
 

17 

ИНФОРМАТИКА, ВЫЧИСЛИТЕЛЬНАЯ 
ТЕХНИКА И УПРАВЛЕНИЕ ВЕСТНИК  ТОГУ. 2012. №  2 (25) 

УДК 621.436: 621.43.052 
 
 
© Д. В. Тимошенко, А. И. Каминский, 2012 
 
 
МАТЕМАТИЧЕСКОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ 
ПЕРЕХОДНЫХ РЕЖИМОВ ЧЕТЫРЕХТАКТНОГО ДИЗЕЛЯ 
С ГАЗОТУРБИННЫМ НАДДУВОМ 1 
  
 
Тимошенко Д. В. – канд. техн. наук, доцент кафедры «Двигатели внутреннего сгорания», 
тел.: 37-52-17;  Каминский  А. И. – д-р техн. наук, экономический советник, проф. кафедры 
«Двигатели внутреннего сгорания», тел.: 22-44-12 (ТОГУ) 

 
 
В работе представлены основные подходы и уравнения, используемые в 
математической модели переходных режимов дизельного двигателя с газо-
турбинным наддувом. Приведены результаты проверки адекватности рас-
сматриваемой модели. 
 
The paper presents the main approaches and equations used in the mathematical 
model of transient performance of four-stroke supercharging diesel engine. The 
results of the model adequacy are shown. 
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двигатель, газотурбинный наддув, турбокомпрессор, радиальная центростре-
мительная турбина, центробежный компрессор. 
 

Динамические качества дизеля с газотурбинным наддувом определяются 
не только совершенством системы регулирования скорости и топливной ап-
паратуры. Как показали многочисленные исследования, не меньшее влияние 
оказывает система наддува. Значительная сложность экспериментальных ис-
следований в данной области не позволяет расшифровать физику процессов в 
переходном режиме, что дает основание широкому использованию матема-
тического моделирования. 
Математическая модель переходных режимов. 

Общие подходы к моделированию. Дизельный двигатель с газотурбинным 
наддувом рассматривается как следующая термогазодинамическая система: 

• неразветвленный выпускной трубопровод; 
• радиальная центростремительная турбина; 
• центробежный компрессор; 
• охладитель наддувочного воздуха; 
• цилиндр двигателя. 

___________________ 
1 Работа выполнена в рамках Государственного контракта № П-618 
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Исходными уравнениями математической модели являются уравнения 
динамики двигателя и турбокомпрессора: 
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где Мi, МН, МТР – индикаторный момент двигателя, момент внешней нагрузки 
и момент механических потерь; NТ, NК – мощности турбины и компрессора 
соответственно; ηТМ – механический КПД турбины; JДВ, JН, JТК – моменты 
инерции двигателя, внешней нагрузки и ротора турбокомпрессора соответст-
венно. 

Момент внешней нагрузки и изменение цикловой подачи в переходном 
процессе задаются по экспериментальным данным в виде функций MH = f(τ) 
и qц = f(τ), задаваемых массивами числовых данных. Индикаторный момент 
двигателя является результатом моделирования рабочего процесса поршне-
вой части двигателя. Мощности турбины и компрессора, давление наддува и 
другие параметры определяются в ходе расчета характеристик турбины и 
компрессора. 

Перед моделированием заданного переходного режима осуществляется 
расчет исходного установившегося режима, что необходимо для определения 
начального состояния термогазодинамической системы. В этом случае ис-
пользуется принцип замкнутого моделирования рабочего цикла. Цикл замы-
кается по трем параметрам: 

• давление в выпускном трубопроводе в момент открытия выпускного 
клапана pP; 

• баланс мощностей турбины и компрессора NT = NK; 
• давление в цилиндре в цилиндре в момент открытия выпускного клапа-
на pC. 
Моделирование начинается с момента открытия выпускного клапана. Для 

