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第１章 序 論 

 

1.1 研究背景 

内燃機関は，1886 年に Daimler が 4 サイクルのガソリンエンジンを搭載した 4 輪自動車を開発し，

1908年に Fordがモデル Tの大量生産に成功して以来，今日に至るまで 1世紀以上に渡り乗用車の主

要な動力源としてモビリティの発展に貢献してきた．これは，内燃機関が利便性，性能，製造性やコスト

等，乗用車の動力源としての要求を高いレベルで満たしてきたことに他ならず，HEV（Hybrid Electric 

Vehicle）や PHEV（Plug-in Hybrid Electric Vehicle）における電動化技術との組み合わせを含めると，

2030 年においてもグローバルで 90 ％以上の乗用車に搭載され続けることが予測されている(1)．一方で

環境面に注目した場合，近年は特に地球温暖化の観点から温暖化効果ガス（GHG：Greenhouse Gas）の

ひとつである二酸化炭素（CO2）排出量の削減が重要な課題となっている．図 1.1 は，各国における車両

CO2排出量の NEDC（New European Driving Cycle）換算値の推移と将来目標値を示したものである．直

近の 15年間で走行時の CO2排出量は各国平均で年約 2 ％のペースで削減されているが，今後も同等

以上の削減率が求められており，欧州においては 2030年時点で 2021年比 37.5%減の規制案も提示さ

れている(3)．このような厳しい規制動向に対応するためには，電動化技術の採用や車両の軽量化，サー

マルマネジメントなど多岐に渡る対策が要求されるが，主要な動力源として使用され続ける内燃機関の

熱効率改善の寄与度は依然として大きい． 

また，2015 年の国連気候変動枠組条約締約国会議(COP21）で採択された「パリ協定」(4)により，批准

国には極めて厳しい CO2排出量の削減目標の提示が求められ，我が国においても 2030 年に 2013 年

比で 26 %削減する約束草案が提出された(5)(6)．このような背景のもと，従来の Tank-to-Wheel から LCA

（Life Cycle Assessment）に基づく Well-to-Wheel による CO2排出量の評価も検討されている(7)(8)(9)．図

1.2 は，乗用車のライフサイクルにおける CO2排出量を動力源と発電方式別に比較した結果の一例であ

る．内燃機関を搭載しない BEV（Battery Electric Vehicle）は，走行時の CO2排出量はゼロであるが，製

造および発電時を含めると PHEVを含む内燃機関搭載車より CO2排出量が多くなるケースが存在する．

これは，電力構成の特殊な欧州以外の日本を含む多くの地域(11)において，内燃機関搭載車と BEV の

総合的な CO２排出量の差は縮小することを示唆し，BEV の普及のみでは短中期的な CO2排出量の大

幅な削減は困難であると言える．このような観点においても，走行時以外の CO2排出量の少ない内燃機

関の熱効率改善は運輸部門に留まらない総合的な CO2排出量の削減に向けて有効な対策となり得る． 



第 1章 序 論 

 

- 2 - 

 

Fig. 1.1  Historical fleet CO2 emissions performance and future targets (normalized to NEDC) for 

passenger cars (2)(3) 

 

 

Fig. 1.2  Life cycle GHG emissions of a compact car with different drive trains and electricity power 

generation methods (10) 
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以上のように，高い利便性とコストパフォーマンスを備える内燃機関は，今後も新興国を中心に台数増

加を続ける(12)乗用車の主要な動力源であると考えられ，その熱効率の改善はさらなるモビリティ社会の

発展と地球環境保護の両面において重要な課題であると言える．内燃機関の中でも火花点火式ガソリン

エンジンは多くの乗用車に搭載されており，その熱効率と出力は登場以来絶え間ない技術革新により改

善を続けてきた(13)．しかしながら，理論的なオットーサイクルの熱効率が約 70 %であることに対し，現在

市販されている乗用車のガソリンエンジンの正味熱効率は最高でも 40 %程度であり，ディーゼルエンジ

ンと比較しても低い．これは，熱効率の支配因子である圧縮比と空気過剰率の増大が困難であることが

真因であり，前者は異常燃焼，後者は燃焼安定性と排出ガスの浄化機能（三元触媒）の維持により制約

される．特にノックを代表とする異常燃焼の対策と圧縮比の向上はガソリンエンジンの誕生直後からの課

題であり，図 1.3 に示すように熱効率の改善と密接に関係している．圧縮比の向上は古くは燃料の耐ノッ

ク性を示す指標のひとつである Anti-Knock Index（AKI）に依存してきたが，1980 年以降ではノックセン

サの搭載と制御技術の進歩により同一 AKIのもと高圧縮比化が可能となっている．さらに近年ではノック

回避を可能とする燃焼技術の開発も進み，圧縮比が 14以上のガソリンエンジンが実用化されている(17)． 

 

 

 

Fig. 1.3  Historical trends of compression ratio, AKI (left figure) and thermal efficiency (right figure) 

of passenger car gasoline engines (14) (15) (16) 

 

 

このように，ガソリンエンジンの熱効率改善に向けては，高圧縮比化が理論・実用を問わずに本質的な

手法であると言え，近年は制御や燃焼技術の進歩により大きな向上を果たした．しかしながら，希薄燃焼

や遮熱技術による冷却損失低減との組み合わせを考慮した場合，圧縮比をさらに高めることでガソリンエ

ンジンの熱効率は大きく改善する余地がある(18)19)(20)．図 1.4 は，既存の圧縮比 14 のガソリンエンジンを

基準とした場合の圧縮比と空気過剰率に対する図示熱効率を計算により予測した結果である (20)．希薄

側までを考慮すると，圧縮比は 17～19に理想値が存在し，空気過剰率𝜆を 5程度とすることで熱効率は

圧縮比 14 の量論空燃比（𝜆 = 1）から 9 %pnt.以上改善する．しかしながら，このような超高圧縮比・希薄

燃焼の実現は従来の燃焼技術の延長では難しく，燃焼方式自体を変更する必要がある．例えば，空気

過剰率の面では一般に𝜆 = 2以上では層流燃焼速度の低下により安定した燃焼は困難となるため，

HCCI（Homogeneous Charged Compression Ignition）(21)(22)や RCCI（Reactivity Controlled Auto Ignition）
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(23) のような圧縮自着火を用いた燃焼，または火炎伝播と圧縮自着火の組み合わせである SACI（Spark 

Assisted Compression Ignition）(24)燃焼が用いられている．これらは特に部分負荷域の熱効率改善に対し

て有力な燃焼技術である．一方の圧縮比の面では，一部で圧縮自着火を併用したエンジンで圧縮比 16

が実用化(25)されているものの，多くの火花点火式ガソリンエンジンの圧縮比は 14以下であり，圧縮比 17

以上で実用化されている例は見られない．これは，比較的希薄化が容易な部分負荷域においては先述

の圧縮着火燃焼技術の適用により高圧縮比化が可能となっても，全負荷（WOT : Wide Open Throttle）ま

での高負荷域においては出力や排気浄化要求のため量論空燃比による火炎伝播燃焼に切り替える必

要があり，異常燃焼が問題となって広い運転領域において性能を保証する必要のある乗用車用エンジ

ンとして成立しなくなるためである．なお，希薄限界を拡大可能な各種圧縮着火燃焼も，安定した自己着

火を実現する上で高圧縮比を要求する技術であり，それらの実用化を考慮しても高負荷域の異常燃焼

の回避と性能の両立は不可避な課題である． 

 

 

Fig. 1.4  Possibility and a pathway for further improvement in thermal efficiency of a gasoline engine 

(Post scripted on an indicated thermal efficiency map from reference (20) ) 

 

 

以上から，高効率なガソリンエンジンの実現に向けて，超高圧縮比下における異常燃焼を回避する技

術が前提として要求される．そこで本研究では，ガソリンエンジンの超高圧縮比化を可能とする燃料の高

圧噴射を用いた新たな火花点火燃焼方式の開発と特性解明を目的とする．乗用車として一般的な自然

吸気の排気量 2.0 L相当の 4気筒ガソリンエンジンを対象に，ガソリンの噴射圧力を最大 120 MPaにま

で高め，圧縮比 17の全負荷運転において異常燃焼を回避しつつ既存の圧縮比 14のエンジンと同等

の等容度と熱効率を実現可能な燃焼技術を確立する．この技術を高負荷域に適用して熱効率の悪化を

抑制することで，将来的に部分負荷の広い領域における高圧縮比と希薄燃焼を組み合わせた熱効率改

善が，出力性能を犠牲にすることなく可能となる．さらに，実用的な計算時間でガソリンの高圧噴射を用

いた火炎伝播燃焼を予測可能な数値計算（CFD：Computational Fluid Dynamics）用モデルを構築する

ことで，筒内の現象を詳細に分析し，その特性を明らかにする． 
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1.2 先行研究 

 

1.2.1 ガソリンエンジンの異常燃焼の抑制に関する先行研究 

火花点火式ガソリンエンジンでは，燃焼の開始は点火時期により制御され，燃焼速度は回転速度に依

存した筒内の乱れと乱流火炎伝播速度により律速される．これにより，乗用車に求められる幅広い運転

領域において安定した燃焼を可能としている．一方で，通常の点火時期や火炎伝播速度から想定される

熱発生率を過剰に逸脱して燃焼することを広義に異常燃焼と呼び，高周波の圧力振動による燃焼騒音

やトルク変動を招くだけでなく，設計限界を超える強度や頻度で発生した場合にはエンジンの損傷に至

る．異常燃焼はプレイグニッションとノックに大きく分類され，さらに発生源や発生条件により様々な形態

が存在する．プレイグニッションは，オイルやデポジット，または高温に過熱された燃焼室構造体の表面

着火により点火前に燃焼を開始する現象であり，近年は特にエンジンのダウンサイジングを目的とした高

過給エンジンの低速高負荷域において不規則に発生する LSPI（Low Speed Pre-Ignition）(26)が問題とな

っている．ノックは，火炎伝播により圧縮を受けた燃焼室末端の未燃領域（エンドガス）の自着火を起点と

して，局所的かつ急峻な熱発生から筒内に圧力波が生じ，燃焼騒音（ノック音）として観測される現象で

ある．また燃焼騒音以外にも，ノックでは圧力波が燃焼室表面の温度境界層に干渉し，熱伝達率が増大

する現象が知られている(29)． このため，高速高負荷運転において連続して発生した場合には，高い熱

負荷による構造部品の溶損や油膜の脱離による焼き付きを招く．なお，プレイグニッションから高強度の

ノックを誘発する場合もあり（Super knock），発生すれば図 1.5に示すようにエンジンが運転不能に陥るよ

うな深刻なダメージを及ぼす可能性がある．これらの異常燃焼に共通する特性として，筒内が高温・高圧

であるほど発生の確率が高くなるため，高圧縮比エンジンでは対策技術の適用が求められる． 

 

 

Fig. 1.5  Samples of in-cylinder pressure history (left figure) and damaged engine components (right 

figure) resulted from the occurrence of super knock (27)(28) 

 

 

異常燃焼に関する研究は，古くは 1920年代から RicardoやWithrow らによって実施されており，エン

ジンおよび急速圧縮装置内の圧力計測や高速度直接撮影，燃焼発光計測により現象の理解が進めら

れてきた．ノックについては，火炎の急激な加速やデトネーション説も当初は有力であったが，1960 年代



第 1章 序 論 

 

- 6 - 

に Affleck らは，2-methylpentane を燃料として予混合のバーナー火炎と急速圧縮装置内の自己着火，

火花点火燃焼後のノックの 3 つの燃焼発光スペクトルを計測し，ノック発生時には予混合の火炎伝播と

は異なる自己着火に類似した冷炎反応の特徴があることを示している(30)．さらに，レーザ計測技術の発

展に伴い，1990 年代には Bäuerle と Warnatz らがエンジン筒内の 2 次元の LIF（Laser Induced 

Fluorescence）計測により，冷炎反応中に蓄積されることが知られているホルムアルデヒドがノック発生前

のエンドガスにおいて高濃度に分布している様子を直接捉えることに成功している（図 1.6）．このように，

ノック現象がエンドガスの自己着火により支配されていることが実験的に裏付けられることに並行して，

1980 年代には反応速度論と詳細反応機構に基づいたノックの予測計算も Smith と Westbrook らによっ

て試みられている(33)．以後，炭化水素特有の低温酸化反応の重要性も唱えられるようになり，経験則に

基づいていた燃料の対ノック性の指標である RON（Research Octane Number）や MON（Motor Octane 

Number）の意味も燃料の分子構造と筒内の温度・圧力履歴から理論的に解釈できるようになった(34) (35)．  

 

 

Fig. 1.6  High concentration of formaldehyde (CH2O) visualized in the end gas 

before auto-ignition by 2D-LIF (31)(32) 

 

ノックの対策については，古くはテトラエチル鉛（TEL）等の添加剤の使用を含む燃料の耐ノック性の

向上が主であり，エンジンにおいてはノックが発生しない圧縮比，点火時期で運転させることが実用上の

設計方針であった．しかしながら，上述のように現象の支配因子の理論的な分析・予測が可能となり，燃

料の耐ノック性に依存しない様々な手法が提案されるようになる．エンドガスのノック発生を簡易的に検

討する手法として，ノックの発生時期𝑡𝑖𝑔𝑛を以下のの積分型の式で表現する Livengood-Wu 積分(36)が提

案されている．  

 ∫
1

𝜏𝑖𝑔𝑛
𝑑𝑡

𝑡=𝑡𝑖𝑔𝑛

𝑡=0

= 1 (1.1) 

ここで，𝜏𝑖𝑔𝑛は着火遅れ時間であり，以下の式(1.2)に示す燃料と酸素の反応を考慮した一般的な 1 段

のアレニウス式で表現できる． 

 𝜏𝑖𝑔𝑛 = 𝐴[𝐹𝑢𝑒𝑙]
𝑎[𝑂2]

𝑏exp(−
𝐸

𝑅𝑇
) (1.2) 
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式(1.2)中の𝐴は衝突頻度因子，[𝐹𝑢𝑒𝑙]と[𝑂2]はそれぞれ燃料と酸素のモル密度，𝐸は活性化エネルギ

ー，𝑅はガス定数，𝑇は温度である．上述の式に基づけば，ノックを回避するためには着火遅れ期間を長

期化することがまず有効であると言え，そのためには，エンドガス温度の低減，燃料濃度の低減，酸素濃

度の低減が必要となる．エンドガス温度を低減する手法としては，可変動弁系を用いた残留ガス量の低

減（37）(38)をはじめとして，燃料の筒内直接噴射（以下，直噴）と潜顕熱による冷却(39)，受熱の抑制を含む

吸気冷却(40)等が行われている．また，圧縮行程以後も冷却水の流れ制御(41)やオイルジェット(42)による壁

面温度制御での冷却促進も見られるが，軽負荷域における冷却損失や機械抵抗損失の悪化を招く場合

がある．この対策として，ウォータージャケットスペーサーによりシリンダライナーの温度分布を最適化し，

弊害を軽減している例(43)も見られる．燃料および酸素濃度の低減については，排気された CO2，H2O，

N2で構成される高温の不活性ガスを熱交換器で冷却して筒内に再導入する Cooled EGR（Exhaust Gas 

Recirculation）が有効である．過給エンジンにおいては適用例(44)があるが，自然吸気エンジンでは酸素

分圧の低下が避けられないため WOT 条件で適用した場合には出力が犠牲となる．また，多くの Cooled 

EGR システムには応答遅れが存在し，乗用車のドライバビリティに寄与する過渡的なトルク特性との両立

が課題となる場合がある．その他，近年では高過給エンジンにおいて水噴射による冷却を実施している

例も多数報告されており(45)(46)(47)，潜顕熱による冷却効果に追加して，比熱比低下による圧縮端温度低

減の両面で効果が期待できる．ただし，有効な効果を得るためには燃料噴射量相当の水噴射量を要求

し，オンボード回収システム(48)の必要性やオイル希釈，極低温環境下での氷結といった課題もあり，広く

は用いられていない．この他，可変圧縮比機構(49)によりノックを回避する手段も実用化されており，過給

エンジンにおいて従来は低圧縮比下のために犠牲となっていた軽負荷域の熱効率の回復に対して極め

て有効な手段である．しかしながら，複雑なリンク機構を搭載する必要があり，また中高負荷域以上では

圧縮比を低下させて異常燃焼を回避するため，実質的には点火時期の遅角と同様で熱効率が悪化する

といった課題がある． 

着火遅れ期間の長期化と並行して，ノックに対しては火炎伝播の急速化も有効であるとされている(50)．

これは，着火遅れ期間内，すなわち式(1.1)の着火判定時期である𝑡𝑖𝑔𝑛に至る前に火炎伝播を完了させ

れば自己着火に至らないためである．火炎伝播の急速化の先行研究については 1.2.3節でも述べるが，

図 1.7 に示すように燃焼室にスキッシュ領域を設け，上死点近傍の押出し流れ（スキッシュ流）を強化し，

燃焼後半の火炎伝播速度を高めることで，耐ノック性が向上することが確認されている(51)(52)．また，副室

式の点火プラグ（PCP：Pre-Chamber Plug）を用いて多点点火的に燃焼を開始し，さらに副室からの噴流

により燃焼の急速化を図ることでノックを改善している例も見られ(53)，圧縮比 10 のエンジンを基準として

+3 程度の高圧縮化が可能とされている．なお，吸気行程時に筒内に生成される環状渦（タンブル流）や

旋回渦（スワール流）の強化もガソリンエンジンの代表的な燃焼促進手法であるが，同時に筒内全域の

熱伝達率が増加するため，受熱による筒内温度の上昇や熱損失の増加を招き(54)，燃焼期間の短縮によ

る熱効率改善効果を相殺する場合がある．このため，これらの手法を適用する場合には個々の作用を見

極めた上での最適な設計が要求される． 

以上のように，高圧縮比化の弊害となるノックに注目した場合，多くの手法の基本的な考え方は燃料

の着火遅れ期間の長期化，または，燃焼の急速化によりエンドガスが自己着火に至る前に火炎を末端

部まで伝播させることを狙いとしている．これらの手法を単独，または複数組み合わせることによって近年

は図 1.8に示すように圧縮比 14程度までの高圧縮比化が可能となった(55)． 
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Fig. 1.7  Improvement of knock limit and toque by optimized squish flow and combustion 

enhancement (51) 

 

 

Fig. 1.8  Comprehensive measures against knock mitigation for achieving compression ratio of 14 (55) 

  



第 1章 序 論 

 

- 9 - 

異常燃焼を回避した上で圧縮比を 17 にまで上げるためには，さらなる対策が要求される．図 1.9 は，

圧縮比 13.5 のエンジンを基準として，圧縮比を 17 まで上げた際の負荷に対するエンジン回転数 2000 

rpmの正味熱効率と燃焼重心位置を実験により調べた先行研究例である(56)．圧縮比 13.5では，高負荷

域まで燃焼重心をノックにより遅角させることなく，熱効率も維持できている．圧縮比 17 にした場合，ノッ

クの発生しない部分負荷域においては熱効率改善が可能となっているものの，BMEP（Brake Mean 

Effective Pressure）=650 kPa 以上ではノックにより燃焼が遅角し，熱効率も急激に低下する．ここで IVC

（Intake Valve Closure）を遅閉じにして有効圧縮比を低下させ，ミラーサイクルとすることでノックを回避し

て燃焼進角と熱効率の回復が可能となるが，BMEP が 750 kPa 以上では再びノックにより燃焼重心の遅

角と熱効率低下が見られる．なお，有効圧縮比低下は充填効率の低下も同時に招くため，圧縮比 13.5

と比較して最大 BMEPの低下は避けられない．一般的な排気量 2.0 Lの自然吸気の乗用車用エンジン

では，2000 rpmの低回転域においても BMEP として概ね 1200 kPa以上が実用トルク（190 Nm）として求

められるが，圧縮比 17においてその要求を満たすためには，本来の膨張比に近い有効圧縮比による運

転（オットーサイクル）とした上で，高負荷域の異常燃焼を抜本的な対策で回避することが要求される． 

 

 

Fig. 1.9  Brake thermal efficiency and 50% mass burn fraction position of compression ratio of 13.5 

and 17 at 2000 rpm with different IVC timing (𝜆=1, EGR=20 %)(56) 

 

 

ここで，式(1.1)に注目すると，着火時期𝑡𝑖𝑔𝑛は着火遅れ期間𝜏𝑖𝑔𝑛の長期化以外にも，積分開始時期で

ある𝑡 = 0を遅らせることで，平行して遅延可能であることが分かる．これは，燃料の直噴化により噴射時

期（SOI：Start of Injection）を点火開始直前にまで遅角することで実現できる．しかしながら，混合気の形

成速度が大きな課題となるため，実施例は少ない．近年では，津田らが最大 40 MPaのガソリンの噴射系

を用いた遅角噴射コンセプトを提案している(57)．図 1.10 に示すように，小径の多噴孔インジェクタを備え

た圧縮比 13の単気筒エンジンを用いて，2000 rpmの全負荷条件で上死点前-20 deg.aTDCまでの遅延

噴射によるノック改善効果を評価した．その結果，ベースの PFI（Port Fuel Injection）方式と比較して，ノッ

クの回避により燃焼質量割合（MFB：Mass Fraction Burned）の重心位置に相当する𝑀𝐹𝐵50%位置を 4 

deg.CA進角できることを示している．ただし，これは高圧縮比化のポテンシャルとしては+1程度に相当し
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(58)，効果としては大きくない．燃焼期間も最大で約 1割程度短縮することが確認されたが，SOIを上死点

近くまで遅角すると短縮化の効果は見られなくなり，同時に𝑀𝐹𝐵50%位置が遅角している．また，熱発生

量が PFI 条件から低下していることから，未燃損失やスモークの悪化が考えられ，混合気形成が不十分

なまま燃焼していることが考えられる． 

 

 

 

Fig. 1.10  Retarded fuel injection timing concept and engine performance results (Example 1) (57) 

 

 

より高い噴射圧力のガソリン遅延噴射を用いた例として，Tanaka らは，燃料噴射圧力と圧縮比をそれ

ぞれ 80 MPa と 15.2にまで高め，図 1.11に示す単噴孔の中心噴射の構成で Lift-off燃焼（火炎が噴霧

下流に定在した予混合の噴射率律速の燃焼）を試みている(59)．高圧縮比にもかかわらず，異常燃焼が
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回避できており，さらに未燃損失やスモークの発生も伴うことなく安定的な燃焼を実現している．また，可

視化エンジンを用いて LIF計測により点火点断面の空燃比（A/F）も観察し，上死点近傍噴射にもかかわ

らず点火点においては量論空燃比に近い良質な混合気が形成されることを確認している．これは，ガソリ

ンの高圧噴射が燃料と空気の急速混合を実現する上で有効であることを示唆するものである．ただし，

熱発生率が火炎伝播速度ではなく噴射率に依存しているため，高負荷や高回転時には燃焼期間が長

期化する点や，実用を想定して多噴孔化する際の点火点や噴霧の配置方法が課題として挙げられる． 

 

 

 

Fig. 1.11  Retarded fuel injection timing concept and engine performance results (Example 2) (59) 

 

 

このように，燃料の噴射時期を遅延し，混合気が高圧高温場に暴露される時間を短縮することで異常

燃焼を回避する手法は理論的には有効と考えられるが，先行研究例においては十分な効果や実用的な

性能が得られるまでには至っていない．これは，燃焼室形状を含む混合気形成に課題がある他，ノック

の回避や熱効率の維持にとって重要な燃焼速度が要件を満たしていないことが原因と考えられる．実際

に圧縮比 17で圧縮比 14 と同等以上の熱効率を実現するために必要な遅延噴射燃焼コンセプトの要件

を，藤川らは Livengood-Wu積分を用いた 0次元モデルにより見積もっている(20)．2000 rpmの全負荷を

対象として，まず図 1.12 の左に示すように圧縮比 14 から 20 まででプレイグニッションを回避するために

必要なSOIの要求遅角量を計算し，圧縮比17においては-12 deg.aTDCが進角限界となることを示した．

次に，その進角限界の SOIにおいてノックを回避しつつ，圧縮比 14と同等以上となる燃焼期間と燃焼開

始時期（点火時期）を計算し，図 1.12の右に示すように点火時期は 9 deg.aTDC，燃焼期間は 20 deg.CA

が要求されることを示した．これらの要求を満たした場合に予想される熱発生率と燃焼圧力線図を図
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1.13 に示す．圧縮比 14 の燃焼と比較して燃焼の開始は遅れているものの，その後に急速に燃焼するこ

