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Rozdzial 1

Wprowadzenie

Rosnace ograniczenia dotyczace spalin w dziedzinie motoryzacji zmuszajg inzynieréw
do budowy coraz to nowszych i bardziej skomplikowanych silnikow spalinowych. Korzy-
stanie z silnikoéw nie ogranicza sie tylko do zastosowan w branzy motoryzacyjnej. W
ostatnich latach zaobserwowano zwiekszone zainteresowanie malymi silnikami stacjonar-
nymi wykorzystywanymi do kogeneracji ciepta i energii elektrycznej.

Wada tego podejscia jest, jak pokazuja statystyki w tabeli 1.1, wyzsza emisja prawie
wszystkich szkodliwych zwigzkéw w poréwnaniu z sektorem produkcji energii. Dlatego
tez naukowcy okreslili gtowne wyzwania dla nowoczesnych silnikow spalinowych [38, 55,
68,70, 71]:

Tablica 1.1: Emisje zanieczyszczen powietrza i gazéw cieplarnianych z sektora

energetycznego i silnikéw spalinowych w odniesieniu do ogélnej emisji dla Unii
Europejskiej, 2016 r [19]

Sector | CO, N0 CHy NMVOC' PM25 PMI0  NO,

Energy production | 27.80% 2.83% 0.87% 8.38% 4.35% 4.84% 17.15%
Road Transport | 24.00% 3.80% 0.26%  9.06%  10.87% 10.36 % 38.86 %

— poprawa sprawnosci konwersji [68,71],

— nowe zastepcze paliwa w celu zapewnienia zrownowazonego zasilania ropa naftowa
dla silnikow i obnizenia emisji dwutlenku wegla [55,70],

— poprawa procesu spalania w celu zmniejszenia emisji sadzy, PM i gazéw cieplarnia-

nych [38,70],

— zmniejszenie zuzycia pierwotnych zasobow energii |68, 71].

niemetanowy lotny zwiazek organiczny



Rozdziat 1: Wprowadzenie

Wszystkie te wyzwania maja wspolny rezultat, mianowicie redukcje emisji COs i szko-
dliwych zwiazkow ze spalania paliw kopalnych. Mozna to osiagna¢ na dwa sposoby. Po
pierwsze, poprawa sprawnosci cieplnej silnika obniza zuzycie paliwa.

Redukcje dwutlenku wegla mozna réowniez osiagna¢ dzieki zastosowaniu alternatyw-
nych paliw kopalnych. Niemniej jednak paliwa gazowe sa najczesciej wykorzystywane w
jednostkach stacjonarnych, poniewaz czesto biopaliwo jest produktem ubocznym innych
procesow, takich jak fermentacja beztlenowa na sktadowiskach, piroliza biomasy, zgazo-
wanie odpadéw stalych i inne.

Biopaliwa pochodzace z biomasy maja potencjal skutecznego ograniczenia emisji COs.
Biogaz pochodzacy z fermentacji beztlenowej jest wciaz modna technologia [22,46|, a wraz
z wprowadzeniem biopaliw drugiej generacji technologia zyska na znaczeniu.

Sredni sklad surowego biogazu przedstawiono w tabeli 1.2. Widaé, ze biogaz jest
roOwniez znaczacym zrodtem zanieczyszczenia metanem i dwutlenkiem wegla, gdy nie jest
uzywany.

7 drugiej strony stwierdzono, ze biogaz jest gorszym paliwem niz paliwa konwencjo-
nalne ze wzgledu na niska wartos¢ opatowa i szybkosé ptomienia. Dlatego, w zaleznosci od
jego zastosowania, jest czesto wzbogacany wodorem lub metanem (transport) lub wtry-
skiwany do istniejacej sieci gazu ziemnego. W zwiazku z tym biogaz, pomimo jego wad,
moze by¢ skutecznie wykorzystywany.

Tablica 1.2: Sredni sktad surowego biogazu

Zwiazek ‘ udzial molowy
Metan 60%
Dwutlenek wegla 35%
Para wodna 3.1%
Azot 1%
Tlen 0.3%
Wodor < 1%
Amoniak 0.7mg/m?
Siarkowodor 500mg/m?

Kolejnym wyzwaniem jest zmniejszenie zanieczyszczen powietrza pod wzgledem tlen-
kow azotu, czastek statych (PM 2,5 1 PM 10), weglowodoréw i tlenku wegla. Obecnie
redukcje szkodliwych zwiazkéw uzyskuje sie za pomoca trojdroznego katalizatora do re-
dukcji emisji tlenkow azotu, tlenku wegla i weglowodoréw oraz filtra czastek statych do
redukeji emisji czastek stalych. [23]. Podobny rezultat mozna jednak osiagnaé¢ dzieki
starannej kontroli procesu spalania.

Co wiecej, spalanie wewnatrz komory nie zostalo w pelni zrozumiane. [63]. Dane eks-
perymentalne sa ograniczone, poniewaz proces spalania jest szybki, a niektére parametry,
takie jak temperatura, szybkosé uwalniania ciepta i stopienn wypalenia paliwa sg trudne
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Rozdziat 1: Wprowadzenie 1.1 Cele pracy

lub nawet niemozliwe do zmierzenia. Mozliwe jest jednak ich obliczenie za pomoca metod
numerycznych w zakresie numerycznej mechaniki ptynow (CED).

Sama symulacja spalania jest bardzo ztozonym problemem ze wzgledu na fakt, ze
czesto wpltywaja na nia stochastyczne turbulencje. Nawet proste spalanie metanu wymaga
setek reakcji chemicznych.

Niniejsza rozprawa opisuje kompletng metodologie wykorzystang do okreslenia modelu
numerycznego silnika spalinowego stosujac zaréwno kody Ansys Fluent, jak i Forte, ktorg
mozna postrzegaé¢ jako cyfrowa reprezentacje rzeczywistego systemu. Ponadto badania
koncentruja sie réwniez na eksperymentalnym badaniu procesu spalania paliw konwen-
cjonalnych i alternatywnych. Eksperymentalne stanowisko badawcze zostalo zaprojek-
towane, opracowane i zmodernizowane tak, aby dziatalo we wszystkich nowoczesnych
trybach (GDI, HCCI, PCCI i RCCI). Dlatego uznano go za uniwersalng i nowoczesna
jednostke zdolna do zaawansowanych badaii.

Dlatego przeprowadzono kompleksowe badania eksperymentalne poparte symulacjami
numerycznymi w celu wyjasnienia réznic miedzy spalaniem metanu i biogazu.

1.1 Cele pracy
Glowne cele pracy:

— rozpoznanie aktualnej wiedzy na temat modelowania silnikéw spalinowych,
— wybranie mozliwych technik numerycznych umozliwiajacych symulacje procesu,

— opracowanie eksperymentalnego stanowiska badawczego zdolnego do badania spa-
lania réznych paliw ciektych i gazowych,

— wybranie najdokladniejszej techniki modelowania poprzez walidacje wynikéw nu-
merycznych wzgledem danych eksperymentalnych,

— zbadanie spalania, propagacji frontu plomienia, tworzenia szkodliwych zwiazkow
wewnatrz komory spalania za pomoca procesu wizualizacji CFD.

Cele osiagnieto za pomoca:

— przegladu literatury przedmiotu,

— wdrozenia filozofii malych krokéw do symulacji numerycznych (aby nie wprowadzaé
zbyt wielu ztozonosci w jednym kroku),

— podzialu symulacji na kilka etapéw (prosty model 2D, model 3D ze spalaniem i bez
spalania przy uzyciu prostego podejscia, model 3D ze ztozonym modelem spalania),
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1.2 Literature review Rozdziat 1: Wprowadzenie

— badan eksperymentalne w celu zebrania niezbednych danych do walidacji modelu
numerycznego,

— badania doktadnosci kodéw numerycznych pod katem Ansys Fluent i Ansys Reac-
tion Design Forte,

— opracowania modelu numerycznego i jego testowanie w szerokim zakresie parame-
trow pracy,

— przedstawienia wynikow i wplywu sktadu paliwa na prace silnika spalinowego.

1.2 Literature review

Literatura przedmiotu w przypadku paliw gazowych gtéwnie skupia si¢ na paliwie
opartym na metanie. CNG moze by¢ stosowane zaréwno w silnikach Otto, jak i Diesla
ze wzgledu na niska temperature samozaptonu, tatwos¢ mieszania paliwa z utleniaczem
i wyzsza liczbe oktanowa, ktora umozliwia zastosowanie wyzszych stopni kompresji [61].
Ponadto sprawnos¢ cieplna wzrasta o 1% dzieki wyzszej sprawnosci spalania [6]. Emisje
weglowodorow, tlenku wegla i dwutlenku wegla sg znacznie nizsze w poréwnaniu ze spa-
laniem benzyny [5, 28|ze wzgledu na lepsze wymieszanie z powietrzem, wyzszy stosunek
H/C i temperature spalania. Wada takiego spalania jest wyzsza zawartos¢ NOx (o prawie
50% wieksza w stosunku do benzyny). Inna wada jest wieksze zuzycie paliwa z powodu
nizszej warto$ci opatowej mieszanki paliwowo-powietrznej, a tym samym nizszy stosunek
mocy do pojemnosci [26]. Ponadto nizsza laminarna predkosé spalania [56] moze powo-
dowaé¢ przedtuzone spalanie w trakcie suwu rozprezania lub nawet spalanie w kolektorze
wydechowym. CNG ma réwniez znacznie dhuzsza faze poczatkowego rozwoju zaptonu,
ktora wymaga zaawansowanych technik zaptonu i dtuzszych czasow pracy $wiecy zapto-
nowej [43]. Niemniej jednak gaz ziemny jest nadal paliwem kopalnym, a zatem zasoby sa
ograniczone, a emisja spalin powoduje efekt cieplarniany.

Jednym z paliw gazowych opartych na metanie jest biogaz pochodzacy z fermentacji
beztlenowej. Zalety biogazu sa podobne do gazu ziemnego. Wraz ze wzrostem zawartosci
gazu obojetnego w paliwie, liczba oktanowa wzrasta, a temperatura spalania spada. Efekt
ten pozwala na bardzo wysoki stopien kompresji bez stuku, dodatkowo zwieksza sprawnosé
cieplng i utrzymuje bardzo niski poziom emisji dla szerokiego zakresu zawartosci COq [11,
30,58]. Glowna zaleta biogazu nad metanem jest znacznie nizsza emisja tlenkéw azotu.
Glowna wada spalania biogazu w ICE jest niska laminarna predkos¢ spalania, a dodatkowo
dtuzsza poczatkowa faza rozwoju plomienia [2,10,24|. W niektorych przypadkach moze
to spowodowaé opdznione spalanie, ktore zachodzi wewnatrz kolektora wydechowego i
wypadanie zaptonow, ktore prowadza do silnych skokow cisnienia pomiedzy cyklami [33,
52].

W ostatnich latach badania eksperymentalne dotyczace spalania w silnikéw spalino-
wych zostaly uzupelnione o dodatkowa analize numeryczna w zakresie numerycznej me-

chaniki pltynow (CFD).



