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Известно, что экономические и экологические по-

казатели поршневых, и в частности, дизельных двига-

телей во многом обусловливаются надлежащей орга-

низацией процесса смесеобразования в цилиндре. В 

связи с этим, как к характеристике впрыска топлива, 

так и к характеру движения газов в цилиндре предъяв-

ляются достаточно жесткие требования. Очевидно, для 

получения более достоверных результатов при иссле-

довании движения газового потока в цилиндре наибо-

лее эффективным можно считать применение экспери-

ментальных методов. Однако даже при использовании 

для этой цели дорогостоящей и уникальной лазерной и 

оптической измерительной аппаратуры приходится 

проводить эксперименты на упрощенных физических 

моделях двигателей, условия в которых при больших 

материальных затратах все же не адекватны условиям в 

цилиндре реального двигателя. Методы же математи-

ческого моделирования, кроме экономии времени и 

материальных затрат на исследование внутрицилинд-

ровых процессов, являются несравненно более инфор-

мативными, чем экспериментальные методы. Но мате-

матические модели еще не достигли уровня, позво-

ляющего им полностью заменить экспериментальные 

методы исследования? и проблему создания математи-

ческих моделей полного рабочего цикла поршневых 

двигателей нельзя считать решенной. 

Многие существующие термогазодинамические 

математические модели потока в цилиндре базируют-

ся на упрощенных уравнениях потока, упрощенно 

учитываются форма камеры сгорания, расположение 

и форма впускного клапана например, [1]. В области 

моделирования турбулентности течений, в том числе 

и в цилиндре поршневых двигателей, на сегодняшний 

день доминирующим направлением является так на-

зываемая k-ε модель, относящаяся к полуэмпириче-

ским моделям турбулентности. Часто считается, что 

k-ε - модели имеют удовлетворительную адекватность 

и могут быть применены для моделирования турбу-

лентности и в специфичных условиях в цилиндре 

поршневых двигателей. Однако существует также 

мнение, что они недостаточно точно описывают ха-

рактер течений в условиях развитой неравновесной 

турбулентности в замкнутых объемах с учетом сжа-

тия и расширения среды [2]. Учитывая эти противо-

речивые мнения, можно констатировать, что хотя в 

настоящее время k-ε - модели и получили наибольшее 

распространение для описания внутрицилиндровой 

турбулентности, их нельзя считать универсальными. 

По-этому, несмотря на некоторые успехи в области 

моделирования сложных турбулентных течений в 

цилиндре поршневых двигателей с помощью k-ε - 

модели, эту проблему также нельзя считать решенной 

и разработка новых математических моделей турбу-

лентности потока вообще и в цилиндре двигателей в 

частности является актуальной. 

Целью настоящих исследований являлась разра-

ботка термогазодинамической математической моде-

ли неустановившегося трехмерного турбулентного 

потока газа в цилиндре поршневого двигателя на так-

тах впуска и сжатия с учетом основных факторов, 

оказывающих влияние на газодинамическую ситуа-

цию в цилиндре. 

При использовании в качестве уравнений движе-

ния уравнений Навье-Стокса с их численным интег-

рированием на реальных разностных сетках парамет-

ры потока оказываются осредненными по объему 

расчетной ячейки. Такое осреднение по пространству 

позволяет применить полные уравнения Навье-Стокса 

для расчета осредненных по пространству параметров 

турбулентного потока, без применения осредненных 

уравнений. При этом коэффициенты турбулентного 

обмена должны быть рассчитаны отдельно, с примене-
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нием одной из локальных теорий турбулентности. Для 

наиболее точного учета конфигурации потока в цилин-

дре и упрощения граничных условий модели уравне-

ния математической модели составлены в трехмерной 

цилиндрической системе координат r, θ, x . 

Уравнение сплошности потока имеет вид [3]: 
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Использованная форма уравнений Навье-Стокса 

для сжимаемой среды учитывает анизотропность тур-

булентности, переменность коэффициентов турбулент-

ной и молекулярной вязкостей между отдельными эле-

ментарными расчетными объемами пространства [3]: 
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Уравнение энергии учитывает как перенос тепла в 

результате конвекции, молекулярной и турбулентной 

теплопроводностей, так и диссипацию энергии за счет 

молекулярной и турбулентной вязкостей [3]: 
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В уравнениях (1)-(5):  

ρ, p – плотность и давление газа;  

u, v, w – проекции вектора скорости потока q , со-

ответственно, в направлениях r,θ,x;  

i − удельная энтальпия газа, для идеального газа 

i=cpT;  

е – полная энергия единицы объема газа 

(e=ρ(cvT+0,5q2) );  

µ, µТ – коэффициенты молекулярной и турбулент-

ной вязкостей;  

λ, λТ – коэффициенты молекулярной и турбулент-

ной теплопроводностей;  

τ – время;  

Φ – диссипативный член [3]. 