とで高い膨張圧力が得られている．このとき，噴射開始から点火までの許容間隔は 2 msec となっており，

短期間で混合気を形成する機能が要求される．また，燃焼期間は圧縮比14の45 deg.CAから20 deg.CA

までに短縮する必要があり，既存のエンジンから 2.25倍以上の燃焼速度を実現する必要がある．  

以上を目標とした燃焼技術を確立することで，近年圧縮自着火を併用することで圧縮比 16を実現した

エンジン(25)から，さらに圧縮比 1 ポイント増大させた圧縮比 17 においても異常燃焼を回避しつつ，実用

的な性能を維持したままガソリンエンジンのさらなる高効率化が可能となると予想される．そのためには，

短期間での混合気形成を可能とするガソリンの高圧噴射技術と，それをさらに効率的に火炎伝播の加速

に利用した急速燃焼技術が必要となる．次節以降では，これらの先行研究について言及する． 

 

 

 

Fig. 1.12  Requirements for avoiding pre-ignition and knock at compression ratio 17 (20) 

(Left figure: SOI advancement limit, Right figure: Ignition timing and combustion duration requirements) 

 

 

 

Fig. 1.13  Estimated heat release rate and combustion pressure at compression ratio 17 for achieving the 

same thermal efficiency as that of compression ratio 14 (20)  
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1.2.2 ガソリンの高圧噴射に関する先行研究 

予混合気の火炎伝播燃焼を行う火花点火式ガソリンエンジンにおいて，燃料の噴射系は液体のガソリ

ンを供給し，空気との混合気の形成を担う重要な部品である．乗用車においては，アイドルから高回転の

全負荷までの運転条件に応じて吸入空気量が大きく変化するが，全域において量論空燃比に近い混合

気が形成できるように精密に供給量を制御する必要がある上，ドライバーのアクセル操作に追従して遅

れ無く燃料を供給することが求められる．さらに近年では，排気中の有害物質や燃料消費率の低減の観

点から形成される混合気の均質性も重要な要件となっており，燃料の微粒化から蒸発，そして空気との

混合までを適正に制御する必要がある．こうした中で，燃料の供給方式も 1970 年代までは吸気系の上

流に設けられた機械式の気化器を用いた方式が主流であったが，電子制御を含む噴射系技術の発展

に伴って SPI（Single Point Injection）から気筒ごとの PFI とより筒内に接近した位置での燃料供給方式に

移り変わり，現在では多くの乗用車において直噴である DI（Direct Injection）方式が採用され，精密な噴

射量と混合気の制御が可能となった． 

ガソリンの直噴技術は，船舶や航空機用エンジンを対象として古くは 1910年代から開発が行われてい

るが，乗用車用としては，1952年に 2 ストロークの 2気筒直噴エンジンを Goliath社が少量生産している

(60)．2 ストロークエンジンにおいては掃気時の燃料の吹き抜けが問題となるが，直噴化によりその抑制が

可能となり，燃料消費率の改善に効果があったとされる．また，4 ストロークエンジン用としても 1954 年に

はDaimler-Benz社がスポーツカーの 300 SL用に直列 6気筒の直噴ガソリンエンジンを生産している（図

1.14）．燃料は気筒毎にプランジャー式の列型ポンプで圧送され，燃料噴射圧力は 4.5 MPa 程であった

とされる．全回転域において出力と燃料消費率が改善され，当時からガソリンの直噴化によるメリットは確

認されていたが，高いコストや燃料消費率に対する社会的ニーズが低かった背景もあり，広くは普及しな

かった．その後，1960 年から 1980 年代にかけては直噴方式の混合気形成機能に着目し，ガソリンエン

ジンの成層燃焼を試みた研究が多く実施されている．Texaco社の TCCS（Texaco Controlled Combustion 

System）燃焼(63)，MAN社の FM燃焼(64)，Ford社の PROCO（Programmed Combustion）燃焼(64)(65)が代

表的なコンセプトであり，ピストンにキャビティを設けて圧縮行程で燃料を筒内に噴射し，点火プラグ周り

に成層化された混合気を形成することで希薄燃焼を行っていた．これらのエンジンコンセプトも熱効率改

善の面では有効性が確認されていたが，一部の少量生産を除いて普及することは無かった．理由として，

当時の自由度の低い機械式インジェクタや低い噴射圧力では，幅広い運転領域において排気性能と熱

効率を両立することが困難であったことが挙げられる．特に噴射圧力については，例えば Ford 社の

PROCO 燃焼では 最大でも 2 MPa 程度であったとされ，高負荷域の空気過剰率が低下する領域では

混合気形成に課題が生じ，未燃の HCや CO，そして燃料消費率が悪化した． 

1990 年代以降では，直噴インジェクタの電子制御化と 10 MPa を超える噴射圧力の高圧化により，飛

躍的に噴射の自由度が高まる．これにより，三菱自動車工業社のGDIエンジン(67)をはじめとして，多くの

自動車メーカーにおいて直噴ガソリンエンジンが開発される(68)(69)(70)．またこの頃より，運転条件や燃焼

に応じて筒内の混合気分布が幅広く制御されるようになる．例えば，図 1.15 に示すように最大噴射圧力

20  MPa のピエゾ駆動型高応答インジェクタを用い，運転領域ごとに噴射時期と回数を制御し，成層燃

焼から均質予混合燃焼までを運転シーンに応じて切り替える直噴エンジンが開発されている(71)．このよう

に，燃料の直噴技術の進化は燃焼の高度化にも寄与しており，ガソリンエンジンの高効率化を進める上

で重要な役割を担っている．また，その進化には燃料の高噴射圧化が大きく貢献している． 
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Fig. 1.14  Cross-sectional image (left figure) and performance comparison against a carburetor engine 

(right figure) of the direct injection gasoline engine for the Daimler-Benz 300 SL (61)(62) 

 

 

 

 

 

 

Fig. 1.15 The parametric operating mode map of a recent mass production direct injection 

gasoline engine (71) 
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直噴ガソリンエンジンにおける燃料の噴射圧力は，混合気の形成速度に大きな影響を及ぼす．燃料

はインジェクタの噴孔から液柱として噴射されるが，内部の乱れや気液間の相対速度に応じて液滴表面

に不安定な振動が発生し，それが進行して界面が崩壊することで液滴へ分裂する．さらに液滴の再分裂

が進むことで噴霧内の空気導入が促され，また液滴径も減少することで総比表面積が増加して蒸発速

度も高まる．すなわち，高噴射圧化により初期の液相速度が高まれば，これらの微粒化から蒸発，混合ま

での全ての過程が促進されることになる．また，高噴射圧化は噴射率の増加にもつながるため，噴射期

間の短縮を可能とし，特に高負荷や高回転運転時の混合時間が不足する場面においては混合気形成

のために必要な時間を確保するために有効に作用する． 

燃料噴霧の研究は，先行して筒内直噴技術が発展してきたディーゼル噴霧における研究例が多く，

古くは 1920年代から NACAの Beardsleyによって実施されている(72)．高速度撮影が可能な実験装置を

構築した上で，高圧の定容容器内のディーゼル燃料を撮影し，噴霧の先端到達距離や噴霧角などの概

形的な項目について雰囲気圧力，噴射圧力を変えて観察している．1970年代以降では，このような噴霧

の直接撮影に加え，レーザ回折法や PDA（Phased Doppler Anemometry）(73)などの新しい計測技術も開

発され，ディーゼル噴霧の分裂長さ，先端到達距離，および噴霧角や粒径分布などの主要な特性値が

実験式として整理された．例えば，Hiroyasu らは噴霧の分裂時間𝑡𝑏や液滴のザウター平均粒径𝑋32

（SMD：Sauter Mean Diameter）を計測して図 1.16 のように噴射圧力に対する特性を明らかにし，式(1.3)

および式(1.4)の実験式を提案している(74)． 

 

 

Fig. 1.16  The effect of injection pressure against break-up time (left figure) and SMD (right figure) of 

a diesel fuel spray (74)  

 

 𝑡𝑏 = 28.65
𝜌𝑙𝑑

√𝜌𝑎∆𝑃
 (1.3) 

 
𝑋32
𝑑
= 0.38𝑅𝑒0.25𝑊𝑒−0.32 (

𝜇𝑙
𝜇𝑎
)
0.37

(
𝜌𝑙
𝜌𝑎
)
−0.47

 (1.4) 

ここで，𝜌と𝜇は密度と動粘度を表わし，添字の𝑙と𝑎はそれぞれ燃料と空気を示す．また，𝑑は噴孔径で

あり，∆𝑃は噴射と雰囲気の圧力差である．2 つの無次元数𝑅𝑒はレイノルズ数，𝑊𝑒はウェーバー数であり，

𝑣𝑣𝑒𝑙を気液間の速度差，𝜎を液滴の表面張力として，それぞれ以下の形で表わされる． 

 𝑅𝑒 =
𝜌𝑙𝑣𝑣𝑒𝑙𝑑

𝜇𝑙
 (1.5) 
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 𝑊𝑒 =
𝜌𝑎 𝑣𝑣𝑒𝑙

2 𝑑

𝜎
 (1.6) 

上記の関係から，分裂の早期化と液滴径の低減を同時に進めるためには，噴孔径𝑑の縮小か高噴射

圧化（液滴速度の増加）が有効であることが分かる．ただし，噴孔径の縮小は噴射率の低下を招くため，

噴射期間が長期化して燃焼までの混合時間が不足するという課題も生じる．なお，上記は直線型の円筒

噴孔における実験式であり，噴孔内部の形状を変更することで噴孔径や噴射圧力を固定したまま微粒

化特性を制御する手法も取られているが(75)(76)，これらにおいても燃料の噴射エネルギー，すなわち噴射

圧力が重要であることに変わりはない． 

ディーゼルエンジンにおける高圧噴射の効果として，1980年代に Kato らは，最大 250 MPaの高圧噴

射を可能とする流体増圧型のユニット式噴射系を構築し，噴射圧力 40 MPaの従来型ジャーク式噴射系

と比較して PM（Particulate Matter）を 80 %以上低減可能なことを単気筒エンジン実験により確認している

(77)．実際のエンジン筒内の燃焼では，燃料が蒸発した後の気相の当量比分布が重要であるが，近年で

はその観察も可能となっている．SuzukiおよびNishidaらは，2波長レーザ吸収・散乱光度法（LAS：Laser 

Absorption-Scattering）により，ディーゼル噴霧の液相および蒸気相の定量的な濃度計測を可能とし(78)，

Yamakawaらによりガソリン噴霧への適用も行われている(79)．Yamauchiらは，このLAS計測手法を用い，

多噴孔ディーゼルインジェクタにおいて噴射圧力が噴霧の蒸発速度に及ぼす影響を調査した．図 1.17

に示すように，噴射圧力を 80 MPaから 180 MPaにまで高めることで，完全蒸発に至る時間は約 1/2にま

で短縮され，同時に噴霧の分散性も向上し，均質化が進むことが確認されている(80)．このように，ディー

ゼルエンジンにおける高圧噴射の有効性は早くから確認されており，噴霧単体試験による混合気形成挙

動の評価からもその有効性を定量的に説明することが可能となっている．近年では，300 MPaを超える噴

射圧力(81)や，噴射率制御(82)などの新しい技術も検証されており，今後も発展を続けていくものと予想さ

れる． 

 

 

Fig. 1.17  The effect of injection pressure against liquid and vapor phase distribution of diesel 

sprays (left figure) and a comparison of the evaporation ratio for each injection pressure 

(right figure) (80) 

 

ガソリンエンジンの直噴技術においては，現在量産されている多くの噴射系の最大噴射圧力は 20～

35 MPa程度であり，図 1.18に示すように高圧化の進むディーゼルエンジンと比較して低い．噴射系の対

Injection pressure = 80 MPa Injection pressure = 180 MPa



第 1章 序 論 

 

- 17 - 

応が困難という構造面の理由もあるが，ガソリンエンジンでは高負荷を中心として吸気行程噴射により均

質予混合気を形成する場面が多い点も背景にある．すなわち，雰囲気密度の低い場において吸気流動

による攪拌効果も利用して混合気を形成するため，そもそも高い噴射圧力を要求しない．一方で，欧州

では 2014年の排出ガス規制である EURO 6から，従来のディーゼル車だけではなくガソリン車も排気中

の粒子状物質である PMの重量に加え，その粒子数である PN（Particulate Number）も規制対象となった．

さらに 2017 年の EURO 6c/6d-TEMP 規制からは，ディーゼル車並みの厳しい排出基準となる上，台上

試験の他に実走行の RDE（Real Driving Emissions）での試験も実施されている(86)．これにより，直噴ガソ

リンエンジンにおいても PMおよび PNの低減に向けた対策が求められており，燃焼上の対策のひとつと

してガソリンの高噴射圧化が注目されている． 

 

 

Fig. 1.18  Historical trends of fuel injection pressure of direct injection systems in 

passenger car engines (83)(84)(85) 

 

 

50 MPaを超えるガソリンの高圧噴射に関する研究は，2000年代にNauwerckらが実施している(87)．高

圧の定容容器内において噴射圧力 50 MPaまでのガソリン噴霧の噴霧先端到達長さや液滴粒径（SMD）

を 2 次元のレーザ散乱光撮影および PDA により計測し，噴霧長さは高噴射圧化により大きく伸びること

はないものの，SMD については図 1.19 に示すように噴射圧力を 20 MPa から 50 MPa に高めることで

40 %以上低減されることを確認している．また，噴霧上流の周囲空気の流速分布を PIV（Particle Image 

Velocimetry）により計測し，高圧噴射条件では噴霧内への高い流速の空気導入流れが形成され，蒸発

の促進に寄与していると述べている．より詳細に高圧のガソリン噴霧の特性を調査している例として，

Payri らは，定容容器において噴射圧力 150 MPa までのディーゼルとガソリンの非蒸発噴霧を同一の噴

射系を用いて比較している(88)．噴射率計測も併せて実施し，同じ噴射圧力でも密度の小さいガソリンは

質量流量がディーゼルと比較して減少するものの，噴霧の貫徹力や発達過程に燃料の粘度や表面張力

の違いに起因した大きな差は見られず，噴霧角や噴霧先端到達長さはディーゼルとガソリンで高圧噴射

条件下でも同じような特性となることを示している．また，Medina らも同様に噴射圧力 150 MPa までのガ

ソリンの非蒸発噴霧を観察し，ディーゼル噴霧用に構築された Hiroyasu らのモデル(74)を含む各種実験

式が，一部の条件を除いてガソリン噴霧の挙動を概ね良好に再現可能なことを示している (89)．
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Yamaguchi らは，噴孔形状（通常の円筒型と拡大および縮小テーパ型）を変更したインジェクタを用いて，

噴射圧力 150 MPa までの非蒸発噴霧について SMD を含めて観察している(90)．図 1.20 に示すように，

分裂時間と SMD は噴射圧力 100 MPa までは大きく減少するが，それ以上では飽和傾向にあり，さらに

高密度条件下では噴孔形状による微粒化特性の差も縮小する結果が示されている． 

 

 

Fig. 1.19  Droplet velocity and SMD of high-pressure gasoline injection up to 50 MPa (87) 

 

 

 

Fig. 1.20  Breakup time and temporal changes of SMD of high-pressure gasoline injection 

up to 150 MPa (90) 

 

 

実際の高圧縮比エンジンの蒸発場におけるガソリンの混合気形成速度については，藤川らが圧縮行

程噴射による異常燃焼回避コンセプトの提案と併せて評価している(20)．筒内の温度と圧力を模擬した高

圧容器において，ガソリンの噴射圧を 20 MPaから 120 MPaにまで高めた際の自由噴霧の液相および気

相の当量比分布を先述の LAS法(78)(79)により計測し，圧縮比 17において異常燃焼を回避するための条

件である混合気形成速度の実現性を検証した．図 1.21 に実験条件と液相および蒸気相の濃度分布の

積算値から算出された，各噴射圧力における蒸発割合の時系列変化を示す．また，図 1.22 に噴射圧力

ごとの噴霧の液相と蒸気相の濃度分布を示す．1.2.1節で述べたように，圧縮比 17 で異常燃焼を回避し

つつ圧縮比 14 と同等の熱効率を得るためには，噴射開始後 2 msec以内に蒸発を完了させて混合気形

成を完了させる必要があるが，図 1.21の蒸発割合の結果においては，噴射圧力 80 MPa以上であれば
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要求を満たすことが可能となっている．図 1.22の燃料濃度分布に注目すると，噴射圧力を高めることによ

って液相の到達距離には変化は見られないものの，蒸気相についてはより下流方向に伸びており，さら

に噴霧の中心においても当量比が低く均質化が進んでいることが示されている．なお，液相長さについ

ては，噴射圧力および経過時間によらず 50 mm 以下になっており，この結果は燃焼室を設計する際に

点火のくすぶり防止などの観点から確保するべき噴霧輸送距離として考えることができる． 

 

 

Fig. 1.21  Experimental conditions and the increase of evaporation ratio for gasoline sprays with high 

pressure injection up to 120 MPa (20) 

 

 

Fig. 1.22  The effect of injection pressure against liquid and vapor phase distribution of gasoline sprays 

with injection pressure up to 120 MPa (20) 
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このように，ガソリンの噴射圧力を 100 MPa 程度にまで高めることによってディーゼル噴霧と同様に混

合気の形成時間は大幅に短縮され，点火直前の遅延噴射にも対応できる可能性が複数の研究によって

示唆されているが，実際に高圧縮比のエンジンに適用して燃焼上の効果を確認した例は少ない．ディー

ゼルエンジンに近い圧縮着火燃焼を目的として実施している例は複数見られるが(92)(93)，本研究におい

て対象としている火炎伝播燃焼に適用した例としては，Buri らが図 1.23 に示すセンター噴射のスプレー

ガイド方式の燃焼系において，100 MPa までのガソリン高圧噴射を用いた成層燃焼を圧縮比 11 の単気

筒エンジンにおいて評価している(94)．この研究における目的は，成層燃焼の高負荷限界を拡大すること

にあり，噴射圧力 20 MPaの予混合燃焼および成層燃焼と噴射圧力 100 MPaの成層燃焼を比較してい

る．噴射圧力 20 MPa の成層燃焼では，エンジンの負荷を表す図示平均有効圧力（IMEP: Indicated 

Mean Effective Pressure）が 6 barを超え，空気過剰率𝜆が 1.5を下回ると FSN（Filter Smoke Number）換

算のスモーク排出量が増加し，成層燃焼が困難となる．一方で噴射圧力を 100 MPa まで高めることによ

って，IMEP=8 bar，𝜆=1.2 まではスモークの増加無く成層燃焼が可能となっており，同時に燃焼変動率

（CoV：Coefficient of Variation）や NOxの低減も確認されている．ただし，IMEP 8 bar以上の量論空燃

比に近い条件ではスモーク排出量が大幅に増加しており，本研究で対象としているような全負荷におい

て予混合燃焼並みの性能とするためには高圧噴射と併せて適切な燃焼室形状の設計が必要となること

が示唆される． 

 

 

Fig. 1.23  Lean stratified DISI combustion performance with high-pressure gasoline injection at 2000 

rpm (hom.: homogeneous, strat.: stratified) (94) 

 

以上のように，噴霧単体試験ではディーゼル噴霧と同様にガソリンの高圧噴射化は高密度場におい

ても大幅に微粒化と混合気の形成速度が改善される結果が得られており，異常燃焼を回避した点火直

前の噴射でも十分に燃焼可能な混合気を形成できる可能性が示されている．しかしながら，実際にエン

ジンに適用して検証した例は少なく，特に高圧縮比エンジンの異常燃焼回避を目的に高負荷域の量論
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空燃比で火炎伝播燃焼を実施している先行研究例は見られない．本研究で目標とする燃焼コンセプトを

実現するためには，ガソリンの高圧噴射化に併せて，エンジン筒内における混合気形成や燃焼過程，お

よびそれらを支配している現象を解明した上で，その機能を最大化する燃焼室を設計する必要がある． 

 

 

1.2.3 ガソリンエンジンの乱流燃焼速度の向上に関する先行研究 

ノックの回避に対しては燃焼期間の短縮が有効であるが，1.2.1節で述べた通り圧縮比 17では未燃領

域の着火遅れ時間が極めて短いため，既存の圧縮比 14 のエンジンの燃焼に対して 2 倍以上の燃焼速

度の実現が求められる．ここでは，ガソリンエンジンの燃焼速度の向上のために求められる条件について

先行研究を参考に整理しつつ，実現手段について述べる． 

火花点火式ガソリンエンジンは予混合の乱流火炎伝播燃焼を基本としており，その燃焼速度は火炎

伝播速度に依存する．燃焼の過程としては，圧縮開始前に形成された燃料と空気の予混合気に対し，

上死点近傍で燃焼室内の 1点または複数点において火花点火を行い，吸気行程時の流動やピストン圧

縮動作により生成された乱れの運動と熱および物質の拡散作用により，筒内に一様に火炎を伝播させる．

この基本的な燃焼形態は 1876 年に Otto がガソリンエンジンを発明して以来変わっていないものの，筒

内の火炎伝播の詳細な現象については現在においても不明瞭な点が多く，応用が先行して進んできた．

乱流燃焼の理論的な実験研究を初めて実施したのは Damköhlerであるとされており(95)(96)，1940年代に

プロパンを燃料としたブンゼンバーナー火炎を用いた実験から，乱流燃焼速度は𝑅𝑒数の平方根と比例

関係にあることを示した．また，火炎帯厚さに対して十分に大きな乱れは，火炎内部の構造に影響を与

えず，表面を湾曲させる作用のみが働くものとして，図 1.24に示すしわ状層流火炎の概念を示している． 

 

 

Fig. 1.24  The effect of coarse-body turbulence on a flame surface proposed by Damköhler (96) 

 

 

上記の概念に従えば，乱流燃焼速度𝑆𝑇と層流燃焼速度𝑆𝐿の比は以下の式に示す火炎表面の面積比

（𝐴𝑇 𝐴𝐿⁄ ）と等しいことになる． 

 
𝑆𝑇
𝑆𝐿
=
𝐴𝑇
𝐴𝐿

 (1.7) 

ここで，平面状の層流火炎においては主流速度𝑢̅ ≒ 𝑆𝐿であるので，式(1.7)右辺の面積比は，幾何学

的な相似関係から乱れ𝑢′を用いて以下の以下の式として表わすことができる． 
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𝐴𝑇
𝐴𝐿

= 1 +
𝑢′

𝑆𝐿
 (1.8) 

従って，式（1.7）と式（1.8）から，以下の関係が得られる． 

 𝑆𝑇 = 𝑆𝐿 + 𝑢
′ (1.9) 

火炎帯内部の化学反応と流れの作用を分離して考える，いわゆる Flamelet 理論(97)にも繋がるこの基

礎的な概念は，現在においてもエンジン設計で乱流燃焼速度の向上を検討する際にしばしば用いられ

る．すなわち，温度や当量比により層流燃焼速度𝑆𝐿を高めつつ，筒内流動により乱れ𝑢
′を強化すること

がエンジン筒内の乱流燃焼速度を高める上での基本と言える．しかしながら，その後の多くの研究により

乱流燃焼速度は乱れの単調増加とはならないことが明らかになっている(98)．Peters は，乱れが過度に強

い場合，微小領域の分子拡散速度に火炎帯の化学反応速度が追従できなくなる可能性を考慮し，化学

反応と流れの特性時間の比であるダムケラー数（𝐷𝑎）を用いて式(1.11)の乱流燃焼速度式を提案してい

る(99)．この式に基づいた場合，乱流強度𝑢′と乱流燃焼速度の増加量(𝑆𝑇 − 𝑆𝐿)の関係は，𝐷𝑎数に対して

図 1.25のような変化を示す． 

 𝐷𝑎 =
𝜏𝑇
𝜏𝐿
=
𝑆𝐿𝐿

𝑢′𝑙𝑓
 (1.10) 

 
𝑆𝑇 − 𝑆𝐿
𝑢′

= −𝛼𝐷𝑎 +√𝛼2𝐷𝑎2 + 4𝛼𝐷𝑎 (1.11) 

 

 

Fig. 1.25  The increase of burning velocity normalized by turbulence intensity as a function of 

Damköhler number (comparison against experimental data) (99) 

 