Rozdziat 1: Wprowadzenie 1.2 Literature review

W wiekszosci literatury do silnika z zaptonem iskrowym zastosowano wstepnie wymie-
szany (premixed) model spalania. Szczegolowa analiza wstepnie wymieszanego modelu
spalania zostala przedstawiona w sekcji 3.1.1. Mozna znalezé przyktad zastosowania mo-
delu numerycznego do badania wplywu mieszanek biogaz-wodoér w silnikach spalinowych
dzialajacych z roznymi cisnieniami dotadowania [48|. Ponadto model wstepnie wymie-
szany zostal zastosowany przez autora [16] do zbadania wplywu czasu wtrysku metanu
na zmiany miedzy cyklami. Wyniki pokazaly, ze metan zapewnia bardziej chaotyczne
spalanie; jednakze autorzy doszli do wniosku, ze dla pewnego okna czasowego wtrysku
otrzymano wysoka powtarzalnosé. W pracy [74] zastosowano bardziej zaawansowany mo-
del. Autor zastosowal model extended coherent flame model (ECFM) do modelowania
spalania mieszanki uwarstwionej. Gléwnym celem bylto zbadanie wpltyw réznych ksztal-
tow tlokow i strategii wtrysku paliwa. Wiekszo$¢ badan zostata przeprowadzona przy
uzyciu kodu AVL Fire specjalizujacego sie w modelowaniu ICE, ktory wykorzystuje mo-
del CFM w potaczeniu ze zredukowanym mechanizmem kinetycznym. Kod zostal rowniez
uzyty do symulacji wpltywu dodatku wodoru do paliwa [21,29,34]. Wyniki pokazuja po-
zytywny wpltyw wodoru na emisje; jednakze przy wyzszej zawartosci Hy odnotowuje sie
spalanie stukowe. Spalanie modelowano réwniez przy uzyciu kodu open source OPEN
Foam z podejsciem CFM [62| aby modelowaé¢ rozciagniecie plomienia w silnikach o za-
ptonie iskrowym. Innym przyktadem wykorzystania modelu ECFM jest [69], gdzie zostal
wykorzystany opracowany przez autoréw kod do symulacji LES do badania zmiennosci
miedzy cyklami.

Podejsciem nalezacym do grupy modeli spalania wstepnie zmieszanego (premixed)
jest rownanie G opracowane przez [31,51|. Bardziej szczegdtowe omowienie rownania G
przedstawiono w sekcji 3.1.1. W pracy [37] rownanie G jest wykorzystywane do modelo-
wania spalania metanu w silniku z zaptonem iskrowym przy uzyciu niedawno opracowa-
nego komercyjnego kodu Ansys Reaction Design Forte, ktory taczy wstepnie zmieszany
model ze szczegdltowa kinetyka rozwiazana przez Ansys Reaction Design Chemkin [3,4].
Wspomniana aplikacja nie zostala dotychczas doktadnie omoéwiona w literaturze. Pilnie
potrzebna jest praca nad kodem Forte z weryfikacja danych eksperymentalnych i porow-
naniem z innymi szeroko stosowanymi kodami.

Inng ostatnio stosowang metoda modelowania spalania jest modelowanie szczegotowe]
kinetyki. Jednak metoda ta jest bardzo wymagajaca obliczeniowo. Dlatego wiekszo$é
autoréw stosujacych taka technike koncentruje sie wytacznie na modelowaniu spalania
bez mechaniki ptynow [18,79]. Wyniki obliczeri wykazuja bardzo dobra zgodnosé¢ z da-
nymi eksperymentalnymi dotyczacymi sktadu gazéw spalinowych. Szczegotowa kinetyka
zostala wprowadzona do kodow CFD stosunkowo niedawno w postaci zredukowanych me-
chanizméw kinetycznych. Zredukowany mechanizm kinetyczny jest wywodzi sie z ogol-
nego mechanizmu zawierajacego szeroki zbior paliw i zwiazkéw chemicznych, ich reakcji,
danych termodynamicznych i chemicznych. W pracy [72| modelowano mieszanke metan
/ wodoér / dwutlenek wegla przy uzyciu LES ze zredukowanym mechanizmem kinetycz-
nym. Autor artykutu [66] wskazuje na zalety szczegolowej kinetyki oraz mozliwosci, ktore
pozwalaja modelowaé¢ nawet powstawanie sadzy i PM jednoczesnie sledzac ich czastki.
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W przeciwienistwie do Ansys Fluent, kod Forte zostal opracowany z mysla o spe-
cjalizacji w dziedzinie silnikéw spalinowych. Gléwna réznicag miedzy kodami jest metoda
numeryczna stosowana do oceny rownan rozniczkowych czastkowych (PDE). ANSYS Flu-
ent korzysta z dobrze znanej metody skoriczonych objetosci (FVM), podczas gdy Forte
uzywa immersed boundary method (IBM) [49]. Konsekwencje tej procedury mozna zaob-
serwowac gtownie w podejsciach stosowanych do modelowania ruchu czesci silnika, a takze
do generowania siatki obliczeniowej. Fluent stosuje metody zaprojektowane dla FVM, t;j.
remeshing, layering i smoothing. Operacje te maja bezposredni wpltyw na jako$é siatki i
czas obliczeniowy, poniewaz sa one wywotywane w kazdym momencie obliczen. 7 drugiej
strony, Forte wykorzystuje inne podejscie do dyskretyzacji przestrzeni i czasu w postaci
IBM z metoda ALE. W skrocie, metoda ta pozwala podzieli¢ ruch geometrii czesci sil-
nika i siatki numerycznej na dwa oddzielne i niezalezne procesy [1,50]. Geometria jest
zanurzona w domenie siatki i moze swobodnie sie w niej poruszaé¢. Dlatego siatka jest
nieruchoma, a podczas ruchu geometrii komorki siatki nie zmieniaja swojej pozycji. W
przypadku, gdy geometria przecina granice siatki, zostana dodane dodatkowe komorki,
aby wypetié¢ pusta geometrie bez siatki.

Innym waznym aspektem jest konieczno$¢ omoéwienia znaczenia biopaliw w sektorze
energetycznym. Ze wzgledu na fakt, ze zasoby paliw kopalnych sa ograniczone, a zapotrze-
bowanie na energie stale wzrasta, biopaliwa staja sie coraz bardziej atrakcyjne [14,27].
wWdtug pracy [15] korzysci plynace z biopaliw obejmuja wieksze bezpieczeristwo ener-
getyczne, mniejszy wplyw na srodowisko, oszczednosci walutowe i kwestie spoteczno-
ekonomiczne zwigzane z sektorem wiejskim. Dlatego inwestorzy sa ostatnio bardziej
sktonni do inwestowania w rozwoj biopaliw w produkeji i utylizacji [9]. Glowna wada
produkcji biopaliw i biomasy jest trylogia zywnosé-energia-srodowisko [73|. Ziemia po-
trzebna do produkcji zywnosci moze zosta¢ wykorzystana do produkceji biopaliw, co moze
prowadzi¢ do gltodu zwtaszcza w krajach rozwijajacych sie. 7 drugiej strony ostatnie
zmiany w technologii produkeji biogazu z odpadéw rolniczych [25] stanowia realna al-
ternatywe dla produkcji zywnosci i biopaliw. Podsumowujac, zapotrzebowanie na paliwa
alternatywne rosnie, a w przysztosci moze by¢ podstawowym zrodtem energii w sektorze
silnikow spalinowych.



Rozdzial 2

Badania eksperymentalne

2.1 Stanowisko pomiarowe

Eksperymentalny silnik badawczy zostal zbudowany na podstawie jednocylindrowego
silnika badawczego wyprodukowanego w 1952 r. przez Hermanna Rufa w Mannheim
w Niemczech. Reszta czesci stanowiska badawczego, tj. jednostka sterujaca predkoscia
obrotowa silnika, ktora sktada sie z silnika pradu stalego wraz z jednostka zarzadza-
jaca [35,65], system przygotowania paliwa gazowego z uktadem wtryskiwaczy gazowych,
system przygotowania paliwa cieklego z bezposrednim i posrednim systemem wtrysku,
system chtodzenia do pomiaru i kontroli temperatury czynnika chtodzacego oraz system
pomiarowy NI cRIO z opracowana w NI LabVIEW aplikacja pomiarowa zostaly zbu-
dowane w Instytucie Techniki Cieplnej na Politechnice Slaskiej podczas przygotowania
rozprawy doktorskiej. Ponadto glowica silnika, kolektor dolotowy i kolektor wydechowy
zostaly zmodernizowane tak, aby pasowaly do wtryskiwaczy bezposrednich i posrednich
cieczy, wtryskiwaczy gazowych, urzadzenn pomiarowych w zakresie sondy lambda, rurki
pomiarowej analizatora gazu i termopary do pomiaru temperatury spalin. Dodatkowo,
zaawansowana jednostka sterujaca silnikiem w postaci LINK ECU [36] zostala nabyta i
potaczona ze stanowiskiem badawczym, aby umozliwi¢ zaawansowane ustawienia wtrysku
i synchronizacji zaptonu. Ponadto do celow badania spalania uktad pomiarowy sktadat
sie z przetwornika ci$nienia [32], analizatora spalin [59]|, miernika strumienia masowego
paliwa [17] opartego na zjawisku Coriolisa i réznych termopar, w celu obliczenia indyko-
wanych profilow cisnieni, sprawnosci silnika, emisji (i.e., Oy, COy, HC, CO and NO) jak
rowniez i innych parametrow termodynamicznych (i.e., HRR, HR, MFB, IMEP, tempera-
tura wewnatrz cylindra, straty ciepla i inne). Doswiadczenia przeprowadzono dla pieciu
wartosci wspotezynnikow nadmiaru powietrza (A : 0.95, 1.00, 1.05, 1.10, 1.20), i trzech
katow wyprzedzenia zaptonu 30, 35, 40 OWK .

Specyfikacja silnika badawczego jest przedstawiona w tabeli 2.1. Jest to czterosuwowy
silnik wolnossacy o zaptonie iskrowym (SI) z ptaska glowica i ptaskim ttokiem, wypo-
sazony w dwa goérne zawory i §wiece zaptonowa umieszczong z boku miedzy zaworami.
Watek rozrzadu silnika znajduje sie ponizej tltoka (Cam-in-block). Dlatego potozenie
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2.1 Stanowisko pomiarowe Rozdziat 2: Badania eksperymentalne

krzywki rozrzadu jest przekazywane do wahacza za posrednictwem popychaczy umiesz-
czonych na zewnatrz bloku silnika. Smarowanie silnika uzyskano za pomoca pompy oleju
mechanicznie polaczonej z watkiem rozrzadu.

Tablica 2.1: Charakterystyczne parametry techniczne silnika (EVO—zawor wylotowy
otwarty, EVC—zawor wylotowy zamkniety, IVO—zawor wlotowy otwarty, IVC—zawor
wlotowy zamkniety)

Srednicax dkok 65x100 mm
Cykl 4S

[los¢ cylindrow 1

Stopien kompresji 4—10:1
Maksymalna moc 10 kW
Pojemno$é skokowa 331 cm?
Dtugosé korbowodu 200 mm
Maksymalne otwarcie zaworu 4 mm

EVO 110 OWK po GMP
EVC 340 OWK po GMP
IVO 360 OWK przed GMP
IvC 170 OWK przed GMP

Uktad wydechowy zostal wyposazony w kilka urzadzen pomiarowych. Najpierw za-
pewniono gniazdo dla sondy lambda; naprzeciwko umierszono sonde analizatora gazu i
termopare typu K do pomiaru temperatury spalin.