Система уравнений (1) - (5) замыкается уравнени-

ем состояния идеального газа. Использованная форма 

уравнений в консервативных переменных обеспечи-

вает более точное соблюдение законов сохранения 

при их численном решении. 

Решение поставленных задач рассматривается на 

примере дизельного двигателя, в котором камера сго-

рания обычно размещается в поршне и часто имеет 

непростую конфигурацию с точки зрения составления 

граничных условий, учитывающих криволинейность 

стенок. Для упрощения граничных условий со стороны 

поршня расчетная система координат r, θ, x связана с 

поршнем и совершает вместе с ним возвратно-

поступательное движение по оси х относительно не-

подвижной системы координат r, θ, x*. Поэтому в 

уравнении (4) учтено, что осевая проекция абсолютной 

скорости газа относительно неподвижной системы ко-

ординат w* = w+wn (где w – осевая проекция скорости 

газа относительно подвижной системы координат r, θ, 

x; wn – скорость движения поршня по оси х или ско-

рость переноса подвижной системы координат r, θ, x 

относительно неподвижной системы r, θ, x*). 

В результате движения в относительной системе 

координат поверхности крышки цилиндра объемы 

элементарных расчетных ячеек, граничащих с этой 

поверхностью, с течением времени будут изменяться. 

Уравнения же (1) - (5) получены для элементарной 
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расчетной ячейки с постоянным объемом. Поэтому 

переменность объема расчетной ячейки должна быть 

учтена в этих уравнениях. Продифференцировав из-

вестное выражение плотности ρ=m/V*  по времени, 

при условии изменения объема расчетного элемента 

V* и массы газа m, заключенного в объеме, после не-

сложных преобразований получим: 
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Таким образом, для расчетных ячеек с переменным 

объемом на первом этапе из уравнения (1) определяет-

ся 
τ∂
ρ∂

 при условии V*=const, а затем, на втором этапе 

с помощью выражения (6) выполняется пересчет этого 

значения с учетом изменения объема расчетного эле-

мента. Подобный пересчет выполняется и для плотно-

сти полной энергии e с использованием выражения, 

аналогичного выражению (6). Функция V*=(τ) опреде-

ляется с учетом кинематики поршня. Кроме того, в 

этих граничных расчетных элементах с переменным 

объемом в правую часть уравнения энергии (5) добав-

ляется член, учитывающий работу расширения, совер-

шаемую в результате изменения объема элемента. 

В правую часть уравнения сплошности для рас-

четных элементов, граничащих с щелью впускного 

клапана, добавляется член, учитывающий секундное 

изменение плотности газа в расчетном элементе в 

результате поступления массы газа через расчетный 

сектор щели клапана. В уравнениях движения для 

этих же расчетных элементов учитываются прираще-

ния секундного количества движения в расчетном 

элементе в направлениях соответствующих координат 

за счет поступившей массы газа. В правую часть 

уравнения энергии для этих расчетных элементов до-

бавляются члены, учитывающие кинетическую энер-

гию и энтальпию, вносимые массой газа. 

Для расчетных элементов, граничащих со стенка-

ми, правая часть уравнения энергии дополняется чле-

ном, учитывающим теплообмен со стенкой. На по-

верхности стенок применяются граничные условия, 

выражающие равенство нулю соответствующих про-

екций скорости потока. На поверхности подвижных 

стенок составляющая скорости потока, перпендику-

лярная поверхности стенки, равна текущей скорости 

перемещения стенки. Температура и давление газа на 

поверхности стенки определяются из условия столк-

новения газа со стенкой. 

Для определения показателей турбулентности по-

тока за основу принята теория “пути перемешивания” 

Прандтля [3], которая, на наш взгляд, является более 

универсальной в специфичных условиях развитой 

турбулентности в цилиндре двигателя. Путь переме-

шивания в теории Прандтля не может быть определен 

в рамках этой теории и обычно для его определения 

используются различные эмпирические выражения. В 

представленной же математической модели использо-

ваны формулы, полученные нами аналитическим пу-

тем [4]. В работе [4] была исследована также адекват-

ность разработанной математической модели. 

Уравнения математической модели решены ко-

нечно-разностным методом “распада произвольного 

разрыва” С.К. Годунова [5]. 

С использованием математической модели были про-

ведены расчетные исследования газодинамической си-

туации в цилиндре дизельного двигателя Д-120 Влади-

мирского тракторного завода. Во избежание не-

оправданного усложнения разностных уравнений мате-

матической модели, небольшим эксцентриситетом полу-

сферической камеры сгорания в 5 мм пренебрежено. Рас-

четы были проведены на компьютере типа IBM. В ре-

зультате расчетов были построены поля скоростей, тем-

ператур и давлений газа, путей перемешивания и интен-

сивности турбулентности потока в различных сечениях 

цилиндра, а также эпюры скоростей потока в проходной 

щели впускного клапана. Были разработаны средства 

визуализации результатов численного эксперимента, по-

зволяющие получить так называемые расчетные кино-

фильмы процессов, протекающих в цилиндре двигателя. 