式(1.10)の𝜏𝑇と𝜏𝐿はそれぞれ乱れと化学反応の特性時間，𝐿は乱れの積分スケール，𝑙𝑓は火炎帯厚さ

であり，また式(1.11)の𝛼はモデル定数となる．図 1.25から，𝐷a数が大きい領域では𝑆𝑇は𝑢
′に応じてほぼ

比例的な関係となるが，概ね 1 を下回る領域，すなわち流れの特性時間に対して反応物の滞在時間が

短くなる条件においては，(𝑆𝑇 − 𝑆𝐿) 𝑢
′⁄ は 1 を下回り，乱れは乱流燃焼速度を低める方向にも作用する

可能性があることが分かる．時間的な特性値以外にも，乱れのスケールと火炎帯厚さの関係も重要とされ
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ており，以下の式に示すカルロビッツ数𝐾𝑎と乱流構造ダイアグラム
(99)を用いてしわ状層流火炎以外の火

炎形態も整理されている．ここで，𝜂は乱れの最小スケールであるコルモゴロフ・スケールである． 

 𝐾𝑎 =
𝑙𝑓
2

𝜂2
= (

𝑢′

𝑆𝐿
)

3 2⁄

(
𝑙𝑓

𝑙
)

1/2

 (1.12) 

乱流構造ダイアグラムに基づけば，𝐾𝑎数が 100を上回る領域では乱れの渦が火炎内部の反応帯を侵

食し，いわゆる分断火炎（Broken Reaction Zone）となって明確な火炎帯が維持されなくなるとされており，

実用的には𝐾𝑎数が 1 を上回れば安定的な燃焼は困難となる(100)．一方で，実際の乱れと火炎の相互作

用については未解明な点が多く，実験的な観察も困難であるため，近年では局所の火炎構造に注目し

て詳細反応機構と 3 次元 DNS（Direct Numerical Simulation）を用いた数値実験による解明が試みられ

ている．その中で，店橋らはそもそも乱れ強度と乱流燃焼速度の間には強い相関は見られず，直接的に

は場のひずみ速度𝑆𝑖𝑗が重要であることを指摘している
(101)．このように，乱流強度を高めることで乱流燃

焼速度は増大するが，そのメカニズムは複雑であり，特に乱れが強い場においてはその強度に対して比

例的に火炎伝播が促進されるものとは限らない．さらに，後述するように乱れの強化と併せてそのスケー

ルも制御することの有効性も唱えられている． 

ここまで述べた乱流火炎に関する理論は，理想的な平面火炎や一様な等方性乱れを対象としている

が，実際のエンジン筒内では点火点を中心に半径を拡大させながら伝播する非定常な球状火炎となっ

ており，乱れのサイズも様々である．このような場合，平面火炎とは乱れのスケールの影響が異なることも

指摘されており，エンジンにおいて乱流燃焼速度を効率的に高めるためにはその影響も考慮する必要

がある．Ting らは，火炎のサイズに応じて表面の湾曲に作用する乱れのスケールも変化し，特に火炎半

径の小さい初期火炎に対しては同様に小さいスケールの乱れが燃焼速度の向上に寄与するとして，図

1.26 の概念図を示している(102)．また，永野および北川らは，図 1.27 に示すように攪拌用のファンを備え

た大型の定容容器において，ファンのサイズを変えることで異なる積分スケールの乱れ場を形成し，イソ

オクタン予混合気の球状火炎の伝播をシュリーレン像撮影により観察している(103)．その結果，積分スケ

ールの小さい条件では点火後の早い段階で火炎表面に微細なしわが形成され，特に燃焼の初期にお

いて燃焼期間が短縮されることを示している．このように，燃焼の初期においてスケールの小さい乱れが

燃焼速度の向上に寄与することは，エンジン実験の結果からも示されている．Hill は，単気筒エンジンに

おいて回転数や当量比などの運転条件を変化させ，別途得られている乱れ強さから相似則に基づいて

テイラー・マイクロスケール𝜆𝑡を推定し，点火後の着火遅れ期間を𝜏0 = 𝜆𝑡 4𝑆𝐿⁄ と定義した上で以下の経

験式を提案している(104)．ここで，𝜈は粘性係数である． 

 𝜏0 =
𝜆𝑡
4𝑆𝐿

=
1

𝑆𝐿
√
15

16

𝜈𝐿

𝑢′
 (1.13) 

式（1.13）から，積分スケールの小さい乱れを点火点周りに形成することで，点火後の着火遅れ期間を

短縮可能なことが分かる．さらに，Hill らは上記着火遅れ期間とその変動𝜎0にも比例関係があることを実

験的に見出し，以下の経験式を提案している(105)．このことは，スケールの小さい乱れは初期燃焼を促進

させるとともに，そのサイクル間変動の低減にも寄与することを示唆し，異常燃焼回避のために点火時期

を遅角した運転を行う上では重要な特性となる． 
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 𝜎0 =
2

3
(
𝜆𝑡
4𝑆𝐿

) (1.14) 

  

 

 

Fig. 1.26  A schematic image of the effect of turbulence eddy size against small and large flames (102) 

 

 

 

Fig. 1.27  The effect of turbulence integral length scale against the flame development speed and burn 

duration （𝐿𝑓 denotes the turbulence integral length scale）(103) 

(a) Small flame kernel (b) Large flame ball
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以上のように，乱れの強化と併せて，その領域や火炎の成長を最大限促進するようなスケールを考慮

することで，エンジン筒内の乱流燃焼速度を効率的に高められる可能性がある．一般的なガソリンエンジ

ンにおいては，吸気行程において新気がバルブを通過する際に高速の環状流や旋回流（スワール，タン

ブル）を形成することで乱れを誘起する．これらの吸気行程時に形成された気流は，ピストン圧縮に伴う

空間の縮小を受けて角速度を増加させつつ，壁面とのせん断によりスケールの小さく高い強度の乱れに

変換されていく(106)．この生成過程に基づけば，吸気流動の強化は乱流燃焼速度の向上に対して有効

な手法であると言え，近年でも多くの研究例が存在し(107)(108)(109)，市販エンジンでも応用されている(110)．

しかしながら，燃焼期間の短縮以外に冷却損失やポンプ損失の悪化等の副作用も指摘されている(111)． 

これに対し，本研究で対象としている高圧ガソリン噴射のように液体や気体の噴流を用いることで乱れ

を生成し，乱流燃焼速度高める手法も提案されている．噴流のような自由せん断流では，周囲気体との

速度勾配に基づいたせん断力により乱れが生成され，噴出速度に応じて乱れも強化される．1.2.1 節で

述べた PCPは代表的な手法であり，賀谷らは天然ガスエンジンにおいて PCPの絞り比（副室容積と連通

孔面積の比）を噴流強度と定義してその諸元を変更し，噴流強度が高い程燃焼期間が短縮されることを

示している(112)．この他，高圧の空気噴射による乱れ強化も試みられている．Hirooka らは，急速燃焼によ

るノック回避を目的に，噴射圧力 10 MPa の高圧空気インジェクタを燃焼室の吸排気方向に 2 本備えた

エンジンにおいて，圧縮行程中の空気噴射により燃焼速度が約 2 倍にまで促進できることを確認してい

る(113)．また，Suzuki らも噴射圧力 8 MPaの高圧空気インジェクタを用い，初期燃焼の促進を目的に点火

点周りの乱れを噴流により強化し，図.1.28 に示すようにエンジン実験にて燃焼期間の短縮と希薄限界の

拡大を確認している(114)．このとき，事前に数値計算により噴流の到達領域では高強度かつ小スケール

の乱れが形成されることを予測し，点火点周りの適度な領域に噴出方向を調整することで，狙い通りの初

期燃焼加速効果を得ている．これは，噴流による乱れ強化と燃焼促進を行う際のひとつの方向性を示す

重要な結果である．ただし，空気噴射の場合，乱れの強化と同時に噴流の到達する領域では空気過剰

率が増加して層流燃焼速度が低下するため，過度に噴流の速度や噴出量を高めた場合には𝐾𝑎数が増

加して消炎方向に作用する懸念がある．この点においては，燃料噴射を用いれば空気過剰率は低下し

て𝐾𝑎数が増加しない方向に作用するため，高い乱流強度まで安定した燃焼が実現できる可能性がある． 

 

 

Fig. 1.28  An example of combustion rate enhancement by high pressure air injection (114) 

(Left figure: Engine test results at 1500 rpm, Right figure: CFD analysis results) 
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エンジン筒内における乱れの強度やスケール，サイクル間変動等の特性については，熱線流速計や

LDV（Laser Doppler Velocimeter）による時系列の速度データから Taylorの仮説に基づいて類推する手

法が取られてきたが(115)，近年は PIV 計測と画像処理技術の進歩により空間相関による分析が可能とな

った．吸気流動により生成される乱れを評価した例として，野村らは定常流を用いたリグ試験により PIV

を用いて筒内の乱れの分布を評価し，積分スケールは吸気流速によらず 4～8 mm 程度となり，他の研

究例とも値が一致することを述べている(116)．また，流動と乱れのサイクル変動を分析した例として，松田

らは，高速度 PIV により高タンブルエンジンの筒内流動の多サイクル計測を行い，巨視的なタンブル渦

の中心位置に注目して吸気から圧縮行程にかけての軌跡を分析している．その結果，タンブル渦中心

は圧縮行程にかけて大きく変動し，燃焼のサイクル間変動を引き起こしている可能性を指摘している(117)．

同様に保木本らは，高速度 PIV と燃焼の同時撮影を行い，圧縮行程において筒内流動のサイクル間変

動が増加し，点火時期における点火点の乱流エネルギーと初期燃焼の変動につながっていることを示し

ている(118)．また，乱流エネルギーの時間履歴に注目した場合，平均的な傾向として圧縮行程中の上死

点前 60 deg.bTDC近傍で最大値を取り，以後は上死点にかけて減少していく結果が得られている．  

他方で，噴流による乱れに注目した場合，ガソリンの直噴により生成される筒内の乱れを評価している

研究例がある．図 1.29に示すように，Zhuangらは，シリコン液滴をトレーサーとした噴霧流動の PIV計測

により，噴射圧力 12 MPa で吸気行程噴射と圧縮行程噴射を行った際の筒内の積分スケールの空間分

布を計測している(119)．その結果，特に圧縮行程噴射（SOI=-90 deg.aTDC）では噴霧近傍の積分スケー

ル長さが噴射の無い条件と比較して半減していることが確認され，実験的に燃料噴霧により誘起された

乱れは明確に小さいスケールとなることを示している．一方で，乱流強度の空間的な分布に注目した場

合，噴霧誘起の乱れは局所の限定的な領域においてのみ強度が高まり，またその時間履歴については

図 1.30 に示すように噴射終了後は即座に減衰する結果も確認されている．この他，Zeng らは噴射圧力

17 MPa のスプレーガイド式の直噴エンジンにおいてエンジン筒内の PIV 計測を実施し，観測視野内の

速度の空間平均を指標にサイクル間の噴射の有無によるサイクル間の変動の差を分析している(120)．そ

の結果，図 1.31 に示すように特に吸気流動の影響の弱い低回転条件において燃料噴射による筒内の

速度変動率が低減されていることが確認でき，燃料噴霧誘起の乱れはサイクル間変動の改善にも有効

な可能性が示唆されている．また，高圧で噴射される燃料噴霧は周囲気体との運動量交換により強い乱

れ場を形成する点も大きな特徴である．その検証として，藤川らは高圧ガソリン噴霧の PIV 計測により，

噴射圧力を 120 MPaにまで高めることによって 2000 rpmにおける吸気流動の乱れに対して 2.7倍以上

の強度が得られることを明らかにしている(20)．これらの研究例から，吸気流動誘起と燃料噴霧を含む噴

流誘起の乱れの特徴を比較した結果を表 1.1 に示す．高圧に噴射された燃料噴霧誘起の乱れは，吸気

流動では実現の困難な特徴を有していることが分かる． 

なお，これらの PIV による乱れの観察の多くは非燃焼場において実施されているが，実際のエンジン

筒内の燃焼場においては伝播する火炎面に作用する局所的な乱れの特性が重要となる．複数断面の

LIF と PIVの組み合わせにより，3次元的に火炎面と周囲流動の相互作用を同時計測する手法も試みら

れているが(121)，極めて高度な計測技術を要求し，広くは燃焼の解析に用いられていない．一方で数値

計算に注目した場合，近年ではエンジンのような現実的な規模のモデルにおいても化学反応と流れの

連成解析が可能となっており(122)，本節の乱流燃焼のように経験則では限界に到達しつつある現象を理

解し，制御する上では有効な手段となる．これまでに述べたように火炎伝播燃焼では乱れのスケールや
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非定常性の影響が重要となるが，これを部分的に考慮する LES（Large Eddy Simulation）による解析も計

算機の性能向上に伴い可能となってきた．LESは，格子サイズ以下の乱れは SGS（Sub Grid Scale）モデ

ルにより解き，それ以上の分解可能なスケールの乱れは直接 Navier-Stokes 方程式を解く手法である．

幅広いスケールを解像するためには格子サイズを可能な限り小さくする必要があり，工学的には計算コ

ストが高い点が課題であったが，1990年代には Naitoh らによりガソリンエンジンを対象とした計算が実施

されている(123)．近年では，複数サイクルの計算により燃焼変動を統計的に評価した例も見られ(124) (125)，

これまで数値計算では再現の困難であった現象も扱うことが可能となっている．しかしながら，エンジン筒

内の局所的な火炎面への乱れの作用とそれが全体の燃焼期間に及ぼす影響を詳細に調査している例

は少なく，実用的な燃焼改善手法を提案するためには高精度な計算と併せて，エンジン筒内の乱流火

炎伝播燃焼の支配因子の抽出を目的としたさらなる分析が求められる． 

 

 

Fig. 1.29  Integral length scale measurements of a spray induced turbulence by high-speed PIV with 

silicon oil tracer droplets at 1300 rpm (119) 

 

 

Fig. 1.30  A comparison of spatial mean TKE (Turbulent Kinetic Energy) histories between motored 

and late fuel injection conditions at SOI=-90 deg.aTDC, 1300 rpm (119) 
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Fig. 1.31  Measurement results of cycle-to-cycle variations of spatially averaged flow speed (𝑉̅) with 

fuel injection at 1000 rpm (left figure) and 2000 rpm (right figure) (120) 

 

 

Table 1.1  Summary of characteristics of turbulence induced by intake flow or fuel spray 

 
Intake flow induced 

turbulence 

Fuel spray induced 

turbulence 

Integral length scale 4 ~ 8 mm 2 ~ 4 mm 

Turbulence intensity (@ 2000rpm) 2.0 m/s  5.5 m/s 

Peak intensity timing -60 deg. aTDC Injection timing (variable) 

Dissipation rate Slow Fast 

Spatial distribution Bulk Local 

Cyclic variation Large Small 

 

 

 

1.3 本研究の目的 

1.1 節において述べた通り，火花点火式ガソリンエンジンの熱効率改善に向けては高圧縮比化が有効

であり，希薄側までを含めると理想的な圧縮比は 17 以上となるが，高負荷域の量論空燃比運転におけ

るノックを代表とした異常燃焼が課題となる．ノック回避に関する先行研究例に注目すると，混合気の冷

却や燃焼速度の向上によりエンドガスの自着火が発生する前に火炎伝播を完了させる手法が多く，その

場合の実用的な圧縮比の上限は 14 程度となる．一部で圧縮自着火を併用することで圧縮比 16 を達成

したエンジンも存在するが，さらに圧縮比を理想値に近い 17 にまで高めるためには，ガソリンの直噴技

術を活用した燃料の遅延噴射による予混合気の暴露時間の短縮が有効であると考えられる．しかしなが

ら，このような手法では混合気形成の悪化や燃焼速度が課題となり，高圧縮比エンジンにおいて実用的

な性能を示した例は見られない．これに対し，理論計算により圧縮比 17 以上において異常燃焼を回避

しつつ，圧縮比 14 と同等以上の熱効率を実現するための急速混合と急速燃焼の 2 つの機能に対する

要件が整理されており，前者についてはガソリンの高圧噴射により実現できる可能性が示されている．一
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方で後者の急速燃焼の実現については，乱流燃焼速度を従来から大幅に高める必要があるが，多くの

研究や応用例のある吸気流動による乱れの強化では，燃焼の不安定化や冷却損失およびポンプ損失

の悪化を招く可能性がある．このような課題について，高圧の燃料噴射のように噴流により乱れを誘起す

ることで，乱流燃焼速度を向上させる手法も有効性が示唆されている．ただし，従来の吸気流動とは異な

り，乱れのスケールや強化領域の大きさ，減衰速度が大きく異なることも指摘されている．このため，火炎

伝播速度を効率的に高めるためには適切な供給方法の検討が必要となるが，エンジン筒内の乱流火炎

の特性に基づいて調査された例は見られない． 

そこで本研究では，ガソリンエンジンの乱流燃焼の高速化に必要な乱れの特性，供給方法を数値計

算により明らかにし，その上で高圧のガソリン噴射を乱流燃焼の促進に活用した新たな火花点火燃焼方

式の提案と特性解明を目的とする．現在市販されている直噴ガソリンエンジンでは噴射圧力は最大でも

35 MPa 程度であるが，これを 100 MPa 以上にまで高め，乱流燃焼速度の大幅な向上を狙う．これに高

圧噴射による急速混合の機能を組み合わせ，圧縮比 17 において圧縮比 14 と同等の等容度と熱効率，

排気性能を実現する燃焼系を提案する． 

また，本研究で対象とする高圧ガソリン噴射を用いた火花点火燃焼は，先行研究例や知見のほとんど

存在しない燃焼形態である．従って，その燃焼メカニズムの解明とモデリングは今後のさらなるエンジン

燃焼技術の発展を目指す上で重要な研究課題となる．このため，本研究では高圧のガソリン噴射がエン

ジン筒内の乱流燃焼に与える影響を数値計算により再現および説明できることを目指し，エンジン開発

や新たな燃焼手法のコンセプト検討にも応用可能な数値計算モデルを構築することも目的とする． 

 

 

 

1.4 本論文の構成 

本論文は，以下の 5章にて構成される． 

第 1 章は序論であり，本研究の背景として乗用車用ガソリンエンジンの熱効率改善の重要性と方向性

について述べ，障壁となる異常燃焼について従来実施されてきた代表的な対策と効果について整理す

る．その中で，超高圧縮比条件下で異常燃焼を回避するために有効と考えられる燃料の筒内遅延噴射

に注目し．先行研究における検討結果から急速混合と急速燃焼の 2つの機能についての具体的な要件

と実現上の課題について述べ，本研究の目的を定める． 

第 2 章では，異常燃焼回避の要件のひとつである急速燃焼を効率的に実現可能な乱れ場の特性を

明らかにするため，予混合ガソリンエンジンを対象に乱れの非定常性とスケールを考慮可能な LES によ

る火炎伝播燃焼計算を実施する．高精度かつ高速な計算を実現に向け，新たに境界埋込み（IB：

Immersed Boundary）法(126) (127)を基にした流体ソルバーに火炎伝播モデルを組み込み，非定常的な燃

焼の変動を考慮した複数サイクルの燃焼計算を実施する．燃焼圧力や燃焼質量割合位置の予実差検

証を行った後に，伝播中の火炎面に作用する乱れの統計的な分析を行うことで，ガソリンエンジンの乱

流燃焼速度の向上に対して有効な乱れの強化領域，および時期を明らかにする．さらに，任意の乱れ場

を設定可能な定容容器モデルにおいて球状火炎伝播の計算を実施し，乱れの積分スケールが火炎伝

播速度に得える影響を調査する．これらの結果から，エンジン筒内の火炎伝播を効率的に速めるために

必要な乱れの特性を明らかにする． 
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第 3 章では，ガソリンの高圧噴射を用いた急速燃焼の検証を直噴のガソリンエンジンを用いて実施す

る．現象を単純化するため，単噴孔の高圧インジェクタを備えたエンジンを構築し，異常燃焼の発生しや

すい低回転の高負荷領域を対象に噴射圧力や時期が燃焼速度に及ぼす影響を調査する．さらに，高

圧のガソリン噴射による急速燃焼のメカニズムを明らかにするため，3次元CFDによる燃焼解析も実施す

る．高圧ガソリン噴射を用いた燃焼を総合的に予測するためには，第 2 章での流動と火炎伝播に追加し

て，燃料噴霧とその蒸発，そして第 4 章においては異常燃焼の予測に向けた詳細反応計算との連成が

必要になる．これを実用的な計算時間で実現するため，第 3 章では計算格子幅を拡大した RANS ベー

スでの数値解析手法を用い，火炎伝播計算については CFM（Coherent Flame Model）(128)を基に第 2章

で得られた知見を活用して新たに高圧噴射により誘起される乱れの作用を考慮可能な火炎伝播モデル

を構築する．また，高圧ガソリン噴射の数値計算にあたっては噴霧モデルの精度が重要となるため，定

容容器におけるガソリン噴霧の観察によるモデルの検証および改良を行う．これらの構築したモデルを

用いてエンジン実験の代表的な条件について解析し，高圧噴射による筒内の乱れ場の変化と火炎伝播

への作用を考察する． 

第 4章では，実際に高圧のガソリン噴射による急速混合と急速燃焼の機能を適用した高圧縮比エンジ

ンの燃焼室コンセプトを提案し，単気筒エンジンにおいて性能評価を実施する．燃料噴射時期や点火時

期の設定方法について述べ，熱効率や排気性能を調査する．また，実機検証において明らかになった

課題を分析し，改善のための施策を検討する．さらに，第 3章の 3次元 CFD ソルバーと構築したモデル

を用いつつ，詳細反応動力学計算との連成により筒内の燃焼解析を実施する．これにより，本研究で対

象とした高圧ガソリン噴射を用いた高圧縮比エンジンの詳細な燃焼特性と異常燃焼回避のメカニズムを

明らかにする． 

第 5章は，第 4章までに得られた結果と知見を総括し，高圧ガソリン噴射を用いた火花点火式ガソリン

エンジンの燃焼の特徴と今後の研究展望について述べる． 
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第２章 エンジン筒内の火炎伝播燃焼の

基礎的解析 

 

乱流燃焼を主体とする火花点火式ガソリンエンジンでは，筒内の乱れに依存した火炎伝播速度の制

御が重要となる．例えば，熱効率改善を目的とした希薄燃焼では乱流燃焼速度の低下と不安定化が問

題となり，近年では盛んに現象解明と対策の検討が進められている(1)(2)．これは，高圧縮比エンジンにお

いても同様であり，異常燃焼を回避しつつ高い熱効率を得るためには，点火時期を遅角して急速燃焼に

より等容度と燃焼安定性を高め，エンドガスの自着火前に火炎伝播を完了させる必要がある．一般にガ

ソリンエンジンにおける筒内の乱流燃焼速度は，吸気行程中に形成される筒内流動と乱れに依存し，上

死点後ではその強度は急速に減衰する．このため，上死点以降に点火した場合には燃焼期間が長期化

し，同時にサイクル間の燃焼変動が増加する．この対策の検討にあたり，本章では一般的な予混合ガソ

リンエンジンにおける火炎伝播燃焼の解析を行い，安定した急速燃焼を実現するために必要な乱れの

特性を明らかにする． 

筒内の乱れの観察は実験的にも試みられているが，火炎面への局所かつ非定常的な作用を理解す

る必要があり，数値解析による理解が有効である．そのため，本研究では流れと乱れの非定常性を考慮

可能な LES による火炎伝播燃焼計算により分析を実施した．ただし，LES では高い格子品質が要求さ

れ，またガソリンエンジンのように複雑な形状の移動境界を有するモデルの解析は容易ではない．そこで，

これらの課題を解決し，直交格子の IB 法(3)(4)を基に開発されたエンジン用 3 次元 CFD ソルバーである

HINOCA(5)に火炎伝播モデルを組み込んで解析を実施する． 

 

 

2.1 計算方法 

  

2.1.1 HINOCAの概要と計算手法 

HINOCA は，内閣府の総合科学技術・イノベーション会議が主導する戦略的イノベーション創造プロ

グラム（SIP：Strategic Innovation Promotion Program）の「革新的燃焼技術」において開発されたエンジン

用 3 次元 CFD ソルバーである．骨格となる流動計算のプラットフォームには，航空宇宙分野において実

績のある宇宙航空研究開発機構（JAXA）の圧縮性流体ソルバーFaSTAR(6)のCFD技術が用いられてい

る．等間隔直交格子と IB 法を用いていることが最大の特徴であり，任意の物体形状ファイル（STL：
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Standard Triangulated Language）から自動で計算格子を生成することが可能である．また，壁面への熱損

