их можно разделить на два основных типа.  

В первом типе моделей в струе выделяются несколько характерных зон, 

отличающихся концентрацией топлива и воздуха. Для описания поведения 

струи используется теория турбулентных струй. Геометрия струи, скорость 

продвижения ее вершины, а также распределение топлива в продольном и по-

перечном направлениях описываются эмпирическими уравнениями.  

Например, одномерная квазистационарная модель Чуи-Шахеда-Линя 

(Chui, Shahed and Lyn) [80, 81] выделяет в струе: зону обогащенного топливом 

ядра струи, куда подается топливо из форсунки со скоростью dmf /dt; а также 

зоны разреженные воздухом Bi, рис. 3.1,  где происходит процесс смешения то-

плива с воздухом, поступающим в зону со скоростью dme,Bi /dt, одновременно 

здесь же идет процесс испарения со скоростью dmmp /dt. Число внешних зон Bi 

растет по мере впрыскивания новых порций топлива и смешения этих порций с 

воздухом. На рис. 3.1 представлено осевое сечение струи и схема ее отклонения 

тангенциальным вихрем. Скорость вовлечения воздуха в струю, которое имеет 

место по всей поверхности, принимается пропорциональной скорости струи от-

носительно окружающего воздуха. Скорость движения вершины струи рассчи-

тывается либо по эмпирическим уравнениям, либо с помощью уравнений со-
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хранения импульса и массы. Первые версии модели не учитывали распределе-

ние топлива в поперечном сечении струи, а оценивали концентрацию только по 

всему контуру целиком. В последних версиях этой модели введено допущение 

о нормальном распределении концентрации топлива в поперечном сечении 

струи и гиперболическом распределении топлива в продольном направлении.  

 

 
Рис. 3.1. Модель развития струи Чуи-Шахеда-Линя (Chiu, Shahed, Lyn) 

с обозначением характерных зон [80, 81] 

Недостатком модели является отсутствие учета взаимодействия струи со 

стенками КС, тогда как известно, что на режимах большой мощности и боль-

шого крутящего момента около 70% всего времени своего развития струя нахо-

дится в контакте со стенками КС.  

Модель, предложенная Би, Ханом и Янгом (Bi, Han, Yang) [82, 83] пред-

ставляет струю в виде конуса с разбиением на зоны только в осевом направле-

нии в соответствии с шагом по времени (рис. 3.2). Каждая зона Lj соответствует 

доле топлива впрыснутого за период времени tj+1 – tj.  Длина и угол конуса 

струи рассчитываются по эмпирическим уравнениям Хироясу [4]. Эта модель 

учитывает деформацию струи вихрем и взаимодействие ее со стенками. После 

соударения пристеночный поток развивается в стороны от точки соударения. 
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Скорость распространения пристеночного потока рассчитывается по уравне-

нию, аналогичному тому, что используется для свободно развивающейся струи. 

Скорость испарения рассчитывается на основании решения системы уравнений 

теплового баланса для капель, диаметр которых принят равным Заутеровскому. 

Сгорание в каждой зоне происходит по истечении периода задержки самовос-

пламенения, который рассчитывается по методике Харденберга и Хасэ 

(Hardenberg & Hase) [84].    

 

 
Рис. 3.2. Модель развития струи Би-Хана-Янга (Bi, Han, Yang)  

с обозначением характерных зон [82, 83] 

В модели предложенной Н.Ф.Разлецевым [6], струя и ее пристеночный 

поток разбиваются на зоны исходя из условия одинаковости условий испарения 

внутри каждой зоны. Общее количество зон – 9 (рис. 3.3). Условия испарения 

между разными зонами существенно отличаются. На рис. 3.3 цифрами обозна-

чены зоны: 1 – уплотненное осевое ядро свободной струи, 2 – уплотненный пе-

редний фронт свободной струи, 3 – разреженная оболочка свободной струи, 4 – 

осевое коническое ядро ПП, 5 – уплотненное ядро ПП на поверхности поршня, 

6 – уплотненный передний фронт ПП, 7 – разреженная оболочка пристеночного 

потока. Если в процессе развития струи топливо попадает на зеркало цилиндра 

и на поверхность крышки цилиндра, то наряду с упомянутыми, выделяются со-

ответствующие дополнительные зоны. Скорость вершины струи и угол ее рас-

крытия рассчитываются по эмпирическим зависимостям. Учитывается угол 
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встречи струи со стенкой, развитие пристеночного потока в радиальном и тан-

генциальном направлениях рассчитывается с учетом величины угла встречи 

струи со стенкой  в обеих плоскостях. Скорость испарения в каждой зоне зави-

сит от диаметра капель и характерной температуры зоны, в т.ч. температуры 

близлежащей стенки. Модель реагирует на такие негативные особенности сме-

сеобразования как попадание топлива на холодные стенки зеркала цилиндра и 

крышки цилиндра, однако не учитывает влияние воздушного вихря на развитие 

свободной струи и развитие ее пристеночного потока. 

 

 
Рис. 3.3.  Модель развития струи, предложенная Н.Ф.Разлецевым,  

с обозначением характерных зон [6] 

Во втором типе моделей струя делится на многочисленные зоны (паке-

ты) как вдоль оси, так и в поперечном направлении. В большинстве случаев 

продольное деление соответствует шагу по времени впрыскивания. Поперечное 

разделение на зоны осуществляется либо из условия равномерного деления те-

лесного угла конуса струи с вершиной в сопловом отверстии: модель Юнга и 

Ассаниса (Jung & Assanis) [85], и модель Хироясу (Hiroyasu) [4, 86, 87]; либо в 

виде системы прямоугольников: модель Ракополоса и Хаунталаса (Rakopoulos 

& Hountalas) [88]. Рассмотрим эти модели более подробно. 

В модели Юнга и Ассаниса [85] струя разбивается по мере движения 

впрыснутого топлива на порции k, а затем каждая из этих порций разбивается в 

поперечном направлении на зоны i.  На рис. 3.4 представлена структура струи в 

модели Юнга - Ассаниса. Дальнобойность струи в этой модели рассчитывается 
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по уравнениям, предложенным Хироясу и Араи (Hiroyasu & Arai) [89], угол ко-

нуса струи определяется либо также по методу Хироясу и Араи [89], либо по 

формулам предложенным Райцем и Бракко (Reitz & Bracco) [90], средний диа-

метр капель по Заутеру рассчитывается также с помощью уравнений, предло-

женных Хироясу [91]. Вовлечение воздуха в каждую зону рассчитывается с по-

мощью уравнения сохранения количества движения. Скорость испарения ка-

пель рассчитывается по методу Бормана и Джонсона (Borman & Johnson) [92], 

для чего моделируется прогрев капель воздухом внутри каждой зоны. Предпо-

лагается, что между зонами нет смешивания или перетекания. В каждой зоне 

рассчитываются свои значения температуры и состава топливовоздушной сме-

си. Общее число зон зависит от времени впрыскивания и шага по времени. Мо-

дель проверялась применительно к нескольким дизелям, однако авторы ничего 

не сообщают об учете взаимодействия струи со стенками КС. 

 
Рис. 3.4.  Модель струи, предложенная Юнгом и Ассанисом [85] 

 

В модели Ракополоса и Хаунталаса (Rakopoulos & Hountalas) [88] пред-

ложено делить струю на зоны в трех направлениях: вдоль оси струи - x, и пер-

пендикулярно оси – в направлениях r, z (рис. 3.5). В результате в поперечном 

сечении получаются прямоугольные зоны, а не сектора. Каждая зона имеет 

свои показатели температуры и состава топливовоздушной смеси. Температура 

и концентрация каждой зоны рассчитываются с помощью системы уравнений 

баланса массы, количества движения и энергии. Для оценки характерной ско-

рости, используемой для расчета теплообмена, используется k-ε модель турбу-
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лентной вязкости. Профиль вихря принят по закону квази-твердого тела с уче-

том диссипации. Скорость движения струи рассчитывается по уравнениям, 

предложенным  Вильямсом (Williams) [93], а угол раскрытия струи - по форму-

ле, приведенной Хейвудом (Heywood) [94]. Учитывается взаимодействие струи 

со стенками [96]. Заутеровский диаметр капель рассчитывается по формуле 

Хироясу [91], испарение капель по Борману и Джонсону [92].   

 
Рис. 3.5. Модель развития струи Ракополоса и Хаунталаса [88]: а) вид сверху на 

камеру сгорания и проекция струи на плоскость r – x; б) поперечное  

сечение струи c характерными зонами 

 

Число зон зависит от продолжительности впрыскивания и шага по време-

ни: при шаге по времени 0.2 градуса п.к.в. число зон достигает 20000. Время 

счета составляет около 5 мин. на компьютере 586 РС. 

На сегодняшний день из существующих многозонных феноменологиче-

ских моделей сгорания в дизеле, наибольшую известность получила модель, 

предложенная Хироясу [4, 86, 87]. Схема разделения струи на зоны, или паке-

ты, как их называет сам Хироясу, представлена на рис. 3.6. Струя делится на 

множество зон, имеющих свои характерные значения температуры, объема, 

массы топлива и воздуха. Движение каждой зоны описывается уравнениями 

сохранения импульса. Продольное разделение на зоны осуществляется по мере 
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впрыскивания новых элементарных порций топлива -L, в поперечном сечении 

зоны получаются, при равномерном делении телесного угла в радиальном на-

правлении - М.  

 
Рис. 3.6. Модель развития свободной струи Хироясу [4, 86, 87] 

 

Предполагается, что между зонами нет перетекания топливовоздушной 

смеси. Смещение зоны в направлении M позволяет учитывать влияние воздуш-

ного вихря на развитие топливной струи. Для каждой зоны используется единая 

система уравнений вычисления скорости испарения, скорости тепловыделения 

и текущей температуры зоны. Конфигурация зон после соударения струи со 

стенкой показана на рис. 3.7.  

 
Рис. 3.7. Конфигурация зон после соударения струи со стенкой 
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Контур пристеночного потока рассматривается в виде окружности и не 

зависит от угла встречи струи со стенкой; в расчет принимается только путь, 

пройденный струей до момента столкновения. Влияние температуры стенки не 

учитывается. Число зон зависит от продолжительности впрыскивания и шага по 

времени: чаще всего от 250 до 400. Методология процесса расчета сгорания ил-

люстрируется рис. 3.8.  

 
Рис. 3.8. Иллюстрация эволюции состава пакетов при расчете смесеобразования 

и сгорания в дизеле по методу Хироясу 

 

Струя, впрыскиваемая из форсунки в камеру сгорания, делится на боль-

шое число малых "пакетов" с равной массой топлива в каждом из них. Предпо-

лагается, что пакеты не обмениваются массой между собой. Развитие струи 

рассчитывается по эмпирическим уравнениям. Вовлечение воздуха в каждый 

пакет рассчитывается, исходя из уравнения сохранения количества движения, 

т.е. масса вовлеченного в пакет воздуха пропорциональна снижению скорости 

движения пакета. После вовлечения воздуха в пакет капли в нем начинают ис-

паряться; сгорание в пакете начинается после окончания периода задержки са-

мовоспламенения.  
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Каждый пакет сразу после впрыскивания состоит в основном из мелких 

капель, и практически не содержит воздуха. По мере движения пакета воздух 

вовлекается в него, и топливные капли начинают испаряться. По истечении ко-

роткого периода времени пакет уже состоит из жидких капель, паров топлива и 

воздуха. Когда в газовой смеси происходит сгорание, пакет быстро расширяет-

ся. Это приводит к испарению большего числа капель и большему вовлечению 

свежего воздуха в пакет. Топливо смешивается со свежим воздухом и продук-

тами сгорания, струя продолжает гореть. Скорость сгорания в каждом пакете 

рассчитывается из предположения, что сгорание имеет место при стехиометри-

ческом соотношении топлива и воздуха. Если в пакете достаточно воздуха для 

сгорания всего испарившегося топлива, то после сгорания с нем остаются про-

дукты сгорания, воздух и жидкое топливо (схема А на рис. 3.8). На следующем 

малом расчетном шаге больше капель испарится и новая порция воздуха будет 

вовлечена в пакет, если опять воздуха будет достаточно для стехиометрическо-

го сгорания образовавшихся паров, то повторится предыдущая схема А. Если 

количество воздуха недостаточно для сгорания всего испарившегося топлива, 

скорость сгорания ограничивается количеством имеющегося воздуха. Этот 

процесс обозначен на рис. 3.8 как случай Б. Скорость тепловыделения в камере 

сгорания рассчитывается путем суммирования тепловыделения в каждом из па-

кетов. Давление в цилиндре и общая температура газа в цилиндре рассчитыва-

ются из уравнения первого закона термодинамики. Равновесные концентрации 

составляющих газа в каждом пакете рассчитываются в каждый момент времени 

на основе известных: температуры, количества паров топлива, количества воз-

духа и продуктов сгорания. Концентрация оксидов азота рассчитывается с ис-

пользованием схемы расширенного механизма Зельдовича. Образование сажи 

рассчитывается исходя из предположения о первом порядке реакции окисления 

топливных паров. Окись углерода рассчитывается исходя из допущения о вто-

ром порядке реакции между углеродом и кислородом. Методика Хироясу за 35 

лет своего существования прошла проверку при моделировании двигателей 
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разного класса и назначения. Она входила в базовый пакет поставки программ: 

GT-Power, WAVE, BOOST. Анализируя возможности модели Хироясу в срав-

нении с возможностями моделей других зарубежных авторов, а также то об-

стоятельство, что модель Хироясу де-факто выдержала испытание временем и 

нашла применение в коммерческих программных продуктах, можно сделать 

вывод, что это самая совершенная и быстродействующая феноменологическая 

модель сгорания в дизеле из существующих на сегодняшний день. Конкурен-

цию ей может составить лишь модель Разлейцева. Сравнение возможностей 

модели Хироясу с моделью Разлейцева представлено в таблице 11.  

Таблица 11. 

Сравнение возможностей моделей Хироясу и Разлейцева.  

Знаки + и – означают достоинства и недостатки 

№. Модель Хироясу Модель Разлейцева [6] 

1 
 

+ Геометрия струи зависит от тан-
генциального вихря 

- Геометрия струи не зависит от тан-
генциального вихря 

2 + Рассчитываются локальные темпе-
ратуры и концентрации по зонам 

- Локальные температуры по зонам 
задаются как данные извне. 

3 - Не учитывается массообмен между 
зонами.  

+ Учитывается перераспределение ка-
пель топлива между зонами. 

4 
 

- Пристеночный поток (ПП) имеет 
форму окружности. 

+ Форма ПП зависит от угла встречи 
струи со стенкой в двух плоскостях. 

5 
 

- Не учитывается структура ПП по 
толщине. 

+ Учитывается структура ПП по тол-
щине и протяженности. 

6 
 

- Не учитываются свойства поверх-
ности под ПП. 

+ Учитывается температура и свойства 
поверхности под ПП. 

7 
 

- Не рассматривается взаимодействие 
между струями. 

- Не рассматривается взаимодействие 
между струями. 

8 
 

- Не рассматривается влияние вихря 
на ПП. 

- Не рассматривается влияние вихря на 
ПП. 

9 - Не учитывается ход поршня. - Не учитывается ход поршня. 
10 - Не рассматривается произвольная 

форма КС и боковое расположение 
форсунки. 

- Не рассматривается произвольная 
форма КС и боковое расположение 
форсунки. 
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Сравнительный анализ двух моделей сгорания в дизеле показывает нали-

чие целого ряда достоинств и недостатков в каждой из них. 

1. Отсутствие учета влияния вихря на траекторию движения струи в мо-

дели Разлейцева является серьезным недостатком, ограничивающим область 

применения модели лишь среднеоборотными дизелями. 

2. Знание локальных температур и концентраций топлива необходимо 

для корректного расчета эмиссии оксидов азота и сажи, однако такие допуще-

ния модели Хироясу, как равенство массы топлива в каждом пакете и отсутст-

вие обмена каплями между пакетами ставят под вопрос корректность расчета 

испарения в пакетах переднего фронта струи. Известно, что передний фронт 

постоянно обновляется подлетающими из ядра струи каплями, которые были 

впрыснуты позже, а часть ранее впрыснутых капель отстает, рассеиваясь в раз-

реженной оболочке струи. 

3. Модель Разлейцева абстрагируется от вопроса обмена каплями между 

зонами и принимает оценочный метод его расчета. 

4. Форма пристеночного потока сильно зависит от конфигурации стенок 

камеры в поршне, и допущение о его круглой форме, ограничивает применение 

модели Хироясу для оптимизации формы КС. 

5. Структурирование ПП позволяет учесть значительную разницу в 

условиях испарения капель летящих высоко от поверхности и близко к ней, а 

также учесть оседание топлива на поверхностях крышки цилиндра и на зеркале. 

Детальный учет структуры пристеночного потока является преимуществом мо-

дели Разлейцева. 

6. Температура поршня очень сильно влияет на условия испарения ПП. 

Учет влияния температуры стенок на условия испарения пристеночного потока 

является сильной стороной модели Разлейцева 

7. Взаимодействие струй в тесных условиях КС при высоких уровнях 

форсирования существенно ухудшает условия испарения. Не учет этого эффек-

та сужает область применимости обеих моделей. 
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8. Интенсивный вихрь в КС продолжает свое воздействие на ПП, кото-

рый имеет существенную толщину. Если это явление не учитывать, то форма 

ПП будет определяться неверно и взаимодействие струй также будет оценено 

обеими моделями не правильно.  

9. Отсутствие учета хода поршня обеими моделями при определении 

места соударения струи со стенкой может привести к существенным ошибкам, 

если впрыскивание осуществляется очень рано (PCCI процесс), или наоборот 

очень поздно, как это делается в современных дизелях для снижения эмиссии 

оксидов азота.  

Приведенный анализ позволяет сделать вывод о преимуществах модели 

Разлейцева для расчета и оптимизации современных дизелей и необходимости 

ее доработки для расширения области применения. Модель должна быть дора-

ботана для возможности учета влияния вихря на развитие как свободной струи, 

так и пристеночного потока образованного после ее соударения со стенкой. 