Wreszcie zmodyfikowano chtodzenie silnika, aby utrzymac stabilnag temperature i wy-
dtuzy¢ czas pracy. System chlodzenia grawitacyjnego zastapiono obiegiem chtodzenia
wodnego. Temperature wody zmierzono za pomoca dwodch termopar typu K dla linii
goracej i zimnej, a przepltyw objetosciowy wody zmierzono za pomoca wodomierza. Ter-
mopary znajdowaly sie przy wejsciu do gtowicy. Sprzet pomiarowy zostal poditaczony do
systemu NI cRIO [47] w celu gromadzenia i interpretacji danych. W rezultacie tempe-
ratura w trakcie kampanii eksperymentalnej miescita sie w waskim zakresie od 80°C do
85°C.

Sktad biogazu mierzono za pomocg analizy FTIR. Probki zbierano do workéw tedlar
przed i po badaniach eksperymentalnych. Uzyskany sktad przedstawiono w tabeli 2.2
wraz 7z estymacja btedu statystycznego.

Parametry robocze przedstawiono w tabeli 2.3.

Procedura doswiadczalna byta poprzedzona oceng stopnia kompresji (CR). CR usta-
lono stosujac pomiar objetosci w gérnym martwym punkcie. Wynikowa warto$é¢ CR wy-
nosita 9.99.

Nastepnym krokiem bylo podgrzanie silnika. Po osiagnieciu pozadanej temperatury
ptynu chtodzacego na wylocie gtowicy w zakresie od 80° C i 85° C, zbadano przypadek
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Rozdziat 2: Badania eksperymentalne

2.2 Wyniki badan eksperymentalnych

Tablica 2.2: Sktad biogazu uzyskany za pomoca analizy FTIR

zwigzek chemiczny

udzial molowy odchylenie standardowe

Methane 50.36%
Carbon dioxide (CO,) 44.14%
Carbon monoxide (CO) 1.228%
Hydrogen (H,) 0.587%
Nitrogen (Nj) 5.954%
Oxygen (Oq) 0.573%

1.339
0.605
0.031
0.098
1.195
0.330

zimnego przepltywu. Stad uzyskano referencyjny przebieg ci$nienia dla znanego stopnia
kompresji. W poézniejszym etapie ten przebieg zostal wykorzystany do walidacji i ewen-
tualnej korekcji stopnia kompresji w trakcie badan ze spalaniem. Kolejnym krokiem byty
eksperymentalne badania spalania metanu i biopaliwa dla réznych parametréw pracy. Ze
wzgledu na dwuwymiarowe badanie parametryczne (wspolczynnik nadmiaru powietrza,
A, oraz kat wyprzedzenia zaptonu), badanie podzielono na mniejsze grupy przy staltym
wspotczynniku nadmiaru powietrza. Dla danej A, zbadano trzy katy wyprzedzenia za-
ptonu. Nastepnie dla kazdej grupy A, zbadano przebieg ciénienia bez spalania w celu
sprawdzenia stopnia kompres;ji.

Tablica 2.3: Parametry pracy dla przypadku przeptywu zimnego i spalania (WOT - W
pelni otwarta przepustnica)

‘ Zimny przeplyw ‘ CNG ‘ Biogaz
Temperatura otoczenia 300 K 296 K 293 K
Cisnienie otoczenia 100 kPa 105 kPa 102.5 kPa
Otwarcie przepustnicy WOT WOT WOT
Predkos¢ obrotowa 1500 rpm 1500 rpm 1500 rpm
A - 0.95—1.2 0.95—1.2
Paliwo - CNG 44% CO4 & 50% CHy
Kat wyprzedzenia zaptonu - 40-30 OWK 40-30 OWK
Dhugosé czasu zaptonu - 15 OWK 15 OWK

2.2  Wyniki badan eksperymentalnych

Najwazniejszym mierzonym parametrem jest przebieg cisnienia w cylindrze, poniewaz
jest to jedyny parametr mierzony in-situ w komorze spalania. Poréwnanie przebiegu ci-
$nien dla tych samych katéw zaptonu zostalo przedstawione na Rys. 2.1. Mozna zauwazy¢,
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2.2 Wyniki badan eksperymentalnych Rozdzial 2: Badania eksperymentalne

ze generalnie wyzsze cisnienie uzyskuje sie przy uzyciu paliwa CNG. Ponadto oczekiwano,
ze cidnienie bedzie réwnomiernie roztozone jak w przypadku KWZ 35 OWK dla paliwa
CNG. Widoczne sa jednak pewne zaleznodci, tj. dla wspolczynnika nadmiaru powietrza
1.2 cis$nienie jest znacznie nizsze dla wszystkich przypadkéw. Spalanie CNG wykazato,
ze bogate i stechiometryczne warunki daja podobne wyniki do przypadku z uboga mie-
szanka (z wyjatkiem przypadkow wspotezynnika nadmiaru powietrza 1.2). Biorac pod
uwage paliwo biogazowe, wyniki pokazuja, ze przy stosunku nadmiaru powietrza do 1.1
przebiegi cisnienia sg poréwnywalne. Jednak maksymalne wystepowanie cisnienia ma od-
wrotna tendencje w poréwnaniu z wynikami dla CNG (Rys. 2.2). Te ostatnie pokazuja, ze
przy spalaniu mieszanki ubogiej maksimum wystepuje p6zniej, co jest zgodne z wynikami
uzyskanymi dla turbulentnej predkosci ptomienia.

Wolniejsze spalanie mieszanek ubogich przesuwa maksymalne cisnienie w glab suwu
ekspansji, jednoczesnie obnizajac maksymalne cisnienie. Z drugiej strony biogaz wykazuje
odwrotng zalezno$¢, w ktorej maksymalne ci$nienie wystepuje wczesniej dla mieszanek
ubogich. Powodem tego jest znowu predkos¢ frontu plomienia. Warto$é¢ turbulentnej
predkosci spalania jest tak niska, ze mieszanka pali sie w trakcie suwu rozprezania, gdzie
zmiana objetosci bardziej wpltywa na ci$nienie niz wzrost temperatury. Dlatego przebieg
spalania biogazu jest bardziej ptaski i wydtuzony az do suwu rozprezania. Nalezy jed-
nak wspomnie¢ w tym miejscu, ze znacznie nizsze maksymalne cisnienie w pordéwnaniu
z metanem wplywa na laminarng predko$é¢ spalania. W wyniku nizszego maksymalnego
ci$nienia i wciaz wysokiej temperatury, laminarna predkosé spalania wzrasta w poblizu
maksymalnego ci$nienia.

Na zmiane ci$nienia wewnatrz cylindra ma wplyw kilka czynnikow, takich jak stopien
kompresji, przedmuch, wymiana ciepta i proces spalania. Proces spalania mozna opisaé
na rozne sposoby, jednak najczesciej stosuje sie szybko$é uwalniania ciepta (HRR). HRR
to predkos¢, z jaka cieplo ze spalania jest uwalniane z egzotermicznego utleniania paliwa
i jest zdefiniowane w nastepujacy sposob

HRR = dU, + dQu + dW + > hydm; (2.1)

gdzie U, jest energia wewnetrzng, (Jn; to przepltyw ciepta przez $ciany, W jest praca
na cykl i rowna pdV, a ) h;dm; reprezentuje strumieri masy w postaci przedmuchéw i
wtryskow.

Poréwnanie HRR dla wszystkich przypadkow (Rys. 2.3) pokazuje, ze ogolnie, mak-
symalne wartosci sa wyzsze dla paliwa CNG, czego oczekiwano ze wzgledu na wyzsza
warto$¢ opatowa gazu ziemnego. Co wiecej, przebieg jest znacznie bardziej stromy z
wczesniejszym szezytem HRR, ktory okresla punkt przegiecia przebiegu temperatury.

Z drugiej strony, HRR biogazu wykazuje nizsze warto$ci maksymalne w poréwnaniu
z gazem ziemnym, jednak jego szczyt wystepuje po maksymalnym ci$nieniu, w przeci-
wienstwie do wynikow dla paliwa CNG. W zwiazku z tym przebieg cidnienia jest bardziej
ptaski i wydtuzony w przypadku spalania biogazu.

Dokonujac poréwnania z energia dostarczong na poczatku cyklu, mozna oszacowaé
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Rozdziat 2: Badania eksperymentalne

2.2 Wyniki badan eksperymentalnych
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Rysunek 2.1: Poréwnanie zmierzonego przebiegu cisnienia w cylindrze dla réznych katow
wyprzedzenia zaplonu
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Rysunek 2.2: Wystepowanie maksymalnego ci$nienia w funkcji wspotezynnika nadmiaru
powietrza

sprawno$é¢ spalania paliwa. Parametr ten jest rowniez zwiazany z tak zwanym stopniem
wypalenia paliwa (MFB). Jest to znormalizowana ilo$¢ z zakresem od 0 do 1, opisujaca
proces wypalenia paliwa podczas spalania. Ten parametr zostal pierwotnie wprowadzony
przez Rassweilera i Withrowa w 1938 roku [57] 1 jest nadal szeroko stosowany.
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2.2 Wyniki badan eksperymentalnych Rozdzial 2: Badania eksperymentalne
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Rysunek 2.3: Poréwnanie zmierzonej szybkosci uwalniania ciepta dla réznych katow
wyprzedzenia zaplonu

MFB=1- & (2.2)
myo

gdzie my jest masa paliwa w danym OWK, a my, oznacza poczatkowa mase znajdu-
jaca sie wewnatrz komory spalania. Parametru nie mozna jednak zmierzyé¢ eksperymen-
talnie. Dlatego zaproponowano kilka rownan aproksymacyjnych [57,60,75]. Réwnania
Rassweiler’a-Withrow’a oraz pressure-ratio managment bazuja na koncepcji, ze wzrost
cisnienia ponad przebieg zimnego przeptywu jest zwigzany z stopniem wypalenia paliwa.
Koncepcja ta sprawdza sie bardzo dobrze w przypadku badan eksperymentalnych, gdzie
badano zaréwno zimny przeplyw jak i spalanie. Zatem biorac pod uwage procedure ekspe-
rymentalng, naturalne jest, ze ta grupa metod zostanie zastosowana w tej pracy. Dlatego,
aby przetworzyé¢ surowe dane eksperymentalne, stosuje sie metode pressure-ratio mana-
gement [40-42]

MPR - P — Pmot 1
MPRmaz N pmot MPRmaz

gdzie ppoe jest cisnieniem dla tego samego OWK co cisnienie w przypadku spalania, M PR
definiuje zmodyfikowany stosunek ci$nienia, a M PR,,,, oznacza maksymalng wartosé¢
MPR. Metoda ta opiera sie na réownaniu Rassweilera-Withrowa [57], ale nie wymaga
szacowania konca parametru spalania. W przeciwienstwie do jego pierwotnej postaci

MFB = (2.3)
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Rozdziat 2: Badania eksperymentalne 2.2 Wyniki badan eksperymentalnych

jest mniej podatny na rézne turbulentne predkosci spalania. Wyniki obliczen MFB w
oparciu o przebieg cisnienia w cylindrze przedstawiono na Rys. 2.4. Mozna zauwazy¢, ze
ogblna wartosé dla wszystkich przypadkow nie przekracza 0.9. Przedstawiona metoda nie
obejmuje wplywu strat ciepta.