失，液膜を含む燃料噴霧，点火，火炎伝播，ノック，PM（Particulate Matter）生成等のエンジン筒内の一

連のプロセスを解析可能な各種サブモデルが実装可能となるように，高い拡張性が確保されている．本

研究では，ver. 2.0.7（2017/5/25版）をベースコードとして用いた． 

 

(1) 支配方程式と SGS応力モデル 

エンジン筒内においては，低バルブリフトにおけるチョーク流れ，吸排気行程における圧力脈動や異

常燃焼発生時における圧力波の伝播のように，非圧縮性流体を仮定した場合には考慮の困難な現象が

見られる．HINOCA では，このようなエンジン内の複雑な流動場を高い精度で解析するため，支配方程

式として非定常３次元の圧縮性乱流場を扱うことが可能な Favre フィルタリングされた 3 次元圧縮性

Navier-Stokes 方程式を用いている(7)．𝑓を任意の変数とすれば，Favre 平均𝑓は混合気のアンサンブル

の平均密度𝜌̅を用いて以下で表わされる． 

 𝑓 =
𝜌𝑓̅̅̅̅

𝜌̅
 (2.1) 

これにより，支配方程式は以下の Favre平均された保存形として表現される． 

 
𝜕𝑄̅

𝜕𝑡
+

𝜕𝐹𝑥̅

𝜕𝑥
+

𝜕𝐹𝑦̅

𝜕𝑦
+

𝜕𝐹𝑧̅

𝜕𝑧
=

𝜕𝐹𝜈𝑥
̅̅ ̅̅

𝜕𝑥
+

𝜕𝐹𝜈𝑦
̅̅ ̅̅

𝜕𝑦
+

𝜕𝐹𝜈𝑧
̅̅ ̅̅

𝜕𝑧
+ 𝜔̇𝑠̃ (2.2) 

 

𝑄̅ =

(

 
 
 

𝜌̅
𝜌̅𝑢̃
𝜌̅𝑣̃
𝜌̅𝑤̃
𝑒̃

𝜌̅𝑌𝑖̃)

 
 
 

,𝐹𝑥̅ =

(

 
 
 
 

𝜌̅𝑢̃

𝜌̅𝑢̃2 + 𝑝̅
𝜌̅𝑢̃𝑣̃
𝜌̅𝑢̃𝑤̃

(𝑒̃ + 𝑝̅)𝑢̃

𝜌̅𝑌𝑖̃𝑢̃ )

 
 
 
 

,𝐹𝑦̅ =

(

 
 
 
 

𝜌̅𝑣̃
𝜌̅𝑢̃𝑣̃

𝜌̅𝑣̃2 + 𝑝̅
𝜌̅𝑣̃𝑤̃

(𝑒̃ + 𝑝̅)𝑣̃

𝜌̅𝑌𝑖̃𝑣̃ )

 
 
 
 

,   𝐹𝑧̅ =

(

 
 
 
 

𝜌̅𝑤̃
𝜌̅𝑢̃𝑤̃
𝜌̅𝑣̃𝑤̃

𝜌̅𝑤̃2 + 𝑝̅
(𝑒̃ + 𝑝̅)𝑤̃

𝜌̅𝑌𝑖̃𝑤̃ )

 
 
 
 

, 

𝐹𝜈𝑥
̅̅ ̅̅ =

(

 
 
 
 

0
𝜏𝑥𝑥

𝜏𝑥𝑦

𝜏𝑥𝑧

𝛽𝑥

−𝜌̅𝑢𝑖
𝑑𝑖𝑓𝑓

)

 
 
 
 

,  𝐹𝜈𝑦
̅̅ ̅̅ =

(

 
 
 
 

0
𝜏𝑦𝑥

𝜏𝑦𝑦

𝜏𝑦𝑧

𝛽𝑦

−𝜌̅𝑣𝑖
𝑑𝑖𝑓𝑓

)

 
 
 
 

,  𝐹𝜈𝑧
̅̅ ̅̅ =

(

 
 
 
 

0
𝜏𝑧𝑥

𝜏𝑧𝑦

𝜏𝑧𝑧

𝛽𝑧

−𝜌̅𝑤𝑖
𝑑𝑖𝑓𝑓

)

 
 
 
 

 

 

 

ここで，𝑄̅は保存量ベクトル，𝐹̅は移流（非粘性）流束ベクトル，𝐹𝜈̅は粘性流束ベクトル、𝜔̇𝑠̃は化学種𝑖の

化学反応による生成項である．𝑢̃, 𝑣̃, 𝑤̃はそれぞれ𝑥, 𝑦, 𝑧方向の速度，𝑌𝑖̃は化学種𝑖の質量分率，𝜏は応力

テンソル，𝛽は熱拡散速度，𝑢𝑖
𝑑𝑖𝑓𝑓

, 𝑣𝑖
𝑑𝑖𝑓𝑓

, 𝑤𝑖
𝑑𝑖𝑓𝑓
は化学種𝑖の拡散速度，𝑝̅は圧力であり，以下の理想気体

の状態方程式から，密度𝜌̅，温度𝑇̃，化学種𝑖の分子量𝑀𝑖，ガス定数𝑅により求められる． 

 𝑝̅ = 𝜌̅𝑅𝑇̃ ∑
𝑌̃𝑖

𝑀𝑖
𝑖

 (2.3) 

また，𝑒̃は単位体積当たりの全エネルギーであり，圧縮性流体に対応して密度を変数とし，以下の式で

表わされる． 

 𝑒̃ = 𝜌̅𝐸̃ = ∑𝜌̅𝑌̃𝑖𝐻𝑖(𝑇̃) − 𝑝̅ +
1

2
𝜌(𝑢̃2 + 𝑣̃2 + 𝑤̃2)

𝑖

 (2.4) 
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ここで，𝐸̃は単位質量当たりの全エネルギー，𝐻𝑖は化学種𝑖の単位質量当たりのエンタルピーである．

式(2.2)右辺の粘性流速ベクトルについては，ニュートン流体を仮定し，応力項，熱拡散項，分子拡散項

がそれぞれ以下の式で与えられる． 

 

𝜏𝑥𝑥 = (𝜇 + 𝜇𝑡) [2
𝜕𝑢̃

𝜕𝑥
−

2

3
(
𝜕𝑢̃

𝜕𝑥
+

𝜕𝑣̃

𝜕𝑦
+

𝜕𝑤̃

𝜕𝑧
)], 

𝜏𝑦𝑦 = (𝜇 + 𝜇𝑡) [2
𝜕𝑣̃

𝜕𝑦
−

2

3
(
𝜕𝑢̃

𝜕𝑥
+

𝜕𝑣̃

𝜕𝑦
+

𝜕𝑤̃

𝜕𝑧
)], 

𝜏𝑧𝑧 = (𝜇 + 𝜇𝑡) [2
𝜕𝑤̃

𝜕𝑦
−

2

3
(
𝜕𝑢̃

𝜕𝑥
+

𝜕𝑣̃

𝜕𝑦
+

𝜕𝑤̃

𝜕𝑧
)], 

𝜏𝑥𝑦 = 𝜏𝑦𝑥 = (𝜇 + 𝜇𝑡) (
𝜕𝑢̃

𝜕𝑦
+

𝜕𝑣̃

𝜕𝑥
), 

𝜏𝑥𝑧 = 𝜏𝑧𝑥 = (𝜇 + 𝜇𝑡) (
𝜕𝑢̃

𝜕𝑧
+

𝜕𝑤̃

𝜕𝑥
), 

𝜏𝑦𝑧 = 𝜏𝑧𝑦 = (𝜇 + 𝜇𝑡) (
𝜕𝑤̃

𝜕𝑦
+

𝜕𝑣̃

𝜕𝑧
) 

(2.5) 

 

𝛽𝑥 = 𝑢̃𝜏𝑥𝑥 + 𝑣̃𝜏𝑥𝑦 + 𝑤̃𝜏𝑥𝑧 + (𝜆 + 𝜆𝑡)
𝜕𝑇̃

𝜕𝑥
− 𝜌̅∑𝑌𝑖̃𝐻𝑖𝑢𝑖

𝑑𝑖𝑓𝑓

𝑖

, 

𝛽𝑦 = 𝑢̃𝜏𝑦𝑥 + 𝑣̃𝜏𝑦𝑦 + 𝑤̃𝜏𝑦𝑧 + (𝜆 + 𝜆𝑡)
𝜕𝑇̃

𝜕𝑦
− 𝜌̅∑𝑌𝑖̃𝐻𝑖𝑣𝑖

𝑑𝑖𝑓𝑓

𝑖

, 

𝛽𝑧 = 𝑢̃𝜏𝑧𝑥 + 𝑣̃𝜏𝑧𝑦 + 𝑤̃𝜏𝑧𝑧 + (𝜆 + 𝜆𝑡)
𝜕𝑇̃

𝜕𝑧
− 𝜌̅∑𝑌𝑖̃𝐻𝑖𝑤𝑖

𝑑𝑖𝑓𝑓

𝑖

 

(2.6) 

 𝑢𝑖
𝑑𝑖𝑓𝑓

= −(𝐷𝑖 + 𝐷𝑖𝑡)
𝜕𝑌𝑖̃

𝜕𝑥
,   𝑣𝑖

𝑑𝑖𝑓𝑓
= −(𝐷𝑖 + 𝐷𝑖𝑡)

𝜕𝑌𝑖̃

𝜕𝑦
,   𝑤𝑖

𝑑𝑖𝑓𝑓
= −(𝐷𝑖 + 𝐷𝑖𝑡)

𝜕𝑌𝑖̃

𝜕𝑧
 (2.7) 

 

ここで，𝜈は分子粘性係数であり，混合気体内の複数成分の質量加重平均値を用いている．また，𝜆は

熱伝導係数であり，分子粘性係数と混合気平均の定圧比熱𝐶𝑝，およびプラントル数𝑃𝑟により求められる．

𝜈ｔは SGS渦粘性係数であり，後述する SGS応力モデルで与える必要がある．𝜆𝑡と𝐷𝑖𝑡はそれぞれ乱流熱

伝導係数と乱流拡散係数であるが，本研究では入力値である乱流プラントル数（𝑃𝑟𝑡 = 0.9）と乱流シュミ

ット数（𝑆𝑐𝑡 = 0.9）を用いて与えている．なお，𝐷𝑖は化学種𝑖の拡散係数である．移流項の計算スキームに

は，全速度型の AUSM（Advection Upstream Splitting Method）系スキームである SLAU2（Simple Low-

dissipation Advection-Upstream-splitting-method 2） (8)が用いられ，空間 3 次の MUSCL（Monotone 

Upstream-centered Schemes for Conservation Laws）(9)法により高次精度化される．時間積分は保存量ベ

クトルの保持を必要としない 2段階の Jameson型 Runge-Kutta法により陽解的に解かれる． 

LES 用の SGS 応力モデルとしては，本研究では壁近傍での SGS 粘性係数の減衰関数を必要としな

いWALE（Wall Adapting local Eddy-viscosity）モデル(10)を用いた．WALEモデルにおける SGS渦粘性

係数𝜈𝑡は以下の式で与えられる． 



第 2章 エンジン筒内の火炎伝播燃焼の基礎的解析 

 

- 43 - 

 𝜈𝑡 = (𝐶𝑤𝛥)2
(𝑆𝑖𝑗

𝑑𝑆𝑖𝑗
𝑑)

3 2⁄

(𝑆̄𝑖𝑗𝑆̄𝑖𝑗)
5 2⁄

+ (𝑆𝑖𝑗
𝑑𝑆𝑖𝑗

𝑑)
5 4⁄

 (2.8) 

 𝑆𝑖𝑗
𝑑𝑆𝑖𝑗

𝑑 =
1

6
(𝑆2𝑆2 + 𝛺2𝛺2) +

2

3
𝑆2𝛺2 + 2𝐼𝑉𝑆𝛺 (2.9) 

 𝑆2 = 𝑆̃𝑖𝑗𝑆̃𝑖𝑗 ,  𝛺2 = 𝛺̃𝑖𝑗𝛺̃𝑖𝑗 ,  𝐼𝑉𝑆𝛺 = 𝑆̃𝑖𝑗𝑆̃𝑖𝑗𝛺̃𝑖𝑗𝛺̃𝑖𝑗   

 

ここで，𝐶ｗはモデル定数となり，LES においてしばしば用いられるスマゴリンスキーモデル(11)における

スマゴリンスキー定数𝐶𝑠とは𝐶𝑤
2 ≈ 10.6 𝐶𝑠

2の関係が成り立つ．本研究では，𝐶𝑠 = 0.17を設定した．また，

𝑆𝑖𝑗はひずみ速度テンソル，𝛺𝑖𝑗は渦度テンソルであり，それぞれ以下の式で与えられる． 

 𝑆̃𝑖𝑗 =
1

2
(
𝜕𝑢𝑖̃

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑢𝑗̃

𝜕𝑥𝑖
) (2.10) 

 𝛺̃𝑖𝑗 =
1

2
(
𝜕𝑢𝑖̃

𝜕𝑥𝑗
−

𝜕𝑢𝑗̃

𝜕𝑥𝑖
) (2.11) 

なお，IB 法では壁面境界近傍の IB セルにおける体積を厳密に求めることが困難である．このため，

特にエンジンのような移動境界を有する計算領域においては質量保存性を確保するための工夫が要求

される．本研究においては，図 2.1に示す ghost-cell法(12)(13)により IBセルの物理量を決定した． 

 

 

 

 

 

Fig. 2.1  The schematic image of the ghost-cell method (12)(13) 

  

 

まず，IB セル中心点から物体壁面法線方向にプローブを伸ばし，さらに流体セルまで延長して参照

点（PR）を定める．そして IB セル中心から物体壁面（黒線）までの距離を𝐿𝐼𝐵，物体壁面から参照点まで

の距離を𝐿𝑃𝑅とすれば，IB セルの接線方向速度𝑢̃𝐼𝐵，法線方向速度𝑣̃𝐼𝐵，圧力𝑝̅𝐼𝐵，温度𝑇̃𝐼𝐵，密度𝜌̅𝐼𝐵は

以下の式で得られる． 

 𝑢̃𝐼𝐵 = −
𝑑𝑢

𝑑𝑦
|
𝑃𝑅

(𝐿𝑃𝑅 − 𝐿𝐼𝐵) (2.12) 

Solid cell

Reference point (PR)

Fluid cell

IB cell
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 𝑣̃𝐼𝐵 = 2 𝑢𝑠 − 𝑣̃𝑃𝑅 (2.13) 

 𝑝̅𝐼𝐵 = 𝑝̅𝑃𝑅 (2.14) 

 𝑇̃𝐼𝐵 = 𝑇̃𝑃𝑅 −
𝑑𝑇

𝑑𝑦
|
𝑃𝑅

(𝐿𝑃𝑅 − 𝐿𝐼𝐵) (2.15) 

 𝜌̅𝐼𝐵 =
𝑝̅𝐼𝐵

𝑅𝑇̃𝐼𝐵

 (2.16) 

 

ここで，𝑢𝑠は移動境界の速度であり，勾配𝑑𝑢 𝑑𝑦⁄ |𝑃𝑅および𝑑𝑇 𝑑𝑦⁄ |𝑃𝑅は壁法則を用いて求める．IB 法

では，格子幅や移動境界の形状によって最大で 6 %程度の質量誤差が生じることが指摘されており，上

記の手法からさらなる改良が重ねられているが(14)，本研究においてはエンジンのピストン形状が単純で

格子に対して平行な面が多いため，計算上で 3％未満（圧縮・膨張行程中）の質量誤差になっていること

を確認している． 

以上が HINOCAの基礎となる流動についての計算手法であり，南部らは，エンジンバルブを模擬した

Steady state flow bench におけるバルブ周り流れの LES による検証を実施し，バルブ近傍から遠方まで

の幅広い領域において変動成分を含む速度が実験値と良好な一致を示すことを明らかにしている(13)．

特にバルブ遠方については，他の境界適合格子を用いた LES結果と比較しても精度の改善が確認され

ており，等間隔直交格子により壁面から離れた領域においても数値粘性による減衰が抑制された結果で

あるとしている．これは，様々な行程と現象を含むエンジン筒内の流動と乱れを精度良く予測する上で重

要な特性となる． 

 

(2) 各種サブモデル 

HINOCA では上述の流体計算をベースとして各種サブモデルの組み込みを行うことでエンジン筒内

の様々な現象を予測する．本研究では予混合ガソリンエンジンの計算に関わる壁面熱伝達モデル，点

火モデル，火炎伝播モデルを使用している．壁面熱伝達モデルには Han-Reitz のモデル(15)を，点火モ

デルには堀のモデル(16)を用いた．また，火炎伝播には LES の予混合乱流燃焼計算において多くの実

績がある𝐺方程式モデル(17)を用いた．これらのサブモデルを含む計算手法のまとめを表 2.1 に示す．図

2.2の計算フローチャートに示すように，計算ステップ毎にピストンと吸排気バルブの動作を考慮した形状

データ（STL）に基づいて IB セルと境界条件が設定され，その後主となる流体計算のループが実行され

る．点火時期以後は点火および火炎伝播とそれに伴う組成や温度変化が計算されるが，これらは

Runge-Kutta法による対流や粘性項等の時間積分とは分離して組み込み，計算負荷の増大を抑制した．

点火モデルと火炎伝播モデルの詳細は 2.1.2節にて述べる． 
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Table. 2.1  Summary of the calculation method and sub-models used in this chapter 

Base code HINOCA 

Mesh structure Cartesian Grids with IB method 

Governing equation Favre filtered compressible Navier-Stokes equation 

Advection term SLAU2 (8) with reconstruction by 3rd order MUSCL approach (9) 

Time integration 2-stage Runge-Kutta method 

Turbulence / SGS model LES / WALE model (10) 

Wall heat convection Han-Reitz model (15) 

Spark ignition Hori model (16) 

Flame propagation 𝐺-Equation model (17) 

𝑆𝑇: Pitsch model  

𝑆𝐿: Gülder model fitted to S5R 

 

 

Fig. 2.2  Calculation flow of HINOCA with combustion sub models 
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2.1.2 火炎伝播モデル 

𝐺方程式モデルでは，Flamelet 理論(18)に基づき火炎帯を厚さの無い反応面としてスカラー𝐺の等値面

で表現し，層流燃焼速度𝑆𝐿（LES の場合は SGS の乱流燃焼速度𝑆𝑇̅，以後𝑆𝑇とする）に従うように火炎を

伝播させる．Level set 法の一種である本手法は，RANS（Reynolds-Averaged Navier-Stokes equation），

LES を問わず多くのエンジン燃焼数値解析で用いられている例があり(19)(20)(21)，図.2.3 に示す Peters の

乱流燃焼構造ダイアグラム(22)上では Flamelet理論が成り立つ𝐾𝑎 < 100の Thin reaction zonesにまで対

応する．実際のガソリンエンジンにおいては，Corrugated flamelets と Thin reaction zonesが乱流火炎の形

態として一般的であり，これらは原則として𝐺方程式モデルを用いた解析が可能である．ただし，LES に

おいて用いる際は方程式を閉じるために𝑆𝑇をモデルにより与える必要があり，また基本的に𝐺方程式モ

デルは GS（Grid Scale）で分解可能な発達した火炎を想定しているため，火花点火から初期火炎核成長

のような微少なスケールの現象は別途モデルで取り扱う手法が取られる(23)． 

 

 

Fig. 2.3  Turbulent flame diagram by N. Peters (22) and the flamelet region where 𝐺-Equation is available 

 

 

(1) 点火モデル(16) 

点火モデルでは，放電経路伸張，電気回路，再放電をモデル化することで，電極間に放電パーセル

の生成，周囲気体との相互作用による湾曲，および再放電を考慮している．ここでは，その中でも火炎伝

播モデルへの接続に関わる放電経路伸張モデルと火炎核成長モデルについて述べる． 

一般的なガソリンエンジンの点火プラグは，中心電極（カソード）と側方電極（アノード）の 2 極で構成さ

れ，電極間の隙間（ギャップ）において高電圧の容量放電と気体の絶縁破壊により放電経路が形成され

る．放電経路はその後の数msecにおける誘導放電期間中も維持され続けるが，高圧の筒内においては

流動により放電経路の伸長が起きる．放電経路の長さにより予混合気へのエネルギー供給量は変化し，

初期燃焼期間や点火の成否，火炎の形状にも影響を及ぼすため，特に希薄条件下や高流動場ではそ

の放電経路の挙動をモデルで考慮することが望ましい．このため，放電経路を多数の粒子で表現し，ラ

グランジュ的にその挙動を追跡する手法が提案されている．放電経路を形成する𝑖番目の粒子の座標を

𝒙𝑝,𝑖とし，周囲の気体速度を𝒖𝑝𝑔,𝑖とすると，その放電粒子の移動速度は次の式で表現できる． 

104102 1031010.1
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   ⁄
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𝑑𝒙𝑝,𝑖

𝑑𝑡
= 𝐶𝑔𝒖𝑝𝑔,𝑖 (2.17) 

ここで，𝐶𝑔は放電粒子の気体速度への追従性を調整する係数であり，本研究では𝐶𝑔 = 0.8を与えた．

放電経路の長さを 𝑠𝑝𝑘とすれば，気体速度に応じて移流された粒子間の距離の合計値として得ることが

できる． 

  𝑠𝑝𝑘 = ∑|𝒙𝑝,𝑖+1 − 𝒙𝑝,𝑖|

𝑛−1

𝑖

 (2.18) 

また，電極間の電位差𝑉𝑔𝑐は， 𝑠𝑝𝑘と雰囲気圧力𝑝，点火コイルの 2 次電流𝑖𝑠の関数として与えることが

でき，Kim らは以下の式を提案している(24)． 

 𝑉ｇｃ = 40460  𝑠𝑝𝑘  𝑖𝑠
−0.32 (

𝑝

𝑝0
)
0.51

 (2.19) 

なお，電極間では上記の放電経路中の電圧降下と併せて，電極と放電経路の間に形成される空間電

位層に応じた電圧降下がカソード側とアノード側にそれぞれ𝑉𝑐𝑓 , 𝑉𝑎𝑓として生じるが，これらは電極材料や

電子放出比により一律に決まり，放電中に変化しないものとして与えられる．ここで，電極間の総電圧降

下量を𝑉𝑖𝑒 = 𝑉𝑐𝑓 + 𝑉𝑎𝑓 + 𝑉𝑔𝑐とし，混合気へ供給されるエネルギーを𝑞𝑔𝑐，点火エネルギーを𝑞𝑠𝑝𝑘とすると，

火炎核成長に利用される電力の効率 𝑔𝑐は以下の式で表現される． 

  𝑔𝑐 =
𝑞𝑔𝑐

𝑞𝑠𝑝𝑘
=

𝑉𝑔𝑐

𝑉𝑖𝑒
 (2.20) 

すなわち，放電経路伸長により𝑉𝑔𝑐が増大すれば，混合気へのエネルギー供給効率が増加する．なお，

本研究で用いた点火モデルでは放電経路伸長が進行して電極間電圧𝑉𝑖𝑒がある一定以上の電位差とな

ると，より短い放電経路において再放電が起きるようにモデル化されている．2 次電流𝑖𝑠の時間変化につ

いては，点火コイルの 2次側のリアクタンスを𝐿𝑠として，誘導エネルギー𝐸𝑠から， 

 𝑖𝑠 = √
2𝐸𝑠

𝐿𝑠
 (2.21) 

として得られる．また，2 次回路の抵抗値は電極間抵抗と比較して小さく無視できるため，𝐸𝑠は点火エ

ネルギー𝐸𝑠𝑝𝑘と等しいものと仮定することができ，その時間変化は以下のように計算できる． 

 
𝑑𝐸𝑠𝑝𝑘(𝑡)

𝑑𝑡
=

𝑑𝐸𝑠(𝑡)

𝑑𝑡
= −𝑉𝑖𝑒𝑖𝑠(𝑡) (2.22) 