Также в расчетной программе необходимо предусмотреть учет положения 

поршня во время всего процесса смесеобразования при определении точки со-

ударения оси струи со стенкой, предусмотреть возможность расчета ДВС с 

асимметричным расположением форсунки, с любой формой камеры сгорания, с 

многоразовым впрыскиванием и значительной рециркуляцией ОГ, а также 

обеспечить простую и нетрудоемкую идентификацию математической модели. 

Далее приводится уже реализованная в программе методика расчета сме-

сеобразования и сгорания в дизеле с непосредственным впрыскиванием. Ос-

новные уравнения и идеология расчета были обоснованы и разработаны Раз-

лейцевым [5, 6], поэтому в данной работе они излагаются конспективно. Под-

робно изложен лишь авторский вклад [97, 98, 99, 100, 101, 102, 103] в модифи-

кацию расчетного метода Разлейцева, который делает этот метод более универ-

сальным и, в определенной  степени, свободным от указанных недостатков.  
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3.2. Расчет конфигурации свободной струи. Модифицированная модель  

Лышевского для расчета дальнобойности топливной струи  

 

Представления Разлейцева [6] хорошо согласуются с описаниями процес-

са развития струй в работах других авторов, в том числе выполнявших иссле-

дования с применением лазерного зондирования, голографии, рентгено-

импульсной техники и скоростной киносъемки [104 – 107]. Они позволяют рас-

крыть своеобразие развития высокоскоростной дизельной струи в плотной га-

зовой среде. Согласно этим представлениям распад жидкой струи происходит 

уже вблизи форсунки. Высокоскоростные порции топлива быстро продвигают-

ся к головной части струи, раздвигая, подталкивая и уплотняя ранее сформиро-

вавшийся поток капель. В поперечном сечении струи плотность распределения 

капель и их диаметр быстро уменьшаются при удалении от оси струи. В связи с 

этим периферийные потоки капель тормозятся быстрее, чем осевой поток, они 

постепенно отстают и отрываются от него. Разрушение осевого потока вблизи 

вершины струи на начальной стадии несущественно, что и обуславливает 

большую скорость продвижения вершины струи на начальном этапе. В даль-

нейшем, на основной стадии развития, осевой поток замедляется и уплотняется 

со стороны переднего фронта в связи с сопротивлением окружающего газа. 

Подлетающие новые порции топлива догоняют осевой поток, внедряются в не-

го, подталкивают и уплотняют сзади. В результате в середине струи формиру-

ется протяженное осевое ядро [108] с повышенной плотностью распределения 

капель и скоростью капель. Это ядро окружено относительно разреженной обо-

лочкой из отстающих капель. Граница между начальной и основной стадиями 

развития струи соответствует моменту, когда осевой поток  у вершины струи 

начинает деформироваться и разрушаться, образуя уплотненный грибовидный 

передний фронт. По мере движения струи на основном участке происходит не-

прерывное разрушение передней части струи [90] и обновление фронта подле-

тающими порциями топлива [109, 110]. Отставшие капли из разрушающегося 
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фронта переходят в оболочку. Движущаяся струя увлекает с собой окружаю-

щий газ. При этом скорость газа в оболочке невелика. В осевом же ядре газ бы-

стро разгоняется до скорости, близкой к скорости капель [111]. Диаметр попе-

речного сечения ядра составляет приблизительно 0,3 от наружного диаметра 

струи [6]. После окончания развития струи в ее осевом ядре остается топливо, 

поданное на завершающей стадии впрыскивания.   

В начальный период горения пламя еще не может разрушить плотное яд-

ро топливного факела [6, 112, 94]. Поэтому во время впрыскивания, даже после 

воспламенения топлива, струи будут продолжать свое движение к боковым 

стенкам камеры сгорания. К концу топливоподачи вблизи стенок скапливается 

значительная доля цикловой порции топлива. Это явление имеет место как в 

двигателях с компактными камерами сгорания, так и в двигателях с широкими 

камерами в поршне типа Гессельман на режимах большой мощности. 

Согласно модели Разлейцева, струя в своем развитии проходит три стдии: 

1) Начальное образование плотного осевого потока воздуха и капель. 

2) Основная стадия развития кумулятивной струи с торможением и разрушени-

ем осевого потока в переднем фронте. 

3) Период взаимодействия струи со стенками камеры сгорания и распределение 

уплотненного топливо-газового слоя вдоль стенок. Форма пристеночного пятна 

и скорость его растекания в различных направлениях зависят от угла встречи 

струи со стенкой и влияния воздушного вихря. 

В рамках этой модели движение элементарной порции топлива (ЭПТ) от 

распылителя к вершине струи (рис. 3.9) описывается уравнением [6]:  

mo l
l

U
U

−=







1

2
3

 ;                                                 (3.1) 

где: l - текущее расстояние от форсунки до ЭПТ; U=dl/dτ  - текущая скорость 

ЭПТ; Uo – скорость истечения ЭПТ из сопла распылителя; lm расстояние, прой-

денное ЭПТ до ее торможения во фронте струи.  
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Рис. 3.9. Зависимости параметров движения вершины струи (lm, Um) и  

 элементарной порции топлива (l, U) от времени 

 

Частным решением дифференциального уравнения (3.1) будет:   
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где: τk – время движения ЭПТ от сопла до расстояния l. Когда ЭПТ тормозится 

в вершине струи, то:  l= lm , τk = τm  и  lm = Uo  τm / 3.                                            (3.3) 

 Из уравнений 3.1, 3.2, 3.3 следует:  
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Для расчета расстояния от сопла до вершины топливной струи разработа-

но большое количество эмпирических уравнений: только в обзорной статье Хи-

роясу [113] их приведено 20. Наибольшее распространение у нас в стране полу-

чили формулы Трусова-Рябикина [114] и Лышевского [115], а за рубежом – 

формула Хироясу и Араи [117]. В данной модели зависимость длины струи от 

времени рассчитывается по эмпирическим уравнениям Лышевского [115], мо-

дифицированных Разлейцевым [5, 6]. В уравнениях Лышевского используются 

безразмерные критерии.  
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Критерий Вебера, характеризующий соотношение сил поверхностного 

натяжения и инерции: 

ffnm dUWe σρ2
0= .                                                         (3.6) 

Критерий М (квадрат числа Охензорге), характеризующий соотношение 

сил поверхностного натяжения, инерции и вязкости: 

( )fnff dM σρµ 2= .                                                          (3.7) 

Критерий нестационарности процесса развития струи: 

( );dЭ nffs
32 ρστ=                                                            (3.8)  

Отношение плотности воздуха и топлива: 

;fair ρρρ =                                                                      (3.9) 

где: U0m – средняя скорость истечения из сопла форсунки, dn – диаметр сопел, ρf  

– плотность топлива, ρair – плотность воздуха, σf  – коэффициент поверхностно-

го натяжения топлива, µf  – коэффициент динамической вязкости топлива, τs  – 

время от начала впрыскивания.  

Развитие свободной струи проходит два основных участка: а) начальный 

и б) основной. Граница между участками обозначена lg, а время развития струи 

до границы – τg :  

;MWedCl ...
nsg

6040250 −= ρ                                       (3.10) 

;B/l sgg
2=τ                                                       (3.11) 

( );D/MWeUdB s
..

mns ρ2160210
0=                               (3.12) 

где: Cs = 8.25÷8.85; Ds = 4.5÷5 для условий цилиндра дизеля. Длина струи на 

начальном (индекс а) и основном (индекс b) участках рассчитываются с помо-

щью уравнений, опубликованных в работах [115, 6]: 

( )[ ];.expЭAl gs
.

sa ττ20350 −=                                        (3.13) 

;Bl .
s

.
sb

5050 τ=                                                     (3.14) 

а углы контура струй по уравнениям: 
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( );2 /07.05.012.007.035.0 gseЭMWeEArctg sa
ττργ −−=                    (3.17) 

( );2 5.012.007.032.0 ργ −−= ЭMWeFArctg sb                              (3.18) 

где: 350221 .
ggs Эl.A −= , 120030

9320 .
gss ЭWeF.E

.−
= , а критерий Эg  рассчитывается по 

уравнению (3.8) с подстановкой τs = τg,  Fs = 0.0075÷0.009. Вид уравнения (3.14) 

аналогичен уравнениям, опубликованным в работах Куо (Kuo) [116], а также 

Хироясу и Араи [117]. Уравнения (3.10–3.14) были получены Лышевским для 

дизелей c диаметром сопловых отверстий свыше 0.3 мм. Использование урав-

нений Лышевского для расчета дальнобойности струй в высокооборотных дви-

гателях приводит к заметному занижению результатов. Чтобы сделать модель 

универсальной и приемлемой для дизелей с малым диаметром сопловых отвер-

стий, для расчета Ds автором данной работы предложено уточнение к уравне-

нию (3.12), полученное путем обработки экспериментальных данных по изме-

рению дальнобойности струй при разных диаметрах сопел (от 0,11 до 0,27 мм) 

и разных давлениях впрыскивания (от 300 до 1200 бар), опубликованных в ра-

ботах [119, 120, 158]. Исследования С.Н. Девянина [118] и других авторов ука-

зывают на то, что дальнобойность топливной струи зависит от многих факто-

ров, в число которых входят свойства топлива, место расположения сопловых 

отверстий (на конусе или в колодце), длина и профиль самого соплового отвер-

стия. Множитель Ds в уравнении (3.12) предлагается вычислять по формуле:   

( )[ ] ,
3,021.14
3,021.14

23








<+⋅+⋅+⋅
≥

=
nnnnf

nf
S difddcdbdaD

difD
D                    (3.19) 

где: Df – коэффициент, учитывающий конструктивные особенности, (для ди-

зельного топлива и цилиндрических сопловых отверстий, выходящих из колод-

ца распылителя можно принять Df = 2,9); dn – диаметр сопел, мм; a = 9,749; b = 

7,45; c = -7.21; d = 2,224. Зависимость Ds от величины диаметра сопловых от-

верстий dn показана на рис. 3.10. [100, 102]. 

Сколько-нибудь заметного влияния давления впрыскивания на величину 

Ds не выявлено. 
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Рис. 3.10. Зависимость Ds от диаметра сопел dn. 

 

Сравнение результатов расчета дальнобойности струй с использованием 

уравнений Хироясу [117]; Лышевского (оригинальных [115] и модифицирован-

ных (3.12, 3.19)) с экспериментальными данными представлено на рис. 3.11 – 

3.14. Анализ данных рисунков 3.11 – 3.14 показывает, что модифицированное 

уравнение Лышевского, с учетом формулы (3.19) лучше, чем другие описывает 

зависимость протяженности топливных струй от времени при разных давлени-

ях впрыскивания и диаметрах сопел.   

 

 
Рис. 3.11. Зависимость длины струи от угла п.к.в., вычисленная по уравнению 

Хироясу, а также по оригинальному и модифицированному уравнениям  

Лышевского для диаметра сопел dn = 0,11 мм 
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Рис. 3.12. Зависимость длины струи от угла п.к.в., вычисленная по уравнению 

Хироясу, а также по оригинальному и модифицированному уравнениям  

Лышевского для диаметра сопел dn = 0,19 мм 

 
Рис. 3.13. Зависимость длины струи от угла п.к.в., вычисленная по уравнению 

Хироясу, а также по оригинальному и модифицированному уравнениям  

Лышевского для диаметра сопел dn = 0,27 мм 

Форма струи, рассчитанная автором по уравнениям (3.17, 3.18) представ-

лена на рис. 3.15 (контур «г») в сравнении с экспериментальными данными, по-

лученными Дэном (Dan) [121] (контур «б»), а также рассчитанной с помощью 

программы KIVA Райцем и Бракко [90] (контур «а») и рассчитанной по уравне-

ниям Хироясу и Араи [89] Юнгом и Ассанисом [85] (контур «в»).  
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Рис. 3.14. Зависимость длины струи от угла п.к.в., вычисленная по уравнению 

Хироясу, а также по оригинальному и модифицированному уравнениям  

Лышевского для диаметра сопел dn = 0,37 мм 

 
Рис. 3.15. Контуры струи для диаметра сопла dn = 0,2 мм 

  

 

3.3. Расчет развития струи и ее пристеночных потоков  

в условиях тангенциального вихря. 

При наличии вихря в камере сгорания струя смещается в тангенциальном на-

правлении, как показано на рис. 3.16. Влияние вихря на смещение оси струи y и 

на деформацию поперечного сечения ядра струи y3 и y4 можно рассчитать, учи-
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тывая локальную тангенциальную скорость вихря Wt, зависящую от относи-

тельного радиуса R :   

        ;30/)( πχ nRRfRW st =                                              (3.20) 

где: RS  – вихревое число, n – частота вращения коленчатого вала, R – текущий 

радиус, χ - коэффициент затухания вихря, зависящий от текущего угла поворо-

та, f( R ) – профиль вихря, зависящий от способа продувки цилиндра.  

 
Рис. 3.16. Схема струи и пристеночных потоков в условиях  

тангенциального вихря 

Характерные значения тангенциальной скорости вихря в функции от от-

носительного радиуса для четырехтактных двигателей и двухтактных двигате-

лей с прямоточной продувкой представлены на рис. 3.17. Затухание вихря 

вследствие потерь и влияние формы камеры в поршне на эпюру тангенциаль-

ной скорости заряда рассчитывается на основе уравнения сохранения момента 

количества движения методом, приведенным Хачияном А.С., Гальговским В.Р. 

и Никитиным С.Е. для четырехтактных двигателей [122]. Расчет эпюры вихря 

для двухтактных двигателей с прямоточной продувкой построен по той же схе-
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ме, только с другим профилем скорости, полученным в экспериментальных ра-

ботах [36, 123].   

Средний диаметр капель по Заутеру d32 [м] рассчитывается по широко из-

вестному уравнению [115, 6] с использованием безразмерных критериев  (3.6, 

3.8, 3.9):                                ( ) .7.1 266.00733.0
32

−= WeMdd c ρ  

 
Рис. 3.17. Эпюры скорости тангенциального вихря для четырехтактных ДВС и 

для двухтактных дизелей с прямоточной продувкой 

Тангенциальная скорость ЭПТ в направлении вихря Ut определяется по 

методу, опубликованному в работе [124]: 

 ;5.1
twtt WAddU =τ      5.1

32
5.075.0 −= dCA wt νρ ;                          (3.21) 

где: C ≈ 2 – эмпирический коэффициент, ν - вязкость воздуха, d32 - средний 

диаметр капель по Заутеру. Смещение оси струи из-за переносного влияния 

вихря на каждом временном шаге определяется как: ,cos βτ∆=∆ tUy  где: ∆τ  - 

шаг по времени, β - текущий угол между радиусом и осью струи в ее вершине. 

Деформация вихрем наветренной dy3, и подветренной dy4 образующих ядра 

струи на каждом временном шаге рассчитываются как:  

βτ cos)(303 ∆−−=∆ ttwt UWACy ;       βτ cos)(404 ∆−=∆ ttwt UWACy ,     (3.22) 

где: C30 ≈ 0.2 и C40 ≈ 1.6.  
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После соударения струи со стенкой вдоль поверхности стенки начинает 

развиваться во всех направлениях уплотненный пристеночный поток (ПП), со-

стоящий из капель и воздуха.  

Исследованию процессов взаимодействия топливных струй со стенками 

камеры сгорания посвящено большое количество работ [125, 126, 127, 128, 129, 

130, 131, 132, 133].  На основе анализа разных данных, Разлейцевым предложе-

на следующая модель взаимодействия топливной струи со стенкой. Налетев на 

стенку, струя растекается во все стороны по ее поверхности. Направленный 

вверх по стенке поток быстро попадает в зазор между поршнем и крышкой ци-

линдра и в стесненных условиях растекается как по гребню поршня, так и по 

поверхности крышки цилиндра (рис.3.3). Часть топлива может попасть на гиль-

зу  цилиндра. Анализ экспериментальных данных показал, что характеристики 

движения потоков вдоль стенки в разных направлениях подобны тем, что полу-

чены при изучении движения свободной струи, но уровень скоростей ниже и 

зависит от направления основного потока. Снижение скорости движения пото-

ка вдоль стенки обусловлено гидродинамическим сопротивлением близкой 

стенки. [131,  6]. Отмеченное подобие развития пристеночных потоков и сво-

бодных струй служит основанием для применения к пристеночным потокам тех 

же расчетных методов, что и к свободным струям. Принимая скорость подлета 

элементарных порций топлива к стенке за аналог скорости истечения топлива 

из распылителя можно применить апробированные критериальные зависимости 

для расчета движения потоков в пристеночной зоне.  

При соударении струи со стенкой топливо из переднего фронта попадает 

в зону пристеночного потока. Траектория струи, а следовательно, время, место 

и угол ее соударения со стенкой определяются положением распылителя, фор-

мой КС и влиянием вихря. Процесс взаимодействия струи со стенкой достаточ-

но сложен. Разлейцевым предлагается следующая схема развития струи и при-

стеночного потока [6]. В период укладки переднего фронта струи на стенку на 

ней формируется конусообразный уплотненный топливогазовый слой в грани-
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цах пятна, образованного пересечением конуса струи с поверхностью стенки. 

После быстрой укладки фронта струи на стенку топливо начинает растекаться 

за пределы начального пятна. Скоростной осевой поток струи, налетая на стен-

ку, уплотняет пристеночный слой, раздвигает его границы, а часть потока дви-

жется над этим слоем к его периферии. Форма пристеночного пятна и скорость 

его растекания в различных направлениях, зависят от угла встречи струи со 

стенкой γ j, (j = 1, 2, 3, 4) (см. рис. 3.16) и влияния воздушного вихря.     