Start of Spark = 30BTDC Start of Spark = 35BTDC
1 1

320 340 360 380 400 420

—h=1
—h=0.95
—h=1.05
—h=1.1
-h=1.2
--h =1 bio
---A =0.95 bio
=4 =1.05 bio
-+h=1.1 bio

320 340 360 380 400 420 P i
CAD A=1.2 bio

Rysunek 2.4: Poréwnanie obliczonego stopnia wypalenia paliwa dla réznych katow
wyprzedzenia zaptonu

Nastepny zestaw parametrow jest zwiazany z analiza jako$ciowa pracy silnika. Uktad
dolotowy w postaci kolektora dolotowego, gaznika/wtryskiwacza, przepustnicy, filtra po-
wietrza, portu i zaworu ogranicza przeplyw mieszanki paliwowo-powietrznej do cylindra
podczas suwu napetniania. Parametr opisujacy jako$é napelniania jest nazywany wspot-
czynnikiem napelnienia

M fluid

Mol ,Oa,in (24)
gdzie mfiq jest masg ptynu w cylindrze, p,; jest gestodcig powietrza wewnatrz kolektora
dolotowego, a V; jest pojemnosciag skokowa. Wspotezynnik napelnienia zaprezentowany
na Rys. 2.5(a) pokazuje niewielki wplyw wspotczynnika nadmiaru powietrza na wynik dla
paliwa CNG. Wieksze réznice mozna zaobserwowaé w przypadku biogazu, w szczegdlnosci
dla przypadku KWZ 30 OWK. Jednak maksymalna wzgledna roznica dla tego samego
KWZ zostata obliczona na poziomie 1.5%. W zwigzku z tym mozna stwierdzi¢, ze na
wydajno$¢ objetosciowa wptyw ma gltéownie sktad paliwa, a zatem CNG wykazuje ogolnie
wyzsza sprawnos$é¢ objetosciowa niz jego odpowiednik.

Ten parametr nie opisuje jednak w pelni wydajnosci silnika. Dlatego proponuje sie
bardziej uzyteczny parametr, mianowicie indykowane cinienie skuteczne (IMEP), ktory
jest stosunkiem indykowanej pracy na cykl do objetosci skokowej zdefiniowanej jako
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2.2 Wyniki badan eksperymentalnych Rozdzial 2: Badania eksperymentalne

§ pdV
Va
gdzie p to przebieg cidnienia wewnatrz cylindra, a V' oznacza objeto$¢ chwilowa. Ten
parametr jest powszechnie stosowany do poréwnywania ilosci wykonywanej pracy dla

IMEP =

(2.5)

roznych parametrow pracy.

Wyniki obliczenn IMEP przedstawiono na Rys. 2.5(b).Paliwo CNG wykazywato ogolnie
wyzsze wartosci niz jego odpowiednik. Zaobserwowano jednak tendencje spadkowsa ze
wzrostem stosunku nadmiaru powietrza. Najwyzsze wartosci odnotowano dla mieszanek
bogatych, z wyjatkiem wczedniejszego zaptonu, ktorego pik zarejestrowano przy A = 1.
Ponadto najnizszy IMEP zaobserwowano dla KWZ 40 OWK. Co wiecej, spadek IMEP
przy rosnagcym stosunku nadmiaru powietrza jest nizszy w poréwnaniu z biopaliwem.

7 drugiej strony, szczyt dla paliwa biogazowego byt zlokalizowany dla warunkow
stechiometrycznych, a wyzszy stosunek nadmiaru powietrza powodowal nizsze wartosci
IMEP. Ponadto najnizsze wartosci, w przeciwienstwie do gazu ziemnego, odnotowano dla
nizszych wartosci KWZ.

Sprawnosé cieplng silnika mozna zdefiniowaé jako

B P B 1 (2.6)
7 meLHV sfc-Qruv .

gdzie Qv jest wartoscig opatows.

Sprawnos¢ cieplna przedstawiona na Rys. 2.5(c) prezentuje ciekawe wyniki. Paliwo
CNG wykazuje staly trend wzrostowy wraz ze wspotczynnikiem nadmiaru powietrza. Ze
wzgledu na brak dalszych informacji dotyczacych wiekszych wartosci A, nie jest mozliwe
wskazanie lokalizacji maksymalnej sprawnosci. Niemniej jednak, w przypadku mieszanki
bogatej wyzsza sprawno$¢ zostala uzyskana dla poézniejszego zaptonu. W przypadku
A = 1.05 wyzsza sprawnos¢ zostata uzyskana dla KWZ 35 OWK. Mozliwe, ze w dla
przypadkow A > 1.2 wezesniejszy zapton moze by¢ korzystniejszy pod wzgledem spraw-
nosci. 7 drugiej strony maksymalna wartos¢ sprawnosci dla biogazu zostata uzyskana dla
A = 1.05. Najnizsze wartodci zarejestrowane zostaly dla KWZ 30 OWK a najwyzsze dla
najwczesniejszego zaptonu. W przypadku spalania stechiometrycznego oraz dla A = 1.05
biogaz uzyskal wyzsza warto$é sprawnosci w poréwnaniu do CNG.

Dziatanie silnika charakteryzuje sie emisja tlenkow azotu, tlenku wegla i weglowodo-

row. Poziom emisji mozna opisa¢ za pomoca uniwersalnego parametru standardu emisji
m

Wyniki badan doswiadczalnych w zakresie poréwnania emisji tlenku wegla metanu i

biogazu przedstawiono na rys. 2.6. Mozna zauwazy¢, ze wraz ze wzrostem stosunku nad-

miaru powietrza spada emisja CO. Ponadto wyniki pokazuja, ze dla mieszanek stechio-

metrycznych i ubogich zawarto$¢ CO w spalinach jest podobna, z wyjatkiem przypadku
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Rysunek 2.5: Poréwnanie réznych parametrow pracy paliwa CNG i biogazu

biogazu A = 1.2 KWZ 30 OWK, gdzie wystapito niecatkowite i niezupetne spalanie. Ze
wzgledu na niska laminarng predkos$¢ spalania oraz pdézny zapton tlenek wegla nie zostat
w pelni utleniony.

Poréwnanie emisji weglowodoréow dla biogazu i paliwa CNG przedstawiono na Rys. 2.6.
CNG wykazuje tendencje spadkowa wraz ze wzrostem stosunku nadmiaru powietrza. Po-
nadto najnizsze emisje odnotowano dla KWZ 30 OWK.

Biogaz charakteryzuje sie nizszymi emisjami dla tego samego kata wyprzedzenia za-
ptonu w poréwnaniu z CNG. Najnizsze wartosci emisji HC zostaly odnotowane dla A =
1.05 za wyjatkiem przypadku KWZ 40 OWK | ktérego minimum przypada dla A = 1.1.

Eksperymentalne badania emisji NOx wykazaly (Fig. 2.6) wyzszy poziom emisji dla
paliwa CNG, ze wzgledu na wyzsza temperature spalin wewnatrz cylindra. Glownym
czynnikiem wplywajacym na to sa termiczne NOx, ze wzgledu na to, ze CNG oraz biogaz
nie zawiera tlenkow azotu w paliwie oraz inne Zrodta maja charakter marginalny. Ponadto
mozna zauwazy¢, ze pdzniejszy zapton przedstawia nizsze wartosci tlenkéw azotu dla obu
paliw. Ponadto maksymalne emisje obserwuje sie dla A = 1.1 w przypadku paliwa CNG

15



2.2 Wyniki badan eksperymentalnych Rozdziat 2: Badania eksperymentalne

oraz dla A = 1.0 dla biogazu. Ogodlnie biogaz charakteryzuje sie nizszymi emisjami,
podczas gdy dla A = 1.2 temperatura spalania byta zbyt niska, aby utworzy¢ termiczne
tlenki azotu.
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Rysunek 2.6: Wyniki analizy spalin
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Rozdzial 3

Model numeryczny

W tym rozdziale opisano proces budowy kompletnego modelu CFD, ktéry mozna wy-
korzysta¢ do przewidywania cisnienia w cylindrze i emisji szkodliwych gazéw w réznych
warunkach pracy silnika. Do opracowania modelu wykorzystano kody CFD Ansys Flu-
ent i ANSYS Reaction Design Forte. Gléowne trudnosci napotkane podczas pracy byty
zwigzane z wdrozeniem i wyborem odpowiednich modeli, tak aby uzyska¢ zbieznosé¢ i
wladciwe wyniki dla szerokiego zestawu parametrow wejsciowych. Ponadto wykorzystano
narzedzie Ansys CHEMKIN w celu utworzenia tabeli laminarnych predkosci spalania dla
paliwa biogazowego. W przypadku paliwa CNG ANSYS zaopatrzyt kod Forte w taka ta-
blice. Istnieje pilna potrzeba opracowania narzedzia numerycznego, ktore bytoby solidne,
wiarygodne, doktadne i skuteczne w celu zmniejszenia kosztéw przydzielonych na prace
eksperymentalne. Dlatego zbadano niezawodnos$é i doktadnosé réwnania G opisujacego
powierzchnie frontu ptomienia w potaczeniu ze zredukowanym kinetycznym mechanizmem
chemicznym. Ponadto przeprowadzono test wrazliwos$ci parametréw modelu spalania na
rozne warunki pracy. Wyniki emisji NOx i CO przeanalizowano w celu zlokalizowania
procesu ich tworzenia w trakcie spalania w silniku spalinowym.

3.1 Modele spalania

3.1.1 Model kinetyczny

Opisujac nature spalania wewnatrz silnika spalinowego, nalezy okresli¢ typ spalania.
W tym przypadku paliwo i utleniacz wchodzac do komory zostaly wczesniej wymieszane
kolektorze, a zatem zastosowano model kinetyczny.

Majac to na uwadze zastosowano model Extended Coherent Flamelet Model [39]
(ECFM). Opiera sie on na modelu réownania C, ktory dzieli pole reagujacego ptynu na dwa
obszary niespalonego i spalonego gazu [8]. Regiony te sa powiazane za pomoca usrednio-
nej zmiennej postepu reakcji (stopieri wypalenia paliwa) ¢ ktora opisuje postep spalania.
Wartosci wahaja sie od zera dla niespalonego obszaru do jednosci w catkowicie przereago-
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wanym obszarze. Reakcja zachodzi jednak w cienkiej warstwie ptomienia, ktéra oddziela
wyzej wymienione obszary. Zmienna postepu reakcji zmienia sie tam w zakresie od zera
do jednosci zgodnie z procesem wypalenia paliwa [7]. W obszarze spalania zdefiniowane
zostalo dodatkowe rownanie transportu dla zmiennej postepu reakcji w postaci [54]

%(pa)+v-(pué):v- KEJF’”L—T) V(‘:] + We (3.1)

¢ Scr

gdzie, Scr jest turbulentna liczba Schmidta, ur jest lepkoscia turbulentna, w. oznacza
Srednig szybko$¢ reakeji, £ jest laminarng przewodnos$cia termiczng mieszaniny, ¢, oznacza
ciepto wlasciwe dla mieszaniny przy stalym cisnieniu. Aby obliczy¢ Srednia szybkosé
reakcji w, zastosowano model gestosci powierzchni ptomienia ECFM [13] ktory rozwiazuje
dodatkowe réwnanie (3.2) dla gestosci obszaru ptomienia ¥ (m?/m?) zdefiniowane jako

)y B ko opr >
StV (un) =V [(cerSCT)V (p)]+(P1+P2+P3)E+P4—D (3.2)

gdzie, Py, Py, P3, Py sa 7zrodtami wynikajacymi odpowiednio z oddziatywania turbulencji,
dylatacji w ptomieniu, ekspansji spalonego gazu i normalnej propagacji,a D jest dyssy-
pacja powierzchni ptomienia. Réwaniami domykajacym Zrédta w modelu ECFM, ktore
zostaly wykorzystane w obliczeniach, zostaly oparte na pracy Meneveau [13]. Dla znanej
wartosci % §rednia szybkosé reakcji w. = XppS; jest zdefiniowana jako iloczyn ¥ oraz
lokalnej szybkosci zuzycia paliwa odniesionej do jednostkowej powierzchni ptomienia py.S;
(po jest gestoscia Swiezej mieszanki S; jest srednig laminarng predkoscia ptomienia wzdtuz
powierzchni plomienia). Moéwiac prosto, w regionach o duzej gestosci powierzchni pto-
mienia, gdzie warstwa ptomienia jest silnie znieksztalcona przez turbulencje, oczekuje sie
duzej szybkosci reakcji.