本研究では点火エネルギーの初期値𝐸𝑠𝑝𝑘(0)として点火コイルの設計値である 60 mJを与えた． 

以上が放電経路の計算方法の概要であり，同時に初期火炎核の成長が各放電粒子において DPIK

（Discrete Particle Ignition Kernel）モデル(23)に基づき計算される．初期火炎核の半径𝑟𝑘とすると，その成

長速度は火炎核内の温度と圧力変化を無視した場合，乱流燃焼速度𝑠𝑡とプラズマによる熱膨張速度

𝑠𝑝𝑙𝑎𝑠𝑚𝑎の合計値として簡易的に以下の形で表現される
(25)． 

 
𝑑𝑟𝑘
𝑑𝑡

=
𝜌𝑢

𝜌𝑘
(𝑠𝑡 + 𝑠𝑝𝑙𝑎𝑠𝑚𝑎) (2.23) 

 𝑠𝑝𝑙𝑎𝑠𝑚𝑎 =
𝑖𝑠𝑉𝑔𝑐

4𝜋𝑟𝑘2 [𝜌𝑢(𝐼𝑘 − ℎ𝑢) + 𝑝
𝜌𝑢
𝜌𝑘

]
 (2.24) 
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ここで，𝜌𝑢, 𝜌𝑘はそれぞれ未燃混合気の密度，𝐼𝑘は火炎核の比内部エネルギー，ℎ𝑢は未燃混合気の

比エンタルピーである．式(2.23)で計算された火炎核半径𝑟𝑘が臨界半径𝑟𝑐𝑟𝑖𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙以上となった時点で火炎

伝播モデルへ移行するが，本研究では格子幅を∆として𝑟𝑐𝑟𝑖𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙 = ∆を与えた．このとき，図 2.4 に示すよ

うに各放電粒子の球状の火炎核の包絡線上に𝐺方程式の火炎面𝐺 = 0が配置される． 

 

Fig. 2.4  Schematic image of a transition from the spark ignition model to 𝐺-Equation 

 

 

(2) 𝐺方程式モデル(17) (22) 

𝐺方程式モデルでは，図 2.5の中央に示すように Flamelet理論に基づき火炎を未燃と既燃を分離する

無限に薄い面であると仮定し，その存在をスカラー値𝐺で表現する．すなわち，ある時間𝑡，位置𝒙におい

て以下の等式が成り立つ場合，火炎面の存在が判定される． 

 𝐺(𝒙, 𝑡) = 𝐺0 (2.25) 

𝐺0は火炎面，𝐺 < 𝐺0が未燃部，𝐺 > 𝐺0が既燃部となる．𝐺0は火炎面を定義する任意の固定値に設定

されるが，本研究では𝐺0 = 0とした．ここで，火炎面に対して垂直な法線ベクトル𝒏を以下の式のように定

義する． 

 𝒏 = −
∇𝐺

|∇𝐺|
 (2.26) 

このとき，火炎面の曲率𝑘𝑐𝑢𝑟𝑣は以下で表わされる． 

 𝑘𝑐𝑢𝑟𝑣 = ∇ ∙ 𝒏 = ∇ ∙ (−
∇𝐺

|∇𝐺|
) (2.27) 

火炎の伝播速度を𝑑𝒙𝑓 𝑑𝑡⁄ とすれば，式(2.26)の法線ベクトルを用いて， 

 
𝑑𝒙𝑓

𝑑𝑡
= 𝒖𝑓 + 𝒏𝑆𝐿 (2.28) 

となる．ここで，𝒖𝑓は熱膨張を含む周囲のガス流速であり，𝑆𝐿は層流燃焼速度である．式(2.28)を時刻𝑡

について微分し，さらに式(2.25)と式(2.26)から， 

 
𝜕𝐺

𝜕𝑡
+ ∇𝐺 ∙

𝑑𝒙𝒇

𝑑𝑡
= 0 (2.29) 

 
𝜕𝐺

𝜕𝑡
+ 𝒖𝑓 ∙ ∇𝐺 = 𝑆𝐿|∇𝐺| (2.30) 

が得られる．式(2.30)の左辺第 2 項は対流項を，右辺は伝播項を表わす．上述の式(2.30)は，乱れに

よる火炎面の湾曲を完全に解像できる場合においてのみ成り立つ．Shim らは，火炎のフラクタル特性に

𝑟𝑘  𝑟𝑐𝑟𝑖𝑡𝑖𝑐𝑎𝑙 = ∆𝐺 = 0

2𝑟𝑘

Spark particle Transition judgement of 
DPIK to G-Equation

Initial flame kernel growth 
modeled by DPIK
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注目し，DNSによる予混合乱流火炎の計算により火炎表面のインナーカットオフスケールがコルモゴロフ

スケール の 10 倍程度であることを示しており(26)，以下で定義される Gibson スケール 𝐺によっても簡易

的に定義できる(27)． 

  𝐺 =
𝑆𝐿

3

𝜀
=  (

𝑆𝐿

𝑢′
)
3

 (2.31) 

Kobayashi らは，高圧雰囲気場における Gibson スケールを実験的に調査し，雰囲気圧力と乱れ強さ

の上昇に応じて縮小することを示している(28)．概ねエンジンの上死点に近い状態量においては， 𝐺は0.1 

mm を大きく下回り，このようなスケールの曲率を𝐺方程式で補足するためには同等以下の格子幅を要求

する．したがって，実用的には LESにおいても火炎の局所的な湾曲を全て表現できるほどの分解能を有

さず，式(2.30)を乱流火炎の計算に用いることは不適切である．これに対し，Peters らは式(2.2)の他の保

存量と同様に火炎面にフィルター操作を施し，解像の困難な格子幅以下の湾曲による火炎面積の増加

の効果を SGS の乱流燃焼速度𝑆𝑇として表現することを提案しており
(22)，このようなフィルタリングされた𝐺

方程式を用いた LES による乱流火炎の計算は種々の先行研究において実施例がある(29)(30)．支配方程

式と同様に Favre平均を用いると，𝜌̅を平均密度として，フィルター後の速度ベクトル𝒖̃と𝐺̃を, 

 𝒖̃ =
𝜌𝒖̅̅̅̅

𝜌̅
 (2.32) 

 𝐺̃ =
𝜌𝐺̅̅̅̅

𝜌̅
 (2.33) 

とした上で，以下の式の𝐺方程式が得られ，計算格子で解像できない SGS の乱流燃焼速度𝑆𝑇を別途

モデルで与えることで，LESにおける乱流火炎の追跡が可能となる．  

 
𝜕𝜌̅𝐺̃

𝜕𝑡
+ ∇(𝜌̅𝒖̃𝐺̃) = 𝜌̅𝑆𝑇|∇𝐺̃| (2.34) 

𝐺̃は平均的な火炎面からの変動を含む距離関数として扱われる．なお，本計算コードにおいては𝐺̃の

移流も支配方程式中の他の保存量と同様のスキーム（SLAU2）により陽解的に解いた． 

 

 

Fig. 2.5  Description and filtering of the 𝐺-Equation model 

 

Flamelet concept Filtering
Distribution of 
reaction zones
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式(2.34)のように LES で𝐺方程式を Level set 法として用いる場合，時間発展により火炎面が進行する

と火炎面以外（𝐺̃(𝒙, 𝑡) ≠ 𝐺0）において以下の式の𝐺の距離関数としての性質が崩れる． 

 |∇𝐺̃| = 1 (2.35) 

この修正のため，再初期化操作が必要となる．代表的な例として，Osherおよび Sussman らは以下の

再初期化方程式を用いた手法を提案している(31)(32)． 

 
𝜕𝑔

𝜕𝑡
= sign(𝐺̃(𝒙, 𝑡) − 𝐺0)(1 − |∇𝑔|) (2.36) 

ここで，𝑔は再初期化計算のための仮の距離関数，signは符号関数であり，以下のように定義される． 

 sign(𝐺̃(𝒙, 𝑡) − 𝐺0) = {

1 ∶ 𝐺̃(𝒙, 𝑡) − 𝐺0 > 0

−1 ∶ 𝐺̃(𝒙, 𝑡) − 𝐺0 < 0

  0 ∶ 𝐺̃(𝒙, 𝑡) − 𝐺0 = 0 

 (2.37) 

初期値を(𝒙, 𝑡) = 𝐺0とすれば，sign(𝐺̃(𝒙, 𝑡) − 𝐺0) = 0となり，火炎面に基準が置かれる．その後，𝑔の

時間発展について式(2.35)を満たすまで繰り返し計算を行うことで，再初期化が完了する．Level set法は

種々の移動境界面の追跡に用いられ，例えば気液境界面を扱う場合には大きな密度差に応じて数値振

動が発生する場合がある．Sussman らは，これを回避するために以下の式に示す smoothed Heaviside関

数を用いることで急激な密度変化を抑制し保存性を改善させる手法を提案している．  

 H(𝐺̃) =

{
 
 

 
 1 𝐺̃ > ∆

0 𝐺̃ < −∆
1

2
[1 +

𝐺̃

∆
+

1

𝜋
sin(

𝜋𝐺̃

∆
)] 𝑜𝑡ℎ𝑒𝑟𝑤𝑖𝑠𝑒

 (2.38) 

本研究においても，火炎面を境界として既燃部と未燃部で大きく状態量が変化することから式(2.38)を

用いて後述の火炎伝播に伴う組成や温度の変化を見積もった．なお，再初期化操作は計算負荷の増加

を招くため，操作時期と領域を工夫することが望ましい．本研究では，Narrow band 法(33)により処理領域

を限定した．この手法では，火炎面を基準とした任意の幅の領域（本研究では，計算格子幅の 6 倍とし

た）を Narrow band と定義し，その領域内においてのみ𝐺方程式の解法と再初期化操作を行う． 

 

(3) 層流燃焼速度モデル 

乱流火炎が層流火炎片の集合であると仮定する Flamelet 理論においては，筒内の温度，圧力，組成

といった状態量から層流燃焼速度を先に求め，それを乱流燃焼速度モデルに代入することで正味の火

炎伝播速度を得る．層流火炎の伝播速度は，反応帯の化学反応速度とあわせて予熱帯への熱伝導，物

質拡散が複合的に作用し，温度・圧力場のみならず燃料組成によっても大きく変化する．本研究では，

CHEMKIN-II パッケージ(34)内の PREMIX(35)を用いた 1 次元の輸送と反応の連成計算から層流火炎の

特性を求め，それを再現するように未燃の温度，圧力，当量比を入力として用いる既存の代数式のパラ

メータを推定することで，3 次元エンジン燃焼計算における計算負荷の低減を図った．以下に，PREMIX

における層流 1次元の予混合定常火炎の支配方程式を示す． 
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 𝑀̇ = 𝜌𝑢𝐴 (2.39) 

 𝑀̇
𝑑𝑇

𝑑𝑥
−

1

𝐶𝑝

𝑑

𝑑𝑥
(𝜆𝐴

𝑑𝑇

𝑑𝑥
) +

𝐴

𝐶𝑝
∑ 𝜌𝑌𝑘𝑉𝑘𝑐𝑝𝑘

𝑑𝑇

𝑑𝑥
+

𝐴

𝐶𝑝
∑ 𝜔̇𝑘ℎ𝑘𝑊𝑘 = 0

𝐾

𝑘=1

𝐾

𝑘=1

    (2.40) 

 𝑀̇
𝑑𝑌𝑘

𝑑𝑥
+

𝑑

𝑑𝑥
(𝜌𝐴𝑌𝑘𝑉𝑘) − 𝐴𝜔̇𝑘𝑊𝑘 = 0 (2.41) 

 𝜌 =
𝑝𝑊̅

𝑅𝑇
 (2.42) 

ここで，𝑥は 1次元方向の距離，𝑀̇は質量流量，𝑇は温度，𝑌𝑘は化学種𝑘の質量割合，𝑝は圧力，𝑢は混

合気の速度，𝜌は密度，𝑊𝑘は化学種𝑘の分子量，𝑊̅は混合気の平均分子量，𝑅はガス定数，𝜆は混合気

の熱伝導率，𝐶𝑝は混合気の定圧比熱，𝑐𝑝𝑘は化学種𝑘の定圧比熱，𝜔̇𝑘は化学種𝑘の単位体積あたりの化

学反応に伴うモル変化量，ℎ𝑘は化学種𝑘の比エンタルピー，𝑉𝑘は化学種𝑘の拡散速度，𝐴は火炎を取り

囲む計算領域の断面積である．式(2.39)から，層流燃焼速度は以下の式で得られる． 

 𝑆𝐿 ≈ 𝑢 =
𝜌𝐴

𝑀̇
 (2.43) 

反応機構については，本研究では三好らの構築したガソリン燃料の着火性や火炎伝播速度を再現し

た 5 成分ガソリンサロゲート燃料の簡略化反応機構 rev. 1.0（化学種数：110，反応数：347）(36)(37)を用い

た．本反応機構は，着火遅れ時間のみならず，層流燃焼速度についても幅広い温度と圧力の実験値に

対して高い再現性が確認されている(36)．本章のエンジン実験ではレギュラーガソリンを用いており，数値

計算にあたってもその性状を模擬した表 2.2 の S5R の燃料組成比を設定した．層流燃焼速度の計算に

あたっては，断熱の自由伝播火炎を仮定し，図 2.6 に示すように標準的なエンジンの圧縮線を考慮した

異なる未燃温度・圧力の 4条件について当量比の感度を計算した．図.2.7に，計算にて得られた各温度

と圧力条件における層流燃焼速度を示す．また，図 2.8 に断熱火炎温度𝑇𝑏と，未燃温度を𝑇𝑢として以下

の式の温度勾配により算出された火炎帯厚さ  を示す． 

   =
𝑇𝑏 − 𝑇𝑢

m x (
𝑑𝑇
𝑑𝑥)

 (2.44) 

層流燃焼速度は，当量比𝜙=1.1近傍を最大値として，希薄側と過濃側の両側において低下する．また，

温度に対しては正の相関を，圧力に対しては負の相関を示す．火炎帯厚さについては，希薄側で変化

が大きく，𝜙=0.7 以下において急激に増加する．エンジンの圧縮端近くの状態量（10 atm, 550 K）では

𝜙=1.0の場合，𝛿 は 0.06 mmであるのに対し，𝜙=0.5では 0.22 mmまで増加し，希薄条件下において，

カルロビッツ数𝐾𝑎が増加する一因となる．一方で，十分に当量比の高い場合には，火炎帯厚さも薄くな

るため𝐾𝑎の増加を抑制しつつ乱れ強さを高めて乱流燃焼速度を高めることができる．また，圧力の感度

が高く，温度の影響は比較的少ない特性となる． 

 

 



第 2章 エンジン筒内の火炎伝播燃焼の基礎的解析 

 

- 52 - 

Table 2.2  Composition and octane numbers of S5R gasoline surrogate fuel (36)(37) 

Constituent RON MON 
Fraction 

vol% mass% 

Isooctane (C8H18) 100 100 29.0 23.8 

n-heptane (C7H16) 0 0 21.5 19.9 

methylcyclohexane (C7H14) 74.8 73.8 5.0 5.3 

diisobutylene (C8H16) 96 82 14.0 12.1 

toluene (C7H8) 120 109 30.1 38.8 

RON 90.8 

MON 82.9 

Density  g/cm3 0.7545 

 

 

 

 

Fig. 2.6  Calculation conditions for premixed laminar flame, based on a typical compression curve of a 

gasoline engine with compression ratio of 14 
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Fig. 2.7  Calculated laminar flame speed of S5R gasoline surrogate mechanism 

 

 

 

Fig. 2.8  Calculated flame temperature and thickness of S5R gasoline surrogate mechanism 

 

 

上記の層流 1次元予混合定常火炎計算により得られた層流燃焼速度を代数式にて表現する．代表

的な層流燃焼速度のモデルとして，以下に示すMetghalchi-Keckの実験式(38)が提案されている． 

 𝑠𝐿 = 𝑠𝐿,𝑟𝑒𝑓 (
𝑇𝑢

𝑇𝑢,𝑟𝑒𝑓
)

𝛾

(
𝑃𝑢

𝑃𝑢,𝑟𝑒𝑓
)

𝛽

(1 − 2.1𝑌𝑑𝑖𝑙) (2.45) 

ここで，𝑆𝐿,𝑟𝑒𝑓は基準層流燃焼速度，𝑇𝑢と𝑃𝑢は未燃温度と圧力，𝑇𝑢,𝑟𝑒𝑓と𝑃𝑢,𝑟𝑒𝑓は基準温度と圧力，𝑌𝑑𝑖𝑙

は希釈質量割合である．𝛾および𝛽の温度・圧力補正項は，それぞれ当量比𝜙の関数として，以下のよう

に表現される． 

 𝛾 = 2.18 − 0.8 (𝜙 − 1) (2.46) 

 𝛽 = −0.16 + 0.22 (𝜙 − 1) (2.47) 

基準層流燃焼速度𝑆𝐿,𝑟𝑒𝑓は，以下の式で与えられ，ガソリンと物性値の近いイソオクタン燃料について

表 2.3に示す係数が燃料種ごとに提案されている．なお，これらの係数は，圧力𝑃𝑢 が 1から 8 atm，温度
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𝑇𝑢が 300から 700 Kの範囲の実験値に対して，最小二乗法を用いて決定されている． 

 𝑆𝐿,𝑟𝑒𝑓 = 𝐵𝑚 + 𝐵𝜙 (𝜙 − 𝜙𝑚)2 (2.48) 

 

Table 2.3  Model parameters for the empirical formula proposed by Metghalchi and Keck (38) 

Fuel type 𝜙𝑚 𝐵𝑚  cm/sec 𝐵𝜙  cm/sec 

isooctane 1.13 26.3 -84.7 

 

Metghalchi-Keck 式を基に，当量比に対する感度を Gülder が改善しており，以下の式の基準層流燃

焼速度について以下の指数関数型の式を提案している(39)．ω,  , 𝜉, 𝜎は全てモデル定数であり，イソオク

タン燃料に対しては表 2.4の値が提案されている． 

 𝑠𝐿,𝑟𝑒𝑓 = 𝜔𝜙𝜂 xp[−𝜉(𝜙 − 𝜎)2] (2.49) 

 

Table 2.4  Model parameters for the reference laminar flame speed formula proposed by Gülder (39) 

Fuel type ω   𝜉 𝜎 

isooctane 26.9 2.2 3.4 0.84 

 

これらのモデルと S5R 反応機構との比較結果を図 2.9 に示す．Metghalchi-Keck 式は，特にエンジン

の燃焼予測において重要となる高圧・高温場において層流燃焼速度が過大に予測される．また，式の構

造上，希薄側においては層流燃焼速度の低下が著しく，当量比𝜙=0.6以下では負の値を取る．これに対

し，Gülderの式は希薄側において当量比に対する感度が改善され，𝜙が 0.6以下でも負の値を取らない

ため，定性的な検討においては広い範囲で使用できる．しかしながら，依然として絶対値については特

に高温・高圧場において差が存在し，圧力・温度場が大きく変化するエンジン計算への適用に向けては

改善が必要となる． 
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Fig. 2.9 Comparisons of calculated laminar flame speed of the empirical models and S5R  

(Solid lines: Results of the S5R reaction mechanism, Dotted lines: Results of the empirical formula) 

 

 

本研究では，Metghalchi-Keck および Gülder の実験式を基に，S5R 反応機構を再現するように各種

モデル定数と補正項のパラメータ推定を実施した．具体的には，図 2.7 の S5R の計算結果として得られ

た当量比，温度，圧力の異なる合計 44 点について，S5R の層流燃焼速度を𝑆𝐿,𝑆5𝑅，各代数式の層流燃

焼速度を𝑆𝐿,𝑒𝑚𝑝𝑟𝑖𝑐𝑖𝑎𝑙とした以下の式の相対誤差の平均値𝜎𝑅を評価関数とし，式(2.49)の𝑆𝐿,𝑟𝑒𝑓に追加し

て式(2.46)と式(2.47)の𝛾および𝛽の温度・圧力補正項を含めた合計 11変数のパラメータ推定を行った． 

 𝜎𝑅 =
1

𝑁
∑

|𝑆𝐿,𝑒𝑚𝑝𝑖𝑟𝑖𝑐𝑎𝑙,𝑖 − 𝑆𝐿,𝑆5𝑅,𝑖|

𝑆𝐿,𝑆5𝑅,𝑖

𝑛

𝑖=1

× 100 (2.50) 

パラメータ推定には，ESTECO S.p.A 社の modeFRONTIER(40)を用い，MOGA-II（Multi-Objective 

Genetic Algorithm II）(32) により 5000 世代までの最適化計算を行った．図 2.10 に各世代の評価関数の

履歴を示す．相対誤差は概ね 3000世代で最小値の 7%に到達する． 

パラメータ推定により得られた温度，圧力補正項を式(2.51)と式(2.52)に，式(2.49)の𝑆𝐿,𝑟𝑒𝑓用のパラメー

タを表 2.5 に示す．また，これらのパラメータを用いた最適後のモデルと S5R 反応機構により計算された

層流燃焼速度の比較を図 2.11 に示す．図 2.9 に示した従来のモデルと比較して全域で誤差が縮小し，

特にエンジンの燃焼場に近い状態量（10 atm, 550 K）では，S5R 反応機構の層流燃焼速度を全ての当

量比についてほぼ定量的に再現していることが分かる．本モデルを HINOCA に組み込み，層流燃焼速

度の計算に使用した． 

 𝛾 = 2.06 − 0.2 (𝜙 − 1) (2.51) 

 𝛽 = −0.247 − 0.04 (𝜙 − 1) (2.52) 

 

Table 2.5  Optimized parameters for the 𝑠𝐿,𝑟𝑒𝑓 based on equation (2.49) 

Fuel type ω   𝜉 𝜎 

S5R 48.4 3.05 2.36 0.49 
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Fig. 2.10  The optimization process (left figure) and relative error against the S5R mechanism (right 

figure) of the empirical laminar flame speed models 

 

 

 

Fig. 2.11  Comparisons of 𝑆𝐿 and relative error of the parameter estimated laminar flame speed model 

(Solid lines: Results of the S5R reaction mechanism, Dotted lines: Results of the optimized formula) 
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(4) 乱流燃焼速度モデル 

式（2.34）に示したように，LESにおいては GS以下の乱流運動による火炎の面積増加を考慮するため，

SGS の乱流燃焼速度をモデルにより与える必要がある．SGS の乱流燃焼速度モデルとしては，SGS の

乱流強度𝑢∆
 の単調増加として表現した簡易的なモデルから，火炎のフラクタル特性に基づいたモデル

(42)まで様々な種類が存在するが，本研究では，LES の予混合乱流火炎の解析において多くの実績のあ

る Pitsch らの乱流燃焼速度モデル(43)(44)を用いた．Pitsch らは，Petersによる𝐺方程式の火炎面に相当す

るスカラー値𝐺の輸送，および乱流によるひずみ，層流燃焼速度による復元，そして拡散や曲率による散

逸の 3つの変動の効果を表現した RANS用の方程式(19)(45)を基に，LES用に拡張した以下の乱流燃焼

速度モデルを提案している． 

 
𝑆𝑇

𝑆𝐿
= 1 −

𝑎4𝑏3
2

2𝑏1

∆

  
+ [(

𝑎4𝑏3
2

2𝑏1

∆

  
)

2

+ 𝑎4𝑏3
2
𝑢∆

 ∆

𝑠𝐿
0  

]

1 2⁄

 (2.53) 

ここで，∆は格子幅，𝑢∆
 は SGSの速度変動成分，  は火炎帯厚さであり，燃料分子の混合気中の拡散

係数𝐷と未燃混合気の動粘性係数𝜈の比であるシュミット数𝑆𝑐 = 𝜈 𝐷⁄ を 1 と仮定した場合，拡散係数𝐷 と

層流燃焼速度𝑆𝐿の比として式以下の式で定義され，熱伝導率𝜆，熱容量𝐶𝑝，密度𝜌，層流燃焼速度𝑆𝐿を

用いて求めることができる．ここで，添字の0は反応帯における値を，𝑢は未燃混合気における値を示す． 

   =
𝐷

𝑆𝐿

=
(𝜆 𝐶𝑝⁄ )

0

(𝜌𝑆𝐿)𝑢

 (2.54) 

また，𝑎4, 𝑏1, 𝑏3はモデル定数であり，表 2.6 の値を設定した． 𝑎4は以下の式に示すように乱流拡散係

数𝐷𝑡を表現するモデル定数であり，渦動粘性係数𝜈𝑡と乱流シュミット数𝑆𝑐𝑡に応じて変化する．本研究で

は𝑆𝑐𝑡を固定値（0.7）とし，Pitsch らの提案する𝑆𝑐𝑡と𝑎4の比から𝑎4 = 0.78としている． 

 𝐷𝑡 = 𝑎4𝑢
  ≈ 𝑎4𝑢∆

 ∆=
𝜈𝑡

𝑆𝑐𝑡
 (2.55) 