Углы встречи струи со стенкой γ j рассчитываются с учетом переноса 

струи вихрем, движения поршня и формы камеры сгорания в районе соударе-

ния. Форма камеры в поршне задается последовательностью точек с заданными 

координатами и соединенными отрезками. Протяженность ПП в каждом на-

правлении  lwj (j =1, 2, 3, 4) определяется из соотношений [6]: 
5050 .

w
.

swjwj BKl τ= ;      ;swsw τττ −=       ( )[ ] ( )swswbsw llB ττφ −−= max
2

max // ,        (3.23) 

где: φ = 0.6 – коэффициент потерь, τsw – момент времени встречи струи со стен-

кой, τs max = τinj + (0,3÷0,5)10-3  – время полного развития струи, с,  lb max –

максимальная длинна струи при ее свободном развитии, lw  расстояние, прой-

денное струей до стенки. На основании скоростной киносъемки развития струй 

в бомбе, имитирующей форму поршня (рис. 3.18), В.В. Гавриловым предложе-

но следующее уравнение для расчета протяженности пятна ПП в четырех на-

правлениях при отсутствия вихря [133]: 

( ) ( )331 2121 jjj cossin.sinsinK γγγγ −−+= . 

Время встречи струи со стенкой τsw рассчитывается по уравнениям (3.17 - 

3.21) с учетом пространственного движения вершины струи и движения порш-

ня. Сравнение результатов расчета развития свободной струи и границ пятна 

пристеночного потока [6] с результатами экспериментов Гаврилова [133] пред-

ставлено на рис. 3.19. Точками обозначены результаты измерений, соответст-

вующие номерам кадров киносъемки (рис. 3.18). Индекс "free" означает разви-

тие свободной струи (без  влияния стенок).   
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Рис. 3.18. Кинограмма развития дизельной струи, полученная К.Н.Коптевым, 

В.В.Гавриловым, [133], В.А.Плотниковым 

 
Рис. 3.19. Развитие струй в условиях дизеля: S/D=300/230, n=750 мин-1,  

цикловая подача топлива 0,62 г, Uwj – скорости границ пристеночного потока 

При наличии тангенциального вихря длину образующей пристеночного 

потока в наветренном направлении ( j=3) предлагается рассчитывать по эмпи-

рическому уравнению:  

.0008.05.05.0 ττ dWABKl twtwswjwj −=                               (3.24) 
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Скорость переноса вихрем подветренной образующей пристеночного по-

тока Utp предлагается вычислять по уравнению:  

5.1
2.0 tptwt

tp UWA
d

dU
−=

τ
. 

Длина подветренной образующей ( j=4) рассчитывается как:  

ττ dUBKl tpwswjwj += 5.05..0  .                                 (3.25) 

Для визуализации результатов расчета развития струй и ПП, в рамках 

данной работы была разработана специальная программа: Fuel Spray Visualiza-

tion. Представленные ниже изображения развития струй получены с ее помо-

щью. Сравнение расчетных изображений развития струй и ПП с результатами 

киносъемки для тракторного дизеля: S/D =140/120, n=1800 мин-1  представлены 

на рис. 3.20.  

 
Рис. 3.20. Сравнение расчетных изображений развития струй и пристеночных 

потоков (a) с результатами киносъемки (b) для тракторного дизеля 

 На рис. 3.21 представлены изображения струй в момент окончания впры-

скивания в судовом двухтактном дизеле Mitsubishi UEC 45 LA: S/D =1350/450, 

n=150 мин-1. В цилиндре установлены 2 распылителя: 4 х 0.75 х -10 90 350 500, 

максимальная скорость вихря 14.5 м/с на радиусе 109 мм. Эпюра вихря пред-

ставлена на рис. 3.17. Экспериментальные данные и результаты расчета разви-

тия струй с помощью методов CFD взяты из работы [123].  
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а) б) 

в) 

 
 

Рис. 3.21. Сравнение расчетных и экспериментальных [123] изображений  

развития струй для судового дизеля Mitsubishi UEC 45 LA: S/D =1350/450: а) 

схема смесеобразования; б) расположение сопловых отверстий распылителя; в) 

форма струй в конце впрыскивания; г) зависимости длины внешней и внутрен-

ней струй от угла поворота коленчатого вала 
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Анализ полученных данных показывает, что расчетные формы пятен ПП, 

траектории струй, и зависимости длины струй от времени хорошо согласуются 

с экспериментальными данными. Следует отметить, что все расчеты выполне-

ны с одними и теми же значениями эмпирических коэффициентов расчетных 

уравнений.  

 

3.4. Распределение топлива в дизельной струе по характерным зонам  

 

В представленной модели сгорания струя впрыснутого топлива делится 

на 7 характерных зон, рис. 3.3. Каждая зона характеризуется своими условиями 

испарения и сгорания; и эти условия полагаются одинаковыми внутри данной 

зоны.  

Пока струя не коснулась стенки, рассматриваются только 3 характерные 

зоны: 1 – уплотненное осевое ядро, 2 – уплотненный передний фронт, 3 – раз-

реженная оболочка. Негомогенный по структуре, плотности и температуре при-

стеночный поток, образующийся после соударения струи со стенкой, разделя-

ется на характерные зоны с приблизительно одинаковыми условиями тепло- и 

массообмена внутри каждой зоны по аналогии со свободной струей: 4 – осевое 

коническое ядро ПП, 5 – уплотненное ядро ПП на поверхности поршня, 6 – уп-

лотненный передний фронт ПП, 7 – разреженная оболочка пристеночного по-

тока. Если в процессе развития струи топливо попадает на зеркало цилиндра и 

на поверхность крышки цилиндра, то наряду с упомянутыми, выделяются соот-

ветствующие дополнительные зоны. Толщина переднего фронта струи рассчи-

тывается как:  

;MWeFlAb ...
smm

50070320 ρ−=                                 (3.26) 

где: Am ≈ 0.7 – эмпирический коэффициент. Ниже приводится последователь-

ность расчета распределения топлива в зонах в каждый момент времени τs (из-

меняющийся от 0 до τs max с некоторым шагом):  
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1. Доля топлива впрыснутого в цилиндр σs определяется по характери-

стике впрыскивания: σ = f (τ ).  

2. Длина струи l для текущего момента времени τs рассчитывается по 

уравнениям (3.13, 3.14). 

3. Момент впрыскивания ЭПТ, заторможенной в переднем фронте на 

расстоянии l от сопла, определяется как: ms τττ −= , где τm определяется из 

уравнения (3.3). 

4. Доля топлива σ t, впрыснутого в цилиндр в момент времени τ, опреде-

ляется из закона впрыскивания:    σ = f (τ ). 

5. Расстояние между соплом и контрольным сечением, расположенным 

позади переднего фронта струи, рассчитывается как: lk = l - bm. см. рис. 3.9 и 

уравнение (3.26). 

6. Время впрыскивания ЭПТ, достигшей контрольного сечения струи,  τ k 

рассчитывается по уравнениям (3.3, 3.5, 3.13, 3.14).  

7. Доля топлива σ k, впрыснутого в цилиндр в момент времени τ k, опре-

деляется из закона топливоподачи: σ = f (τ ). 

Распределение топлива между зонами свободной струи рассчитывается 

шаг за шагом по следующим уравнениям: 

в ядре:                     ( )( ) ;l/l. kkscore 101−−= σσσ                                         (3.27) 

во фронте:               ( ) ;A. tkfront σσσ −= 80                                                    (3.28) 

в оболочке струи:   ( ) ( ) ;l/l.. kkstktenv 1020 σσσσσσ −+−+=              (3.29) 

в ПП:                        ( ) ( )AtkW −−= 18.0 σσσ ,                                               (3.30) 

где: A = 1 перед соударением струи со стенкой и A = 0 после соударения. 

Разлейцевым предложено после соударения струи со стенкой вводить до-

полнительное контрольное сечение lk = lw, чтобы определить долю топлива, 

распределенного в зонах ПП: в разреженной оболочке ПП σ w env, в ядре ПП  

σ w core  и во фронте ПП: σ w fr. Расчет этих параметров построен по тому же са-
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мому алгоритму. Если пятно ПП достигает короны поршня, то доля топлива в 

этой зоне σ crown определяется соотношением: 

.VV WcrownWcrown σσ =                                              (3.31) 

Если передний фронт ПП касается поверхности крышки цилиндра, как показа-

но на рис. 3.22, то доля топлива, осевшего на поверхности крышки σ head, опре-

деляется соотношением: 

frwheadfrwhead VVσσ = ;  headfrwfrw σσσ −= .                         (3.32) 

Условие попадания топлива на поверхность крышки цилиндра описывается со-

отношениями:  

,hMWelFh clr
...

wswfrw >= − 50070320
1 ρ                                           (3.33) 

где: hw fr – высота переднего фронта ПП (см. рис. 3.22), hclr – текущий надпорш-

невой зазор, зависящий от текущего угла поворота, Fsw ≈ 1.5 Fs .  

Если ПП достигает зеркала цилиндра, доля топлива в зоне зеркала σ λiner 

определяется соотношениями: 

WlinerWliner VVσσ = ;     Wlinerliner VVC −= 1 .                               (3.34) 

Доля топлива оставшегося в ПП после его перераспределения по разным 

зонам, а также доли топлива в этих зонах рассчитываются из соотношений:  

                          ;linercorewcorew Cσσ =  

    ;; linerenvwenvwlinerfrwfrw CC σσσσ ==                                 (3.35) 

                          .envwfrwcorewW σσσσ ++=  

Если расположенные рядом пристеночные потоки пересекаются, то доля 

топлива в зоне пересечения σ cross определяется как:  

( );envwenvwfrwcorewWcrosscross AVV σσσσ ++=                         (3.36) 

где: Aw_env ≈ 0.5 – коэффициент, учитывающий снижение скорости образования 

разреженной оболочки из-за пересечения пристеночных потоков. Доли топлива 

оставшегося в зонах ПП рассчитываются как:  
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                                       (3.37) 

Суммарная доля топлива в ПП одной струи:  

.envwfrwcorewW σσσσ ++=                                           (3.38) 

Объемы характерных зон: VW, Vcrown, Vhead, Vw fr, Vliner, Vcross в уравнениях 

(3.31 – 3.37) рассчитываются как объемы пространственных геометрических 

фигур, отсекаемые плоскостями или другими пространственными геометриче-

скими фигурами от соседних. Громоздкие формулы для расчета пересечения 

пространственных фигур в целях упрощения здесь не приводятся. Так:  VW  - 

объем зоны ядра пристеночного потока, имеющего форму четырех четвертей 

эллипса с полуосями lw1,  lw2,  lw3,  lw4 (рис. 3.16); Vcrown - часть объема зоны при-

стеночного потока, расположенная на короне поршня, вне углубления камеры 

сгорания; Vw fr - часть объема зоны пристеночного потока, приходящаяся на 

фронт ПП; Vhead -  часть объема зоны пристеночного потока, расположенная на 

крышке цилиндра; Vliner - часть объема зоны пристеночного потока, располо-

женная на зеркале цилиндра; Vcross - часть объема зоны пристеночного потока, 

приходящаяся на область пересечения с ПП соседних струй. 

Порядок расчета распределения топлива:  

1) Моделирование развития каждой струи из предположения, что эта 

струя единственная.  

2) Суммирование долей топлива для каждой зоны для всех струй.   

Результаты расчета распределения топлива по зонам для различных дизе-

лей представлены на рис. 3.22, 3.23. Все расчеты выполнены с идентичными 

значениями всех эмпирических коэффициентов. Если распылитель расположен 

не в центре камеры сгорания, или сопла ориентированы несимметрично, как 

показано на рис. 3.22, то в этом случае каждая струя рассчитывается независи-
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мо, с тем чтобы учесть особенности ее взаимодействия с вихрем, а также инди-

видуальные параметры: время, место и угол столкновения со стенкой. Кадры а, 

 

 
Рис. 3.22. Результаты расчета распределения топлива по характерным зонам в 

камере сгорания дизеля ЯМЗ:  S/D=140/130, n=1700 мин-1 

 

b, с на рис. 3.22, соответствующие разным углам поворота кривошипа, иллюст-

рируют разные фазы соударения струй со стенкой. Период времени от начала 

соударения со стенкой первой струи до полной укладки на стенку последней 

струи занимает 5 град. поворота коленчатого вала (от 3600 до 3650). Кривые на 

рис. 3.22 представляют суммарные доли топлива в разных зонах для всех 7 

струй. В компактной камере сгорания дизеля грузового автомобиля имеет место 

недостаток пространства для свободного развития ПП. Пересечение отдельных 
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пристеночных потоков имеет место уже в середине периода впрыскивания, см. 

кадр b. Значительное возрастание доли топлива в зонах пересечения ПП имеет 

место в конце впрыскивания, см. рис. 3.22, кривая σ cross и кадр c. Из-за этого 

негативного эффекта количество топлива в зоне разреженной оболочки стано-

вится меньше (см. кривую σenv + σw fr + σwenv на рис. 3.22),  и скорость сгорания 

в этот период снижается.  

Если распылитель расположен в центре КС и струи ориентированы сим-

метрично относительно центра, как показано на рис. 3.23, то рассчитывается 

только одна струя. Далее полученные результаты суммируются. Обычно в 

среднеоборотных дизелях с камерой сгорания типа Гессельман струи имеют 

больше пространства для свободного развития, поэтому больше топлива рас-

пределяется в зонах с хорошими условиями смесеобразования и сгорания - во  
 

 
Рис. 3.23. Результаты расчета распределения топлива по характерным зонам в 

камере сгорания среднеоборотного дизеля S/D=260/260, n=1000 мин-1, pе=15 бар 
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внешней разреженной оболочке и переднем фронте струи. Кривая σ env+σ w 

fr+σ wenv на рис. 3.23 показывает, что доля топлива в этих зонах превышает 

80%,тогда как в дизелях с компактной камерой сгорания эта величина обычно 

лежит в пределах 60…70%. Из-за особенностей конструкции камеры сгорания 

топа Гессельман угол встречи струи со стенкой таков, что ПП развивается пре-

имущественно в радиальном направлении и может достичь поверхности втулки 

цилиндра (см. кадр: b и кривую σ liner на рис. 3.23). 

Зона зеркала цилиндра имеет плохие условия для испарения топлива, по-

этому важно исключить попадание топлива в эту зону. Это особенно важно для 

двигателей с мелкой камерой сгорания, где струя встречается со стенкой под 

острым углом и развитие ПП в радиальном направлении особенно интенсивно. 

Если угол встречи струи со стенкой КС близок к прямому (рис. 3.23), то ПП 

развивается также и в тангенциальном направлении. При этом, если цикловая 

подача, а следовательно, и продолжительность впрыскивания велики, то стано-

вится возможным пересечение ПП от соседних струй. Согласно расчетным 

данным, представленным на рис. 3.23, в исследуемом дизеле пересечение ПП 

хоть и имеет место, но очень мало из-за небольшой цикловой подачи топлива. 

  

 

3.5. Расчет скорости испарения в характерных зонах  

 

Расчет тепловыделения в камере сгорания дизеля строится, основываясь 

на предположении, что во время впрыскивания и развития струй скорость сго-

рания лимитируется в основном скоростью испарения [5, 6, ]. Зная распределе-

ние топлива по характерным зонам топливной струи, а также условия в этих 

зонах, можно рассчитать скорость испарения и скорость сгорания с учетом ос-

новных влияющих факторов. Методика расчета скорости испарения была раз-

работана профессором Разлейцевым [5, 6]. Ниже приводятся предложенные им 

уравнения с дополнениями, разработанными автором настоящей работы. 
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В свободной струе зоной интенсивного теплообмена и испарения топлива 

является разреженная оболочка струи и передний фронт. В уплотненном осе-

вом ядре прогрев капель незначителен и скорость испарения невелика. При со-

ударении струи со стенкой скорость испарения топлива, находящегося в перед-

нем фронте, резко снижается до минимума, соответствующего моменту полной 

укладки переднего фронта на стенку камеры в поршне. Снижение скорости ис-

парения в зоне 4 (рис. 3.3) вызвано более низкой (по сравнению с газом) темпе-

ратурой стенки, снижением интенсивности обдува капель окружающим возду-

хом, конденсацией капель на поверхности и снижением общей температуры зо-

ны 4 из-за пополнения ее за счет подлетающих холодных капель из ядра сво-

бодной струи. Когда двухфазная смесь начинает распространяться вдоль стенки 

за пределы первоначального пятна, скорость испарения снова возрастает.  Для 

того чтобы построить расчетную модель столь сложного процесса, Разлейце-

вым, на основе работ Д.Н. Вырубова [156, 157], были приняты следующие до-

пущения: 

1) В период впрыскивания интенсивное испарение имеет место в зонах 

разреженной оболочке струи, во фронте струи и в пристеночном потоке. Испа-

рением  в зоне уплотненного осевого ядра струи можно пренебречь. 

2) Скорость испарения в каждой зоне равна сумме скоростей испарения 

отдельных капель. Скорость испарения капли до и после воспламенения рас-

считывается по уравнению Б.И. Срезневского:  

uk Kdd τ−= 2
0

2 , 

где: dk- текущий диаметр капли, d0 - начальный диаметр капли, К – константа 

испарения, τu  - текущее время испарения от начала поступления капли в харак-

терную зону. 

3) Топливная аппаратура современных дизелей обеспечивает довольно 

равномерное распыливание топлива. Таким образом, расчет испарения топлива 

может проводиться на основе среднего диаметра капель по Заутеру d32. Прини-

мается, что d0 =  d32. 
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4) Отношение ubdK =2
0  в каждой зоне является величиной неизменной в 

процессе всего периода впрыскивания [156, 157, 5, 6]. 

5) Неучтенные факторы и погрешности принятых допущений будут скор-

ректированы поправочной функцией Y. 