Oprocz definicji modelu ptomienia nalezy wzia¢ pod uwage bardzo wazny aspekt, mia-
nowicie nalezy zastosowa¢ odpowiedniag metode obliczania laminarnej predkosci spalania,

poniewaz jest to istotny punkt wyjsécia do dalszego obliczania turbulentnej predkosci spa-
lania. Laminarng predkos¢ spalania zostala okreslona za pomoca prawa Metghalchi-Keck

[45]
T. \"( »a \’
Sp =25 re
g b f(Tu,ref) <pu,ref>

Stres = C1+ Co (¢ — C3)’ (3.3)

v=218—-0.8(¢p—1)

f=-0.16—-0.22(¢p—1)
gdzie, T, i p, to temperatura i ciSnienie niespalonej mieszanki, T}, ;ef = 298 K, pyref =
1 atm, a Sf .5 to warto$¢ odniesienia dla laminarnej predkosci spalania. Ten zestaw row-
nan empirycznych zostal eksperymentalnie przetestowany dla kilku czystych paliw we-

glowodorowych (w tym metanu). Jednak kazda mieszanina tych weglowodoréw z gazami
obojetnymi moze znaczaco wplywaé na wartosé laminarnej predkosci spalania. Dlatego to
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podejscie nie moze zostaé¢ wykorzystane do modelowania spalania z paliwem biogazowym.

W poréwnaniu do Ansys Fluent, Reaction Design Forte stosuje inne podejscie do
modelu spalania kinetycznego (réwnanie G), ktory rowniez nalezy do grupy modeli opisu-
jacych gestosé ptomienia [31]. Podeczas gdy rownanie C sledzi postep spalania, z ktorego
zostaje obliczona propagacja frontu ptomienia, réwnanie G rozwiazuje rownanie chwilowej
pozycji powierzchni plomienia i jej wariancji [51, 53]

e s
ot (0 — Upertea) - VG = %ST VG| — Drk |VG|
oGn? _ 5 o N s (3.4)
+u-VGE"? = VH . (&DTVHG"Q) + 2Dt (VG) — cs=Gn2
ot Po k

gdzie G i G"2 s odpowiednio réwnaniem pola chwilowej pozycji plomienia i jej wariancji,
V| jest operatorem gradientu stycznego, u oznacza predkoS$¢, Uyere, jest predkoscig ru-
chomego wierchotka, p, oraz p, sa gestosciami odpowiednio Swiezej i spalonej mieszanki,
Dy jest turbulentng dyfuzyjnoscia,  to srednia krzywizna czola ptomienia usredniona
metoda Favre, c; jest stala modelu, kig sa turbulentna energig kinetyczna oraz jej szyb-
koscia dyssypacji usredniona metoda Favre.

Mimo to w wyzej wymienionym réwnaniu nieznana jest turbulentna predko$é¢ ptomie-
nia S7, ktora zostala zamodelowana nastepujacym réwnaniem

1/2
ST a4b§ l] 6L4b% l] 2 9 Ull[
OT gy 0Bl (0% Rl |
AR T i R (TR BT (8:5)

gdzie S? to laminarna predkosé spalania uzyskana z tablic, {; to integral length scale
dla turbulencji, I jest gruboscia laminarnego plomienia, v’ jest intensywnoscia turbulencji
a4 jest turbulentnym wspotezynnikiem dyfuzji, by jest turbulentnym stosunkiem predkosci
ptomienia, b3 jest turbulentnym wspotczynnikiem dyfuzji ptomienia, a Ip jest zmiennag
postepu zdefiniowana jako

Ip = {1 — exp (—cmt — to)} v (3.6)

Te

gdzie ¢, jest wspotczynnikiem rozwoju ptomienia, ¢ to czas, ty to poczatkowy czas,
T. to chemiczna skala czasowa. Zmiennej postepu modeluje wpltyw zaburzen pochodza-
cych od otaczajacych wir6w na powierzchnie frontu ptomienia od poczatkowego stadium
zaptonu do w pelni rozwinigtego turbulentnego ptomienia. [4].

Poniewaz réwnanie G modeluje tylko potozenie powierzchni ptomienia, nastepnym eta-
pem definicji modelu spalania jest sformutowanie réwnania transportu zwiazkéw chemicz-
nych i szybkosci reakcji chemicznych, ktore wystepuja wewnatrz strefy reakcji. Réwnanie
transportu zwigzkéw chemicznych jest opisane jako
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%%—V-(pkﬁ)zv-[pDVYk]—I—V-@iji—i—pZ (3.7)

gdzie p to gestosé, indeks dolny k definiuje indeks zwigzku chemicznego, i jest wekto-
rem predkosci, Y, = 28 jest utamkiem masowym k-tego gatunku, D jest wspotczynnikiem
dyfuzji molekularnej, ® jest modelowane i uwzglednia skutki filtrowania wyrazen kon-
wekeyjnych. p§ oraz p; sa odpowiednio zrédtami spowodowanymi reakcja chemicznag i
parowaniem rozpylonej cieczy.

3.1.2 Zredukowany kinetyczny mechanizm chemiczny

Jak wezedniej wspomniano, spalanie w Ansys Forte jest polaczone ze zreduowanym ki-
netycznym mechanizmem chemicznym. Dlatego zestaw reakcji chemicznych, ich szybkosci
i bilans energetyczny rozwiazuje Ansys CHEMKIN. As previously mentioned, the Ansys
Forte combustion is coupled with detailed kinetics mechanism. Therefore, the set of che-
mical reactions, their rates and energy balance is solved by Ansys CHEMKIN. The whole
process is based on chemical mechanism that contains all the reactions, compounds, chemi-
cal and thermodynamic data. W tej pracy zostal wykorzystany zredukowany mechanizm
kinetyczny opracowany dla paliw metanowych [64], ktory zawiera 53 zwiazki chemiczne
oraz 325 rekacji. Chociaz te dane wejsciowe definiuja niezbedne dane dla rownan 3.8 do
3.12, to laminarna predkos¢ spalania w réwnaniu 3.5 wciaz jest nieznana. Dla paliwa
CNG odpowiednie tablice i dane byty dostepne razem z kodem, natomiast w przypadku
biogazu wymagane bylo stworzenie swoich wlasnych tablic laminarnej predkosci spalania
dla szerokiego spektrum warunkéw pracy(tj. ci$nienie, temperatura niespalonego gazu,
stosunek nadmiaru powietrza i EGR).

Szybkosci reakcji chemicznych rozwiazuje solver Reaction Design Chemkin Pro. Od-
wracalne reakcje sa przedstawione w ogoélnej formie

K K
Z Vi Xk & Z V3 Xk (3.8)
k=1 k=1

gdzie v; sa wspotczynnikami stechiometrycznymi are the stoichiometric coefficients a yy
jest symbolem k-tego zwiazku chemicznego. Szybkos¢ tworzenia k-tego zwigzku chemicz-
nego opisuje

Wk = (Vi — Vi) @, (k=1,...,K) (3.9)

gdzie wy; jest szybkoscia tworzenia a ¢; jest szybkoscia -tej reakcji

K K

gi = ki [ [ X0 — ko [ [X0)% (3.10)
k=1 k=1

gdzie X}, jest stezeniem molowym k-tego zwigzku chemicznego, ky; oraz k,; sa odpowied-
nio stalymi szybkosci reakeji do przodu i wstecz dla i-tej reakcji. Suma wy; po wszystkich
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reakcjach danego zwiazku chemicznego opisuje zrédto masy ze wzgledu na reakcje che-
miczne

I
pr=We Y i (3.11)
=1

Podobnie, uwalnianie ciepta z reakcji chemicznej w réwnaniu energii jest opisane przez

I K

I
Q.= — Z Qig;i = Z Z (Vki = Via) (Ah[})k 4i (3.12)
i=1

i=1 k=1

gdzie (Ah(})k to entalpia tworzenia zwigzku chemicznego k£ dla T' = 0 K. Powyzszy opis
w skrocie podsumowuje fizyke stojaca za kodem Ansys Forte uzywanym do modelowania
silnika spalinowego.

3.1.3 Model zaptonu

Ta sekcja bedzie poswiecona opisowi modeli zaptonu. Poniewaz oba kody wykorzy-
stuja inne podejscie do modelowania spalania, modele zaptonu réwniez sie r6znig. Dlatego
najpierw omoéwiony zostanie model Ansys Fluent, a nastepnie Ansys Forte. Ansys Fluent
zaktada, ze poczatkowy promien zaplonu iskry jest znacznie mniejszy niz rozmiar ko-
morek, dlatego poczatkowy wzrost zaptonu obliczany jest w przestrzeni podkomorkowe;.
Przyjmuje sie, ze ksztalt zaptonu jest idealnie sferyczny z nieskonczenie cienkim frontem
ptomienia. Iskra przesuwa si¢ i zwieksza swoj promien, r, w czasie, t, zgodnie z rownaniem
rozniczkowym zwyczajnym

or _pug (3.13)

o p g '
gdzie p, i pp reprezentuja odpowiednio gestosé niespalonego i spalonego ptynu, St jest
turbulentng predkoscia spalania obliczong zgodnie z modelem Turbulent Length opisanym

St = max (S, St (r)) (3.14)

gdzie Sy, jest laminarna predkoscia spalania, Sr (1) jest turbulentna predkoscia spalania
obliczong dla turbulent length scale promienia zaptonu.

Dodatkowo do powyzszych rownan, model ECFM wprowadza réwnania dla $redniej
warto$ci zmiennej postepu, ¢, i §redniej gestosci powierzchni ptomienia ,X, dla zaptonu

- (2

Y —

X (3.15)

max (r,0.0001 m)

gdzie 7, jest promieniem reprezentatywnej kuli. Srednia gesto$¢ powierzchni plomienia
jest obliczana przy uzyciu podejscia Zimonta [76-78|.
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Definicja modelu zaptonu w Ansys Reaction Design Forte jest podobna do opisanej po-
wyzej. Jednak model wyznacza pozycje frontu ptomienia za pomoca czastek Lagrange’a,
a gestos¢ powierzchni ptomienia uzyskuje sie z liczby czastek w komorce obliczeniowe;j.
To podejscie zaproponowane przez [20,67] nazywa si¢c modelem Discrete Particle Ignition
Kernel (DPIK). Wzrost promienia jadra zaptonu jest opisany jako

6Tk Pu

— = — S asma + S 3.16

T (Spi T) (3.16)
gdzie pr 42/5000 jest gestoscia gazu wewnatrz jadra iskry. Predkos$é plazmy jest zdefinio-
wana jako

Qspk *Neff (317)

Splasma = 5 )
ATri | pu (uk — hy) + PE-

gdzie h, to entalpia niespalonej mieszaniny, u; jest energia wewnetrznag mieszaniny we-
wnatrz jadra iskry. Q;pk jest energig wyladowania iskry, 7.y jest sprawnoscig przekazania
energii. Oba sg parametrami zdefiniowanymi przez uzytkownika na podstawie danych pro-
ducenta i danych naukowych, tj. [23].