 

  

Table 2.6  Model parameters for the SGS turbulent flame speed model proposed by Pitsch(44) 

Parameter Proposed value This study 

𝑆𝑐𝑡 0.4 0.7 

𝑎4 1.37 0.78 

𝑏1 2.0 

𝑏3 1.0 

 

 

なお，式(2.53)は∆を代表長さとした以下の乱流ダムケラー数𝐷𝑎∆を用いれば，式（2.57）の形に整理で

き，第 1章の式（1.11）と同様の形を取る． 

 𝐷𝑎∆ =
𝑆𝐿∆

𝑢   
 (2.56) 
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𝑆𝑇

𝑆𝐿
= 1 −

𝑎4𝑏3
2

2𝑏1
𝐷𝑎∆ + [(

𝑎4𝑏3
2

2𝑏1
𝐷𝑎∆)

2

+ 𝑎4𝑏3
2𝐷𝑎∆]

1 2⁄

 (2.57) 

すなわち，希薄な高乱流条件など 𝐷𝑎∆が減少する場においては，乱流燃焼速度𝑆𝑇 𝑆𝐿⁄ の𝑢∆
 への追従

性が悪化する．このように，SGS の乱流強度𝑢∆
 と併せてスケール比∆   ⁄ の影響も考慮することで，図 2.3

の Thin reaction zonesまで対応するモデルとなっている． 

なお，式(2.53)の計算においては RANS における乱流強度𝑢 に相当する SGS 速度変動成分𝑢∆
 を与

える必要があるが，本研究では式(2.58)に示すスマゴリンスキーモデル(11)の渦粘性係数𝑣𝑡を用いて，式

(2.59)により与えた(46)． 

 𝑣𝑡 = (𝐶𝑠∆)2√2𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗 (2.58) 

 𝑢 
∆ =

𝜈𝑡

𝐶𝑠
= 𝐶𝑠∆√2𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗 (2.59) 

ここで，𝑆𝑖𝑗は式(2.10)で計算されるひずみ速度，𝐶𝑠はスマゴリンスキー定数である．なお，RANS にお

ける乱流燃焼速度の見積もりを目的に開発された本モデルは，格子幅により𝑢 
∆の乱流燃焼速度への作

用が変化し，明確な物理的な根拠が伴っていない点が課題である．ここで求めたい𝑢 
∆は，SGS 成分で

火炎表面の湾曲に作用する乱れ強さであるが，流れの SGS 成分の乱れが必ずしもそれに比例するとは

限らない．先述したように，フラクタル特性に基づく火炎表面の最小スケール（インナーカットオフスケー

ル）は火炎帯厚さが十分に薄い場合には10  程度となる(26)．一方で，Hiraoka らは本章で用いた Pitsch

らの SGS乱流燃焼速度モデルについてフィルタサイズを20.3  と40.6  の 2水準とした場合の火炎表面

積の増加率を DNS による結果と比較し，フィルタサイズが40.6  の条件においてより高い相関を確認し

ている（42）．このときの は 0.011 mmであり，フィルタサイズは約 0.45 mm となる．経験的には， の 30倍

程度のスケールから粘性小領域が始まるとされており(47)，これより小さいスケールの乱れでは式(2.59)の

仮定（局所平衡性）が崩れ，さらには相対的な火炎帯の厚さも無視できなくなるため，𝐺方程式の前提で

あるFlamelet理論が成立しない場合が考えられる．また，Johansonは，エンジン筒内のLDVによりTaylor

仮説に基づいて火炎成長に寄与する乱れのスケールを調査し(48)，0.7 mm 程度のスケールにおいて極

値を取り，それ以下のスケールでは急速に寄与度が低下することを示している．これは，経験的ではある

が火炎の表面積増加に寄与する乱れの有効スケールを示唆する重要な結果である．従って，乱れおよ

び火炎のスケール特性や火炎伝播モデルの前提，そして実際に火炎伝播速度の増加に有効に作用す

る乱れのスケールを総合的に勘案すると，代表スケールを約 0.5 mm とした SGS の乱れ強さを考慮する

ことによって式(2.59)により乱流燃焼速度の増加に寄与する SGS の乱れ強さ，すなわち，元々の RANS

モデルにおける要求に近い𝑢 を適切に捉えることが可能となると言える．以上から，本研究では後述の

2.2.2 節でも述べるように格子幅は 0.5 mm とした上で，エンジン計算時の燃焼圧力が実機を再現するよ

うに流動計算とは独立して𝐶𝑠 = 0.23を与え，等間隔直交格子を用いていることから空間領域や計算ステ

ップ，条件間によって変化は生じないものとして固定値に設定した． 
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(5) 燃焼モデル 

これまでに述べたモデルにより，𝐺方程式によるエンジン筒内の火炎伝播の計算が可能となるが，𝐺方

程式は火炎面に見立てた非反応の境界面の移動のみを解くため，火炎面の進行に伴う組成や温度の

変化は別途計算する必要がある．火炎面の存在するセルにおいて，組成の変化速度𝑑𝑌𝑖̃ 𝑑𝑡⁄ は以下のよ

うに計算できる． 

 
𝑑𝑌𝑖̃

𝑑𝑡
=

𝑌𝑖
𝑒𝑞

− 𝑌𝑖,0

𝜏𝑓
 (2.60) 

ここで，𝑌𝑖,0は未燃組成，𝑌𝑖
𝑒𝑞
は定圧変化における平衡組成である．𝜏𝑓は乱流燃焼速度に応じた化学

反応特性時間であり，乱流燃焼速度𝑆𝑇と格子サイズ∆を用いて，以下のように定義される． 

 𝜏𝑓 ∝
∆

𝑆𝑇
 (2.61) 

ただし，これは火炎面の法線ベクトルが隣接する格子を結ぶ線と平行な場合においてのみ成り立つ．

実際には，図 2.12 に示すように格子に火炎が入る方向により通過距離が変化するため，本研究では火

炎面が格子に侵入した直後の距離関数𝐺を|𝐺𝑖𝑛|として，反応特性時間を以下のように置き換えた． 

 𝜏𝑓 =
2 ∙ |𝐺𝑖𝑛|

𝑆𝑇
 (2.62) 

 

 

 

 

Fig. 2.12  Relationship between |𝐺𝑖𝑛| and the flame passage 

 

 

式(2.62)を用い式(2.60)を離散化すると，以下の式が得られ，現在の組成を𝑌𝑖
0として，ある時間刻み∆t

後の組成𝑌𝑖
1が得られる． 

 𝑌𝑖
1 = 𝑌𝑖

0 + (𝑌𝑖
𝑒𝑞

− 𝑌𝑖,0)
𝑆𝑇

2 ∙ |𝐺𝑖𝑛|
∆𝑡 (2.63) 

火炎の通過距離

火炎の通過距離

火炎が入る向きによって通過距離が異なる
→通過距離が⊿x一定では温度が十分に上がらない

|Gin| |Gin|

Flame passage

Flame passage

Different passage depending on the 
flame entering angle
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未燃組成𝑌𝑖,0は現在の組成𝑌𝑖
0から，平衡組成𝑌𝑖

𝑒𝑞
，反応進行度𝑐を用いて，以下の式から逆算する． 

 𝑌𝑖,0 =
𝑌𝑖

0 − 𝑐 ∙ 𝑌𝑖
𝑒𝑞

1 − 𝑐
 (2.64) 

したがって，式(2.63)は以下の式に書き換えられる． 

 𝑌𝑖
1 = 𝑌𝑖

0 +
𝑌𝑖

𝑒𝑞
− 𝑌𝑖

0

1 − 𝑐

𝑆𝑇

2 ∙ |𝐺𝑖𝑛|
∆𝑡 (2.65) 

反応進行度𝑐は，有限の格子幅相当の反応帯を仮定し，式(2.38)の距離関数𝐺̃の smoothed Heaviside

関数を用いて表現する方法が提案されている(49)． 

 𝑐 = H(𝐺̃) (2.66) 

温度変化については，未燃と平衡状態の組成変化と反応特性時間を基に内部エネルギーの差分を

求めることで得られる． 

 
𝜕𝑇̃

𝜕𝑡
=

𝑢𝑒𝑞 − 𝑢0

𝜌̅𝐶𝑣

𝑆𝑇

2 ∙ |𝐺𝑖𝑛|
 (2.67) 

ここで，𝑢𝑒𝑞は平衡温度における比内部エネルギー，𝑢0は未燃温度における比内部エネルギー，𝐶𝑣は

混合気の定容比熱である．式(2.67)を離散化すれば，以下の式が得られ，ある時間刻み∆t後の内部エネ

ルギー𝑢1には式(2.63)で求めた組成を与え，その初期値に現時刻の温度𝑇を適用した上で，Newton 法

により繰り返し計算を行うことで，新しい温度𝑇1が得られる． 

 𝑇1 = 𝑇0 +
(𝑢1 − 𝑢0)

𝜌̅𝐶𝑣
 (2.68) 

なお，燃焼反応に伴う熱発生率𝑑𝑄̃ 𝑑𝑡⁄ は，以下の式で計算することができる． 

 
𝑑𝑄̃

𝑑𝑡
= 𝜌̅ ∙ ∆3(𝑢1 − 𝑢0) (2.69) 
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2.2 予混合ガソリンエンジンにおける火炎伝播燃焼の解析 

 

2.2.1 LESによる非定常多サイクル燃焼計算の手法 

本章におけるエンジン燃焼計算では，HINOCA における火炎伝播燃焼の精度予測の検証と併せて，

非定常的な流れと乱れが火炎伝播に及ぼす影響について統計的に分析することで，燃焼の急速化と安

定化に寄与する筒内の乱れの特性を明らかにすることを目的としている．このため，吸気行程から排気

行程までの全行程を連続して複数サイクル計算し，現実の燃焼のサイクル間変動を定量的に再現した

上で分析を進める必要がある．LES の大きな特徴が非定常性を考慮できる点にあるため，先行して行わ

れきたエンジン計算に関する研究も当初から複数サイクルに渡る計算が実施されてきた(50)．理想的には

吸排気ポート内における圧力脈動の変動までを考慮し，新気の導入口から排気のテールエンドまでの広

い領域を計算格子として再現することが望ましいが，極めて大規模なモデルとなり，複数サイクルの計算

は現実上困難となる．一方で，吸排気管までを計算格子として考慮し，境界条件にサイクル平均の圧力

脈動を設定した計算でも実機の多サイクル間の燃焼変動を議論可能なことも確認されている(51)(52)．特に

本研究で解析対象とする運転条件は部分負荷で吸気絞りを行っているため，吸気管内の圧力脈動は小

さくその変動が燃焼に及ぼす影響は小さい．そこで，計算格子はエンジンのシリンダヘッド内のポート端

面までとし，サイクル間のアンサンブル平均の温度および圧力脈動を境界条件として設定した．なお，圧

縮および排気行程中も吸排気ポートの格子は維持しつつ計算を継続する． 

吸排気の境界条件の設定にあたっては，図 2.13 に示すように排気には圧力（静圧）の時間履歴を設

定し，吸気については実機の吸入空気量を正確に再現するため質量流量の時間履歴を設定した．これ

らの圧力および質量の時間履歴は，1 次元の吸排気流れの解析が可能な Gamma Technologies 社の

CFD コードである GT-POWER(53)を用いて求めた．なお，境界条件における温度も 1次元計算結果から

得られた時系列データを与えた．また，壁面境界については全面を等温の滑り無し境界とした． 

 

 

Fig. 2.13  Boundary conditions for the LES calculation 
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計算機としては，表 2.7に示す JAXAの JSS2（JAXA Supercomputer System generation 2）を用い，計

算領域分割数を 358 として，各領域で 8 コアのスレッド並列による，2,864 CPU コアを使用した．この環境

において，吸気から排気行程までの 1サイクル当たりの計算時間は約 80 CPU時間となった．このように，

本計算手法ではエンジン筒内の非定常的な流動と火炎伝播を詳細に解くことが可能であるが，次章以

降における本研究で対象としている高圧ガソリン噴射を用いた高圧縮比エンジンの燃焼をノックまでを考

慮した上で現実的な時間で解析することは困難である．なお，ピストンの圧縮，膨張動作により各計算領

域に対する負荷の分散が発生するが，それに伴う CPU のロードバランスの平滑化は本研究では未実装

のため適用していない．このため，格子数の減少する上死点近傍においてはアイドル状態となる CPU が

発生する．燃料噴霧や燃焼反応の計算をこれらの CPU へ分散させることも計算時間の短縮に貢献する． 

 

Table 2.7  Specifications of the supercomputer JSS2 (54) 

System SORA-MA 

Model Fujitsu FX100 

Total number of nodes (used) 3,240 (90) 

Theoretical peak performance 3.49 PFLOPS 

Number of cores per node 32 

Memory size per node 32 GB 

Interconnect 
Torus Fusion (Tofu) Interconnect 2 

(12.5 GB/s in each direction) 

  

 

2.2.2 計算条件 

本章の解析の対象としたエンジンの諸元を表 2.8に示す．直列 4気筒のマツダ製 L3型ガソリンエンジ

ンをベースに，第 1気筒を燃焼解析用に吸気系，燃料系を独立させ，燃料は均質予混合気として PFIに

より供給されるように改造した．燃焼室はペントルーフ型であり，第 1 気筒のみ凸型のピストン形状として

圧縮比を 15.6 としている．運転条件を表 2.9 に，吸排気のバルブプロフィールを図 2.14 に示す．エンジ

ン回転数は 2000 rpm とし，冷却水温度は 90 ℃の暖気状態において実験データを取得した．負荷は吸

気負圧を-30 kPa（ゲージ圧）一定となるように吸気絞り弁（スロットル）にて調整し，燃料噴射量により空気

過剰率を変更した．また，点火時期は上死点前 20 deg.bTDC固定とした．筒内圧力は，Kistler製のピエ

ゾ素子型圧力センサ 6125B とチャージアンプ 5011Bを用い，各条件において 200サイクル計測した．ま

た，吸入空気量は司測研製の層流型空気流量計 LFE-300B，燃料流量は小野測器製の容積式流量検

出器 FP-213を用いて計測した．これら実験装置の詳細は第 3章においても述べる． 
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Table 2.8  Engine specifications 

Engine Mazda L3 in-line 4-cylinder gasoline engine 

Cylinder # 1 (Analyzed) 2 - 4 

Displacement cc 2,260 

Bore mm 87.5 

Stroke mm 94.0 

Tumble ratio 1.37 

Combustion chamber shape Pent roof type 

Piston shape Convex Flat 

Compression ratio 15.6 9.5 

Fuel supply PFI DI 

Fuel Regular gasoline 

 

 

Table 2.9  Engine operating conditions 

Condition Stoichiometry Lean 

Engine speed rpm 2000 

Intake boost pressure kPa (gauge) -30 

Intake air temperature deg.C 26.3 27.3 

Excess air ratio λ 1.0 1.3 

IMEP kPa 523 397 

Fueling mg/str. 17.8 14.3 

CoV of IMEP % 2.0 10.9 

Spark ignition timing deg.aTDC -20 

External EGR ratio % 0 

 

 

 

Fig. 2.14  Intake and exhaust valve profiles 
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表 2.9の 2つの運転条件について，図 2.15に示す 1次元の GT-POWER モデルを用いて吸排気の

境界条件として入力する圧力，質量，温度の時系列データを計算した．3 次元計算における解析対象は

第 1 気筒のみであるが，排気については他気筒と共通のマニホールドを使用しており，気筒間の排気干

渉が圧力脈動に及ぼす影響を考慮する必要がある．そのため，4 気筒全てをモデル化して推定した．ま

た，計算における燃焼圧力については，GT-POWER に備わる TPA(Three Pressure Analysis)内の熱発

生率推定機能を用いて実験値を再現するように同定した．図 2.16 に，GT-POWER により計算した筒内

圧力履歴の実験値との比較，および入力用の境界条件を示す．筒内圧力に注目した場合，吸排気中ガ

ス交換期間において良好な一致が確認され，本手法により導出した境界条件は実機の動的な吸排気挙

動を再現できているものと判断される．3 次元計算においては，境界面に対応する位置の質量流量と温

度の時系列データを吸気に，圧力（静圧）と温度の時系列データを排気に入力した． 

 

 

 

 

 

Fig. 2.15  The one dimensional model for estimating intake and exhaust boundary conditions 
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Fig. 2.16  Estimated boundary conditions by the one dimensional gas exchange calculation  

(Upper row: Cylinder pressure, Middle row: Intake mass flow rate and exhaust pressure, 

Bottom row: Intake and exhaust temperature) 

 

 

図 2.17 に供試エンジンの形状モデルと自動生成された計算格子を，また表 2.10 に計算条件を示す

（記載の無い項目は表 2.1に準ずる）．格子幅は等間隔の 0.5 mm として設定し，この場合の格子数は下

死点において 6,965,6321 となる．計算の時間刻み幅は 0.0025 deg.CA固定とした．燃料については，実

験が吸気境界の上流において PFIにより供給されるため，計算では均質の予混合気として他の組成と同

じく吸気境界からイソオクタンにて代表させて流入させた．その他，化学種については平衡計算において

生成濃度の高い代表的な 7種（iC8H18, N2, O2, H2O, CO2, OH, CO, H2）を考慮した．混合気の粘性係数

は，これらの組成割合に応じた平均値が用いられる．壁面境界は全て等温壁条件として，前述の Hanお

よびReitzの圧縮性壁関数(15)により熱損失を考慮した．サイクル計算は，安定化のための助走として 3サ

イクル，その後の評価用に 10 サイクルの合計 13 サイクルを空気過剰率違いの 2 条件について実施し

た．助走サイクルにおける筒内の IVC時期における質量，残留ガス割合を図 2.18に示す．3サイクル目

においてそれぞれ定常値に漸近し，1 次元吸排気計算による実機の推定量とも概ね一致する．計算精

度の検証とサイクル間の燃焼変動の分析は，4サイクル目以降を対象に実施した． 
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Fig. 2.17  Engine geometry and generated mesh for the 3 dimensional calculation 

 

 

 

Table 2.10  Calculation conditions for the LES multi-cycle 3 dimensional combustion calculation 

Mesh resolution mm 0.5 

Time step deg.CA (sec) 0.0025 (4.16667×10-7) 

Boundary conditions Intake Mass flow and temperature rate 

Exhaust Static pressure and temperature rate  

Wall boundary Iso-thermal + wall function (Han Reitz model) (15) 

Wall temperature: 400.15 K 

Chemical species iC8H18, N2, O2, H2O, CO2, OH, CO, H2 

Calculated cycles 10 (Additional 3 for Run-up) 

 

 

 

 

Fig. 2.18  In-cylinder trapped mass and residual gas fraction trends at IVC during the run-up cycles 
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2.3 計算結果と考察 

(1) 空気過剰率による燃焼圧力変動と燃焼特性の予測結果 

はじめに，HINOCA による実機の燃焼圧力と非定常的なサイクル間の変動の予測精度を評価した．

筒内圧力の計測値と計算値の比較を図 2.19 と図 2.20 に示す．図内の黒線は 10 サイクルのアンサンブ

ル平均である．計測された圧力履歴に対して，本計算では妥当な圧力履歴が得られており，空気過剰率

の変化にも追従できている．各条件間でモデル係数の調整は実施しておらず，本計算コードにより空気

過剰率に対する燃焼の変化を再現可能なことが明らかとなった．続いて，図示平均有効圧（𝐼𝑀𝐸𝑃）とそ

の変動率（𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃）の比較結果を図 2.21 に示す．𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃については，特に量論条件についてはほぼ

定量的に，また希薄化による悪化も定性的に再現されている．希薄条件の変動を過小評価した理由とし

て，計算サイクル数が実験の計測サイクルと比べて少なく，実験において突発的に発生する低𝐼𝑀𝐸𝑃サ

イクルを捉えられていない可能性がある．図 2.22 に，実機の 100 サイクルまでの𝐼𝑀𝐸𝑃と計算値のサイク

ル履歴の比較と，実験値の𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃を計算と同様に 10 サイクルの評価区間で走査して評価した結果を

示す．60 サイクル目までは概ね実験と計算の𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃の傾向は一致しているものの，突発的な低𝐼𝑀𝐸𝑃

サイクルが発生する 70サイクル目以降で𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃の予実差が拡大する．このような発生頻度の低い現象

を LES でも捉えるためには，計算サイクル数を増加させる以外にも，今回考慮できていない吸排気境界

条件のサイクル間変動や，PFI による燃料噴霧のポート壁面へ付着と蒸発の過程を含めた燃料供給量

の変動までをモデル化する必要があるものと考えられる．また，𝐼𝑀𝐸𝑃の絶対値も実験に対して高くなっ

ているが，本研究では冷却損失の検証・調整を実施しておらず，熱効率等の定量的なエネルギー収支

の予測に対しては課題があると言える． 

続いて，空気過剰率による燃焼特性の変化の再現性に注目した．希薄化による燃焼変動増加の特徴

として，筒内最大圧力とその位置や，燃焼質量割合位置の変化に着目した例がある．本研究でも計算に

おける燃焼特性の再現性を確認するため，図 2.23 においてそれらの実験値と計算値の比較を行った．

筒内圧力最大値（𝑃𝑚𝑎𝑥）とその位置（𝐶𝐴𝑃𝑚𝑎𝑥）は，安定領域においては𝐶𝐴𝑃𝑚𝑎𝑥の遅角に応じて𝑃𝑚𝑎𝑥は

下降し，不安定領域においては逆の傾向を示すことが示されている(55)．また，不安定時の燃焼特性の分

析として，燃焼重心位置（𝑀𝐹𝐵50%）に対する 10%燃焼質量割合位置（𝑀𝐹𝐵10%）と 90%燃焼質量割合

位置（𝑀𝐹𝐵90%）の比較を行った例 (56)では，運転条件によらず，𝑀𝐹𝐵50%位置と𝑀𝐹𝐵10%および

𝑀𝐹𝐵90%位置には線形的な関係が見られ，燃焼変動を引き起こす要因は燃焼初期の初期火炎成長の

変動であること指摘されている．本研究においても，双方の指標において実験と計算の両面で同様の傾

向を再現している．以上から，本計算コードと手法では，空気過剰率変化に対して燃焼のサイクル間変

動が悪化する実際の現象を適切に表現可能なものと判断される． 
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Fig. 2.19  Comparisons of cylinder pressure histories between measurements and calculations 

(Stoichiometric condition) 

 

 

Fig. 2.20  Comparisons of cylinder pressure histories between measurements and calculations  

(Lean condition) 

 

 

 

Fig. 2.21  Comparisons of measured and calculated 𝐼𝑀𝐸𝑃 and 𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃 
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Fig. 2.22  Comparisons of cycle trends of measured and calculated 𝐼𝑀𝐸𝑃 (top and middle figures) and 

𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃 (bottom figure, values are shown for every 10 cycles) 

 

 

 

Fig. 2.23  𝐶𝐴𝑃𝑚𝑎𝑥 vs 𝑃𝑚𝑎𝑥 diagram (left figure) and relations between 𝑀𝐹𝐵10%, 𝑀𝐹𝐵90% and 

𝑀𝐹𝐵50% (right figure) for measured and calculated data 
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(2) 燃焼のサイクル間変動の要因分析 

計算において実験の燃焼サイクル間変動の再現が確認されたため，影響因子の分析を行った．ガソリ

ンエンジンの負荷変動は，火炎伝播の乱流燃焼速度の変動に支配されるが，それは第 1章の式（1.9）に

示されるように層流燃焼速度𝑆𝐿と乱流強度𝑢 の和として考えることができる．層流燃焼速度は，式（2.45）

にも示されているように筒内の温度，圧力，当量比，残留ガス量といった化学反応速度面への依存度が

強い．一方で，筒内の乱流強度は前サイクルの残留成分，吸気行程における生成過程，圧縮行程中の

散逸過程に支配され，それぞれの影響を考察している例(57)もあるが，特性を明瞭に表現することは困難

である．本研究では，図 2.24 に示すように A)圧縮開始時の状態量と，B)吸気行程から点火時期までの

筒内平均および点火点の流動，そして C)点火後は成長する火炎面における流動と状態量に着目し，サ

イクル間におけるそれらの変動と燃焼の関係を計算結果から分析した． 

 

 

Fig. 2.24  Description of phase and focused areas of cycle-by-cycle combustion variation analysis 

 