Для расчета скорости испарения топлива используются допущения и 

уравнения, разработанные Вырубовым [156, 157] и распространенные Разлей-

цевым для использования в условия характерных зон топливной струи. Так в 

работе [6] было предложено уравнение относительной скорости испарения для 

i-той зоны:  

( )[ ] ;11 23

ui

zi
uiui

ui b
d

d
τ
σ

τ
τ

σ
−−=                                       (3.39) 

issui 0τττ −= , 

где: τ s – текущее время; τ s0i – время попадания топлива в i-тую зону; σzi – это 

доля топлива в i-той зоне. Константы испарения топлива в разных зонах опре-

деляются из уравнения:   

fSpDi pDNuK ρ/104 6⋅=  ,                           (3.40) 

где: NuD – число Нуссельта для процесса диффузии; Dp – коэффициент диффу-

зии паров топлива в условиях камеры сгорания; ρf – плотность жидкого топлива 

[кг/м3]; pS = 2520 exp(-5220 / Tk) – давление насыщенных паров дизельного топ-

лива. Давление насыщенных паров для биотоплива (рапсового и соевого мети-

лэфиров, а также смеси последнего с дизельным топливом) может быть рассчи-

тано по формуле: ln(pS) = B - A / T;  коэффициенты A и B приведены в Прило-

жении 1.  Данные приложения 1 получены путем обработки опубликованных 

материалов по свойствам биотоплива [103, 134-138].  Коэффициент диффузии 

рассчитывается из уравнения:  

( )( )ppTTDD ookpop =  ,                                     (3.41) 

где: Dpo – коэффициент диффузии при атмосферных условиях (po=0.1 MPa; 

To=293 K, для дизельного топлива: Dpo=0.031·10-8 с), Tk – равновесная темпера-
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тура испарения, p – текущее давление в цилиндре. Разные условия испарения в 

разных зонах учитываются соответствующим выбором параметров Tk и NuD.  

В разреженной оболочке струи, где расстояние между каплями велико, 

снижение температуры вследствие испарения незначительно. Вследствие чего 

для этой зоны Разлейцев рекомендует принять NuD = 2. Во время сгорания дав-

ление и температура в цилиндре превышают критические значения превраще-

ния жидкой фазы в газообразную, поэтому в этой зоне константа испарения 

равна: Kenv=1.12 10-6 / p, где p давление [MПa]. 

В зоне переднего фронта холодные капли из ядра струи быстро прогре-

ваются, для этой зоны Разлейцев рекомендует принять NuD ≈20. Температура в 

зоне переднего фронта лежит в пределах между критической  (710 K) и темпе-

ратурой топлива (~323 K): Tk=(710+323)/2=517 K. Таким образом константа 

испарения в этой зоне равна: Kfr=0.63 10-6 / p. Перед сгоранием, если темпера-

тура меньше критической, Kenv и Kfr рассчитываются по уравнениям (3.40, 3.41).  

В зонах пристеночного потока, на стенках крышки цилиндра и на зеркале 

цилиндра константы испарения рассчитываются по уравнениям (3.40, 3.41), где 

Tk есть некая эквивалентная температура, зависящая от температуры соответст-

вующей стенки  Twi. Опыт идентификации модели для разных двигателей, рабо-

тающих на разных режимах, включая холодный пуск, позволяет рекомендовать 

следующую зависимость для расчета температуры Tk : 

;
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где:  a = 0.000000243;     b = 0.001018;  c =  -0.8543;   d = 709.55. График зависи-

мости Тк = f(Twi) представлена на рис. 3.24.  

Число Нуссельта процесса диффузии для пристеночного потока в уравне-

нии (3.40) зависит от формы поверхности: для гладкой цилиндрической по-

верхности камеры в поршне рекомендуется принимать NuD = 2; для специально 
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спрофилированной поверхности вносящей возмущения в развитие пристеноч-

ного потока NuD = 3 или более.  
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550
600
650
700
750

300 500 700 900

Tw, K

Tk
, K

 
Рис. 3.24. Зависимость характерной температуры зоны Тк  

от температуры стенки Twi 

Десятилетний опыт использования представленной модели сгорания для 

различных двигателей с диаметром цилиндра от 75 до 760 мм с разными каме-

рами сгорания и распылителями позволяет рекомендовать для расчета попра-

вочной функции Y эмпирическое уравнение, учитывающее размеры двигателя, 

вихревое число, частоту вращения, ход поршня, средний диаметр капель d32 :  

 ( ) ;1810372.0 5.1
32

35.09 −− ++⋅= dRyyyY ySrpmS                       (3.43)  

где: yS = f(S) – корректирующий коэффициент учитывающий масштабный фак-

тор;  S - ход поршня [м]; yrpm =f(n) – корректирующий коэффициент, учиты-

вающий быстроходность двигателя;  RS y = MAX(0.1, Rs) – скорректированное 

вихревое число, рассчитанное по параметрам заряда в камере сгорания при те-

кущем положении поршня (Rs); y ≈ 5…35 – эмпирический коэффициент, ис-

пользуемый для идентификации математической модели по эксперименталь-

ным данным. Коэффициент y не зависит от нагрузки и частоты вращения вала 

двигателя. Громоздкая структура уравнения (3.43) появилась вследствие необ-

ходимости поддержки старых файлов данных, разработанных для ранних вер-

сий программы, которыми пользуются многочисленные пользователи.  Коррек-

тирующие коэффициенты позволяют идентифицировать модель сгорания толь-

ко по одному режиму работы дизеля и рассчитывать остальные режимы с 
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прежними  настройками. Корректирующий коэффициент yS рассчитывается 

следующим образом. Вначале по известному ходу поршня S определяется по 

графику рис. 3.25 (а) характерная для данного класса двигателей скорость 

поршня Cpn; затем рассчитывается характерная частота вращения: n = 30 Cpn / S; 

далее по графику рис. 3.25 (б) определяется поправка yS. Для учета реального 

скоростного режима введена поправка yrpm, которая определяется по графику 

рис. 3.26 в зависимости от отношения текущей скорости поршня двигателя Cp к 

характерной скорости поршня Cpn.  

 
Рис. 3.25. Зависимости: а) характерная скорость поршня от хода поршня;  

б) поправка ys от характерной частоты вращения вала двигателя 

 
Рис. 3.26. Зависимость величины поправки yrpm от  

относительной скорости поршня 

Благодаря введенным в уравнение 3.43 поправкам, полученным на основе 

опыта идентификации математической модели применительно к десяткам дви-

гателей разной размерности и назначения, работающих в широком диапазоне 
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режимов, дальнейшая специальная настройка математической модели сведена к 

минимуму. 

Учитывая поправочную функцию Y, константа испарения в i-зоне опреде-

ляется как: .2
32dKYb iui =  Скорость испарения в каждой зоне рассчитывается по 

уравнению (3.39). Общая скорость испарения определяется как сумма скоро-

стей испарения во всех m зонах: 

.
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∑
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u dd
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τσ
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                                     (3.44) 

В случае многоразового впрыскивания моделирование развития струй, 

распределения топлива по зонам и скорости испарения осуществляются для 

каждой порции многоразового впрыскивания. Характерные температура и дав-

ление для каждой порции берутся из результатов расчета предыдущего цикла. 

  

3.6. Расчет периода задержки самовоспламенения  

Проблеме расчета периода задержки самовоспламенения посвящено ог-

ромное количество работ. Далеко не полный перечень работ, опубликованный в 

обзорной статье Хироясу [113], содержит 10 разных формул, причем туда не 

включены разработки отечественных ученых и некоторые популярные форму-

лы зарубежных авторов. Большинство формул построены на законе Аррениуса. 

К ним относятся получившие самое широкое распространение формулы Хар-

денберга – Хасэ (Hardenberg & Hase) [84], формула Хироясу [139, 140] и фор-

мула А.И. Толстова [95]. Для математической модели сгорания современного 

ДВС метод расчета периода задержки самовоспламенения должен позволять 

моделировать не только традиционные условия работы дизеля, но и достаточно 

точно описывать условия работы с высоким уровнем содержания остаточных 

газов в свежем заряде, ибо современный дизель может работать со степенью 

рециркуляции ОГ до 70%; должен позволять учитывать отрицательные углы 

опережения впрыскивания, что характерно для двигателей с низким содержа-

нием оксидов азота в выхлопных газах, или наоборот очень большие углы опе-



 - 150 -

режения впрыскивания (до 100 – 120 град. до ВМТ), что характерно для дизе-

лей, реализующих технологию PCCI  (или раздельного сгорания); а также рас-

чет задержек при многоразовом впрыскивании. Период задержки самовоспла-

менения при многоразовом впрыскивании рассчитывается для каждой порции 

впрыскиваемого топлива. Топливо второй, третьей и последующих порций мо-

жет быть подано в цилиндр после ВМТ с большой задержкой и в газовый заряд, 

содержащий значительную долю продуктов сгорания предыдущих порций. Эти 

специфические условия не позволяют использовать для расчета периода за-

держки классические формулы в исходном виде. Для решения этой проблемы в 

настоящей работе на основании анализа экспериментальных данных для разных 

двигателей были получены соотношения, позволяющие рассчитывать период 

задержки для каждой порции топлива при многоразовом впрыскивании. Период 

задержки самовоспламенения τij для каждой j-порции можно вычислять двумя 

путями, позволяющими учесть изменение параметров заряда во время самой 

задержки: 

1) Пошаговым расчетом задержки, начиная от угла начала впрыскивания 

Θi, и до момента, когда угол начала сгорания Θc начнет увеличиваться: 

                                        Θc = Θi + 6 n τij ,                                            (3.45) 

где: τij = τit  Ct  Cr; τit – период задержки самовоспламенения j-порции, получен-

ный по модифицированной эмпирической формуле Толстова [95] (3.47), Ct – 

коэффициент учитывающий рост температуры во время периода задержки для 

j-порции; Cr – коэффициент, учитывающий концентрацию продуктов сгорания 

в цилиндре во время периода задержки j-порции. 

2) Методом интегрирования выражения Ливенгуда – Ву (Livengood & 

Wu) вида (3.46) [155, 94].  
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где: Ea = 23000...28000 [кДж/кмоль] – условная энергия активации предпламен-

ных реакций; CN – цетановое число топлива, T и p – текущие температура и 

давление [MПa] в цилиндре, n частота вращения коленчатого вала. Для учета 

величины цетанового числа топлива, автором в формулу Толстова добавлен 

элемент из уравнения Харденберга и Хасэ [84], имеющего такую же структуру. 

Для расчета коэффициента Ct, учитывающего скорость изменения темпе-

ратуры во время задержки самовоспламенения, предложено уравнение, полу-

ченное путем обработки экспериментальных данных: 
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                (3.48) 

где: TΘ и TΘ−1  - средние значения температуры в цилиндре в данный момент 

времени (при значении угла поворота коленчатого вала Θ) и на предыдущем 

шаге (при значении угла поворота коленчатого вала Θ -1). Зависимость Ct = f(xt) 

представлена на рис. 3.27.  

 
Рис. 3.27. Поправочный множитель Сt, учитывающий изменение температуры 

во время периода задержки самовоспламенения. Обозначения: ▲ – данные Ба-

кенхуса и Райца [141]; Ο – данные Коломенского завода 

Соответствующие экспериментальные данные для дизеля Caterpillar D/S 

=137/165 мм были опубликованы Бакенхусом и Райцем (Bakenhus & Reitz) 
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[141]; данные для тепловозного дизеля Д49 (D/S=260/260 мм) с двухразовым 

впрыскиванием были предоставлены Коломенским заводом.  

Коэффициент, учитывающий концентрацию продуктов сгорания Cr, рас-

считывается как функция от доли стехиометрических продуктов сгорания r в 

объеме цилиндра во время периода задержки самовоспламенения. Зависимость 

Cr= f (r) полученная автором путем обработки экспериментальных данных, 

опубликованных разными авторами [141, 142, 143] представлена на рис. 3.28. 

 
Рис. 3.28 Поправочный множитель Сr, учитывающий концентрацию продуктов 

сгорания во время периода задержки самовоспламенения. Обозначения: ▲ – 

Bakenhus, Reitz [141]; ◊ –  Schneider, Stockli, Lutz, Eberle [142]; Ο – данные Ко-

ломенского завода; данные Kwon, Arai, Hiroyasu [143], полученные в бомбе  

при температурах:  Ú – T=700 K;   × – T=773 K;   + – T=823 K 

 

Оба поправочных коэффициента: Ct и Cr равны 1 для обычных дизелей с 

обычными значениями опережения впрыскивания. Однако, если впрыскивание 

начинается после ВМТ, или последующие порции топлива подаются в заряд, 

где уже имело место сгорание предыдущих порций, представленные зависимо-

сти позволяют рассчитывать период задержки самовоспламенения с учетом 

этих факторов. Следует отметить, что пошаговый расчет дает завышенные зна-

чения задержки самовоспламенения по отношению к методу интегрирования 

Ливенгуда-Ву при условиях, когда задержка превышает 10 градусов поворота 
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коленчатого вала. Для оценки точности предложенных методов были рассчита-

ны периоды задержки самовоспламенения для различных дизелей для разных 

режимов работы (таблица 12).  

 

Таблица 12. 

Параметры ДВС, где рассчитывались периоды задержки самовоспламенения  

Дизель D/S, мм n, мин-1 ре, бар Источник 

ДКРН 74/160 760/1600 120 9.5 [39, 40]. 
500 22.7 
400 13.9 

VASA 6R46 460/580 

315 9.5 
[144] 

Д42 300/380 750 16 * 
1000 15.7 
845 11 

Д49 260/260 

563 3.3 
Холодный пуск при -250С  350 0.16 

* 

Эксп. DI дизель с PCCI 135/140 1000 0…2.4 [145, 146, 147] 
2200 12.2 
1800 13.8 

КамАЗ 7405 120/120 

1000 12 
* 

Знаком * обозначены опытные данные, предоставленные производителя-

ми двигателей. Результаты расчета в сравнении с экспериментальными данны-

ми представлены на рис. 3.29. 

Отличия между интегральным способом расчета по уравнению Толстова 

и пошаговым наталкивают на мысль использовать среднеарифметическую ве-

личину от двух результатов. При малых задержках оба способа дают практиче-

ски идентичные результаты, хорошо совпадающие с экспериментом для разных 

двигателей, разных уровней форсирования и частоты вращения, а при больших 

задержках именно средняя арифметическая величина дает корректные резуль-

таты. Т.е. этот метод осреднения является достаточно универсальным.  

Попытки разработать уравнение, пригодное для расчета периода задерж-

ки в дизеле, работающем с процессом HCCI/PCCI, неоднократно осуществля-

лись разными исследователями. По данным Юго-западного исследовательского 
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Рис. 3.29 Сравнение результатов расчета периода задержки самовоспламенения 

с экспериментальными данными. Обозначения: □ – пошаговый расчет по урав-

нениям (3.45, 3.47, 3.48);  Δ – интегральный расчет по уравнениям (3.46 - 3.48); 

♦ - средняя величина от интегрального и пошагового методов;  

● – расчет по уравнению Мичиганского университета [148];  

♦ - расчет по уравнению Харденберга и Хасе [84] 

 

института США (South-West Research Institute) наибольшего успеха добилась 

группа исследователей Мичиганского университета [148], предложившая урав-

нение:  
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где: φ - отношение массы воздуха к массе топлива, р и Т -  текущие значения 

давления [атм] и температуры [K]; yO2 – текущая концентрация кислорода в ци-

линдре. Анализ результатов, полученных с помощью этого уравнения (рис. 

3.29), показывает, что действительно, оно позволяет достаточно точно рассчи-

тывать задержку самовоспламенения в двигателях с процессом PCCI, однако 

при моделировании обычного процесса с величиной периода задержки мень-

шей, чем 5-7 градусов, этот метод дает заниженные результаты. Что касается 
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известного уравнения Харденберга и Хасэ [84], то оно может быть применимо 

только к расчету дизелей с обычной организацией процесса сгорания.  

Подводя итог сказанному, следует отметить, что для решения оптимиза-

ционных задач необходимо обеспечить непрерывность корректного расчета ра-

бочего процесса при смене способа его организации. Учитывая также то, что 

расчетный метод, построенный на среднем арифметическом от результатов 

пошагового и интегрального расчетов, позволяет получить высокую точность 

как при обычной организации процесса сгорания, так и при PCCI, именно этому 

методу было отдано предпочтение при построении математической модели 

сгорания в дизеле.   

    

3.7. Расчет скорости выгорания  

Детальное описание уравнений, полученных Разлейцевым для расчета 

скорости тепловыделения dx/dτ, представлено им в работах [5, 6]. Скорость те-

пловыделения в период выгорания паров топлива, образовавшихся за период 

задержки, рассчитывается по уравнению:  

1100/ PPddx φφτ += ,                                         (3.49) 

где:  ( )( )( );1.0 0000 xxVmAP ududif +−= σσ    τσ ddP u=1 ;  x – доля выделивше-

гося тепла или доля выгоревшего топлива; x0 – доля паров топлива, образовав-

шихся за период задержки и выгоревших к текущему моменту времени; σud – 

доля паров топлива, образовавшихся за период задержки. 

Во время впрыскивания скорость тепловыделения: 

2211/ PPddx φφτ +=  ,                                         (3.50) 

где:  ( )( )( ).22 xxVmAP ucf −−= ασ  

После окончания впрыскивания скорость тепловыделения вычисляется 

как:                                ( )( ).1/ 33 xxKAddx bT −−= αξφτ                                    (3.51) 

В этих уравнениях принято: φ0 ≈ φ1 ≈ φ2 = φ  – функция, описывающая 

полноту выгорания паров топлива в зоне сгорания [6]: 
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где: ξb – эффективность использования воздуха; α – коэффициент избытка воз-

духа; rV  – относительная скорость испарения в зоне разреженной оболочки и 

фронта струи; rWi  - относительная скорость испарения в зонах пристеночных 

потоков:  ;,
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mW  – текущее количество зон; сформированных пристеночным потоком на раз-

ных поверхностях; TWi – температура стенок в соответствующих зонах. Эффек-

тивность использования воздуха ξb - есть отношение текущего α к среднему α 

по цилиндру. На основе обработки результатов газового анализа проб, взятых 

из цилиндра в разные моменты времени для разных дизелей, Разлейцевым была 

предложена зависимость для ξb: 

( ) ,
2
1exp2146,11

2

00
0




















−−−=

z

z

z

z
bb ϕ

ϕ
πϕ

ϕ
ξξ                         (3.54) 

где: zz ϕϕϕ = текущий угол поворота начиная от начала сгорания, отнесенный 

к теоретической продолжительности сгорания ϕz; 0zϕ  и ξb0 – координаты точки 

минимума функции ξb, см. рис. 3.30. Абсцисса 0zϕ = 0,15÷0,3 и ордината ξb0 = 

0,3÷0,6 являются эмпирическими константами, зависящими от концепции орга-

низации процесса смесеобразования, величина этих констант подбирается при 

идентификации математической модели по экспериментальным данным.   