Przejscie od modelu zaptonu do burzliwego modelu spalania jest kontrolowane przez
poréwnanie promienia jadra z promieniem krytycznym, ktéry jest proporcjonalny do lo-
kalnie usrednionej wartosci turbulentnej integral length scale

k’3
Te = cm10.16?2 (3.18)
gdzie r. jest wielkoscia krytyczna c,,,1 jest stata w réwnaniu przejécia z modelu zaptonu do
modelu spalania. Dodatkowo definiuje sie minimalng wielko$é krytyczna r,,;,, dla ktorej

zachodzi przejécie z modelu zaptonu do modelu spalania: 7 > r,,,.
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Rozdzial 4

Wymniki obliczenn numerycznych

4.1 Modelowanie spalania

Poczatkowo modele spalania w Ansys Fluent byly testowane na modelu 2D. Podczas
badan zastosowano eddy-dissipation, model kinetyczny oraz model kinetyczny z tablicami
PDFw celu ilosciowego okreslenia stosowalnosci kazdego podejscia w modelowaniu silni-
kow spalinowych. Eddy-dissipation zostato wybrane ze wzgledu na jego wszechstronnosé,
model kinetyczny zostal zasugerowany przez autoréw kodu, a model kinetyczny z tabli-
cami PDF dodaje mozliwo$¢ modelowania sktadu spalin. W celu uproszczenia procesu
pominieto przeplyw ciepta przez Sciane i zjawiska przedmuchu.

W przypadku wynikéw obliczeri dla modelu kinetycznego z tablicami PDF mieszanka
paliwowo-powietrzna nie zostala poprawnia zapalona. Przez to przebieg cisnienia w cy-
lindrze znaczaco odbiegal od danych eksperymentalnych. Dalsza analiza modelu trojwy-
miarowego pokazata, ze réwniez turbulentna predkosé spalania zostata niedoszacowana,
co spowodowalo niecatkowite i niezupelne spalanie, badz brak zaptonu. 7Z tego wzgledu
w dalszych rozwazaniach model kinetyczny z tablicami PDF zostatl pominiety przy mo-
delowaniu silnika spalinowego.

Model kinetyczny w poréwnaniu do Eddy Dissipation pozwala na bardziej stabilne
obliczenia ze wzgledu na to, ze szybko$é spalania nie jest tylko kontrolowana mieszaniem
ale rowniez dodatkowym réwnaniem gesto$ci powierzchni ptomienia. Ponadto uzyskano
doktadniejsze wyniki dla poczatkowej fazy rozwoju plomienia oraz przebiegu ci$nienia
wewnatrz cylindra.Wada tego modelu jest brak informacji dotyczacych chemii spalania.

W pézniejszych symulacjach zastosowano model kinetyczny

4.1.1 Stopien wypalenia paliwa

Nastepnym etapem jest badanie stopnia wypalenia paliwa, poniewaz jest on silnie
skorelowany z predkoscia ptomienia. Dane eksperymentalne uzyskano za pomoca me-
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tody [41].Jednak, jak wszystkie szybkie metody, ta nie jest wolna od zalozen, ktore wply-
waja na wyniki. Gléwna idea tej metody jest to, ze stopienn wypalenia paliwa jest skore-
lowany ze wzrostem ci$nienia podczas spalania w odniesieniu do ci$nienia dla przeptywu
zimnego. Metoda ta nie bierze jednak pod uwage, ze strumien ciepta w przypadku ze
spalaniem i bez jest inny. 7Z tego wzgledu wiekszy strumien ciepta w przypadku ze spala-
niem bardziej wptywa na przebieg ci$nienia niz w przypadku zimnego przeptywu. Dlatego
wartosci stopnia wypalenia paliwa sa niedoszacowane.

Wymniki dotyczace poréwnania danych numerycznych i eksperymentalnych przedsta-
wiono dla CNG na rys. 4.1 a dla biogazu na Rys. 4.2. Wyniki sa podzielone na dwa
osobne rysunki dla kazdego paliwa a kazdy rysunek zawiera pie¢ wykresow dla kazdego
wspotczynnika nadmiaru powietrza. Aby zachowaé przejrzystosé pracy podobny proces
zastosowany dla reszty rysunkow zawierajacych takie poréwnanie.

Widag¢, ze we wszystkich przypadkach zapton zachodzi szybciej dla symulacji nume-
rycznej. Roznica jest jednak niewielka i wynika z niedoktadnosci modelu DPIK, ktory
nie uwzglednia wptywu krzywizny iskry. W przypadku stosunku nadmiaru powietrza 1.2,
wyniki pokazuja wieksze rozbieznosci, szczegélnie w przypadkach dla kata wyprzedzenia
zaptonu 30 OWK i 40 OWK. Niemniej jednak ogoélnie wyniki symulacji numerycznych sa
w zgodzie z wynikami eksperymentalnymi.

W przypadku stopnia wypalenia paliwa dla biogazu wyniki symulacji numerycznych
sa w dobrej zgodnosci z danymi eksperymentalnymi. 7 drugiej strony mozna zauwazy¢
wieksze roznice. Po pierwsze, mozna zauwazy¢, ze przebieg MFB osiaga wyzsze warto$ci w
poréwnaniu z wynikami dla CNG. Jest to spowodowane nizszymi stratami ciepta podczas
spalania. Ponadto podobnie jak dla paliwa CNG zaplon nastepuje wczesniej w oblicze-
niach numerycznych. Bardziej znaczace réznice w przebiegach stopnia wypalenia paliwa
zostaly zauwazone dla mieszanek bogatych przy A = 1.2, gdzie MFB jest niedoszacowane.

Po wynikach uzyskanych dzieki analizie termodynamicznej przebiegdéw cisnienia w cy-
lindrze przeprowadzana jest bardziej wnikliwa analiza. Stad, uzywajac wynikoéw uzy-
skanych z symulacji, przestrzenny przebieg MFB jest przedstawiony na przekroju po-
przecznym przez cylinder w odleglosci 3 mm od glowicy. Przestrzenne rozktady stop-
nia wypalenia paliwa dla kolejnych katéw obrotu watu korbowego (Rys. 4.3) prezentuja
przebieg frontu ptomienia w cylindrze w kolejnych krokach czasowych. Obrazy rowniez
zawierajg moment przelaczenia z modelu zaptonu na model spalania dla 7 OWK po zapto-
nie. Wida¢, ze poczatkowo podczas fazy rozwoju plomienia na ptomieni znaczaco wplywa
przepltyw ptynu wewnatrz cylindra. Jadro zaptonu jest lekko przesuniete na lewa strone
komory (7-13 OWK po zaptonie). W wyniku przemieszczajacego sie frontu ptomienia,
po prawej stronie i w poblizu tulei cylindra, $wiezy tadunek jest wpychany pod front
ptomienia (19-25 OWK po zaplonie) zapobiegajac przedostaniu sie ptomienia do $ciany.
Pozniej (31-41  OWK po zaplonie) obrazy MFB wykazuja podobne zachowanie po le-
wej stronie, gdzie przeplyw plynu utworzony przez wir jest wpychany miedzy Sciane a
front ptomienia. Bardzo interesujacy wir jest widoczny w lewym gérnym rogu, tuz pod
zaworem wydechowym. Ruch wiru w prawy gérnym rogu ostatecznie zatrzyma front plo-
mienia i utworzy klin tuz pod zaworem wlotowym. Mechanizm ten jest widoczny we
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4.1 Modelowanie spalania
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Rysunek 4.1: Poréwnanie obliczonej wartosci stopnia wypalenia dla CNG

wszystkich przypadkach, jednak jego wpltyw zalezy od tego gdzie poczatkowo wystepuje
granica miedzy gérnym i dolnym wirem. Im dalej od iskry znajduje sie linia zderzenia,
tym zaobserwowano mniejszy wplyw na front ptomienia w ostatniej fazie. Wplyw oraz
przyczyny tego procesu beda badane w pozniejszych pracach.
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Rozdziat 4: Wyniki obliczenn numerycznych
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Rozdziat 4: Wyniki obliczenn numerycznych 4.1 Modelowanie spalania
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41 ASOS

Rysunek 4.3: Wybor obrazow przestrzennego rozktadu MFB dla CNG w przekroju przez
cylinder dla kata wyprzedzenia zaptonu 350WK oraz wspotezynnika nadmiaru
powietrza 1.05 (ASOS - po zaptonie)
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4.1 Modelowanie spalania Rozdziat 4: Wyniki obliczeri numerycznych

4.1.2 Por6éwnanie przebiegu ci$nienia

Glownym celem pracy bylo wierne odtworzenie przebiegu ci$nienia w cylindrze, po-
niewaz jest to jedyna ilo$¢ mierzona wewnatrz scylindra. Dlatego ci$nienie jest gtéwna
wielkoscia walidacyjna, poniewaz reszta parametréw oparta na danych ekperymentalnych
jest albo obliczana za pomoca modeli termodynamicznych i empirycznych, albo usred-
niana w kilku cyklach.

Na poczatku zostato zbadane paliwo CNG (Rys. 4.4)dla mieszaniny stechiometryczne;
i KWZ 35 OWK. Ten przypadek wykorzystano do dopasowania parametréow modelu spa-
lania i zaptonu, ktore wykorzystano w dalszych symulacjach numerycznych. Nastepnie
przeprowadzono symulacje dla pozostatych przypadkéw. Wynik analizy wykazatl dobra
zgodno$¢ z wynikami eksperymentalnymi. Wieksze roznice zostaly zaobserwowane dla
przypadkow z A = 1.2. Oznacza to, ze parametry modelu spalania sa w pewnym stopniu
zalezne od wspoétczynnika nadmiaru powietrza.

W przypadku paliwa biogazowego zastosowano podobny proces doboru parametrow
modelu spalania i zaptonu. Dane uzyskane z symulacji numerycznych przedstawiono na
Rys. 4.5. Mozna zauwazy¢ dobra zgodnosé dla stosunku nadmiaru powietrza od 1 do 1.2,
podczas gdy przypadek A = 0.95 wykazal niedoszacowany przebieg cisnienia wewnatrz
cylindra. Rozbieznos¢ jest spowodowana inng struktura przeptywu pltynu wewnatrz cy-
lindra, co ostabito zapton. Ponadto po spaleniu potowy paliwa predkosé propagacji frontu
plomienia znacznie spadta. Podobnie jak w przypadku paliwa CNG dla mieszanek ubo-
gich uzyskano niska zgodnosé. W celu poprawienia wynikow parametry modelu spalania
zostaly ponownie dobrane dla tego przypadku.