A. 圧縮開始時の状態量の変動 

ガソリンエンジンでは，部分負荷のように吸気絞りが行われている条件においては吸排気のバルブオ

ーバーラップ期間中に排気が再吸入され，残留ガス量が増加する．このとき，吸排気の圧力バランスや

バルブ開口部および燃焼室隙間の頬部における非定常的な流れの変動により，サイクル毎に残留ガス

割合も変動する．これにより，酸素濃度や空燃比のみならず，圧縮開始温度も影響を受けるため，新気

充填量の変動にもつながる可能性がある．例えば Galliot らは，図 2.25 に示すように部分負荷において

残留ガス割合𝑓がサイクル間で±1%変動すれば，IMEP も±1%変動することを実験的に確認している(58)．

本研究も吸気絞り条件において解析を行っているため，その変動量を確認した． 

 

Fig. 2.25  Correlation between individual residual gas fraction and 𝐼𝑀𝐸𝑃 under throttled condition (58) 
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圧縮開始（IVC）時期における筒内の充填質量，残留ガス割合，筒内平均温度のサイクル間変動を確

認した結果を図 2.26 に示す．残留ガス割合の標準偏差は 0.1 %pnt.程度であり，圧縮開始温度の標準

偏差も 1 K に満たないことが確認でき，量論と希薄条件の間で大きな差は認められない．また，充填質

量の標準偏差は量論・希薄条件で差は少なく，1 mg に満たないため，これらの変動の燃焼への影響は

無視できるレベルと判断される．また，点火点における局所的な残留ガス割合で整理した結果を図 2.27

に示すが，量論条件のみ図 2.25 と同様に僅かな感度は確認できるものの，その変動幅は小さく𝐼𝑀𝐸𝑃と

の有意な相関は認められない．本研究では吸排気境界をサイクル間で固定と設定している影響も考えら

れるが，その上で低頻度の低𝐼𝑀𝐸𝑃サイクルを除いた希薄化による実験の安定性悪化と燃焼変動の挙動

を再現した．したがって，少なくとも希薄化に伴う燃焼変動の悪化がこのような圧縮初期における残留ガ

スを含んだ状態量の変動に起因している可能性は低い．このことから，燃焼変動の主要因は筒内流動，

特にモデル上で乱流燃焼速度に直接影響する乱流強度𝑢 の変動と推測される． 

 

 

Fig. 2.26  Cycle-by-cycle variations of trapped mass, residual gas fraction and temperature at IVC 

 

 

Fig. 2.27  Cycle-by-cycle variations at the local spark plug point (values were taken at -20 deg.aTDC) 

 

 

B. 圧縮行程から点火までの流動の影響 

次に，筒内の流動に注目し，吸気から点火時期までの筒内平均と点火点における局所の乱れの変動

の影響を調査した．本研究では，格子解像度以下の乱れと乱流燃焼速度を式(2.53)および式(2.59)の

SGS モデルにより表現しているが，はじめに点火後から上死点までの SGS 成分とグリッドスケール（GS）
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成分の寄与度を確認した．図 2.28に点火後 5 deg.CAに相当する-15 deg.aTDCから 0 deg.aTDCまでの

火炎断面図を，また図 2.29 に量論条件のアンサンブル平均に最も近いサイクル（#7）における，SGS 乱

流燃焼と層流燃焼の速度比𝑆𝑇∆ 𝑆𝐿⁄ と GS 成分までを含めた総和の燃焼速度比𝑆𝑇 𝑆𝐿⁄ ，そして火炎半径

𝑟𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒の履歴を示す．GS 成分までを含めた𝑆𝑇については，点火点断面における 2 次元の火炎面積

𝐴𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒を基に円の半径𝑟𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒を求め，既燃部の膨張の影響を考慮した以下の式にしたがい算出した
(59)．

ここで，𝜌𝑢は未燃密度，𝜌𝑏は既燃密度である． 

 𝑟 = √
𝐴𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒

𝜋
,      𝑆𝑇 =

𝜌𝑏

𝜌𝑢

𝑑𝑟

𝑑𝑡
 (2.70) 

これらの結果から，点火後 10 deg.CA，火炎半径で約 5 mmまでは火炎形状として解像できるサイズの

大きな湾曲は見られず，火炎伝播速度としても SGS 成分𝑆𝑇∆ 𝑆𝐿⁄ が支配的であることが分かる．これは，

Kosaka らの LESにおける検討結果(60)とも一致し，点火後の初期燃焼については SGS成分の速度変動

成分が乱流燃焼速度に対して支配的であると言える．この結果を受け，SGS 用にモデリングした𝑢∆
 を乱

れ強度の指標として分析を進めた． 

 

 

Fig. 2.28  Two-dimensional flame revolution starting from 5 deg.CA after spark ignition 

(Stoichiometry, cycle #7) 

 

 

Fig. 2.29  Contributions of 𝑆𝑇∆ 𝑆𝐿⁄  (SGS) and 𝑆𝑇 𝑆𝐿⁄  (SGS +GS) to the turbulent flame propagation 

speed (Stoichiometry, cycle #7) 
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図 2.30に量論条件における筒内の空間平均と点火点の𝑢∆
 のクランク角度履歴を示す．筒内平均の𝑢∆

 

については，サイクル間で大きな差は見られない．一方で，点火点については吸気行程中の大きなサイ

クル間変動が見られ，圧縮行程から点火時期まで残存している．この 2 つの𝑢∆
 の変動率（𝐶𝑜𝑉𝑢∆

′ ）の履歴

を図 2.31 に示す．筒内平均の変動率が吸気行程終了後は収束している一方で，点火点における変動

率は IVC時期に一度収束するものの，圧縮開始後に再び増大して点火時期においても 30 %を超える．

これらの結果は，エンジン筒内における乱流強度の変動は，バルク平均のサイクル間で見た場合にはほ

とんど存在しないが，空間的には極めて大きいことを示している．圧縮行程中の変動の増加は PIV を用

いた先行研究(61)(62)でも指摘されているが，圧縮行程中では吸気流動の乱れへの遷移による𝑢∆
 の増加

や散免以上に空間的な変動が増加することを意味し，吸気流動強化により乱れを強める場合には課題

のひとつとなる．図 2.32に，連続したサイクルで特に𝐼𝑀𝐸𝑃の変動の大きい希薄条件のサイクル#1～3の

筒内の中心断面における流速分布を示す．また，これに対応した点火点の𝑢∆
 のクランク角度履歴を図

2.33 に示す．図 2.32 の流速分布に注目した場合，吸気行程が終了する下死点においては燃焼室中央

から排気側にかけて広範囲に高い流速の分布が存在する．しかしながら，圧縮行程中においては高流

速の分布はピストン表面から吸気側のライナー側に集中し，上死点近くまで偏りを保っている．𝐼𝑀𝐸𝑃の

高いサイクル#2 に注目すると，-60 deg.aTDC において燃焼室中央に中間的な強度の流速分布が存在

し，その気流塊がピストン圧縮に伴い点火プラグ近傍に移流されている．これにより，点火後の初期の乱

流燃焼速度が促進されたと考えることができる． 

 

 

Fig. 2.30  Traces of 𝑢∆
  of cylinder average and local values at the spark plug gap  

 

 

Fig. 2.31  Traces of 𝐶𝑜𝑉𝑢∆
′  of cylinder average and local values at the spark plug gap 
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Fig. 2.32  In-cylinder distributions of flow velocity during the compression stroke  

(Lean condition, cycle #1 to 3)  

 

 

Fig. 2.33  Local traces of 𝑢∆
  in the cylinder at the spark plug gap  

(Lean condition, cycle #1 to 3) 

 

 

Cycle #1 Cycle #2 Cycle #3

-30 deg.aTDC

-60 deg.aTDC

-90 deg.aTDC

-30 deg.aTDC

-60 deg.aTDC

-90 deg.aTDC

-30 deg.aTDC

-60 deg.aTDC

-90 deg.aTDC

C
o

m
p

re
s

s
io

n

Lean (λ = 1.3)

-180 deg.aTDC -180 deg.aTDC -180 deg.aTDC

Velocity 

magnitude

m/s

Intake Exhaust Intake Exhaust Intake Exhaust

B
D

C

0

2

4

6

8

10

-360 -300 -240 -180 -120 -60 0

Crank angle  [deg.aTDC]

1

2

3

S
p
a
rk

 p
lu

g
 g

a
p
 u

' Δ
[m

/s
]

Intake valve lift Spark timing Cycle #

Lean



第 2章 エンジン筒内の火炎伝播燃焼の基礎的解析 

 

- 75 - 

ここで，𝐼𝑀𝐸𝑃のサイクル間変動の大きい希薄条件における実験と計算のサイクル変動パターンに注

目し，周期性の有無やコヒーレンスを調べた．各サイクルの𝐼𝑀𝐸𝑃をサイクル平均値により正規化し，計算

結果の連続した 10サイクルの起点を走査して実験との RMS（Root Mean Square）誤差を評価した．結果

を図 2.34に示す．概ね 20サイクルに 1回の頻度で誤差が縮小する点が存在し，正規化された𝐼𝑀𝐸𝑃の

変動パターンも比較的良好に一致することが分かった． 

 

 

Fig. 2.34  Coherence of the variation pattern of normalized 𝐼𝑀𝐸𝑃 of measured and calculated data  

(Lean condition) 

 

吸排気行程を伴う連続したサイクルにおいては，非燃焼の場合であっても吸気上死点における前サイ

クルの残存流動の影響により，吸気行程時のバルブ下流の環状流のパターンが変化することが指摘され

ている(63)．本 LES においてもそのような連鎖的な変動特性を高精度に再現しているものと考えられ，現

実のサイクル間変動がこのような非定常的な流動の変動により支配されていることを改めて示唆する結果

となっている．今後，さらに詳細な解析を進めることで，例えば膨張行程における流動パターンから次サ

イクルの𝐼𝑀𝐸𝑃の予測に繋がる知見が得られる可能性がある．一方で，このような特性は強い非線形性を

持つ乱れのカオス的な性質に基づいており，前サイクルの僅かな流動パターンの差が以後の吸気から

圧縮行程の流動に大きな影響を及ぼしている．このため，エンジン形状や運転条件により容易に規則性

が変化することが考えられ，普遍化をする上では極めて高度なパターン分析が要求される． 

以上のように，吸気流動により生成される乱れは，筒内全体に均質に分布することは無く空間的な偏り

を持ち，そのパターンがサイクル毎に異なるため，結果として点火プラグ近傍の局所的な乱れ強さがサイ

クル間で変動する．火炎は点火プラグを起点に球状的に伝播していくが，このような空間的な速度と乱れ

の変動により，局所的な乱流燃焼速度も影響を受けて熱発生率が変化することになる．なお，下死点と

圧縮行程における速度分布に明確な相関は見られず，法則性の特定が困難な現象であることが示唆さ

れる．このため，燃焼が進行する上死点近傍において任意の領域の乱れを吸気流動により強化および

管理するためには，極めて高い精度の流動制御が求められる．なお，最終的な点火時期における点火
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点の𝑢∆
 と𝑀𝐹𝐵50%位置の相関を確認した結果を図 2.35 に示すが，相関係数 R は低く，因果関係は確

認できなかった．すなわち，燃焼のサイクル間変動は吸気流動により乱れが生成される際の空間的な強

度分布の変動により引き起こされているが，支配的な領域は点火点以外に存在することになる．そこで，

次に点火後の火炎面における流動と燃焼変動との関係を分析した． 

 

 

Fig. 2.35  10 Correlations of spark plug gap 𝑢∆
  with 𝑀𝐹𝐵50% positions 

 

 

C. 点火後の火炎面における乱れの影響 

点火点における𝑢∆
 では𝑀𝐹𝐵50%の変動を説明できなかったため，その直後の伝播していく過程の火

炎面に注目した．ここでは，火炎表面（𝐺 = 0等値面）における𝑢∆
 の面積平均値を火炎面に作用する乱

れ強さと定義し，点火後から上死点までの各クランク角度における𝑀𝐹𝐵50%との相関を 10 サイクルの統

計値として評価した．図 2.36に，点火時期までの点火点と，その後の火炎面における𝑢∆
 と𝑀𝐹𝐵50%位置

の相関係数の履歴を示す．量論と希薄条件に共通して，点火後 4 deg.CAにおいて相関係数が高くなる

タイミングが存在する．このときの𝑢∆
 と𝑀𝐹𝐵50%位置の相関関係を図 2.37に示す．図 2.35に示した点火

時期の点火点における結果と比較して，点火後 4 deg.CAでは量論と希薄条件に共通して明らかに強い

相関が見られ，この時期においては火炎面に作用する𝑢∆
 が強いほど𝑀𝐹𝐵50%の進角,すなわち初期燃

焼の促進効果が得られていることが分かる．このような相関の強い時期が存在する理由について考察す

るため，図 2.38 に示すように希薄条件における高𝐼𝑀𝐸𝑃サイクルと低𝐼𝑀𝐸𝑃サイクルの点火点高さ断面の

火炎面とそこに作用する𝑢∆
 および速度の分布を比較した．ここで，火炎表面の色強度は SGS の乱流燃

焼速度と層流燃焼速度比（𝑆𝑇∆ 𝑆𝐿⁄ ）を表わす．比較の結果，高𝐼𝑀𝐸𝑃サイクルでは点火点周りの𝑢∆
 の強

度が強く，図 2.36 において高い相関が見られた点火後 4 deg.CA において火炎面における𝑆𝑇∆ 𝑆𝐿⁄ が増

加して以降の火炎伝播が速められていることが分かる．点火時の火炎核成長については，式（2.23）に示

されているように乱流燃焼速度とプラズマによる熱膨張速度の合計値として考慮しているが，実質的には

点火時は熱膨張速度が支配的である．このため，乱れが火炎の成長に寄与するのは火炎が半径 2 mm

程度にまで発達して乱れによる湾曲と表面積の増加を受け始める時期になる．これは，図 2.39 の

Bradley らが示した点火後の火炎面のひずみ速度が乱れにより急激に増加する臨界半径(64)と概ね一致

する．したがって，相関係数が最大となった点火後 4 deg.CAは，火炎が乱れによる湾曲を開始する臨界

半径に成長した時期と考えられ，運転条件やエンジンにより変化する可能性がある．一方で，臨界半径
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については普遍性が強く，乱れを強化すべき空間的な領域の指標として幅広い条件で成り立つものと考

えられる． 

このように，𝑀𝐹𝐵50%位置に対しては乱流火炎に遷移した直後の火炎面における𝑢∆
 が支配的であり，

またそれは点火点における𝑢∆
 とは必ずしも相関が無いことが計算により示された．したがって，初期燃焼

を強化し，全体的な燃焼期間を短縮するためには，火炎が臨界半径に達する点火点周りの直径 5 mm

程度の領域の乱れを強化することが有効であり，さらにその時期と領域における乱れは燃焼のサイクル

間変動にも重要な影響を及ぼしていることが明らかとなった． 

 

 

Fig. 2.36  Traces of correlation coefficient of surface averaged 𝑢∆
  acting on the flame surface with 

𝑀𝐹𝐵50% position (thick light lines denote the flame radius) 

 

 

 

Fig. .2.37  Correlations of surface averaged 𝑢∆
  acting on the flame surface with the 𝑀𝐹𝐵50% 

positions at -16 deg.aTDC 
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Fig. 2.38  Visualized results of 𝑢∆
 , gas velocity and 𝑆𝑇∆ 𝑆𝐿⁄  on flame surface around the spark plug 

(Lean condition) 
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0.31.8 9.95.1 2.3 7.5

Velocity [m/s] STΔ/SLu'Δ [m/s]
0.31.8 9.95.1 2.3 7.5

u'Δ Velocity

Low IMEP
Cycle # 6

High IMEP
Cycle # 2

Low IMEP
Cycle # 6

High IMEP
Cycle # 2

CA
deg.aTDC

-20
Spark

timing

-16

-12

-8



第 2章 エンジン筒内の火炎伝播燃焼の基礎的解析 

 

- 79 - 

 

Fig. 2.39  Variations of reciprocal strain rates with flame radius for laminar (broken line) and turbulent 

(solid line) flames about different spark input energies (CH4-air, φ=0.6) (64) 

 

 

(3) 希薄化による燃焼変動悪化の原因 

ここで，量論条件から希薄化することで，燃焼変動が増加する理由を考察した．まず，点火後の火炎

面における層流燃焼速度𝑆𝐿と SGS の乱流燃焼速度𝑆𝑇∆の 2 つに着目し，それぞれの標準偏差（𝜎𝑆𝐿，

𝜎𝑆𝑇∆）のクランク角度履歴を量論と希薄条件について比較した．比較結果を図 2.40 に示す．左上には，

速度の基準として本章の条件における平均的な SGS の乱流燃焼速度（𝑆𝑇∆ 𝑎𝑣𝑒.）とピストン速度（𝑉𝑝 𝑎𝑣𝑒.）

を示した．𝑆𝐿と𝑆𝑇∆の標準偏差の比較から，まず𝑆𝐿の変動幅は𝑆𝑇∆の 1/10以下の 1 cm/secレベルであり，

燃焼変動に対する影響はほとんど無いことが分かる．これは，図 2.26に示した圧縮開始時の状態量変動

が無いという結果からも説明できる．一方の𝑆𝑇∆の変動幅は 10 cm/sec 以上と実際の火炎伝播速度に十

分に影響を与える程度に大きく，改めて𝑢∆
 の変動が支配的であることが確認できるが，量論・希薄条件

の間で標準偏差に差は見られない． 

 

 

Fig. 2.40  Standard deviations of 𝑆𝐿 and 𝑆𝑇∆ on the flame surface during 

the initial stage of combustion 
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続いて，図 2.36で𝑢∆
 と𝑀𝐹𝐵50%位置に高い相関が確認された点火後 10 deg.CAまでの各サイクルの

𝑆𝑇∆と，𝑀𝐹𝐵50%位置の関係を図 2.41 に示す．SGS の乱流燃焼速度𝑆𝑇∆が小さいほど，𝑀𝐹𝐵50%位置

は遅角するが，その変化は累乗的な変化を示す．これは，主燃焼位置が遅れるにしたがい，ピストンの

膨張速度と上死点位置からの距離が増加し，幾何学的な要求火炎伝播距離が長くなることで燃焼速度

変動に対する燃焼期間の感度が大きくなるためと考えられる．したがって，同じ𝑆𝑇∆の変動幅であっても

希薄条件のように絶対値が小さい場合には，𝑀𝐹𝐵50%位置の変動に対する影響が大きくなる． 

 

 
Fig. 2.41  Correlation of 𝑆𝑇∆ during the initial flame development with 𝑀𝐹𝐵50% position 

 

 

以上から，本研究での希薄条件における安定性の悪化は，𝑆𝐿を含めた𝑆𝑇∆の変動幅の悪化によるもの

ではなく，初期𝑆𝑇∆に対する𝑀𝐹𝐵50%燃焼位置の感度が低𝑆𝑇∆ほど累乗的に増加するためであることが

分かった．流動等により乱れを強化することは，初期の𝑆𝑇∆を向上させることに繋がるため，乱れの変動と

は無関係に燃焼安定性の向上に寄与することを示唆する． 

一方で，燃焼室内に乱れ（𝑢∆
 ）の変動率の低い領域が存在すれば，その領域において燃焼開始させ

ることで効果的にサイクル間変動を低減できる可能性がある．そこで，𝑢∆
 と𝑀𝐹𝐵50%位置の間に高い相

関が確認された点火後 4 deg.CA の時期について，点火点 3 mm 下の断面における筒内の流速と𝑢∆
 の

平均値，標準偏差（𝜎𝑢 ∆
′ ），そして変動率（𝐶𝑜𝑉𝑢∆

′）を分析した結果を図 2.42に示す．𝑢∆
 の分布に注目した

場合，吸気側上下部の外周域において平均的に強い領域が存在する．しかしながら，この領域におい

ては𝜎𝑢 ∆
′も大きく，結果的に変動率𝐶𝑜𝑉𝑢∆

′としては筒内にほぼ均質に分布しており，低い領域は存在しな

い．図 2.43に，図 2.42の筒内状態における𝑢∆
 に対する𝜎𝑢 ∆

′の確率密度分布を示す．概ね𝜎𝑢 ∆
′は𝑢∆

 に対

して線形の比例関係にあることが分かる．これは，𝑢∆
 の変動幅はその強度に依存し，変動のみを独立し

て制御することは困難なことを示唆している．したがって，流動による燃焼変動の抑制は，図 2.41 に見ら

れるように乱流火炎遷移直後の𝑆𝑇∆を安定条件相当（本研究内の条件では 350 cm/sec以上）にまで強化

し，その変動に対する𝑀𝐹𝐵50%%位置の感度を緩和することに集約される．これは，サイクル平均的な視

点で燃焼変動対策の検討が可能であることを意味し，少なくとも本章のようなFlamelet領域における燃焼

状態においては RANSのような時間平均的な数値解析手法の有効性を示唆するものである． 
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Fig. 2.42 In-cylinder distributions of average velocity, 𝑢∆
 , 𝜎𝑢 ∆

′  and 𝐶𝑜𝑉𝑢∆
′  for 10 calculated cycles 

at -16 deg.aTDC (Lean condition) 

 

 

 

Fig. 2.43  Iso-contours of probability density as a function of 𝜎𝑢 ∆
′  against the cycle averaged 𝑢∆

  for 

10 calculated cycles at -16 deg.aTDC (Lean condition ) 
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2.3 異なる乱流特性場における炎伝播速度についての解析 

前節におけるエンジン筒内の火炎伝播解析により，全体の燃焼期間を短縮するためには初期燃焼の

強化が重要であり，また初期燃焼においては点火後の乱流遷移直後の火炎に作用する乱れを強化する

必要があることが分かった．本節では，そのような燃焼初期段階における火炎を効率的に速めるために

求められる乱れの特性について，任意の強さおよびスケールの乱流場を模擬可能な 3 次元の定容容器

モデルにおける球状乱流火炎伝播の解析を行うことで調査する．具体的には，先行研究における定容

容器の実験結果を参考に本章で用いた火炎伝播モデルの妥当性を検証し，その上でエンジン計算に

おいて重要と判断された初期燃焼に寄与する乱れの特性を明らかにする． 

 

2.3.1 定容容器モデルにおける乱流場の再現手法 

本検討に用いた定容容器モデルを図 2.44 に示す．1 辺の長さを 80 mm とした軸平行境界ボックス

(AABB: Axis-Aligned Bounding Box）の計算領域を設定し，6 面は全て対称境界とした．格子幅は 2.3

節のエンジン計算と同様に 0.5 mmの等間隔直交格子とし，この場合の計算領域の容積は 512 cc とエン

ジンの下死点時とほぼ同等となり，格子数は 4,096,000 となる． 

 

 

Fig. 2.44  Calculation model of a constant volume vessel 

 

LES において乱流場の計算を行うためには，狙いとする積分スケールと乱流強度に応じた速度変動

場を設定する必要がある．本研究では，先行研究の定容容器を模擬した球状火炎伝播の解析(65)(66)に

おいて実績があり，乱流統計量の制御が容易で計算領域に一様の乱流場を設定可能な乱数により疑似

的に速度変動場を生成する方法を用いた．理想的な等方性乱流を仮定すれば，波数𝑘に対する乱流の

エネルギースペクトル𝐸(𝑘)は以下の式の von-Karman Paoスペクトル(67)を用いて表現することができる． 

 
𝐸(𝑘) = 𝛼

𝑢 2

𝑘𝑒

(𝑘 𝑘𝑒⁄ )4

[1 + (𝑘 𝑘𝑒⁄ )2]17 6⁄
𝑒𝑥𝑝 [−2(

𝑘

𝑘𝜂
)

2

] (2.71) 

ここで，𝑢 は乱れ強さ，𝑘𝜂は最小の乱れスケールに相当するコルモゴロフの波数であり，消散率𝜀と粘

性率𝜈から𝑘𝜂 = 𝜀1 4⁄ 𝜈−3 4⁄ として求められる．𝛼は定数であり，乱流エネルギー𝑇𝐾𝐸について式（2.72）で

正規化すれば，式(2.73)から求められる． 

 𝑇𝐾𝐸 = ∫ 𝐸(𝑘)𝑑𝑘
∞

0

 (2.72) 

Calculation domain (AABB)

Symmetry boundary
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 𝛼 =
55

9√𝜋

Γ(
5
6)

Γ (
1
3)

≈ 1.453 (2.73) 