 
Рис. 3.30. Функция эффективности использования воздуха ξb 
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Теоретическая продолжительность сгорания определяется периодом ис-

парения крупных капель впрыснутых в конце периода топливоподачи: 

( ) ;6nburnliinjz τττϕ +−=  

( )[ ] ,;1105,21 6
2

envuenv
u

l
burnl KYKK

K
d

=−⋅+= ατ                  (3.55) 

где: dl – диаметр крупных капель; Kenv – константа испарения в зоне оболочки 

топливной струи, вычисленная по уравнению (3.40). В уравнениях (3.49 – 3.54) 

используются следующие обозначения: mf – цикловая подача топлива; Vi и Vc 

объем цилиндра в начале впрыскивания и в ВМТ; σud и σu – доли топлива испа-

рившегося в период задержки самовоспламенения и до текущего момента вре-

мени, соответственно; A0, A1, A2 – эмпирические коэффициенты, зависящие от 

частоты вращения и интенсивности вихря; A3 может быть определен из уравне-

ний (3.50) и (3.51), приняв при расчете τ = τs max. Опыт идентификации пред-

ставленной модели сгорания для разных двигателей позволяет рекомендовать 

следующие зависимости:  

    ( ) ( ) ( ) .9;/04,0; 5,0
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00 nRAnRAnRaA SSS ===              (3.56) 

KT (в уравнении 3.51) учитывает разрушение пристеночного потока на 

короне поршня из-за ускорения последнего. Эффект разрушения пристеночного 

потока связан с величиной надпоршневого зазора и динамикой его увеличения: 
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( ) ,/ VddVZ ϕ=  

где: V – текущий объем цилиндра; ϕ - угол поворота; Zn это Z при угле поворота 

15o после ВМТ.  

Представленная модель сгорания позволяет рассчитывать тепловыделе-

ние в цилиндре дизеля без перенастройки эмпирических коэффициентов для 

каждого рабочего режима. Результаты расчета скорости тепловыделения 

проведенные по описанной методике в сравнении с экспериментальными 

данными приведены в главе 4.  
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3.8. Программа ДИЗЕЛЬ-РК 

 

Приведенные в главах 2 и 3 методики и алгоритмы расчета рабочих про-

цессов в ДВС были реализованы в компьютерных программах ДИЗЕЛЬ-2т, 

ДИЗЕЛЬ-4т и ДИЗЕЛЬ-РК. 

 Программы ДИЗЕЛЬ-2т и ДИЗЕЛЬ-4т развивались до 2003 г. в соавторст-

ве с инженером В.И. Башмаковым, разработавшим графический интерфейс. 

Они предназначались для расчета и оптимизации двухтаткных и четырехтатк-

ных ДВС соответственно. Эти программы функционировали в операционных 

системах DOS и WINDOWS 98. В настоящее время они устарели, и их место 

заняла программа ДИЗЕЛЬ-РК, разработанная для операционной системы 

WINDOWS ХР и WINDOWS 7 в соавторстве с инженером Ю.М. Фадеевым. 

Свидетельство о Государственной регистрации программы ДИЗЕЛЬ-РК пред-

ставлено в Приложении 2.  

 Программа ДИЗЕЛЬ-РК имеет: развитый пользовательский интерфейс, 

позволяющий задавать данные и анализировать результаты в системе меню;  

программу визуализации результатов расчета развития струй в камере сгорания 

дизеля и другие средства, упрощающие работу. Например, чтобы радикально 

упростить начало работы с программой, в нее встроены специальные инстру-

менты: мастера настроек, которые позволяют быстро создать файл данных на 

основе лишь общих сведений об объекте исследований. Недостающие размеры 

и параметры, а также эмпирические коэффициенты, мастер настроек рассчитает 

и примет на основе внутренней базы данных, содержащей наиболее распро-

страненные решения по проектированию двигателей разной размерности и на-

значения. Это особенно важно для пользователей, работающих в условиях де-

фицита информации или с большой номенклатурой двигателей.  

 Система контекстной помощи к программе включает справочную инфор-

мацию и помогает описать исходные данные и результаты. Программа позволя-

ет решать оптимизационные задачи методами математического программиро-
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вания и представляет собой инструмент для решения широкого круга практиче-

ских задач, прошедший многолетнюю апробацию в промышленности, в учеб-

ном процессе в МГТУ им. Н.Э. Баумана и в других университетах (Приложение 

3). Для расширения круга пользователей коллективом разработчиков разрабо-

тано приложение клиент–сервер, которое позволяет широкому кругу пользова-

телей по всему миру выполнять расчеты рабочих процессов ДВС через Интер-

нет. Клиентская часть загружается с сайта МГТУ им. Н.Э.Баумана и устанавли-

вается на компьютере удаленного пользователя, а расчеты выполняются серве-

рами университета по запросу клиентской части, содержащей пре- и пост-

процессор программы ДИЗЕЛЬ-РК. 

 

3.9. Выводы по главе  

 

1. Сравнение феноменологических моделей сгорания в двигателе с вос-

пламенением от сжатия применительно к решению задачи оптимизации рабо-

чих процессов дизелей разной конструкции, размерности и способа организа-

ции смесеобразования показывает преимущество модели, разработанной Раз-

лейцевым. 

2. Модифицировано уравнение А.С. Лышевского для расчета дальнобой-

ности топливных струй, что позволило придать ему универсальность и исполь-

зовать его как для среднеоборотных дизелей, так и для высокооборотных. 

3. Для расширения области применения и учета дополнительных влияю-

щих факторов модель сгорания Н.Ф. Разлейцева была модифицирована в сле-

дующих направлениях. 

а) Учтено взаимодействие топливной струи и ее пристеночного потока с 

воздушным вихрем, имеющим разные профили. 

б)  Учтены: движение поршня, произвольный профиль камеры сгорания, 

боковое расположение распылителя, произвольная направленность каждого со-
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плового отверстия при определении места и угла соударения струи со стенками 

КС.   

в) Дополнительно рассмотрены зоны пересечения пристеночных потоков 

соседних струй, наличие которых затягивает процесс сгорания. 

г) Модифицированы уравнения расчета скорости испарения в разных зо-

нах для учета температуры стенок камеры в поршне, учета режимных и мас-

штабных факторов, что позволило радикально упростить идентификацию ма-

тематической модели. Все режимы работы дизеля могут рассчитываться с иден-

тичными эмпирическими коэффициентами.  

4. Разработана методика расчета периода задержки самовоспламенения в 

дизеле на основе уравнения Толстова, позволяющая рассчитывать период за-

держки как для обычных двигателей, так и для двигателей с высокой рецирку-

ляцией ОГ, многоразовым впрыскиванием и большим опережением топливопо-

дачи.   
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4. РЕЗУЛЬТАТЫ РАСЧЕТА ТЕПЛОВЫДЕЛЕНИЯ В ДИЗЕЛЯХ 

РАЗНЫХ КОНСТРУКЦИЙ 

 

Настоящая глава посвящена иллюстрации использования описанной вы-

ше методики расчета сгорания в дизеле на характерных примерах. Для расче-

тов использовалась программа ДИЗЕЛЬ-РК, в которой  была реализована при-

веденная в гл. 3 модель сгорания. Для иллюстрации точности расчетов исполь-

зовались экспериментальные данные из разных источников. 

 

4.1. Результаты расчета тепловыделения в дизелях  

во всем диапазоне работы 

Представленная модель сгорания позволяет рассчитывать тепловыделе-

ние в цилиндре дизеля во всем диапазоне рабочих режимов без перенастройки 

эмпирических коэффициентов для каждого режима. В данном разделе пред-

ставлены примеры расчета процесса сгорания в дизелях разной размерности, 

быстроходности и уровня форсирования.   

На рис. 4.1 представлены расчетные зависимости давления в цилиндре р 

и кривые скорости тепловыделения dx/dφ в сравнении с экспериментальными 

данными для двигателя КамАЗ 7405 (S/D=120/120) при его работе по внешней 

скоростной характеристике.  Изображения развития струй соответствуют мо-

ментам окончания впрыскивания. Все результаты получены с неизменными 

значениями эмпирических коэффициентов. Экспериментальные данные были 

представлены ОАО КамАЗ. Параметры топливоподачи представлены в таблице 

13. Цикловая подача топлива gC на всех трех режимах приблизительно одина-

ковая, но продолжительность впрыскивания τ inj выше на частичном режиме. 

Таким образом, струи на частичных режимах внешней характеристики имеют 

больше времени для развития в менее плотном заряде, именно поэтому пло-

щадь пристеночных потоков на частичных режимах существенно больше, чем 

на режиме полной мощности.  
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 n=2200 мин-1 

 n=1400 мин-1 

 

n=1000 мин-1 

Рис. 4.1. Результаты расчета рабочего процесса дизеля Камаз 7405  

при его работе по внешней скоростной характеристике 

Таблица 13. 

Параметры топливоподачи дизеля КамАЗ 

при его работе по внешней скоростной характеристике 

n, мин-1 gC, г рвпр_max, бар τ inj, c 

2200 0,0787 672 1,61 10-3 

1400 0,0838 530 1,82 10-3 

1000 0,0818 352 2,34 10-3 
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 Сопоставление интегральных параметров двигателя в функции от часто-

ты вращения коленчатого вала представлено на рис. 4.2. вместе с диаграммами 

образования и выгорания сажи, вычисленными для каждого из режимов по ме-

тодике, изложенной в параграфе 2.4. 

 

 
Рис. 4.2. Изменение параметров дизеля КамАЗ 7405 по внешней скоростной 

характеристике: а) мощность и расход топлива; б) эмиссия сажи по шкале  

Хартриджа; в) динамика образования и выгорания сажи dSmoke/dφ  

 

Результаты расчета рабочего процесса дизеля ЯМЗ 238Д во всем диапа-

зоне рабочих режимов представлены на рис. 4.3. Сравнение расчетных данных 

с результатами экспериментов для 6 режимов работы представлены на рис. 4.4. 

Все расчеты выполнены с идентичными значениями эмпирических коэффици-

ентов. Экспериментальные данные предоставлены ОАО Автодизель. Характе-
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ристики впрыскивания для каждого расчетного режима получены А.П. Пере-

пелиным с помощью гидродинамического расчета процесса топливоподачи 

[149, 150].  

 
Рис. 4.3. Поле рабочих режимов дизеля ЯМЗ 238Д с результатами расчета  

смесеобразования и скорости тепловыделения. В процентах указана  

мощность по отношению к максимальной 

 

Анализ полученных результатов подтверждает высокую точность расчета теп-

ловыделения, так по рис. 4.3. видна эволюция процесса сгорания от режима 

полной мощности, где кривая dx/dφ имеет лишь один сглаженный максимум, к 

режимам средних нагрузок, где появляется и растет первый пик dx/dφ, вызван-

ный объемным сгоранием топлива, испарившегося в период задержки само-

воспламенения. На режиме же очень малой мощности сгорание начинается уже 
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после окончания впрыскивания, большая часть топлива сгорает по объемному 

механизму, имеет место только первый пик скорости тепловыделения  который 

сразу переходит в догорание крупных капель: доля диффузионного сгорания 

очень мала. Корректность расчета подтверждается высокой точностью оценки 

эмиссии оксидов азота, рассчитанной на основании полученной скорости теп-

ловыделения. Только на одном режиме отклонение расчетных данных от ре-

зультатов измерений превысило 25%, на остальных же режимах, (кроме холо-

стого хода) оно не превысило 8,3% . 

 
Рис. 4.4. Поле рабочих режимов дизеля ЯМЗ 238Д со сравнением  

экспериментальных данных с результатами расчета. В процентах  

указана разница между экспериментальными и расчетными  

данными; концентрация оксидов азота указана в ppm 
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На рис. 4.5. представлены результаты расчета среднеоборотного тепло-

возного дизеля Д49 (16ЧН 26/26) при его работе по тепловозной характеристи-

ке с максимальным ре=15,3 бар при n=1000 мин-1. Таблицы, соответствующие 

каждому из режимов, показывают расчетные интегральные параметры дизеля в 

сравнении с результатами экспериментов. Экспериментальные данные и харак-

теристики впрыскивания предоставлены ОАО Коломенский завод.  

  

 
Рис. 4.5. Результаты расчета тепловозного дизеля Д49 (16ЧН 26/26) 

Результаты расчета процесса сгорания судового среднеоборотного дизе-

ля VASA 9R46B (9ЧН 46/58) производства фирмы Wartsila представлены на 
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рис. 4.6. На режиме максимальной мощности дизель имеет среднее эффектив-

ное давление ре = 23,3 бар, а максимальное давление цикла 185÷190 бар. Рас-

четные кривые скорости тепловыделения представлены вместе с эксперимен-

тальными. Форма камеры сгорания, конструкция распылителя, параметры над-

дува и характеристики впрыскивания взяты из экспериментальных данных 

[144] и, частично предоставлены компанией. 

Рис. 4.6. Результаты расчета дизеля VASA 9R46B (9ЧН 46/58)  

На рис. 4.7. представлены результаты расчета высокооборотного автомо-

бильного дизеля ЗМЗ 514 (4ЧН 8,7/9,4), оборудованного топливным насосом 

высокого давления Bosch VE. Характеристики впрыскивания  для  каждого  ре- 
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Рис. 4.7. Результаты расчета высокооборотного дизеля ЗМЗ 514 
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жима были рассчитаны Л.В. Греховым с помощью программы ВПРЫСК 

[151].Экспериментальные данные по результатам испытаний двигателя пре-

доставлены ОАО ЗМЗ. В таблицах рис. 4.7 представлены расчетные интеграль-

ные показатели двигателя в сравнении с соответствующими результатами из-

мерений для каждого из режимов. 

Сравнение расчетных и экспериментальных характеристик тепловыделе-

ния для опытного высокооборотного дизеля 4 ЧН 8,2/8,2 с номинальной часто-

той вращения коленчатого вала 4500 мин-1 производства компании General Mo-

tors представлено на рис. 4.8. Режимы, взятые для сравнения и сами экспери-

ментальные данные на этих режимах, а также  исходные данные к расчету пре-

доставлены компанией General Motors. Расчеты также выполнены специали-

стами этой компании и предоставлены для использования в диссертационной 

работе в качестве иллюстрации работы программы ДИЗЕЛЬ-РК. Набор режи-

мов, представленных на рис. 4.8, характеризуется частотами вращения: n=3900 

и 4100 мин-1 и диапазонами изменения: коэффициента избытка воздуха α = 1,26 

÷1,8; давления наддува рк=1,79÷2,8 бар; угла опережения впрыскивания топли-

ва Θ =2÷15,5 град. до ВМТ; среднего эффективного давления ре =11,5÷22 бар; 

давления впрыскивания pinj=1160÷1720 бар; среднего диаметра капель по За-

утеру d32=9÷12 мкм; максимального давления цикла pz=131÷165 бар. Сравне-

ние интегральных показателей двигателя: максимального давления цикла pz, 

средней температуры перед турбиной Tt,  и эмиссии оксидов азота NOx для 

этих же режимов представлено на рис. 4.9; сравнение расхода воздуха через 

двигатель проведенное для 89 режимов работы представлено на рис. 2.7. Неко-

торое завышение расчетной температуры газов перед турбиной по отношению 

к результатам измерений может иметь несколько причин, в число которых мо-

гут входить ошибки при задании условий теплообмена в выпускной системе, и 

другие погрешности, тем более, что расчеты были выполнены третьей сторо-

ной, и отклонение расчета от экспериментальных данных носит постоянный 

характер, а следовательно, поддается анализу и может быть устранено. 
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Рис. 4.8. Результаты расчета скорости тепловыделения высокооборотного  

дизеля 4 ЧН 8,2/8,2  производства GM на 10 режимах  

в сравнении с экспериментальными данными 



 - 171 -

 
Рис. 4.9. Сравнение расчетных и экспериментальных интегральных  

показателей высокооборотного дизеля 4 ЧН 8,2/8,2 производства GM  

на 10 режимах 

 

 Анализ всех приведенных сравнений результатов расчета с эксперимен-

тальными данными показывает их хорошую сходимость, тем более, что все 

расчеты выполнены с идентичными значениями всех эмпирических коэффици-

ентов расчетных методик для каждого двигателя. Это позволяет сделать вывод 

о корректности сделанных допущений в процессе разработки математических 

моделей и применимости разработанной программы для моделирования рабо-
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чего процесса двигателей разной размерности и быстроходности и уровня фор-

сирования при традиционной организации их рабочего процесса. 
  

4.2. Результаты расчета тепловыделения в дизелях с многоразовым  

впрыскиванием и PCCI процессом 

 

В настоящее время применение многоразового впрыскивания является 

одним из эффективных средств снижения эмиссии оксидов азота в дизеле. Реа-

лизация многоразового впрыскивания легко осуществляется в системах топли-

воподачи с электронным управлением, применяемых в настоящее время по-

всеместно. Моделирование работы дизеля с многоразовым впрыскиванием яв-

ляется актуальной задачей, ибо позволяет на стадии проектирования сформу-

лировать алгоритм управления топливной аппаратурой для решения задачи 

удовлетворения норм выбросов вредных веществ. В процессе разработки ма-

тематической модели сгорания в дизелях постоянно имелась ввиду возмож-

ность применения этой модели для расчета сгорания в двигателе с многоразо-

вым впрыскиванием. Для тестирования модели сгорания использовались экс-

периментальные данные, полученные и опубликованные разными авторами, 

исследовавшими работу дизеля с многоразовым впрыскиванием. 

Для проверки возможностей представленного расчетного метода были 

проведены тестовые расчеты для двигателя Caterpillar: S/D = 165/137 мм, но-

минальная частота вращения n=1800 мин-1. Конструкция распылителя 6 х 0,269 

и камера сгорания показаны на рис. 4.10. На этом двигателе исследовались раз-

личные стратегии многоразового впрыскивания, различающиеся как по коли-

честву порций от 1 до 3, так и разными значениями угла опережения впрыски-

вания от 12,5 град. до ВМТ до 6 град. после ВМТ. Эксперименты были прове-

дены в университете Висконсин-Мэдисон (США). Параметры эксперименталь-

ной установки и результаты измерений опубликованы Бакенхусом и Райцем 

(Bakenhus & Reitz) в работе [141]. Расчетная модель была воссоздана на осно-

вании опубликованных материалов. Расчетные кривые скорости тепловыделе-
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ния  в сравнении с экспериментальными данными представлены на рис. 4.10 – 

4.12  для всех семи стратегий впрыскивания. Сравнение расчетных и экспери-

ментальных кривых скорости тепловыделения и эмиссии оксидов азота (рис. 