периода выпуска (включая перекрытие фаз газораспределения) рассчитывается 
изменение давлений в выпускном трубопроводе и цилиндре, а также выполня-
ется расчет мгновенных параметров турбины. Практика расчетов подтвердила 
незначительное отклонение начальных и конечных значений давления в выпу-
скном трубопроводе по импульсу. Это позволяет принять допущение о равен-
стве начальных и конечных давлений по импульсу и использовать это положе-
ние при моделировании. Если равенство не соблюдается (с заданной точно-
стью), то расчет повторяется с новым значением давления pP. После установ-
ления давления pP рассчитываются параметры компрессора. Если интегральная 
мощность турбины и мощность компрессора не совпадают, то расчет повторя-
ется от момента открытия выпускного клапана с новым значением nТК. Внут-
ренний цикл по pP также повторяется. После установления равенства мощно-
стей и, соответственно, давления наддува выполняется расчет процессов в ци-
линдре и установление давления pC. Схема замкнутого моделирования пред-
ставлена на рис. 1. Таким образом, рассматриваемая модель позволяет рассчи-
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тывать любой установившийся режим по скоростной или нагрузочной харак-
теристике. 

 
Рис. 1. Схема замкнутого моделирования рабочего цикла двигателя 

 
При переходе к расчету переходного режима замкнутая модель «размыка-

ется». Переходный режим разбивается на ряд квазиустановившихся циклов, 
соответствующих рабочим циклам двигателя, в этом случае параметры теку-
щего цикла становятся начальными для следующего. 

Общая блок-схема математической модели представлена на рис. 2. 
Выпускной трубопровод. Основой при моделировании газодинамических 

процессов является решение смешанной задачи Коши для неразветвленного 
выпускного трубопровода с постоянной площадью поперечного сечения. Газ – 
идеальный, вязкий; течение – одномерное, энергоизолированное. Движение 
газа описывается следующей системой дифференциальных уравнений нераз-
рывности, движения и энергии: 
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где p, ρ, T, u, S – соответственно давление, плотность, температура, скорость и эн-
тропия потока; x, t – координата и время; λ – коэффициент трения. 

При выборе метода решения данной системы уравнений предпочтение 
было отдано методу характеристик. В этом случае существенно упрощаются 
исходные уравнения. Так система дифференциальных уравнений гиперболи-
ческого типа (3) преобразуется в две системы обыкновенных дифференци-
альных уравнений: 
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где R, Q – инварианты для прямой и отраженной волн; U, A – безразмерные 
скорости потока и звука в среде; X, Z – безразмерные координата и время; D, 
LТР – диаметр и длина трубопровода. 

Численное интегрирование полученной системы осуществляется мето-
дом Эйлера. Для изоэнтропийного потока применена явная разностная схема 
как наиболее удобная. Используется фиксированная сетка в плоскости X, Z 
(рис. 3). Расчет ведется по слоям, параметры потока известны на предыдущем 
временном слое в каждой узловой точке, затем по соотношениям (5, 6) опре-
деляются параметры на новом временном слое в i-ом сечении трубопровода. 
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Течение газа в выпускном канале принимается как истечение через экви-
валентное сопло. Связь между параметрами в цилиндре и трубопроводе уста-
навливают уравнения энергии, неразрывности и адиабатического изменения 
состояния. Они решаются совместно с уравнениями прямой и отраженной 
волн в граничных сечениях. Отличие модели от реальной картины течения 
учитывается коэффициентом расхода канала μ. Дополнительно принимается 
допущение о равенстве статических давлений на участке минимальное сече-
ние – входное сечение выпускного трубопровода. 

Поставленные цели требуют оценки эффективности срабатывания импульса 
давления в турбине, определения ее мощности и КПД. Это необходимо учесть 
при установлении граничных условий у турбины. 
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Рис. 2. Блок-схема математической модели 

В работе используется следующий тип граничных условий – модель экви-
валентного сопла (для всей турбины) пропускная способность, которого опреде-
ляется через расчет характеристик турбины. Течение через сопло принимается 
квазистационарным, изоэнтропическим. Давление на срезе сопла считается рав-
ным давлению за турбиной pC = pT0. Уравнения граничных условий решаются 
методом Ньютона. Блок-схема расчета представлена на рис. 4, где μfT – эффек-
тивное проходное сечение турбины;  fCA – площадь проходного сечения соплово-
го аппарата; pT, TT – давление и температура перед турбиной; ΔG(pT) = GC – GTP, 
GC и GTP – расходы газа через эквивалентное сопло и расчетное сечение трубо-
провода соответственно. 

