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Аннотация. Выполнена предварительная расчетная оценка показателей 

рабочего цикла газодизеля, работающего на метане. Исходя из заданной 

среднестатистической кривой тепловыделения, проанализировано влия-

ние коэффициента избытка воздуха газовоздушного заряда на основные 

термодинамические параметры рабочего цикла, показаны потенциальные 

изменения динамики сгорания, диапазоны давлений и температур цикла. 
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Abstract. A preliminary design assessment of the methane-fueled gas-diesel 

working cycle parameters has been carried out. Based on the given average sta-
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Сложность организации и управления рабочими процессами 

двигателей, работающих по газодизельному циклу, определяет 

актуальность проведения математического моделирования тер-

модинамического цикла газодизеля в целях предварительной 

оценки ожидаемых параметров модернизируемого двигателя [1, 

2].  

В настоящей статье сделана попытка анализа показателей 

газодизеля, создаваемого на базе двигателя размерности 105х120, 

отношением радиуса кривошипа к длине шатуна λ = 0,279, степе-

ни сжатия ε = 16,5, работающего на метане СН4. При работе дви-

гателя с представленными характеристиками следует ожидать, 

что максимальные температуры при сгорании могут превышать 

максимальные температуры сгорания дизельных циклов на 500 К 

и более. Поэтому при переоборудовании дизелей на работу по га-

зодизельному процессу возникает опасность перегрева цилин-

дропоршневой группы с возможным прогоранием днища поршня. 

Такие опасения уже были экспериментально подтверждены при 

исследованиях газодизеля воздушного охлаждения при работе на 

сжиженных пропан-бутановых смесях [3].  

Кроме того, турбулентное горение однородной топливно-

воздушной смеси при более высоких давлениях даже при общей 

длительности сгорания равной длительности сгорания двигате-

лях, с быстрым выделением теплоты в зоне в.м.т. может привести 

к более высоким пиковым давлениям цикла и более жесткой ра-

боте. Другим фактором необходимости контроля тепловой 

нагрузки рабочего цикла является известная проблема образова-

ния оксидов азота на полных нагрузках газодизеля [4]. Поэтому 

представляется актуальным расчетный анализ количественной 

оценки изменения параметров газодизельного цикла по матема-

тической модели термодинамического цикла, приближенного к 

действительному циклу. 

В исследовании использована модель рабочего цикла двига-

теля с двухстадийным процессом сгорания, рассматривающая го-

рение гомогенной смеси в условиях мало изменяющегося 

надпоршневого объема [5]. Для расчетной оценки сделано допу-

щение о ничтожно минимальном размере запальной дозы дизель-

ного топлива, и горении заряда, полностью состоящего из 100 % 

метана. Обычно в реальности мы имеем сложный компонентный 
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состав природного газа или биогаза на его основе [6]. Очевидно, 

что это внесет определенную погрешность в расчеты цикла, но 

для первичной оценки это будет приемлемо. В связи с допущени-

ем о гомогенном газовоздушном заряде на основе метана, расчет 

термодинамического цикла выполнен по схеме одностадийного 

процесса сгорания, при длительности второй стадии, равной 0. 

Количество выделяющейся теплоты в текущий момент вре-

мени определялось пропорционально коэффициенту активного 

тепловыделения, который рассчитывается по формуле [7]: 

c
aφ aT
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  +
 = − −  
   

 

где  ξаφ – текущий коэффициент активного тепловыделения, θс – 

угол опережения подвода теплоты; φ2T – продолжительность теп-

ловыделения (длительность сгорания от момента отрыва линии 

сгорания от линии сжатия до момента достижения максимальной 

температуры) при одностадийном сгорании в градусах поворота 

коленчатого вала (ºПКВ); ξaT – коэффициент активного тепловы-

деления в конце процесса сгорания (равен коэффициенту исполь-

зования теплоты, задается в начальных данных); β, m – показате-

ли интенсивности тепловыделения. 

Влияние показателей интенсивности тепловыделения на ха-

рактеристики активного тепловыделения в относительных коор-

динатах представлено на рис. 1. 

 
Рисунок 1 – Зависимость характеристик активного тепловыделения от 

показателей интенсивности тепловыделения [8] 
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При показателях интенсивности тепловыделения β = m = 2,5 

оптимальный угол начала ввода теплоты равен половине дли-

тельности тепловыделения. При показателях β = 1 и m = 2,5 оп-

тимальный угол начала ввода теплоты смещен к ВМТ, а при 

β =2,5 и m = 1 требуется более ранний подвод теплоты для полу-

чения максимального КПД и среднего индикаторного давления 

цикла. На основе обработки индикаторных диаграмм, использо-

вана среднестатистическая модель тепловыделения показателями 

активного тепловыделения β = m = 2,5. Расчеты выполнялись при 

двух длительностях тепловыделения: ξaT = 50 ºПКВ и 

ξaT = 40 ºПКВ.  