4.13) показывает их хорошее согласование. Все результаты получены при 

идентичных значениях эмпирических коэффициентов. Последнее обстоятель-

ство позволяет сделать вывод об универсальности представленной модели сго-

рания и возможности ее использования для проведения расчетных исследова-

ний процессов смесеобразования и сгорания в дизелях, связанных с оптимиза-

цией стратегии многоразового впрыскивания на разных режимах работы дви-

гателя. 

 

Дизель: Caterpillar 3401 

D/S=137/165;    ε = 16.5 

ре = 10 бар,       n=1600 мин-1.  

Распылитель: 6 x 0.259 x 125 

 

 

Рис. 4.10. Результаты расчета тепловыделения в дизеле Caterpillar при  

одноразовом впрыскивании с разным опережением 
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Рис. 4.11. Результаты расчета тепловыделения в дизеле Caterpillar при  

двухразовом впрыскивании с разным опережением 

 

 
Рис. 4.12. Результаты расчета тепловыделения в дизеле Caterpillar при  

трехразовом впрыскивании с разным опережением 

        

На рис. 4.14 представлены результаты расчета смесеобразования и сго-

рания в тепловозном дизеле Д49 при реализации двухразового впрыскивания 

на режиме n=990 мин-1, ре=15,6 бар. На долю пилотной порции приходится 

около 11% цикловой подачи. Видно, что вспышка пилотной порции происхо-

дит после завершения ее подачи, основное впрыскивание начинается уже при 

догорании пилотной порции. Реализация такого процесса на дизелях Коломен-

ского тепловозостроительного завода позволила снизить выбросы оксидов азо-

та. На графике рис. 4.14 «в» представлены кривые скорости тепловыделения:  
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Рис. 4.13. Результаты расчета эмиссии оксидов азота в дизеле Caterpillar при 

одноразовом, двухразовом и трехразовом впрыскивании 

экспериментальная, полученная на Коломенском заводе, и рассчитанная с по-

мощью программы ДИЗЕЛЬ-РК. Также на графиках представлены кривые: дав-

ления впрыскивания рвпр  и скорости впрыскивания vвпp.  

Еще одной возможностью представленной модели смесеобразования и 

сгорания в дизеле является анализ развития пристеночных потоков топливных 

струй в различных камерах сгорания, например на рис. 4.14 представлено изо-

бражение струй топлива и пристеночных потоков в камере сгорания типа 

«мелкий Гессельман» дизеля Д49. Струя, встречаясь с поверхностью поршня 

под острым углом, образует относительно узкий и вытянутый в радиальном 

направлении пристеночный поток. Такая форма пятен позволяет увеличить ко-

личество сопловых отверстий и сократить продолжительность впрыскивания. 

Тогда как в обычной, глубокой КС, это мероприятие привело бы к избыточно-

му перекрытию пристеночных потоков с вытекающими отсюда негативными 

последствиями. С другой стороны – с применением мелкой КС ужесточаются 

требования к точности ориентации сопловых отверстий дабы избежать попада-
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ния топлива на зеркало цилиндра. Эти выводы подтверждаются как экспери-

ментальными данными самого Коломенского завода, так и аналитическими ма-

териалами зарубежных компаний. 

 
Рис. 4.14. Результаты расчета тепловыделения в дизеле Д49 при двухразовом 

впрыскивании: а) конец пилотного впрыскивания;  

б) конец основного впрыскивания 

 Одним из интенсивно развивающихся направлений снижения эмиссии 

оксидов азота в дизелях является применение PCCI процесса (Premixed Charge 

Compression Ignition), когда одна или несколько пилотных порций подаются в 

цилиндр с большим опережением (до 140 градусов перед ВМТ). Несколько пи-

лотных порций подаются для того, чтобы избежать попадания топлива на зер-

кало цилиндра. Одна длинная струя, не имея преграды (из-за положения порш-

ня вдали от ВМТ) в условиях разреженного заряда легко достигает зеркала ци-

линдра. Серия же коротких струй развивается только в объеме цилиндра, по-
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вышая долю объемного смесеобразования, и не достигает зеркала цилиндра.  

Задача оптимизации продолжительности пилотных порций топлива может 

быть решена расчетным путем, с помощью приведенной модели смесеобразо-

вания. Для иллюстрации возможности расчетной методики были проведены 

расчеты процесса смесеобразования и сгорания в дизеле Peugeot DW10-ATED4 

(D/S = 85/88 мм) и номинальной частотой вращения n = 4000 мин-1. На рис. 4.15 

приведены результаты расчета смесеобразования и тепловыделения в указан-

ном дизеле при тройном впрыскивании пилотных порций в сравнении с экспе-

риментальными данными на режиме n=2600 мин-1, ре=8,54 бар, степень рецир-

куляции ОГ: 9.8%. 

 
Рис. 4.15. Результаты расчета тепловыделения в дизеле Peugeot DW10-ATED4 с 

процессом PCCI: общая доля пилотных порций: 35%, n=2600 мин-1 
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Исходные данные для расчета, форма камеры сгорания, конструкция 

распылителя (6 x 0.14), стратегии впрыскивания были взяты из опубликованно-

го экспериментального исследования [153], проведенного в Юго-западном ис-

следовательском институте (США). 

Общая доля трех пилотных порций составляет 35% от общей цикловой 

подачи топлива. На изображениях развития струй, соответствующих моментам 

окончания впрыскивания порций, видно, что струи первой и второй пилотных 

порций не достигают стенки зеркала цилиндра, струя третьей пилотной порции 

достигает уже стенки подошедшего поршня. В результате, удельный эффек-

тивный расход топлива составил 230 г/кВтч, эмиссия NOx составила 2.45 

г/кВтч. При уменьшении общей доли двух пилотных порций до 15% (с тем же 

опережением впрыскивания 70 град. до ВМТ), рис. 4.16, их струи уже не дос-

тигают поверхности зеркала цилиндра. Скорость впрыскивания и тепловыде-

ления для этого случая показаны на рис. 4.16. (Режим работы двигателя тот же: 

n=2600 мин-1, ре=8.54 бар, степень рециркуляции ОГ: 9.8%.) 

 

 
Рис. 4.16. Результаты расчета тепловыделения в дизеле Peugeot DW10-ATED4 с 

процессом PCCI, общая доля двух пилотных порций: 15%, n=2600 мин-1  
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В результате снижения общей доли пилотных порций с 35% до 15%, 

удельный эффективный расход топлива снизился на 2 г/кВтч, а эмиссия NOx 

сократилась вдвое и составила 1,18 г/кВтч.  Полученные результаты легко объ-

яснимы: меньшая доля пилотных порций вызывает умеренный первый пик те-

пловыделения, а основная порция топлива сгорает по диффузионному меха-

низму без задержки самовоспламенения. 

Анализ полученных расчетных данных в сопоставлении с результатами 

измерений показывает, что представленная модель сгорания в дизеле не нуж-

дается в трудоемкой настройке (идентификации) и позволяет достаточно на-

дежно моделировать и исследовать процессы в перспективных дизелях с мно-

горазовым впрыскиванием.  

  

4.3. Результаты расчета тепловыделения в дизелях  

с боковым расположением форсунок 

 

Применение феноменологических моделей для расчета сгорания в дизе-

лях с центральным расположением форсунки является вполне заурядным, для 

этого используются известные модели, упомянутые в третьей главе настоящей 

работы, а также 3D модели в сочетании с термодинамическими программами 

[15]. Процесс смесеобразования в двухтактных дизелях с боковым расположе-

нием форсунок гораздо более сложен из-за более сложного влияния вихря и 

необходимости учета влияния горячих стенок крышки цилиндра, куда неиз-

бежно попадает топливо в двухтактных низкооборотных двигателях на режи-

мах большой мощности. В двигателях с противоположно движущимися порш-

нями оптимизация направленности сопловых отверстий боковых форсунок 

чрезвычайно актуальна: ее задачей является предотвращение попадания топли-

ва на зеркало цилиндра и предотвращение столкновения струй и пристеночных 

потоков на поверхности поршня. Расчет этих процессов на сегодняшний день 
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проводится только методами CFD, требующими больших вычислительных ре-

сурсов. Применение приведенной в данной работе методики расчета позволяет 

в кратчайшие сроки проводить расчетную оптимизацию процесса смесеобразо-

вания двухтактных двигателей без использования мощных компьютеров. При-

мер применения предложенной модели сгорания для расчета смесеобразования 

и сгорания в двухтактном дизеле 10Д100 (10ДН 20,7 / 2х25,4) с противополож-

но движущимися поршнями на режиме: Nе=2200 кВт, n=850 мин-1 представлен 

на рис. 4.17.   

 

Рис. 4.17. Расчет процесса сгорания в двухтактном дизеле 10Д100  

(10ДН 20,7 / 2х25.4) на режиме: Nе=2200 кВт, n=850 мин-1 
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На рис. 4.17 представлены: а) расчетная и опубликованная зависимости 

скорости тепловыделения от угла поворота коленчатого вала; б) скорость 

впрыскивания и давление впрыскивания; в) расположение распылителей; г) 

эпюра тангенциального вихря в КС; д) конфигурация струй топлива по мере из 

развития. Исходные данные для расчета: конструкция окон двигателя, фазы га-

зораспределения, параметры рабочего процесса, характеристика впрыскивания 

и конструкция распылителей взяты из опубликованных результатов исследова-

ний этого двигателя [36, 37, 39]. На рис. 4.17-д представлены полученные рас-

четом конфигурации топливных струй по мере их развития в процессе впры-

скивания из одной форсунки. Предполагается, что развитие струй от второй 

форсунки полностью симметрично, и потому не показано. Продольные сечения 

сделаны по оси струи №1. Возможности программы отображать развитие 

струй, полученное на основе расчета, позволяет оптимальным образом проек-

тировать ориентацию каждого соплового отверстия в распылителе в двух плос-

костях. Отличие расчетной кривой скорости тепловыделения (рис. 4.17-а) от 

опубликованной в работе [38] может объясняться низкой точностью послед-

ней, приведенной лишь для примера общего характера тепловыделения в этом 

двигателе на данном режиме. Эпюра вихря рассчитана на основе данных 

А.С.Орлина и М.Г.Круглова [36] по методу [122]. Сравнение расчетных инте-

гральных показателей рабочего процесса дизеля 10Д100 с опубликованными 

экспериментальными данными приведено в таблице 14. 

Таблица 14. 

Интегральные параметры дизеля 10Д100 на режиме полной мощности 

Параметр Опубликовано Расчет ∆% 

Мощность, кВт при n=850 мин-1  2208 2234 1,2 

Уд. эффект. расход топлива, г/кВт ч 225 228 1,3 

Максимальное давление цикла, бар 95 96 1 
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Результаты аналогичного расчета проведенного для малооборотного 

двухтактного крейцкопфного дизеля 6ДКРН 74/160 на режиме: Nе=7800 кВт, 

n=120 мин-1 представлены на рис. 4.18. 

 
Рис. 4.18. Расчет процесса сгорания в двухтактном дизеле 6ДКРН 74/160 на 

режиме: Nе=7800 кВт, n=120 мин-1: а) скорость впрыскивания; б) расположение 

распылителей; в) скорость тепловыделения; г) эпюра тангенциального вихря в 

КС; д) конфигурация струй топлива по мере из развития (продольное сечение 

сделано по оси струи №4) 

 

Исходные данные для расчета: конструкция окон и клапана, фазы газо-

распределения, конструкция распылителей форсунок, параметры рабочего про-

цесса взяты из работ [39, 40]. Анализ распределения впрыснутого топлива по 
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по характерным зонам показывает, что топливо от всех струй в конце процесса 

впрыскивания попадает на стенку цилиндра, рис. 4.19-а. Последствия этого 

попадания в четырехтактном двигателе с низкой температурой этих стенок бы-

ли бы весьма негативными и привели бы к существенному росту расхода топ-

лива и эмиссии сажи, а также к попаданию топлива в масло. Здесь же, благода-

ря особой конструкции крышки цилиндра и высокой температуре стенок: 

360÷4000 С, (характерной для двигателей такого класса, рис. 4.19-б) скорость 

испарения остается такой же, как на горячем поршне и высокая топливная эко-

номичность дизеля сохраняется. Сопоставление интегральных результатов 

расчета с опубликованными данными представлено в таблице 15.  

 
Сечение по струе Доля топлива на 

стенке цилиндра 

 

 

Струя №1:  11,8% 

 

 

Струя №2:  11,9% 

 

Струя №3:  3,8% 

 

 

Струя №4:  4,2%  

 

Рис. 4.19. Попадание топлива на стенку цилиндра от разных струй в  

двухтактном дизеле 6ДКРН 74/160 на режиме: Nе=7800 кВт, n=120 мин-1:  

а) конфигурации струй и распределение топлива на стенку цилиндра;  

б) характерные температуры поверхностей деталей, образующих  

камеру сгорания [154] 
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Таблица 15. 

Интегральные параметры дизеля 6ДКРН 74/160 на режиме полной мощности  

Параметр Опубликовано Расчет ∆% 

Мощность, кВт при n=120 мин-1  7801 7883 1 

Уд. эффект. расход топлива, г/кВт ч 208 205.7 1 

Максимальное давление цикла, бар 73.5 71.1 3.2 

 

 

4.4. Выводы по главе 

 

Анализ экспериментальных данных (как опубликованных, так и предос-

тавленных компаниями изготовителями двигателей) и представленных в дан-

ной главе расчетных данных, а также их сопоставление между собой, позволя-

ют сделать вывод о достаточной точности разработанной математической мо-

дели сгорания в дизеле и возможности ее применения для моделирования, ис-

следования и доводки процесса смесеобразования и сгорания, как в четырех-

тактных дизелях с центральной и смещенной форсунками, так и в двухтактных 

дизелях с боковым расположением форсунок. Модель процесса сгорания пока-

зала устойчивую работу и возможность без перенастройки эмпирических ко-

эффициентов с высокой точностью описывать процесс сгорания в дизелях раз-

ной размерности, быстроходности и уровня форсирования, при их работе на 

разных режимах.   
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5.   ОПТИМИЗАЦИЯ  ФОРМЫ  КАМЕРЫ  СГОРАНИЯ  И 

УГЛА  В  ШАТРЕ  РАСПЫЛИВАЮЩИХ  ОТВЕРСТИЙ  ДЛЯ  

СРЕДНЕОБОРОТНОГО  ДИЗЕЛЯ 

Известно, что взаимное согласование формы камеры сгорания и ориента-

ции сопловых отверстий играют очень важную роль в организации процессов 

смесеобразования и сгорания в дизеле. Для полного и своевременного сгорания 

топлива необходимо обеспечить такое его распределение в камере сгорания, 

чтобы с одной стороны, максимальное количество топлива было распределено 

в разреженной оболочке дизельной струи, где имеют место наилучшие условия 

для его испарения и быстрого сгорания, а с другой - исключить или минимизи-

ровать попадание топлива в зоны с плохими условиями испарения, например, 

на стенку цилиндра, или в зоны пересечения пристеночных потоков от сосед-

них струй. Решение этой задачи для среднеоборотных дизелей может лежать в 

русле разных концепций: 

1. Организация попадания струи на стенку камеры в поршне под острым 

углом в мелкой камере сгорания. При этом пристеночный поток развивается по 

поверхности поршня преимущественно в радиальном направлении. Соседние 

струи не мешают друг другу, т.к. их пристеночные потоки не пересекаются. К 

достоинствам данной концепции относится возможность увеличения количест-

ва сопловых отверстий и, за счет этого, сокращения продолжительности топли-

воподачи, что обеспечивает рост КПД. Недостатком данной концепции являет-

ся возможность попадания топлива на зеркало цилиндра, где оно не сгорает 

полностью, вызывает повышенный выброс углеводородов и попадает в масло. 

Применение мелких камер сгорания обусловливает повышенные требований к 

точности ориентации сопловых отверстий, необходимость сокращения продол-

жительности впрыскивания и применение высокой плотности заряда, чтобы со-

кратить дальнобойность струй. 

2. Организация попадания струи на стенку камеры в поршне под углом, 

близким к прямому. При этом пристеночный поток развивается по поверхности 
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поршня в равной интенсивности как в радиальном, так и в тангенциальном на-

правлениях. Соседние струи могут мешать друг другу, если их пристеночные 

потоки будут пересекаться, и в зоны пересечения будет попадать значительное 

количество топлива.  К достоинствам данной концепции относится возмож-

ность предотвращения попадания топлива на зеркало цилиндра. Недостатком 

является пересечение пристеночных потоков соседних струй и снижение скоро-

сти испарения в этих зонах. Негативный эффект от пересечения пристеночных 

потоков становится заметным, если в зоны пересечения попадает более 10% то-

плива.  Проявляются эти недостатки при форсировании двигателя, росте цикло-

вой подачи топлива и росте продолжительности впрыскивания.  

Выбор концепции и оптимальное согласование формы камеры в поршне с 

конструкцией распылителя может быть осуществлено расчетным путем с ис-

пользованием разработанной программы ДИЗЕЛЬ-РК. Расчетная модель смесе-

образования и сгорания, а также модель топливной струи, реализованные в ука-

занной программе, приведены в главе 3.  

Расчетное исследование по согласованию формы камеры сгорания с ори-

ентацией сопловых отверстий проводилось применительно к дизелю 1-ПДГ4Д, 

семейства Д50 (6ЧН 31,2/33), эксплуатирующемуся на маневровом тепловозе. 

Дизель развивает полную мощность 1000 кВт при 750 мин-1. Тепловозная ха-

рактеристика указанного дизеля в базовой комплектации приведена на рис. 5.1. 