Podobnie jak w przypadku CNG, dokladnosé rozwiazania byta w mniejszym stopniu
zalezna od stosunku nadmiaru powietrza i bardziej zalezna od ustawienia zaplonu. W
celu odkrycia zaleznosci parametréow modelu od A lub KWZ nalezy przeprowadzi¢ bardziej
szczegdtowe badania dotyczace dodatkowych paliw i warunkow.
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Rozdziat 4: Wyniki obliczeri numerycznych

4.1 Modelowanie spalania
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Rozdziat 4: Wyniki obliczeri numerycznych 4.2 Analiza emisji zwiazkéw szkodliwych

4.2 Analiza emisji zwigzkow szkodliwych

W przeciwienistwie do metody eksperymentalnej oméwionej w sekcji 2.2 poréwnanie
wynikéw numerycznych i eksperymentalnych przedstawiono w odniesieniu do udzialow
molowegych. Powodem jest to, ze proces tworzenia i niszczenia zwiazkéw chemicznych jest
porownywany miedzy symulacja numeryczna i badaniami eksperymentalnymi. Dlatego
taka reprezentacja jest w tym przypadku bardziej odpowiednia.

4.2.1 Tlenek wegla

Wyniki obliczenn numerycznych (Rys. 4.6) pokazuja dobre, cho¢ nieco niedoszacowane
wyniki. Kinetyka reakcji CO jest szybsza w poréwnaniu z wynikami eksperymentalnymi
ze wzgledu na fakt, ze bardziej skomplikowane reakcje zawierajace tlenek wegla, nie sg
zawarte w zredukowanym mechanizmie GRI 3.0. Zatem zawarto$¢ CO jest nizsza w

spalinowych w przypadku symulacji. Lepsza zgodno$é¢ wynikow zostala uzyskana dla
biogazu (Rys. 4.6(b)).

Niemniej jednak symulacja numeryczna dokladnie przewiduje trend emisji CO dla
obu paliw. Zauwazalna rozbieznosé zostata odnotowana dla biogazu i stosunku nadmiaru
powietrza 1.2, co spowodowane jest niecatkowitym i niezupelnym spalaniem. Wiecej
szczegolow na ten temat zostato zawartych w sekcji 4.2.2.
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Rysunek 4.6: Wyniki eksperymentalne i numeryczne emisji tlenku wegla

Proces tworzenia sie tlenku wegla wraz z powierzchnig frontu ptomienia w trakcie
pracy silnika przedstawione zostaly w przekroju poprzecznym przez cylinder na Rys. 4.7 i
4.8. Dzieki temu mozna tatwo odrézni¢ regiony niespalone i spalone. Wyniki obliczen nu-
merycznych dla tlenku wegla dla wszystkich przypadkow przedstawiono w postaci udziatu
molowego w mieszaninie dla tego samego zakresu.

Widag¢, ze propagacja frontu ptomienia zwalnia w okolicy zaworu wlotowego. Proces
zostal omowiony w sekcji 4.1.1, jednak warto wspomnieé, ze wyniki sg zgodne z innymi
ustaleniami w pracy [44]|. Zaobserwowano wytwarzanie CO tuz za frontem plomienia
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4.2 Analiza emisji zwiazkoéw szkodliwych Rozdziat 4: Wyniki obliczeri numerycznych

w calej objetosci strefy spalonej mieszanki. Jednak wiekszosé zawartosci tlenku wegla
pojawila sie w poblizu $wiecy zaptonowej. Ponadto od momentu 50 OWK po zaptonie
mozna zauwazy¢ redukcje zawartosci CO ze wzgledu na proces dopalania tlenku wegla.
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Rysunek 4.7: Wyboér obrazéw przestrzennego rozktadu emisji tlenku wegla dla kata
wyprzedzenia zaptonu 35 OWK, A = 1.00 i paliwa CNG

Wyniki biogazu w poréwnaniu z metanem pokazuja, ze zapton jest wolniejszy, ponie-
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Rozdziat 4: Wyniki obliczeri numerycznych 4.2 Analiza emisji zwiazkéw szkodliwych

waz wystepuje o 10 OWK poézniej. Dlatego proces spalania CO jest op6zniony. Znaczace
roznice zostaly zaobserwowane dla przypadku A = 1.2, co jest zwigzane z ograniczeniami
Ansys Forte. Powolny proces spalania dla tego przypadku powoduje spalanie w trakcie
suwu wydechu. 7 drugiej strony w momencie otwarcia zaworu wylotowego modutl chemii
zostaje wylaczony, poniewaz wprowadza btedy numeryczne. Naktadajace sie procesy spa-
lania, szybko zmieniajacej sie domeny obliczeniowej i przeptywu przez zawor prowadza do
btedéw numerycznych, ktoére zakonczyty obliczenia.
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4.2 Analiza emisji zwiazkoéw szkodliwych Rozdziat 4: Wyniki obliczeri numerycznych
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Rysunek 4.8: Wyboér obrazéw przestrzennego rozktadu emisji tlenku wegla dla kata
wyprzedzenia zaptonu 35 OWK, A = 1.00 i biogazu
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Rozdziat 4: Wyniki obliczeri numerycznych 4.2 Analiza emisji zwiazkéw szkodliwych

4.2.2 Weglowodory

Wyniki obliczen numerycznych zaprezentowano na Rys. 4.9. W obu przypadkach
uzyskano niesatysfakcjonujaca zgodnosé. W przypadku CNG wartosci sa niedoszacowane
i dla wiekszosci przypadkéw emisja HC jest bliska 0. Powodem tego jest brak modelu
gaszenia ptomienia w okolicy $ciany.

Z drugiej strony, biogaz (Fig. 4.9(b)) prezentuje zawyzone wyniki. Gtéwna przyczyna
jest predkosé¢ frontu ptomienia, ktory nie zdaza dopali¢ paliwa w trakcie suwu rozpreza-
nia. W efekcie proces spalania wystepuje w trakcie suwu wydechu, a jak wspomniano w
sekcji 4.2.1 modul chemii w momencie otwarcia zaworu wylotowego zostaje wylaczony.
Dodatkowo tablice laminarnej predkosci spalania nie zostaty zwalidowane co miato wptyw
na propagacje frontu ptomienia. Ponadto w przypadku mieszanek ubogich zostal zauwa-
zony proces gaszenia ptomienia przed pelnym wypaleniem paliwa. W celu poprawy wy-
nikow nalezatoby zwalidowa¢ tablice laminarnej predkosci spalania oraz opracowa¢ model
gaszenia ptomienia w okolicy Scian.
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Rysunek 4.9: Wyniki eksperymentalne i numeryczne emisji weglowodorow

4.2.3 Tlenki azotu

[Aby opisa¢ emisje tlenkow azotu, nalezy podkresli¢, ze wzieto pod uwage tylko ter-
miczne i szybkie NOx ze wzgledu na fakt, ze paliwo gazowe jest wolne od azotu paliwo-
wego [12].

TPoréwnanie wynikéw symulacji numerycznej z eksperymentem przedstawiono dla
CNG na Rys 4.10(a) ai biogazuina Rys.4.10(b). OMozna zauwazy¢, ze w przypadku
CNG uzyskano dobra zgodnosé z danymi eksperymentalnymi. Jednak dla wyzszych war-
tosci stosunku nadmiaru powietrza(A > 1.1) zostaly zauwazone wieksze réznice Ogolnie
wyniki sg niedoszacowane w poréwnaniu z danymi eksperymentalnymi. Dlatego bardziej
ztozony mechanizm NOx moze poprawi¢ rozwigzanie. Ponadto wyniki emisji NOx po-
srednio potwierdzaja wyniki temperatury wewnatrz cylindra. Stad mozna powiedzie¢, ze
obliczona temperatura dla CNG byta niedoszacowana.
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4.2 Analiza emisji zwiazkoéw szkodliwych Rozdziat 4: Wyniki obliczeri numerycznych

W przeciwienstwie do paliwa CNG, biogaz przedstawia zawyzone wyniki. Uzyskana
zostala dobra zgodno$¢ dla mieszanki bogatej i stechiometrycznej. Ponadto poziomy
emisji NOx zostaly bardzo dobrze odtwarzone w przypadku KWZ 30 OWK. Pozostale
przypadki wykazaly rozbiezno$ci miedzy badaniami numerycznymi i eksperymentalnymi,
co sugeruje, ze obliczona temperatura wewnatrz cylindra bylta zawyzona. Dlatego do
zredukowanego mechanizmu GRI 3.0 nalezy wprowadzi¢ bardziej ztozona biblioteke reakcji
NOx, aby poprawi¢ wyniki emisji.
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Rysunek 4.10: Wyniki eksperymentalne i numeryczne emisji tlenkow azotu

TPrzestrzenny rozktad udzialéw molowych tlenku azotu wraz z frontem propagacji
ptomienia zostal zaprezentowany na Rys.?? fdla CNGaorazFRys 77 dla biogazu w prze-
kroju poprzecznym przez cylinder silnika spalinowego.

Widag¢, ze podobnie jak w przypadku tlenku wegla, wiekszo$¢ zawartosci NOx zostata
zaobserwowana w poblizu §wiecy zaptonowej. Skala czasowa reakcji jest jednak wieksza, co
prowadzi do opdznionej produkcji. Z analizy szybkosci reakeji produkeji tlenku azotu oraz
destrukcji metanu wynika, ze przy temperaturze powyzej 2100K reakcja metanu zachodzi
szybciej niz reakcje produkeji tlenku azotu z tlenu i OH. Model spalania GRI-MECH
3.0 wskazuje, ze przy tak wysokich temperaturach duzo szybciej wypalane sa zwiazki
odpowiedzialne za produkcje NO. Dominujaca role w produkcji tlenkéw azotu przejmuje
za to reakcja azotu z dwutlenkiem wegla.

W poréwnaniu z CNG paliwo biogazowe wykazuje podobna lokalizacje maksymalne;j
zawartosci NOx (w okolicach swiecy zaplonowej). Jednak poziom emisji jest kilkakrot-
nie nizszy. Szybko$é¢ produkeji termicznych NOx jest znaczaco spowolniona przez nizsza
temperature gazu wewnatrz komory spalania. Dlatego w przypadku A1.2 dla danych
eksperymentalnych emisja NOx jest bliska 0. Z drugiej strony, proces destrukeji tlenkow
azotu widoczny dla wiekszosci przypadkow paliwa CNG nie wystepuje w przypadku paliwa
biogazowego, poniewaz do tej reakcji wymagana jest wysoka energia aktywacji. Podczas
spalania biogazu inicjowanie takiej reakcji jest ostabione w wyniku niskiej temperatury
spalanego gazu.
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Oxygen excess Oxygen excess Oxygen excess Oxygen excess Oxygen excess
ratio =0.95 ratio = 1.00 ratio = 1.05 ratio = 1.10 ratio = 1.20
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Rysunek 4.11: Wybor obrazéw przestrzennego rozktadu emisji tlenku azotu dla kata
wyprzedzenia zaptonu 35 OWK, A = 1.00 i CNG
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4.2 Analiza emisji zwiazkoéw szkodliwych Rozdziat 4: Wyniki obliczenn numerycznych

Oxygen excess Oxygen excess Oxygen excess Oxygen excess Oxygen excess
ratio = 0.95 ratio = 1.00 ratio = 1.05 ratio = 1.10 ratio = 1.20
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Rysunek 4.12: Wyboér obrazéw przestrzennego rozktadu emisji tlenku azotu dla kata
wyprzedzenia zaptonu 35 OWK, A = 1.00 i biogazu
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Rozdzial 5

Podsumowanie 1 wnioski

W pracy przedstawiono wyniki badan nad konwencjonalnym i alternatywnym pali-
wami spalanymi w silniku spalinowym. Nacisk potozono na eksperymentalne i numeryczne
badania sprawnosci i emisji substancji szkodliwych silnika, jak réwniez w przypadku ba-
dania numerycznego, na wiarygodnosé cyfrowej reprezentacji modelu. Gléownym celem
rozprawy byto zbadanie procesu spalania, tworzenia szkodliwych zwiazkéw chemicznych i
ogdlnego poréwnania krzywych parametréw pracy dla CNG i biogazu przy uzyciu metod
eksperymentalnych i numerycznych.