 
 

Рис. 3. Расчетная сетка метода характеристик 



 

 22

Тимошенко Д. В., Каминский А. И.  
 ВЕСТНИК ТОГУ. 2012. №  2 (25) 

 
Рис. 4. Блок-схема расчета граничных условий у турбины 

 
Турбина. Характеристики радиально-осевой турбины определяются пу-

тем газодинамического расчета параметров потока на среднем диаметре ме-
ридиального сечения в одномерном квазистационарном приближении. В этом 
случае используются уравнения энергии, неразрывности, моментов количест-
ва движения и адиабатического изменения состояния, а также ряд эмпириче-
ских зависимостей для определения потерь в элементах проточной части. Не-
известное давление на выходе из соплового аппарата находится методом по-
следовательных приближений из условия равенства расходов через сопловой 
аппарат и рабочее колесо. 

Коэффициент скорости в сопловом аппарате определяется с учетом про-
фильных и концевых потерь, режима течения газа (числа Re) и конструктив-
ных параметров решетки. Коэффициент скорости в рабочем колесе на произ-
вольном режиме с учетом потерь при нерасчетных углах входа определяется 
по модифицированному уравнению Степанова Г.Ю. [1]. Учитываются потери 
с выходной скоростью, потери от утечек, трения и раздельного подвода газа 
[1, 2]. 

Компрессор и охладитель надувочного воздуха. Расчет характеристик 
центробежного компрессора сводится к определению параметров газа в ха-
рактерных элементах проточной части при заданной их геометрии. Рассмат-
ривается одномерное установившееся течение на среднем диаметре мериди-
ального сечения. Это позволяет использовать уравнения неразрывности, 
энергии и политропного изменения состояния. Для учета реальной картины 
течения эти уравнения дополнены эмпирическими зависимостями, позво-
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ляющими учесть потери в элементах проточной части и неоднородность по-
тока в поперечных сечениях каналов. Коэффициент мощности компрессора 
на произвольном режиме работы определяется по уравнению, предложенно-
му Левковичем С.А. [3]. Для определения потерь в рабочем колесе, диффузо-
ре и улитке используются зависимости, предложенные в работах [1, 4, 5]. 

Снижение температуры и потери давления в охладителе надувочного 
воздуха определялись по полуэмпирическим уравнениям гидравлической ха-
рактеристики охладителя, представленным в работе [6]. 

Цилиндр двигателя. Процессы в цилиндре в общем случае описываются 
уравнением первого закона термодинамики для открытых систем, уравне-
ниями массового баланса и состояния идеального газа. Эта система решается 
методом последовательных приближений на каждом расчетном шаге по углу 
поворота коленчатого вала в следующем виде: 

для процесса сгорания 
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для процессов сжатия и расширения 
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где VC , VC ′′ , VC ′  – теплоемкости «чистого» воздуха, «чистых» продуктов сго-
рания и рабочего тела при постоянном объеме; GV, Gr, G – масса «чистого» 
воздуха, масса «чистых» продуктов сгорания и масса рабочего тела в цилин-
дре; dQX – количество выделившегося тепла; dQW – количество тепла, участ-
вующее в теплообмене; )(H

iT  и Ti – температуры первого и второго прибли-
жения соответственно; n′ и n – показатели политропы первого и второго при-
ближения соответственно. 

При расчете газообмена расход через впускные и выпускные каналы опре-
деляется с учетом режима и направления течения в зависимости от перепада 
давления в цилиндре двигателя и смежных с ним системах. 

Расчет дифференциальной характеристики тепловыделения производится 
по методу, предложенному Петровым В.А. и Алексеевым В.А. [7]. Метод был 
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использован авторами при моделировании переходного процесса и показал 
приемлемую точность. 