Маркерами на графике помечены экспериментальные значения для 8 режимов, 

соответствующих позициям контролера от 1 до 8. Экспериментальные данные 

были представлены ОАО «Пензадизельмаш». Сопоставление расчетных и экс-

периментальных данных показывает их хорошее согласование, которое было 

получено в ходе идентификации математической модели применительно к ба-

зовой комплектации с серийной топливной аппаратурой. Исследование взаимо-

действия топливных струй с камерой сгорания  проводилось исходя из предпо-

ложения о том, что на дизеле будет применена экспериментальная топливная 

аппаратура, обеспечивающая более выгодные характеристики впрыскивания 
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представленные на рис. 5.2. для разных позиций контроллера. Расчет топливо-

подачи выполнен Л.В.Греховым, параметры распылителя: 9 х 0,36.  
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Рис. 5.1. Тепловозная характеристика дизеля 1-ПДГ4Д в базовой комплектации 

для разных позиций контроллера. Маркеры -экспериментальные значения;  

линии - результаты расчета 

 

В процессе расчетного исследования рассматривались 3 разных камеры 

сгорания: штатная, мелкий Гессельман и глубокий Гессельман. Геометрические 

размеры камер сгорания и их эскизы представлены в таблице 16. Углы наклона 

сопел распылителя α (рис. 5.3.) варьировались для каждой камеры сгорания от 

65 до 85 град. с шагом от 2,5 до 5 град.  
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Рис. 5.2. Характеристики впрыскивания дизеля 1-ПДГ4Д для разных позиций 

контроллера. Распылитель: 9 х 0,36. Цифрами обозначены  

позиции контроллера  

 
Рис. 5.3. Угол наклона сопел распылителя  

Таблица 16.  

Геометрические размеры камер сгорания  

Параметр Штатная Мелкая Глубокая 

Внешний диаметр, мм 255 273 260 

Глубина в центре, мм 0 0 0 

Радиус в центре, мм 60 60 60 

Глубина на периферии, мм 27 16 37 

Радиус на периферии, мм 30,5 30,5 30 

Угол наклона образующей, град 55 40 74 

Штатная Мелкая Глубокая 
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 В связи с тем, что дизель 1-ПДГ4Д работает преимущественно на малых 

нагрузках, исследование было выполнено для двух режимов: режима, соответ-

ствующего 4 позиции контроллера (мощность 340 кВт при 400 мин-1) и режима 

полной мощности (1000 кВт при 750 мин-1). Результаты расчета представлены в 

таблице 17. В таблице приняты следующие обозначения: be, г/кВт ч – удельный 

эффективный расход топлива; NO % - эмиссия оксидов азота; σo - доля топли-

ва, распределенная в разреженной оболочке топливной струи; σw - доля топли-

ва, распределенная в пристеночном потоке топливной струи; σs - доля топлива, 

распределенная в зонах пересечения пристеночных потоков соседних струй; 

σliner - доля топлива, попавшего на зеркало цилиндра. 

Зависимости удельного эффективного расхода топлива от угла наклона 

сопловых отверстий для разных камер сгорания представлены на рис. 5.4. В 

таблице 17 представлены результаты расчета распределения топлива по разным 

зонам, которые объясняют эффект резкого увеличения расхода топлива при α > 

800 попаданием значительной доли топлива на относительно холодное зеркало 

цилиндра для штатной КС и КС типа мелкий Гессельман. 

 

 
Рис. 5.4. Зависимость удельного эффективного расхода топлива от угла наклона 

сопловых отверстий α для разных камер сгорания при работе дизеля 1-ПДГ4Д 

на режиме 34% от полной мощности 
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Таблица 17.  

Результаты расчета рабочего процесса  дизеля 1-ПДГ4Д на режиме 34 % от 

полной мощности (400 мин-1) с разными камерами сгорания и 

разными углами наклона распыливающих отверстий α 

Штатная КС 
 

α, град. 65 70 75 80 85 
be, г/кВт ч 202,40 202,30 202,30 202,30 211,13 

σo, % 65,7 68,8 70,3 71,6 76,7 
σw, % 29,6 25,3 23,3 21,9 8,5 
σs, % 0 0 0 0 0 

σliner, % 0 0 0 0 7,8 

Мелкий   Гессельман 
 

α, град. 65 70 75 80 85 
be, г/кВт ч 202,40 202,40 202,30 203,11 210,25 

σo, % 63 65 71,2 73,4 79,6 
σw, % 33,1 30,3 22,6 19,2 5,2 
σs, % 0 0 0 0 0 

σliner, % 0 0 0 0,6 6,9 

Глубокий   Гессельман 
 

α, град. 65 70 75 80 85 
be, г/кВт ч 202,50 202,20 202,30 202,30 202,29 

σo, % 68 70,4 72 72,7 72,9 
σw, % 27 23,3 21,4 20,6 20 
σs, % 0 0 0 0 0 

σliner, % 0 0 0 0 0,29 
 

На рис. 5.5. представлено изменение доли топлива, попадающего на зер-

кало цилиндра σliner в зависимости от угла наклона топливных струй для разных 

камер сгорания.  
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Рис. 5.5. Изменение доли топлива попадающего на зеркало цилиндра  

в зависимости от угла наклона топливных струй для разных камер сгорания 

 

При углах наклона сопловых отверстий, не превышающих 800, все каме-

ры дают очень близкие показатели рабочего процесса дизеля (табл. 17, рис. 5.4), 

потому что во всех камерах пристеночные потоки не достигают зеркала цилин-

дра и не пересекаются между собой (рис. 5.6). Однако при увеличении угла «в 

шатре» α > 800, в мелкой и штатной камерах сгорания пристеночный поток все 

же достигает зеркала цилиндра, в то время как высокий гребень глубокой КС 

препятствует развитию струи в радиальном направлении и попаданию присте-

ночного потока на гильзу (рис. 5.5). Анализ полученных результатов показыва-

ет, что на частичных режимах работы все камеры сгорания равнозначны, ни 

одна из них не дает существенных преимуществ. Это вызвано коротким време-

нем развития струй и достаточностью места для их развития. На режимах 

большой мощности при длительном впрыскивании дефицит пространства для 

развития струй будет играть существенную негативную роль в распределении 

топлива по зонам, имеющим плохие условия для испарения, поэтому правиль-

ное согласование формы камеры сгорания с ориентацией струй приобретает 

большую актуальность и может выявить резервы совершенствования дизеля.   
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Рис. 5.6. Развитие свободных струй и их пристеночных потоков в разных  

камерах сгорания дизеля 1-ПДГ4Д при угле наклона струй α = 750  

на режиме работы, соответствующем 34 % от полной мощности 

 

Результаты аналогичного расчетного исследования для режима полной 

мощности представлены на рис. 5.7 и в табл. 18.  

 

 
Рис. 5.7. Зависимость удельного эффективного расхода топлива от угла наклона 

сопловых отверстий  α для разных камер сгорания при работе дизеля 1-ПДГ4Д 

на режиме полной мощности 
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Таблица 18.  

Результаты расчета рабочего процесса  дизеля 1-ПДГ4Д на режиме полной 

мощности, n=750 мин-1, с разными камерами сгорания и разными углами   

наклона распыливающих отверстий α 

Штатная КС 
 

α, град. 65 70 72,5 75 77,5 80 82,5 85 
be, г/кВт ч 208,67 207,1 207,5 208,3 208,3 208,6 210,2 217,1 

σo, % 74,5 77,6 77,1 74,6 76,7 78,7 80,6 83 
σw, % 23,2 19,7 17,41 15,07 14,6 14,6 13,8 5,1 
σs, % 0 0 2,65 7,2 5,11 2,45 0,02 0 

σliner, % 0,53 0,04 0,09 0,25 0,64 1,23 2,46 8,3 
Мелкий   Гессельман 

 
α, град. 65 70 75 80 85 

be, г/кВт ч 210,32 210,97 210,10 210,18 213,14 
σo, % 70,9 74 79,8 82,1 85,4 
σw, % 25,2 22 14,7 11,5 5,13 
σs, % 1,72 0 0 0 0 

σliner, % 0,78 2,25 2,76 3,12 5,48 
Глубокий   Гессельман 

  
α, град. 65 70 75 80 85 

be, г/кВт ч 207,30 206,70 207,10 207,59 210,19 
σo, % 76,7 79,4 78,9 79,3 79,8 
σw, % 21,4 17,7 15,3 13,8 12,9 
σs, % 0 0,01 2,75 3,38 1,31 

σliner, % 0 0 0 0,38 2,75 
 

Резкое увеличение расхода топлива при использовании штатной КС и КС 

типа мелкий Гессельман  при α > 800 обусловлено все тем же увеличением по-

падания топлива на зеркало цилиндра по мере приближения точки соударения 

струи со стенкой к короне поршня. На рис. 5.8. представлено изменение доли 
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топлива, попадающего на зеркало цилиндра σliner в зависимости от угла наклона 

топливных струй для разных камер сгорания.  

 

 
Рис. 5.8. Изменение доли топлива попадающего на зеркало цилиндра в  

зависимости от угла наклона топливных струй для  

разных камер сгорания на режиме полной мощности 

 

При углах наклона сопловых отверстий не превышающих 800, камеры 

штатная и глубокий Гессельман дают близкие показатели рабочего процесса 

дизеля (табл. 18, рис. 5.7), потому что в этих камерах очень незначительное ко-

личество топлива из пристеночных потоков достигает зеркала цилиндра, тогда 

как в мелкой КС пристеночный поток, интенсивно развиваясь в радиальном на-

правлении, всегда достигает зеркала цилиндра (рис. 5.8), заметно ухудшая эко-

номичность (рис. 5.7).  

При приближении оси сопловых отверстий к горизонтальной плоскости 

происходит удлинение свободно развивающейся части струи и перераспреде-

ление топлива между разреженной оболочкой и пристеночным потоком (рис. 

5.9).  
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Рис. 5.9. Доли топлива, распределенные в разреженной оболочке струи σo и в 

пристеночном потоке σw в зависимости от угла наклона сопел α 

 

В целом перераспределение топлива между зонами имеет плавный харак-

тер, однако в штатной камере сгорания при α = 750 наблюдается «провал» в до-

ле топлива, попавшего в разреженную оболочку струи. Причина этого «прова-

ла» в резком увеличении количества топлива в зонах пересечения пристеноч-

ных потоков (рис. 5.10) при α = 750 в связи с попаданием струи на поверхность 

поршня под углом, близким к прямому, что вызывает более интенсивное разви-

тие пристеночного потока в тангенциальном направлении (рис. 5.11). 

 

 
Рис. 5.10. Доля  топлива в зонах пересечения пристеночных потоков σs в  

зависимости от угла наклона сопловых отверстий (режим полной мощности) 
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Рис. 5.11. Конфигурация пристеночных потоков, распределение топлива по  

зонам Sigm и скорость тепловыделения dx/φ дизеля 1-ПДГ4Д на режиме полной 

мощности со штатной камерой сгорания и углом наклона сопел α=750  

 

Существенное количество топлива в зонах пересечения пристеночных 

потоков вызывает заметный негативный эффект в том случае, если превышает 

величину 10%. Во всех же исследованных случаях он не превышает 7%, т.е. не 

оказывает существенного негативного влияния, что и подтверждается данными 

рис. 5.7: разница в расходе топлива при использовании штатной и глубокой КС 

составляет в среднем 1 г/кВт ч. В целом, следует отметить, что камера сгорания 

типа глубокий Гессельман имеет небольшие преимущества по сравнению с ба-

зовой КС: она менее чувствительна к углу наклона сопловых отверстий в зоне 

65÷80 градусов (рис. 5.6 – 5.8), предотвращая попадание топлива на зеркало 

цилиндра и обеспечивая в среднем на 1 г/кВт ч лучшую экономичность. Мелкая 

камера сгорания уступает двум другим вследствие интенсивного развития при-

стеночных потоков в радиальном направлении. Применение мелких камер сго-

рания оправдано в двигателях с высоким уровнем форсирования при тщатель-

ном согласовании количества струй, высоком наддуве и коротком впрыскива-

нии топлива. Высокая плотность заряда вследствие высокого наддува ограни-
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чивает дальнобойность топливного факела, препятствуя попадания топлива на 

зеркало цилиндра и способствуя быстрому и полному сгоранию топлива.  Этот 

вывод подтверждается также результатами исследований фирмы Зульцер. 

Наилучшие показатели дизеля на режиме полной мощности обеспечива-

ются с глубокой и штатной камерами сгорания при угле наклона сопловых от-

верстий α=700.   Соответствующие конфигурации пристеночных потоков пред-

ставлены на рис. 5.12. 

а) 

 б) 

Рис. 5.12. Пристеночные потоки и распределение топлива по зонам Sigm дизеля 

1-ПДГ4Д на режиме полной мощности с камерой сгорания глубокий  

Гессельман (а) и со штатной камерой сгорания (б)  

(в обоих случаях угол сопел «в шатре» α=700) 
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 В обеих конфигурациях (рис. 5.12) струи не достигают зеркала 

цилиндра, а пристеночные потоки не пересекаются. Камера глубокий 

Гессельман имеет незначительные преимущества, т.к. обеспечивает хорошие 

показатели в более широком диапазоне изменения угла наклона отверстий, а 

также при увеличении продолжительности впрыскивания из-за тех-

нологических отклонений.  

В ходе расчетного исследования не выявлено сколько-нибудь существен-

ной зависимости между формой камеры сгорания и ориентацией отверстий с 

одной стороны и эмиссией оксидов азота и сажи с другой. Значительное влия-

ние на эти параметры оказывают скорее характеристика впрыскивания и мел-

кость распыливания, в данном же исследовании эти параметры сохранялись по-

стоянными.   

 

5.1.  Выводы по главе 

1. Анализ полученных результатов показывает, что на частичных режи-

мах работы среднеоборотного дизеля форма камеры в поршне не оказывает су-

щественного влияния на протекание процессов смесеобразования и сгорания. 

Это вызвано коротким временем развития струй и достаточностью места для их 

развития. На режимах большой мощности дефицит пространства для развития 

струй играет существенную роль, поэтому оптимальное согласование формы 

камеры сгорания с ориентацией струй выявляет резервы совершенствования 

дизеля.   

2. Глубокие камеры сгорания предпочтительны для нефорсированных 

среднеоборотных дизелей, т.к. своим высоким гребнем препятствуют попада-

нию топлива на холодное зеркало цилиндра, ограничивая беспрепятственное 

распространение струй в воздушном заряде невысокой плотности. 

3. Мелкие камеры сгорания предпочтительны для высокофорсированных 

среднеоборотных дизелей при тщательном согласовании количества струй и их 

ориентации с формой камеры в поршне. Высокий наддув и короткое впрыски-
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вание топлива ограничивают развитие струй в объеме камеры сгорания в ради-

альном направлении и попадание топлива на зеркало цилиндра. Вместе с тем, 

короткое впрыскивание способствует быстрому сгоранию и увеличению КПД.   

4. В ходе расчетного исследования не выявлено сколько-нибудь сущест-

венной зависимости между формой камеры сгорания и ориентацией отверстий 

с одной стороны и эмиссией оксидов азота и сажи с другой. Значительное 

влияние на эти параметры оказывают скорее характеристика впрыскивания и 

мелкость распыливания.   
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6. МНОГОПАРАМЕТРИЧЕСКАЯ ОПТИМИЗАЦИЯ ПАРАМЕТРОВ 

СРЕДНЕОБОРОТНОГО ТЕПЛОВОЗНОГО ДИЗЕЛЯ ДЛЯ СНИЖЕНИЯ 

ЭМИССИИ ОКСИДОВ АЗОТА И РАСХОДА ТОПЛИВА 

 Задачей данного расчетного исследования была оптимизация рабочего 

процесса среднеоборотного V-образного дизеля М756 (12ЧН18/20) завода 

"Звезда", применяемого на судах и тепловозах. Полная мощность двигателя со-

ставляет Ne =735 кВт при  n = 1500 мин-1. Целью оптимизации был поиск кон-

структивных решений, направленных на снижение расхода топлива и эмиссии 

оксидов азота. В силу конструктивных особенностей максимальное давление 

цикла этого дизеля не может превышать 90 бар, а жесткость сгорания была ог-

раничена техническим заданием: dp/dφ < 5 бар/град. При выполнении данной 

работы для расчетных исследований была использована представленная в на-

стоящей работе математическая модель комбинированного ДВС и реализующая 

эту модель программа ДИЗЕЛЬ-РК. Этапу проведения расчетных исследований 

предшествовал этап проверки точности математической модели путем сравне-

ния расчетных данных с результатами экспериментов. Экспериментальные 

данные были представлены ОАО «Звезда». Эксплуатационная характеристика 

двигателя представлена на рис. 6.1. 
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Рис. 6.1. Характеристика дизеля 12ЧН18/20 в базовой комплектации.  

Маркеры – экспериментальные значения; линии - результаты расчета 
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Сравнение расчетного удельного эффективного расхода топлива с экспе-

риментальным представлено на рис. 6.2, а pz,  NOx и сажи на рис. 6.3. 

 
Рис. 6.2. Сравнение расчетного удельного эффективного расхода топлива с экс-

периментальным на разных режимах  

 

 
Рис. 6.3. Изменение максимального давления цикла pz, эмиссии оксидов азота 

NOx и сажи Hartridge от частоты вращения 
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Скорости впрыскивания и тепловыделения, соответствующие режимам 

полной мощности, 35 % от полной мощности и холостому ходу представлены 

на рис. 6.4. Характеристики впрыскивания были рассчитаны Л.В. Греховым с 

помощью программы ВПРЫСК [152]. Диаграмма развития струй топлива в ка-

мере сгорания на полной мощности представлена на рис. 6.5. 

 
Рис. 6.4. Скорости впрыскивания и тепловыделения, соответствующие режи-

мам полной мощности, 35 % мощности и холостому ходу  

 

Анализ полученных данных показывает в целом хорошее согласование 

расчета с экспериментом, исключение составляет значение эмиссии сажи на 

режиме полной мощности, которое по экспериментальным данным соответст-

вует Hartridge = 33. Столь большая величина никак не получается расчетным 

путем, что наводит на предположение, что эмиссия сажи на режиме полной 

мощности имеет другую природу, а именно, она вызвана выгоранием масла, 

расход которого необычно высок для этого дизеля. 