Na poczatku zostaly przeprowadzone badania eksperymentalne. Poczatkowy etap
polegatl na modernizacji i rozbudowie stanowiska badawczego, aby spetniato najnowsze
standardy badan. Dlatego tez silnik zostal wyposazony w uklad przygotowania i wtry-
sku paliwa ciektego i gazowego, uktad chlodzenia, system kontroli predkosci obrotowej,
system zarzadzania silnikiem oraz, co nie mniej wazne, rézne nowoczesne systemy pomia-
rowe potaczone z aplikacja NI LabVIEW napisana dla tego silnika w celu zbierania danych.
Badania eksperymentalne przeprowadzono dla obu paliw, w tym 5 réznych wspotezynni-
kow nadmiaru powietrza i 3 katow wyprzedzenia zaptonu. Dlatego stworzono obszerna
baze danych do poréwnywania wynikoéw i dalszej walidacji modeli matematycznych i nu-
merycznych. Ponadto przedstawiono ilosciowe i jako$ciowe pordéwnanie zaréwno paliwa
CNG, jak i biogazu pod wzgledem przebiegu ci$nienia, temperatury, szybkosci uwalnia-
nia ciepta (HRR), stopnia wypalenia paliwa M(FB), stopnia napelnienia cylindra, IMEP,
sprawnosci cieplnej i analizy emisji zwiazkoéw szkodliwych.

Na koniec przeprowadzono symulacje numeryczne dla wszystkich badanych przypad-
kow. Prace obejmowaly dwa rézne podej$cia, mianowicie szeroko stosowanego Ansys
Fluent i niedawno wprowadzonego Ansys Forte. Ten pierwszy wykorzystuje metode skori-
czonych objetosci i model kinetyczny spalania ktory jest czesto wykorzystywany w réznych
aplikacjach. Ten ostatni zostal opracowany specjalnie dla silnikow spalinowych i wykorzy-
stuje nowe podejscie w zakresie metody IBM-ALE, ktoéra znacznie upraszcza proces ruchu
zaworu i ttoka w siatce. Ponadto wykorzystano model spalania opisujacy lokalizacje frontu
ptomienia w postaci rownania G ze zredukownym kinetycznym mechanizmem chemicznym
do symulacji procesu spalania i tworzenia zanieczyszczeni. Dodatkows zaleta jest znaczne
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Rozdzial 5: Podsumowanie i wnioski

skrocenie czasu obliczeniowego dzieki mozliwos$ci zmniejszenia ilodci elementéow w siatce
obliczeniowej. Wstepne wyniki pokazaly, ze Ansys Forte dokladniej przewiduje zjawiska
zachodzace wewnatrz cylindra w porownaniu z Ansys Fluent, stad do dalszych badan wy-
brano pierwszy kod. Wynikiem tych prac bylo stworzenie i zwalidowanie pelnego modelu
3D silnika spalinowego wykorzystujac dane eksperymentalne. Podczas procesu walidacji
dopasowano parametry modelu spalania dla przypadku A = 1.00 oraz KWZ 35 OWK.
Nastepnie przeprowadzono obliczenia dla pozostatych przypadkow, wykorzystujac para-
metry dobrane dla przypadku walidacji. Celem byto zbadanie wrazliwosci modelu na
zmienne parametry wejsciowe (tj. stosunek nadmiaru powietrza i kat wyprzedzenia za-
ptonu). Ponadto zbadano przyczyne powstawania tlenkéow azotu i tlenku wegla podczas
spalania w silniku spalinowym. Dlatego solver CHEMKIN Ansys jest uwzgledniony w
procesie obliczeniowym Ansys Forte. Zredukowany kinetyczny mechanizm GRI-MECH
3.0 wykorzystano do symulacji reakcji chemicznych zachodzacych wewnatrz komory spa-
lania. Proces ten wykorzystuje tablice laminarnej predkosci spalania dla danego paliwa.
Ze wzgledu na brak takich tablic dla biogazu zostaly one dodatkowo obliczone wyko-
rzystujac oprogramowanie Reaction Design CHEMKIN. Wyniki symulacji numerycznych
dla réznych warunkéw pracy poréwnano z wynikami eksperymentalnymi. Ponadto zostat
przedstawiony przestrzenny rozktad zawartosci NOx i CO dla wybranych krokéw czaso-
wych w przekroju przez cylinder w celu zrozumienia procesu tworzenia tych substancji.
Rowniez przygotowany zostat przestrzenny rozktad stopnia wypalenia paliwa dla wybra-
nych krokéw czasowych w przekroju przez cylinder w celu wizualizacji przebiegu frontu
plomienia wewnatrz komory spalania.

Paliwo biogazowe pochodzace z fermentacji beztlenowej okazato sie wazna alternatywsa
dla paliw kopalnych, zwlaszcza dla stacjonarnych silnikéw spalinowych. Wyniki uzyskane
z badan eksperymentalnych wykazaly ogélnie nizsza moc wyjsciowa biogazu, jednak spo-
wodowana tylko nizszym stopniem napelnienia i wartoscia opatowa. Sprawnosé cieplna
wykazala wyzsze wartosci dla biogazu w warunkach stechiometrycznych i dla A = 1.05, dla
ktorego zarejestrowano maskimum sprawnosci. Z drugiej strony CNG w calym zakresie
wskazywalo na tendencje wzrostowa osiagajac dla mieszanki ubogiej sprawnosci znaczaco
wyzsze niz biogaz. Porownanie emisji zanieczyszczen dla przypadkow najwyzszej spraw-
nosci wykazalo, ze poziomy CO i HC sa podobne dla obu paliw, jednak wartosci NOx
sa znacznie nizsze w przypadku paliwa biogazowego, co oméwiono w sekcjach 2.2 i 4.2.
Glowna przyczyna tego zjawiska jest efekt dodatku gazu inertnego. Wysoka zawartosé
CO2 w paliwie zastepuje recyrkulacje spalin, co znacznie obniza temperature spalania
w cylindrze. 7 drugiej strony znacznie wolniejsze spalanie biogazu prowadzi do wyzszej
emisji HC dla przypadku A = 1.2 w poréwnaniu z CNG. Czas przebywania mieszanki
paliwowo-powietrznej w cylindrze w poréwnaniu do predkosci spalania jest zbyt krotki,
co moze powodowaé spalanie podczas suwu rozprezania, a nawet przedwczesne zgasdniecie
ptomienia. Stad biogaz prezentuje wezsze okno parametrow pracy w poréwnaniu z CNG.

Przeprowadzone symulacje numeryczne pomogty lepiej zrozumieé¢ wyniki uzyskane z
badan eksperymentalnych. Poczatkowo przetestowano model 2D w potaczeniu z réznymi
modelami spalania. Wyniki pokazaly, ze tylko model kinetyczny (tj. rownanie C) byl
w stanie poprawnie przewidzie¢ proces spalania wewnatrz cylindra. Dlatego opracowano
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Rozdziat 5: Podsumowanie i wnioski

pelny model 3D w Ansys Fluent, ktérego wyniki byty czesciowo niezadowalajace. Gtowna
wada byt brak informacji dotyczacych emisji. Ponadto cisnienie w cylindrze podczas suwu
sprezania bylo zawyzone, a faza zaptonu i rozwoju ptomienia wystapity zbyt wczesnie w
poréwnaniu z danymi eksperymentalnymi. Z drugiej strony wyniki Ansys Forte wykazaty
bardzo dobrg zgodno$é¢ podczas suwu sprezania. Cisnienie podczas spalania bylo wyz-
sze w poréwnaniu z danymi eksperymentalnymi, jednak dodatkowe zastosowanie modelu
przedmuchu i staranny dobér parametrow modelu spalania znacznie poprawily wyniki.
Symulacje przeprowadzone dla paliw gazowych wykazaly bardzo dobra zgodnosé¢ z da-
nymi eksperymentalnymi dla przypadkow zwalidowanych. Badania wiarygodnosci modelu
spalania w postaci rownania opisujacego pozycje frontu ptomienia dla réznych warunkéw
pracy doprowadzity do wniosku, ze na model spalania wptywaja gtéownie sktad paliwa i
tabele laminarnej predkosci spalania (section 4.1.2). Dla danego paliwa na model gtéwnie
wplywaja wieksze wartosci wspotczynnika nadmiaru powietrza. Przypadki A=1.21 1.1 dla
biogazu wykazaly znaczace rozbieznosci w przebiegu cisnienia, dlatego w celu uzyskania
lepszych wynikéw ponownie dostosowano parametry modelu. Powodem tych rozbieznosci
jest tablica laminarnych predkosci spalania, ktorej wartosci nie zostaly zwalidowane na
stanowisku pomiarowym. W odniesieniu do literatury poza przypadkiem mieszanki ubo-
giej wszystkie wartosci laminarnej predkosci spalania byty nizsze. Ponadto model zaptonu
wykazywal zalezno$¢ od kata wyprzedzenia zaptonu.

Symulacja CFD umozliwita réwniez wizualizacje propagacji frontu ptomienia i powsta-
wania zanieczyszczen (Rys. 4.3, 4.7, 4.8, 4.11 1 4.12). Analiza przestrzennego rozktadu
przebiegu frontu plomienia wykazalo, ze na poczatkowa faze rozwoju ptomienia silny
wplyw ma przepltyw plynu wewnatrz cylindra. W przypadku paliwa biogazowego wska-
zywala na wolniejszy wzrost jadra zaplonu we wczesnej fazie ptomienia, co doprowadzito
do dtuzszego spalania, nizszej sprawnosci, mocy wyjsciowej, powtarzalnosci cykli, a w nie-
ktorych przypadkach wyzszych emisji HC i CO w wyniku spalania podczas suwu wydechu.
Badanie powstawania zanieczyszczeni dato interesujace wyniki. Powstawanie tlenku wegla
gltownie wystepuje w warstwie ptomienia w wyniku utleniania metanu, podczas gdy two-
rzenie NOx jest opoznione. Najwyzsza zawarto$¢ NOx zostala zarejestrowana w okolicy
$wiecy zaplonowej w obszarze wypalonego gazu (sekcja 4.2).

Podsumowujac, gtéwna zaleta paliwa biogazowego w poréwnaniu z paliwem CNG
jest znaczaco nizsza emisja tlenkéw azotu. Dla odowiednich warunkéw pracy paliwo to
uzyskato wyzsza sprawnos$é niz CNG. Do gltéwnych wad mozna zaliczy¢ podwyzszong
zawartosé¢ weglowodoréw w spalinach, dtuzszy czas spalania oraz nizsza wartos¢ pracy z
cyklu.
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