Периоды от начала сгорания до первого и второго максимумов кривой те-
пловыделения, доли тепла, выделившиеся в первой и второй фазах сгорания 
(φ1, φ2 и x1, x2 соответственно), определяются в зависимости от относительной 
длительности периода задержки воспламенения ϕ . 
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ВПРi ϕϕϕ ΔΔ= , 
129,0474,01 −= ϕx  при 1,1≤ϕ ,  ϕ088,0475,01 −=x  при 1,1>ϕ , 

( ) 1
2

2 5,00163,099,0 xx −−−= ϕ , 
ϕϕ 25,0325,21 −= , ( )2

2 75,2284,15,3 −+= ϕϕ . 
где Δϕi – период задержки воспламенения, град. п.к.в.; ΔϕВПР – продолжи-
тельность впрыска топлива, град. п.к.в. 

Коэффициент теплоотдачи от газов стенкам цилиндра рассчитывается по 
уравнению Г. Эйхельберга. 
 
Проверка адекватности математической модели. 

В качестве объекта исследований был выбран дизель-генератор ДГРА 
200/750 с дизелем 6 ЧН 18/22 (Pme = 1,07 МПа) и турбокомпрессором ТКР-
14С.26. 

Проверка адекватности математической модели осуществлялась на трех 
уровнях: 

• настройка и проверка адекватности моделей основных элементов тер-
могазодинамической системы (выпускной трубопровод, турбина, ком-
прессор); 

• настройка и проверка адекватности моделирования установившихся 
режимов; 

• проверка адекватности моделирования переходных режимов. 
На рис. 5 представлено сравнение расчетного и экспериментального им-

пульса давления перед турбиной. Видно, что они достаточно хорошо совпадают 
между собой, особенно в области пика давления. 

Сравнение расчетной и экспериментальной характеристики турбины тур-
бокомпрессора ТКР-14С.26, представленное на рис. 6, показывает хорошую 
точность модели в области рабочего диапазона TH турбины (максимальное рас-
хождение не более 2,5 %). 

Наибольшие расхождения наблюдаются при TH  менее 1,7 , что объясняет-
ся недостаточно точным определением потерь в данной области. 

Сравнение характеристик компрессора с безлопаточным диффузором, 
представленное на рис. 7, показывает приемлемое совпадение эксперименталь-
ных и расчетных данных. Наибольшее расхождение составляет не более 2,5 %. 
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Рис. 5. Импульс давления перед турбиной дизеля 6ЧН 18/22 

 
 

 
Нагрузочные характеристики, дизеля 6 ЧН 18/22 (рис. 8) показывают хо-

рошее совпадение экспериментальных и расчетных данных (особенно в области 
высоких нагрузок). Наибольшие расхождения наблюдаются при малых и сред-
них нагрузках, но они вполне допустимы (не более 3 %). Сравнение результатов 
испытаний и моделирования переходного режима при набросе нагрузки от 0 до 
100 % (рис. 9) показывает приемлемое их совпадение. В целом характер изме-
нения все параметров одинаков. Разница по провалу частоты вращения состав-
ляет около 5 %, по продолжительности переходного процесса – 6 %. Наиболь-
шие отличия в изменении частоты вращения наблюдаются в первой фазе про-
цесса. Это объясняется принятыми допущениями и неполным отражением ма-
тематической моделью особенностей процесса сгорания при малых значениях 
коэффициента избытка воздуха.  

 
Рис. 6. Характеристика 
турбины ТКР-14С.26 

 
Рис. 7. Характеристика 
компрессора ТКР-14С.26 

 
Рис. 8. Нагрузочная харак-
теристика дизеля 6ЧН 

18/22
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Рис. 9. Переходный процесс дизеля 6 ЧН 18/22 при набросе 100% нагрузки 
 
Вывод  

Разработанная математическая модель переходных режимов имеет при-
емлемый уровень адекватности и может быть использована для численного 
исследования влияния конструктивных и регулировочных параметров двига-
теля на динамику переходного процесса. 
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