Элементный состав топлива (природного газа) и низшая 

теплота сгорания приняты по метану (СН4). Температура и дав-

ление окружающей среды приняты: Т0 = 293 К, р0 = 0,1 МПа. 

Температура в конце впуска Та = 330 К, коэффициент остаточных 

газов γr = 0,04, коэффициент наполнения ηv = 0,9. Коэффициент 

использования теплоты принят по среднестатистическим данным 

ξaT = 0,85. 

Результаты расчетов показателей термодинамического цик-

ла в зависимости от коэффициента избытка воздуха при разных 

длительностях тепловыделения представлены на рис. 2. Пред-

ставленные данные, допускают работу двигателя на метане, без 

ограничения по смесеобразованию и дымности, при минималь-

ных запальных дозах с коэффициентом избытка воздуха на 

уровне α = 1,2, и предельные уровни обеднения метановой смеси 

на уровне α = 2,5. 

Максимальные температуры конца сгорания в дизельных 

двигателях без наддува, по среднестатистическим данным соот-

ветствуют примерно 1800…2200 К, в дизелях с наддувом 

1900…2300 К [9]. Если ориентироваться на ожидаемое увеличе-

ние температуры в газодизеле до Тz = 2300…2500 К, то в газоди-

зельном процессе при длительности тепловыделения 40 ºПКВ 

можно вести обогащение смеси до значения α = 1,5, а при дли-

тельности тепловыделения 50 ºПКВ – до α = 1,4. 

Анализ по максимальному давлению дает те же результаты. 

Максимальное давление в дизелях без наддува равно рz = 9,5 

МПа. При длительности тепловыделения 40 ºПКВ расчетное дав-
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ление рz достигает значения 9,5 МПа при α = 1,5, а при длитель-

ности 50 ºПКВ – при α = 1,4. 

 

 
Рисунок 2 – Зависимость показателей цикла от коэффициента  

избытка воздуха при разных длительностях тепловыделения 

 

Жесткость работы dp/dφ превышает значения жесткости ра-

боты двигателей с искровым зажиганием, но остается несколько 

ниже жесткости работы дизелей во всем расчетном интервале из-

менения α. Сокращение длительности тепловыделения (сгорания) 

на 10 ºПКВ почти не меняет термодинамические параметры в 

конце расширения – Pb. При этом давление в конце расширения 

газодизельного цикла не превышает давления конца расширения 

типичного для быстрого сгорания в бензиновых двигателях с ис-

кровым зажиганием и только при α = 1,3 достигает максимально-

го значения дизельного цикла Pb = 0,4 МПа [5]. Несколько 

неожиданными являются расчетные значения температуры в 

конце расширения Tb. В дизелях без наддува, обычно, максималь-

ное значение температуры Tb ≈ 1100 К. Расчетная температура Tb 

уже при α = 1,7 превышает это значение. При α = 1,4 температура 
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Tb достигает значения почти 1300 К, что на 200 К выше макси-

мальной температуры дизелей. Это вызывает опасность перегре-

ва выпускных клапанов, деталей выпускного тракта и может сни-

зить ресурс их работы. Но следует заметить, что в математиче-

ской модели расчет параметров в конце расширения выполняется 

по показателю адиабаты, вычисленному по теплоемкостям смеси 

при температуре конца сгорания. Поэтому реальные температуры 

Tb могут быть ниже расчетных температур, но для этого требуют-

ся экспериментальные уточнения. Расчетные значения среднего 

индикаторного давления (pi) и индикаторного КПД (ηi) получи-

лись выше их значений для дизелей. Это можно объяснить задан-

ными исходными параметрами – более быстрым процессом сго-

рания и более высоким коэффициентом использования теплоты. 

Выводы: 

1. Расчетное моделирование даже по достаточно упро-

щенной модели термодинамического цикла показывает, что газо-

дизель на метане потенциально обеспечивает термодинамические 

условия, позволяющие работать в более широком диапазоне со-

става смеси, чем при работе на сжиженных пропан-бутановых 

смесях. 

2. Работа на полной нагрузке с коэффициентами избытка 

воздуха α =1,2…1,4 существенно повышает максимальные давле-

ния и температуры цикла, что может приводить к резкому увели-

чению тепловой напряженности двигателя, перегреву деталей 

цилиндропоршневой группы и превышению допустимых нагру-

зок на детали кривошипно-шатунного механизма, а также нару-

шениям сгорания, характерным для бензиновых двигателей с ис-

кровым зажиганием. 
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