 - 203 -

 
Рис. 6.5. Диаграмма развития струй топлива в камере сгорания  

на полной мощности  

Анализ процесса развития струй в камере сгорания показывает, что струи 

развиваются в благоприятных условиях, пристеночные потоки практически не 

пересекаются и не достигают поверхности зеркала цилиндра и крышки цилинд-

ра. Это говорит о том, что форма камеры сгорания при данном уровне форсиро-

вания не является лимитирующим фактором для совершенствования двигателя 

и не нуждается в переделке. Снижения довольно высокого расхода топлива на 

номинальном режиме (225 г/кВт ч) можно было бы добиться увеличением сте-

пени сжатия и давления впрыскивания, а рост максимального давления цикла pz 

и эмиссии оксидов азота компенсировать уменьшением опережения впрыски-

вания. Такое решение было получено в результате оптимизации, где в качестве 

аргументов выступали: ε - степень сжатия  ; dn - диаметр сопел распылителя; 

θ  - опережение впрыскивания, град. до ВМТ; φ inj - продолжительность топли-

воподачи при одноразовом впрыскивании. В качестве топливной системы 

предполагалось использование Common Rail. 

В качестве ограничений приняты: - максимальное давление перед соплами 

распылителя pinj < 1600 бар;  - максимальное давление цикла pz < 90 бар;  
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- эмиссия оксидов азота NOx < 6 г/кВт ч. 

Функция цели: комплекс суммарной эмиссии SE. Результаты оптимально-

го поиска в сравнении с базовой конфигурацией представлены в таблице 19. 

 

Таблица 19. 

Организация рабочего процесса с одноразовым впрыскиванием (Ne =735 кВт) 

Базовая конфигурация  

ε. 
Распы- 
литель. 

θ  град. до 
ВМТ 

φ inj 

град. 
pinj  
бар 

be  
г/кВт ч 

NOx  
г/кВт ч 

pz  
бар 

dp/dφ 
бар/град. 

13,50 8 x 0,35 19 29,70 500 228,4 10,48 86 5,57 

Характ-ки впрыск. и тепловыделения 

 

Индикаторная диаграмма 

 

Одноразовое впрыскивание СR  

ε. 
Распы- 
литель. 

θ  град. до 
ВМТ 

φ inj 

град. 
pinj  
бар 

be  
г/кВт ч 

NOx  
г/кВт ч 

pz  
бар 

dp/dφ 
бар/град. 

16,25 8 x 0,284 2 18,8 1580 217,6 4,07 88,6 8,22 

Характ-ки впрыск. и тепловыделения 

 

Индикаторная диаграмма 
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В результате оптимизации по 4 независимым переменным для режима 

полной мощности было получено решение, характеризующееся высоким дав-

лением топливоподачи рinj =1580 бар и малой величиной опережения впрыска Θ 

= 2 град. до ВМТ. Такое решение позволяет снизить расход топлива на 10 

г/кВтч и эмиссию NOx в 2,5 раза, однако при этом ограничение по жесткости 

сгорания нарушается: dp/dφ = 8,22 бар/град. Вид кривой тепловыделения и ин-

дикаторной диаграммы, соответствующих полученному решению (табл. 19) го-

ворит о том, что для снижения dp/dφ  нужно уменьшать долю топлива, сгораю-

щего по объемному механизму. Добиться этого можно, впрыснув небольшую 

пилотную порцию, а основное топливо подавать уже в среду, где идет горение.   

Дальнейшие оптимизационные исследования проводились уже для усло-

вий двухразового впрыскивания. Для этого в вектор аргументов оптимизации 

были дополнительно введены: доля топлива в пилотной порции f1 и задержка 

между пилотной порцией и основной φ1. Результаты оптимального поиска те-

перь уже по 6 переменным представлены в таблице 20. В первом приближении 

характеристика двухразового впрыскивания формировалась как "идеальная", 

т.е., в виде треугольника и трапеции (треугольник формируется, если доля топ-

лива в порции недостаточна для формирования трапеции). Однако практически 

реализовать такую характеристику впрыскивания не представляется возмож-

ным, реальная характеристика впрыскивания всегда другая из-за нестационар-

ных эффектов в гидравлической системе. Расчет реальной характеристики 

впрыскивания был выполнен Л.В. Греховым: с помощью программы ВПРЫСК 

были подобраны параметры управления для приближения к нужной стратегии 

впрыскивания. Результаты оптимизации рабочего процесса с реальной характе-

ристикой двухразового впрыскивания представлены в таблице 20. Анализ по-

лученных результатов показывает перспективность применения двухразового 

впрыскивания для одновременного снижения расхода топлива, эмиссии окси-

дов азота и соблюдения ограничения по жесткости сгорания. В связи с тем, что 

применение системы топливоподачи с электронным управлением позволяет 
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осуществлять любые регулировки на всех режимах, аналогичная оптимизация 

рабочего процесса была выполнена для всех остальных режимов эксплуатаци-

онной характеристики. Только из вектора независимых переменных были уда-

лены ε  и dn. 

 

Таблица 20. 

Организация рабочего процесса с двухразовым впрыскиванием (Ne =735 кВт) 

"Идеальный" двухразовая топливоподача f1 = 0,15 ;  φ1= 3,59 град. 

ε. Распы- 
литель. 

θ  град. до 
ВМТ 

φ inj 
град.  

pinj  
бар 

be  
г/кВт ч 

NOx  
г/кВт ч 

pz  
бар 

dp/dφ 
бар/град. 

16,25 8 x 0,304 5,2 21,3 1400 214,4 5,08 90,2 3,9 

Характ-ки впрыск. и тепловыделения 

 

Индикаторная диаграмма 

 
Реальный двухразовая топливоподача f1 = 0,149 ;  φ1= 1,192 град. 

ε. Распы- 
литель. 

θ  град. до 
ВМТ 

φ inj 
град.  

pinj  
бар 

be  
г/кВт ч 

NOx  
г/кВт ч 

pz  
бар 

dp/dφ 
бар/град. 

16,3 8 x 0,304 6,6 27,4 1557 216,3 5,44 90 2,75 

Характ-ки впрыск. и тепловыделения 

 

Индикаторная диаграмма 
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Двухразовое впрыскивание оказалось целесообразным для всех режимов, 

кроме холостого хода и минимальной мощности на 800 мин-1. В результате бы-

ли сформулированы законы управления топливной аппаратурой для всех ре-

жимов, рис. 6.6.  При этом удается существенно снизить на всех режимах как 

расход топлива (рис. 6.7), так и выброс оксидов азота (рис. 6.8), не превышая 

ограничения максимального давления цикла на номинальном режиме. Макси-

мальное давление цикла на частичных режимах превосходит соответствующие 

значения, полученные в базовой комплектации дизеля, рис. 6.9.  

Суммарная эмиссия оксидов азота с учетом весовых коэффициентов по 

режимам цикла "F" ISO 8178 составляет: 

,61,4
15,025,0

6,015,025,0

%35%100

%35%100 =
+

++
=

NeNe
NOxNOxNOxNOx xx  

где: 0,25, 0,15 и 0,6 – весовые коэффициенты режимов 100% мощности, 35% 

мощности и холостого хода, соответственно. 

 
Рис. 6.6. Законы управления электронной системой топливоподачи  

среднеоборотного дизеля М756 (12 ЧН 18/20) на всех режимах 
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Рис. 6.7. Зависимость расхода топлива от частоты вращения дизеля М756,  

оборудованного электронной системой топливоподачи и  

в штатной комплектации 

 

Рис. 6.8. Зависимость эмиссии  NOx  от частоты вращения дизеля М756,  

оборудованного электронной системой топливоподачи и  

в штатной комплектации 
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Рис. 6.9. Зависимость максимального давления цикла pz от частоты вращения 

дизеля М756, оборудованного электронной системой топливоподачи и  

в штатной комплектации 
 

 6.1. Вывод по главе 

 
Разработанные математические модели и программные средства позво-

ляют оптимизировать законы управления топливной системой с электронным 

управлением, формируя на каждом режиме работы дизеля свою стратегию 

впрыскивания, заключающуюся в том, чтобы на каждом режиме оптимальным 

образом поддерживать давление впрыскивания, соблюдать соотношение масс 

топлива в пилотной порции и в основной порции, регулировать общее опере-

жение впрыскивания и задержку между порциями. Таким образом удается дос-

тичь снижения расхода топлива на всех режимах тепловозной характеристики 

до 15 г/кВтч и снижения эмиссии оксидов азота в 2,5 раза. Последнее позволяет 

выполнить нормы по выбросам оксидов азота по циклу "F" ISO 8178, сохранив 

ограничения по максимальному давлению цикла и скорости нарастания давле-

ния в цилиндре. 
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ОСНОВНЫЕ РЕЗУЛЬТАТЫ И ВЫВОДЫ 

 

Проведенные исследования позволили сформулировать и обосновать на-

учные положения, совокупность которых может быть классифицирована как 

решение крупной актуальной проблемы разработки эффективных методов рас-

чета и оптимизации рабочих процессов современных и перспективных ДВС. 

В качестве наиболее существенных результатов работы можно назвать 

следующие: 

1. На основе модели Н.Ф. Разлейцева разработана математическая модель 

смесеобразования и сгорания в дизеле, позволяющая учесть: 

- взаимодействие топливной струи и ее ПП с воздушным вихрем, имею-

щим разные профили; 

- движение поршня, произвольный профиль камеры сгорания, боковое 

расположение распылителя, произвольную направленность каждого соплового 

отверстия; 

- пересечение пристеночных потоков соседних струй, наличие которых 

затягивает процесс сгорания; 

- влияние температуры стенок КС, влияние режимных и масштабных 

факторов на процесс испарения топлива. 

Развитие модели сгорания позволило расширить область ее применения, сде-

лать более универсальной и упростить процесс идентификации; все режимы 

работы дизеля могут рассчитываться с идентичными эмпирическими коэффи-

циентами. 

2. Уточненное уравнение А.С. Лышевского для расчета дальнобойности 

топливных струй позволило обеспечить его применимость, как для среднеобо-

ротных дизелей, так и для современных высокооборотных двигателей. 

3. Разработанная методика расчета периода задержки самовоспламенения 

в дизеле позволяет рассчитывать период задержки, как для обычных двигате-

лей, так и для двигателей с высокой рециркуляцией ОГ, многоразовым впры-

скиванием и большим опережением топливоподачи.   
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4. Разработанный алгоритм расчета параметров газа в открытой термоди-

намической системе на основе решения системы разностных уравнений сохра-

нения массы, энергии и уравнения состояния позволяет сократить время расче-

та рабочего цикла ДВС в 5 раз при более высокой точности.. 

5. Разработанный и апробированный алгоритм и программа расчета газо-

обмена четырехтактных и двухтактных двигателей, базирующиеся на основе 

концепции среднестатистического цилиндра и учета нестационарности течения 

в клапанных каналах с учетом теплообмена в каналах и коллекторах, с учетом 

зависимости коэффициента расхода окон от перепада давления и направления 

течения, а также с применением комбинаций гипотез о полном перемешивании, 

послойном вытеснении и замыкании, позволяют рассчитывать газообмен в 

двухтактных и четырехтактных ДВС с высокой точностью и быстродействием. 

6. Разработанная универсальная методика и программа совместного рас-

чета поршневого ДВС и агрегатов наддува различных схем позволяет прогно-

зировать характеристики двигателей и подбирать агрегаты наддува к ним, ис-

пользуя характеристики турбин и компрессоров. 

7. Усовершенствованная математическая модель образования сажи в ци-

линдре дизеля, учитывающая концентрацию кислорода в процессе сгорания и 

изменение диаметров капель топлива в процессе впрыскивания, позволяет уве-

личить точность расчетов эмиссии сажи. 

8. Внедрение в разработанную программу расчета рабочего процесса 

ДВС двухзонной модели образования оксидов азота по детальному кинетиче-

скому механизму позволяет проводить расчетные исследования двигателей, как 

с традиционной, так и с современной организацией рабочего процесса, характе-

ризующейся большой рециркуляцией ОГ и многоразовым впрыскиванием. 

9. Разработанная методика и программа многопараметрической оптими-

зации с комплексом суммарной эмиссии для использования в качестве функции 

цели при оптимизации рабочих процессов дизелей позволяет радикально уве-

личить эффективность расчетных исследований, направленных на снижение 

выбросов оксидов азота и сажи.   
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10. На основании большого числа работ, выполненных для нужд про-

мышленности, точность моделирования с помощью разработанных методик и 

программы подтверждена применительно к разным режимам работы двигате-

лей разной размерности, быстроходности и конструкции, включая двухтактные 

с боковым расположением форсунок, двигатели с ПДП, двигатели с многоразо-

вым впрыскиванием и процессом PCCI.   

11. Проведенные расчетные исследования показали, что существенное 

влияние формы КС на рабочий процесс среднеоборотных дизелей имеет место 

только на режимах полной мощности, причем глубокие КС предпочтительны 

для нефорсированных дизелей, а мелкие - для высокофорсированных. В любом 

случае требуется оптимизация параметров топливоподачи и конструкции рас-

пылителя, а также согласование их с формой камеры в поршне. 

12. Разработанные математические модели и программные средства по-

зволяют расчетным путем оптимизировать законы управления топливной сис-

темой с электронным управлением, формируя на каждом режиме работы дизеля 

свою стратегию многоразового впрыскивания, включая определение давления 

топлива,  соотношение масс топлива в пилотной и в основной порциях, уста-

навливать общее опережение впрыскивания и задержку между порциями. Раз-

работка такого алгоритма управления для дизеля 12ЧН 18/20 показывает воз-

можность снижения расхода топлива на всех режимах тепло-возной характери-

стики до 15 г/кВт ч и снижения эмиссии оксидов азота в 2,5 раза. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

 

Характер результатов выполненных исследований позволяет сделать за-

ключение о том, что на основе разработанных новых и совершенствования из-

вестных методов расчета рабочих процессов в ДВС получено решение научной 

проблемы, имеющей важное народнохозяйственное значение – создание новых 

видов поршневых двигателей с перспективными экономическими и экологиче-

скими показателями. 

 Практическая полезность работы состоит в разработке программы 

ДИЗЕЛЬ-РК, в которой реализованы представленные методы расчета. Про-

грамма имеет развитый пользовательский интерфейс, программу визуализации 

развития струй в камере сгорания дизеля, программу автоматизированной 

идентификации математической модели. Система контекстной помощи к про-

грамме включает справочную информацию и помогает описать исходные дан-

ные и результаты. Программа позволяет решать оптимизационные задачи мето-

дами математического программирования и представляет собой  инструмент 

для решения широкого круга практических задач прошедший многолетнюю ап-

робацию в промышленности, в учебном процессе в МГТУ им. Н.Э.Баумана и 

других университетах. Пользоваться программой может широкий круг пользо-

вателей по всему миру, т.к. она функционирует в Интернет.     
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Приложение 1 

Свойства дизельного топлива и чистых биотоплив: рапсового метилэфира 

(RME), соевого метилэфира (SME), жирового метилэфира (TME). 

Свойство Diesel RME SME TME 

0,87 0,77 0,7731 0,78 

0,126 0,121 0,1188 0,13 

Хим. состав топлива                   C 

                                                      H 

                                                     O 0,004 0,109 0,1081 0,09 

Содержание серы, % 0 0,0015 0,005 0,005 

Низшая теплота сгорания, MДж/кг 42,5 39,45 36,22 38,02 

Цетановое число 48 54,4 51,3 52,3 

Плотность при 323 K, кг/м3 830 874 885 876 

Коэфф. поверхностного натяжения при  

323 K, Н/м 
0,028 0,0315 0,0433 0,037 

Динамическая вязкость at 323 K, Пa·с 0,003 0,00692 0,00463 0,00474 

Молекулярный вес, кг/кмоль 190 296 292,2 - 

Давление насыщенных паров при низ-

кой температуре (Т1), бар 
0,0477 0,01 0,01 0,01 

Температура Т1, K 480 481 465 456 

Давление насыщенных паров ps при 

критической температуре, бар 
1,616 18,773 15,760 17,674 

Критическая температура, K 710 802 786 771 

Коэффициент A 5220 9029 8372 8373 

Коэффициент B 7,832 14,19 13,41 13,73 

 

Давление насыщенных паров рассчитывается по формуле: 

 ln(pS) = B - A / T,  где: коэффициенты A и B приведены в таблицах.  
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Приложение 1 

продолжение 

Свойства биотоплив и их смесей с дизельным топливом 

Diesel  SME  SME SME SME Свойство 

B0 B20 B40 B60 B80 

0,87 0,8496 0,8297 0,8104 0,7915 

0,126 0,1245 0,1230 0,1216 0,1202 

Хим. состав топлива              C 

                                                 H 

                                                 O 0,004 0,0259 0,0473 0,0680 0,0883 

Содержание серы, %, 0 0,00105 0,00208 0,00308 0,00405 

Низшая теплота сгорания, 

MДж/кг 
42,5 41,18 39,89 38,64 37,41 

Цетановое число 48 48,69 49,37 50,03 50,67 

Плотность при 323 K, кг/м3 830 841 852 863 874 

Коэфф. поверхностного натяже-

ния при  323 K, Н/м 
0,028 0,03122 0,0344 0,03741 0,0404 

Динамическая вязкость при 323 

K, Пa·с 
0,003 0,00334 0,00368 0,004 0,00432 

Молекулярный вес, кг/кмоль 190 211,5 232,5 252,9 272,8 

Давление насыщенных паров 

при температуре Т=480 К, бар 
0,0477 0,0433 0,03822 0,03241 0,02567 

Давление насыщ. паров ps при 

критической температуре, бар 
1,616 2,408 3,609 5,549 8,956 

Критическая температура, K 710 721,2 734 748.7 765,9 

Коэффициент A 5220 5768 6308 6877 7529 

Коэффициент B 7,832 8,876 9,877 10,90 12,02 

 

Свойства рассчитаны по опубликованным данным [103, 134-138]. 
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