На рис. 1 - 4 в качестве примера представлены не-

которые результаты численных экспериментов, про-

веденных для частоты вращения коленчатого вала 

двигателя 2000 мин-1. Из рис. 1 , а видно, что уже при 

угле поворота коленчатого вала 60° по ходу впуска, в 

силу тангенциального расположения впускного канала
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Рис. 1. Поля скоростей в горизонтальном сечении цилиндра в середине текущего хода поршня (а) 
 и в щели впускного клапана (б) при угле поворота коленчатого вала 60° по ходу впуска 

Рис. 2. Поля температур газа в горизонтальном (а) и в вертикальном (б) сечениях цилиндра при 
угле поворота коленчатого вала 60° по ходу впуска 

Рис. 3. Поле температур газа в горизонтальном 
сечении цилиндра на расстоянии 15 мм 
от днища поршня при угле поворота 
колен-чатого вала 150° по ходу впуска 

Рис. 4. Поле скоростей газа в вертикальном 
сечении цилиндра в конце хода сжатия 

Рис. 5. Изменение максимальной 
интенсивности турбулентности 
по объему цилиндра в течение 
хо-дов впуска и сжатия 

а) б) 

а) б) 

0 120  м/с

Масштаб
скорости
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относительно оси цилиндра образовалось вращательное 

движение газа с некоторым смещением центра враще-

ния, а эпюра скоростей потока в щели впускного клапа-

на имеет хорошо известную форму, изображающую 

неравномерный характер распределения скоростей по 

окружности щели (рис. 1, б). Следы вращательного дви-

жения газов хорошо заметны и на поле температур 

(рис. 2, а), где область горячих остаточных газов в виде 

шлейфа вытянулась по дуге вдоль стенки цилиндра, а 

область вокруг впускного клапана занята поступившим 

через клапан холодным воздухом. Из рис. 2, б видно, что 

горячие остаточные газы вместе с вращательным дви-

жением увлекаются за опускающимся поршнем, зани-

мая в основном объем камеры сгорания и слои над дни-

щем поршня. На рис. 3 представлено дальнейшее разви-

тие поля температур в горизонтальном сечении. Уже к 

концу хода впуска в результате направляющего дейст-

вия стенок цилиндра центр вращения газов совпадает с 

осью цилиндра. В конце хода сжатия поршня (рис. 4) 

наблюдается тороидальный вихрь, который обычно об-

разуется в дизелях с неразделенной камерой сгорания в 

результате действия вытеснителей.  

Характер изменения максимального по объему ци-

линдра значения интенсивности турбулентности в тече-

ние процессов впуска и сжатия для двух скоростных 

режимов представлен на рис. 5 (безразмерная интенсив-

ность турбулентности выражена как отношение сум-

марной пульсационной скорости потока к средней ско-

рости поршня). Видно, что наибольшие значения мак-

симальной интенсивности турбулентности имеют место 

в середине хода впуска, когда скорость движения порш-

ня, а значит, и скорость впускаемого воздуха через щель 

клапана достигают своих наибольших значений. В даль-

нейшем в течение всего процесса сжатия максимальные 

значения интенсивности турбулентности продолжают 

уменьшаться, хотя в середине хода сжатия, при макси-

мальных значениях скорости поршня наблюдается неко-

торое увеличение его на скоростном режиме n=2000 

мин-1. Однако почти в самом конце процесса сжатия, 

примерно в момент впрыска топлива, наблюдается рез-

кий рост максимальной интенсивности турбулентности 

с последующим спадом в в.м.т., что является результа-

том вытеснения газа из области над вытеснителем дни-

ща поршня. Видно, что очень небольшая часть энергии 

турбулентности, сгенерированной на такте впуска со-

храняется до конца такта сжатия. 

Представленная работа является завершенным 

этапом в процессе создания модели полного рабочего 

цикла дизельного двигателя с неразделенной камерой. 

Полученные результаты полностью соответствуют 

современным представлениям о характере протекания 

газодинамических процессов на тактах впуска и сжатия 

в цилиндре дизельного двигателя с неразделенной каме-

рой сгорания. Модель может быть применена при ис-

следовании и проектировании газодинамической ситуа-

ции в цилиндре не только дизельных двигателей, но и 

других типов поршневых двигателей, как самостоятель-

но, так и в составе САПР для получения исчерпываю-

щей информации о протекании исследуемых процессов. 
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