また，式（2.71）中の𝑘𝑒は最大エネルギーとなる波数であり，積分スケール𝐿とその波数𝑘𝐿とは以下の関

係にある． 

 𝑘𝑒 = √𝜋
Γ(

5
6)

Γ (
1
3)

1

𝐿
≈

0.746834

𝐿
= 0.746834 𝑘𝐿 (2.74) 

 

 

Fig. 2.45  Description of the von-Karman Pao energy spectrum 

 

上記の乱流エネルギースペクトルから，速度変動場を生成する．Kraichnan らのランダムフーリエモー

ド(68)法を用いれば，3 次元の一様な速度変動場における座標𝒙の速度𝒖(𝒙)が以下のフーリエ級数として

表現できる(69)． 

 𝒖(𝒙) = 2 ∑ 𝑞𝑚 cos(𝑘𝑚𝒌̂𝑚 ∙ 𝒙 + 𝜓𝑚)𝝈̂𝑚

𝑀

𝑚=1

 (2.75) 

 

ここで，𝑀はモード数，𝑞𝑚は振幅，𝑘𝑚は𝑚番目の波数，𝒌̂𝑚 ≡ (𝑘𝑥,𝑚, 𝑘𝑦,𝑚, 𝑘𝑧,𝑚)は𝑚番目の波数に対応

する単位ベクトル，𝜓ｍは位相角度，𝝈̂𝑚は単位ベクトルである．𝒌̂𝑚および𝜓ｍは一様乱数によりランダムに

与えられ，𝝈̂𝑚は𝒖の発散をゼロ（∇ ∙ 𝒖 = 0）として，𝒌̂𝑚の垂直ベクトルとして与えられる． 

 𝒌̂𝑚 ∙ 𝝈̂𝑚 = 0,        ∀ 𝑚 ∈  {0, 1,… ,𝑀} (2.76) 

また，振幅𝑞𝑚は式(2.71)の von-Karman Pao スペクトルを用いて以下の式で与えられる． 

 𝑞𝑚 = √𝐸(𝑘𝑚)∆𝑘 (2.77) 

 

なお，実際に本手法を離散化して用いるためには，連続性を担保する必要がある．Saad らは，𝒖の発散

について離散化ナブラ演算子∇𝑑を用い，以下の形に書き換えている
(69)． 

 ∇𝑑 ∙ 𝒖 = −2 ∑ 𝑞𝑚𝝈̂𝑚 ∙ 𝒌̃𝑚 sin(𝒌𝑚 ∙ 𝒙 + 𝜓𝑚)

𝑀

𝑚=1

 (2.78) 
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ここで，格子幅Δをを用いれば，𝒌̃𝑚は以下の形で表わされる． 

 

𝒌̌𝑚 ≡ (𝑘𝑚,𝑥 , 𝑘𝑚,𝑦 , 𝑘𝑚,𝑧)

= [
2

∆
sin (

1

2
𝑘𝑚𝑘𝑚,𝑥∆) ,

2

∆
sin (

1

2
𝑘𝑚𝑘𝑚,𝑦∆) ,

2

∆
sin (

1

2
𝑘𝑚𝑘𝑚,𝑧∆)  ] 

(2.79) 

式(2.76)に代わり，𝝈̂𝑚を以下のように𝒌̃𝑚の垂直ベクトルとして与えることで，連続性が保たれる． 

 𝒌̃𝑚 ∙ 𝝈̂𝑚 = 0,        ∀ 𝑚 ∈  {0, 1,… ,𝑀} (2.80) 

最大および最小の波数𝑘𝑚𝑎𝑥と𝑘0は計算領域の長さ𝐿𝑠𝑝𝑎𝑐𝑒と格子幅Δより， 

 𝑘𝑚𝑎𝑥 =
𝜋

∆
,    𝑘0 =

2𝜋

𝐿𝑠𝑝𝑎𝑐𝑒
 (2.81) 

であるので，設定した計算領域ではモード数𝑀に応じて𝑚番目の波数𝑘𝑚は以下のように計算される．

なお，本研究では，𝑀 = 5000とした． 

 𝑘𝑚 = 𝑘0 +
𝑘𝑚𝑎𝑥 − 𝑘0

𝑀
(𝑚 − 1)   (2.82) 

 

 

2.3.2 計算条件 

計算条件については，本研究では Ting らの定容容器を用いたメタン予混合気の球状乱流火炎の観

察実験(70)を参考に設定した．Ting らは，図 2.46 に示す 1 辺 125 mm の立方体の定容容器において

多孔プレートを容器内を往復させることで乱れ場を形成し，高速のシュリーレン撮影法により球状火炎

の伝播を観察している．多孔プレートの穴直径と往復速度を変更することで，積分スケール𝐿 =2，4，8 

mm の 3 水準，乱れ強度𝑢 は最大で 2 m/s まで生成可能としている．容器のサイズを含め，これらはい

ずれもエンジン筒内における乱れの特性に近い．文献においては，当量比𝜙=0.9，初期温度 300 K，大

気圧条件下において初期の乱れ強さを揃え，積分スケールを変えた際の火炎伝播速度を評価してい

る．図 2.47 の左上に示す通り，積分スケールが小さい条件では火炎半径の成長に対する乱れの減衰

が早いものの，火炎伝播速度としては積分スケールに依存せず概ね同一の結果となっている．すなわ

ち，図 2.47 の下に示されているように同一の火炎半径で評価した場合には積分スケールが小さい条件

ほど乱流燃焼速度が大きい結果として整理できる． 

 

 

Fig. 2.46  Cubical constant volume combustion cell with a perforated plate turbulence generator (70) 
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Fig. 2.47  Experimental results of a turbulent spherical flame propagating in a constant volume cell (70) 

 

 

本研究では，上記の実験を再現した表 2.11 の条件について数値計算を実施した．初期の乱れ強さ

は 1.2 m/s とし，積分スケールは𝐿=2 mm と 4 mmの 2条件（Case A, B）とした．燃料は計算上ではプロ

パンとし，当量比𝜙=0.9，初期温度 300 K，初期圧力 1 bar の空気との予混合気を初期条件として与え

た．使用したモデルと計算設定を表 2.12 に示す．火炎伝播モデルは，エンジン計算時と同様に𝐺方程

式と Pitschらの SGS乱流燃焼速度を用い，モデル定数も同一にした．層流燃焼速度については，当量

比，初期温度，圧力を考慮して𝑆𝐿=38.4 cm/secの固定値として入力した．計算格子幅，時間刻みもエン

ジン計算時と同一の設定とした．なお，点火モデルは本計算では使用せず，半径 1.0 mmの球状の𝐺 =

0等値面を強制的に計算領域の中央に配置することで燃焼を開始させた． 

図 2.48に本手法により生成された初期の 3次元の速度場を示す．また図 2.49には，本計算の乱流

統計量に基づく乱流のエネルギースペクトルと 3 次元速度場における初期入力値の乱流エネルギース

ペクトルを再計算した結果，そして LES 計算による時間経過後の乱流エネルギースペクトルを示す．図

2.49 より，初期条件としては概ね狙いとする乱れの特性が表現できていることが確認できる．また，時間

経過後のエネルギースペクトルに注目すると，その挙動は図 2.50に示す Lesieur らの Bachelor乱流の
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特性に近い 3次元の等方性減衰乱流のDNS結果(71)と定性的に一致し，時間経過により最大エネルギ

ー保有波数が低下していく特性が確認できる．ただし，本章の LES 計算においてはナイキスト限界近

傍の高波数域においては数値粘性の影響と思われる減衰により慣性小領域における傾きが大きい傾

向にある．なお，ナイキスト限界以上の波数の乱れは局所等方性理論に基づき 2.2 節の SGS の𝑢∆
 とし

て扱った． 

 

 

Table 2.11  Calculation conditions for turbulent spherical flame evaluation 

Case A B 

Integral length scale 𝐿 mm 2 4 

Initial turbulence intensity 𝑢  m/s 1.2 

Fuel propane (C3H8) 

Equivalence ratio 𝜙 0.9 

Initial pressure bar 1 

Initial temperature K 300 

 

Table 2.12  Calculation settings and sub models 

Mesh resolution 0.5 

Time step sec 4.16667×10-7 

Boundary condition Symmetry 

Chemical species C3H8, N2, O2, H2O, CO2, OH, CO, H2 

Turbulence / SGS model LES / WALE model (10) 

Spark ignition Forced ignition by spherical 𝐺 = 0  

Flame propagation 𝐺-Equation model (17) 

𝑆𝑇: Pitsch model (43)(44) 

𝑆𝐿: Fixed (38.4 cm/sec) 
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Fig. 2.48  Distribution of velocity magnitude of the generated turbulent flow fields with different 

integral length scales as initial conditions 

 

 

 

Fig. 2.49  Turbulence energy spectrum of von-Karman spectrum and the generated flow field 

 

 

Fig. 2.50  Three-dimensional decaying isotropic turbulent energy spectrum calculated by DNS (71) 

(Mode number: 2563, 𝐸(𝑘, 0) ∝ 𝑘8 for initial condition at 𝑘 → 0) 
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2.3.3 計算結果と考察 

図 2.52に，非燃焼計算における計算領域の乱れ強さ𝑢 の時間履歴を示す．ここでは，𝑢
 を GSにおけ

る速度変動成分𝑢𝐺𝑆
 と，式（2.59）により計算される SGS の𝑢∆

 の合計値としている．𝑢𝐺𝑆
 については，主流

速度をゼロとして，同様の乱流球状火炎を実験的に評価した PIV による 2 速度成分からの類推方法(59)

を参考に，図.2.51に示す計算領域中央の𝑥軸上における 3成分の速度(𝑢, 𝑣,𝑤)のRMS値として以下の

式により算出した． 

 𝑢𝐺𝑆
 = [

1

3
(𝑢𝑥,𝐺𝑆

 2
+ 𝑢𝑦,𝐺𝑆

 2
+ 𝑢𝑧,𝐺𝑆

 2
)]

1 2⁄

 (2.83) 

 𝑢𝑥,𝐺𝑆
 = (

1

𝑁
∑𝑢𝑖

2

𝑁

𝑖=1

)

1 2⁄

, 𝑢𝑦,𝐺𝑆
 = (

1

𝑁
∑𝑣𝑖

2

𝑁

𝑖=1

)

1 2⁄

, 𝑢𝑥,𝐺𝑆
 = (

1

𝑁
∑𝑤𝑖

2

𝑁

𝑖=1

)

1 2⁄

  

 

 

Fig. 2.51  Probe line for RMS of velocity in 3 directions and fluctuating velocity on the line 

 

 

Fig. 2.52  Temporal changes of 𝑢 = 𝑢𝐺𝑆
 + 𝑢∆

  of turbulence conditions with different integral length 

scale (without combustion) 

 

等方性乱れの乱流エネルギーと乱れ強さの時間的変化は，以下の式に示すように時間に対して累乗

近似的な特性となることが知られており， ℎ = −5 2⁄ が Kolmogorovにより提案されている． 
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また，以下の式にて表わされるように，乱流エネルギーの減衰速度は積分長さスケールに反比例する

ことが唱えられている(47)． 

 
𝑡

𝑑𝑡
𝐸 ≈

𝑑

𝑑𝑡
𝑢 2 ≈ −𝜀 ≈ −

𝑢′3

𝐿
 (2.85) 

図 2.52 の乱れ強さの時系列的な変化に注目すると，両条件とも𝑢 は時間に対して累乗的な減衰を示

しており，また積分スケールが小さい条件 A ではその減衰率がより大きい結果となっている．従って，定

性的には本計算において等方性乱流の自然な減衰特性を再現できているものと判断される．なお，𝑢∆
 

については条件 A において高く推移し，より高波数側に乱流エネルギーが集中していることから，SGS

の乱流燃焼速度は条件 Aで高まる． 

続いて，上記の乱れ場における球状火炎伝播の計算結果として，図 2.53 に各条件の時系列での火

炎半径と火炎伝播速度を示す．火炎半径は既燃部（𝑇 > 1600 K）の体積から真球状の半径換算値とし

て式(2.70)に基づいて算出し，火炎伝播速度はその時間微分として計算した．火炎半径については条件

間で大きな差は見られないが，伝播速度に注目すると 2 msecまではほぼ同等であるものの，その後は積

分スケールの小さい条件 A から加速が始まり，条件 B はそれに遅れて追従していることが確認できる．

その後，5 msec を過ぎると条件 A では火炎伝播速度の落ち込みが見られ，条件 B が逆転する．この後

半における条件 A の火炎伝播速度の落ち込みは，図 2.52 に示めされているように，乱れ強さの減衰に

伴う結果と考えられる． 

図 2.54に，図 2.47の Ting らの先行研究結果(70)と同様に，火炎半径で整理した非燃焼時の乱れ強さ

と，火炎伝播計算により得られた乱流燃焼速度と層流燃焼速度の比（𝑆𝑇 𝑆𝐿⁄ ）の結果を示す．ここで𝑆𝑇は，

図 2.28で示した幾何学的な火炎伝播速度と同義であり，GS成分を含めた正味の乱流燃焼速度である．

Ting らの実験結果と同様に，積分スケールの小さい条件では同一火炎半径に対して乱れ強さは低いも

のの，乱流燃焼速度としては同等以上を維持しており，スケールの影響による促進効果が示唆される．

なお，共通する特性として，両条件とも火炎半径が 5 mm までは𝑆𝑇 𝑆𝐿⁄ は増加することなくほぼ一定で推

移し，その後急激に増加する．図 2.55 に示すように，点火後の初期火炎の乱流燃焼速度は一定の時間

遅れを伴って発達した乱流火炎へと遷移することが概念的に唱えられているが(72)，その時間的な特性と

積分スケールの定量的な影響が本計算により明らかとなった． 

  

 

Fig. 2.53  Time series of flame radius and burning velocity of turbulent spherical flame  
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Fig. 2.54  Turbulence intensity 𝑢  and turbulent burning velocity 𝑆𝑇 𝑆𝐿⁄  

 

 

 

Fig. 2.55  Description of turbulent flame kernel growth speed of a spherical 

flame ignited by spark ignition (72) 

 

図 2.56 に，乱れによる乱流燃焼速度の増加率として，乱流燃焼速度と層流燃焼速度の差分∆𝑆 =

𝑆𝑇 − 𝑆𝐿と𝑢 の比（∆𝑆 𝑢 ⁄ ）で整理した結果を示す．上段には，条件 B を基準として，積分スケールを縮小

した条件 A における∆𝑆 𝑢 ⁄ の増加率を示した．条件 A では，火炎半径が約 5 mm を超えた時点から

∆𝑆 𝑢 ⁄ が大きく増加する．この理由の説明として，図 2.57 に各時刻における流速分布と 2 次元の火炎断

面（𝐺 = 0等値面）を示す．また，図 2.58に火炎の湾曲による表面積の増加率の時間履歴を示す．ここで，

火炎表面積の増加率は式(2.70)の既燃部体積から求められる真球換算の半径𝑟の表面積の比を用いて

𝐴𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒 (4𝜋𝑟2)⁄ として算出した．𝐴𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒は，火炎伝播計算時の実際の 3 次元火炎の表面積である． 図

2.58 より，積分スケールの小さい条件 Aでは，点火後の早い時期において𝐴𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒 (4𝜋𝑟2)⁄ が増加してい

る．これは，図 2.57 から火炎周囲の細かい速度のひずみに合わせ火炎が湾曲を開始した結果であると

言える．すなわち，曲率を有する球状火炎においては，火炎半径に対する積分スケールが小さい乱れで

あるほど与えられた乱れ強さに対する乱流燃焼速度の増加率が向上し，より効率的に燃焼を促進できる
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ことになる．この結果は，従来から実験的に唱えられてきた事実と一致し(70)(73)，本章の LES と𝐺方程式に

よる解析においてもそのような球状火炎特有の現象を再現可能なことが分かった．なお，図 2.58 では 3 

msec 以降で再び条件間で表面積の湾曲量に差が見られなくなるが，これは図 2.52 にも示されているよ

うに積分スケールが小さい条件 A では乱れ強さの減衰が速いため，小スケール化による初期の燃焼速

度増大効果が打ち消されるためと考えられる．条件Aの条件Bに対する∆𝑆 𝑢 ⁄ の改善率で見た場合，火

炎半径 3 mm程度から差が生じ，半径 10 mm時点でピークを迎え，その後は再び低下する．なお，火炎

半径 10 mm は 2.2 節のエンジン計算の場合，熱発生率の立ち上がり時期に相当し，図 2.36 において

𝑀𝐹𝐵50%位置と火炎表面に作用する𝑢∆
 の相関の強い期間と重なる．この結果から，積分スケールを 4 

mm から 2 mm にまで半減することができれば，同じ𝑢 であっても特に点火後の燃焼の初期において乱

流燃焼速度を 20%以上高められ， 𝑀𝐹𝐵50%を進角できる可能性があることが分かった．実際のエンジン

における積分スケールは，第 1 章でも述べたように 4～8 mm 程度であり，積分スケールの縮小による初

期燃焼速度の改善の余地が存在する．  

  

 

 

Fig. 2.56  Comparisons of ∆𝑆 𝑢 ⁄  (bottom figure) and improvement in ∆𝑆 𝑢 ⁄  with smaller integral 

length scale (L=4 to 2 mm) versus the flame radius 
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Fig. 2.57  Visualized results of distribution of velocity magnitude and flame geometries of turbulent 

spherical propagating flames for different turbulence integral length scales 

 

 

 

Fig. 2.58  The comparison of flame surface area increment ratio 𝐴𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒 (4𝜋𝑟2)⁄  between case A and B 
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2.3 まとめ 

本章では，ガソリンエンジンの燃焼速度短縮，およびサイクル変動の低減に必要な乱流の特性を明ら

かにするため，予混合ガソリンエンジンの基礎的な燃焼解析と定容容器を模擬した定常場における球状

乱流火炎伝播の LESを用いた数値計算を実施した．数値計算の実施にあたっては，エンジンのような移

動境界を伴う複雑な形状においても LES に求められる高い格子品質での解析を可能とする IB 法をベ

ースとしたエンジン用 3次元 CFD ソルバーである HINOCA を用い，LESに対応した火炎伝播モデルを

組み込むことで実機の燃焼を再現可能とした．また，球状乱流火炎の解析にあたっては，任意の乱流統

計量を模擬可能なランダムフーリエモード法に基づく速度変動場の生成手法を用いることで，積分スケ

ール違いの乱れが火炎伝播に及ぼす影響を調査した．以下に本章の結論を記す． 

 

1. 本章で使用および構築した多サイクルの非定常燃焼計算手法により，当量比違いの条件における

筒内圧力変動，𝐼𝑀𝐸𝑃変動率（𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃）の増加，燃焼質量割合（𝑀𝐹𝐵）位置の変動特性等，実機

の現象を再現・予測することが可能であった．さらに，乱れ特性を変化させた際の球状火炎伝播の

計算により，エンジン筒内における非定常的な流動と併せて初期火炎における乱れと火炎伝播の

作用を適切に表現できることを示した． 

2. 吸気行程により生成されたタンブル流れは，圧縮行程中に小さいスケールの乱れに変換され，結果

として SGS の乱流強度𝑢∆
 が高まる．このとき，同時に𝑢∆

 のサイクル間変動が増加し，点火後の初期

燃焼がこの影響により変動することで燃焼のサイクル間変動が生じる．また，筒内の𝑢∆
 の強度とその

変動𝜎𝑢Δ
′には相関が認められ，乱れの強化に付随してその変動が増加することが明らかとなった． 

3. サイクル間における燃焼重心（𝑀𝐹𝐵50%）位置の変動は，点火後 4 deg.CA（火炎半径約 2 mm）程

度の乱流火炎遷移直後における火炎面の乱流強度𝑢∆
 の変動と相関がある．一方で，層流燃焼速

度の変動にかかわる残留ガス割合，筒内温度，充填質量とサイクル間における𝑀𝐹𝐵50%位置の変

動に因果関係は見られなかった． 

4. 量論と希薄条件の間で SGS の乱流燃焼速度𝑆𝑇∆の変動幅に差は無く，希薄化によりサイクル間の

燃焼変動が悪化する原因は，𝑀𝐹𝐵50%位置変動に対する𝑆𝑇∆変動の感度がピストンの膨張に伴う

要求火炎伝播距離の増加に応じて指数関数的に大きくなるためである．このため，点火プラグ周り

の平均的な乱流強度を高めることで，燃焼期間のみならずサイクル間の燃焼変動も低減できる可能

性がある． 

5. 球状火炎伝播では，点火後に発達した乱流火炎に遷移するまでの間で遅れ時間が存在する．この

とき，乱れの積分スケール長さを 4 mmから 2 mmにまで半減することにより，同一乱れ強さにおける

乱流燃焼速度は最大で 20 %強化される．ガソリンエンジンにおいては，全体の燃焼期間は初期燃

速度に連動して短縮されるため，この結果は点火プラグ周りに積分スケールの小さい乱れを形成す

ることで，効率的に燃焼期間を短縮できる可能性を示唆するものである． 
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第３章 高圧ガソリン噴射を用いた火炎

伝播燃焼のモデリングと解析 

 

本章では，本研究で異常燃焼回避のために着目したガソリンの高圧噴射を用い，第 2章で明らかにし

たガソリンエンジンにおいて急速燃焼を実現するための乱れに対する要求特性の実現の可否，及び実

際に燃焼させた際の燃焼速度の向上効果を実験により検証する． 

圧縮行程のガソリン高圧噴射を乱流燃焼の促進に活用した先行研究例は少なく，筒内の詳細な燃焼

メカニズムの把握は，燃焼系の改良を進める上でも必要不可欠となる．そこで，本章では実機検証と併

せて 3 次元の噴霧および火炎伝播計算による燃焼解析も併せて実施する．第 2 章では，エンジン筒内

の火炎伝播に対する乱れの作用を調査するため，LESを用い解像できない乱れと火炎の変動を SGSの

乱流燃焼速度モデルで表現した．このような手法は，モデル化の範囲を最小化し，把握できていない現

象を予測する上では極めて有効である．しかしながら，火炎伝播に追加してエンジン筒内の噴霧や化学

反応に律則される異常燃焼を予測し，エンジニアリング用途として解析を行う上では計算時間の観点か

ら現在の計算機能力をもってしても課題が大きい．そこで，本章では計算格子幅を拡大して計算時間を

削減しつつ，RANS ベースの数値計算手法を用いることで，実用的な計算時間で高圧ガソリン噴射を用

いた火炎伝播燃焼の予測を行う．このとき，高圧ガソリン噴射により生成される乱れにより促進される火炎

伝播の予測に対応するため，第 2章で得られた知見を基に，球状火炎の初期燃焼の乱流遷移過程にお

ける乱れのスケールの影響を考慮可能なモデルを新たに構築する． 

 

 

3.1 実験方法 

 

3.1.1 定容容器を用いたガソリン噴霧の計測 

本研究で対象とするガソリンの高圧噴射を用いた火炎伝播燃焼では，圧縮行程中の噴射による短期

間での予混合気の形成の実現を目指しており，その過程は火花点火後の火炎伝播燃焼にも大きな影響

を与える．そのため，実際の高密度場における噴霧の分裂，及び蒸発の過程の把握は，数値計算にお

いて燃焼の予測を行う上でも重要となる．そこで，本章ではまず高圧の定容容器を用い，高圧場に噴射

されたガソリンの蒸発噴霧を観察することで噴霧特性を調査した． 
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図 3.1 に，本章で用いた定容容器の概観と実験装置図を示す．定容容器は前後方の両面に石英製

の円形の観察窓を備え，また側面にはレーザーシート照射用のスリットを備えている．燃料インジェクタは

容器の上部に専用の蓋を介して取り付けられ，その他に容器内圧力測定用のセンサ，点火プラグ，ガス

の充填および掃気用の連通孔が備わる．本研究では，噴霧の液相観察ではNd:YAGレーザーを光源と

したレーザーシートによる液滴散乱光を，蒸気相観察では中心波長 265 nmの UV-LEDを光源とした紫

外光吸収法(1)(2)を用いた．液相観察のレーザーシートは噴霧中心を通過するように光軸調整され，断面

の液相が撮影される．一方，蒸気相観察の紫外光吸収法では，紫外光を背景光として燃料内の芳香族

成分による吸光度を得るため，撮影される画像は，噴霧を視野方向に積算した影として得られる．第 1章

および第 4 章で詳細を述べる LAS 法等のレーザー吸収法と比較して，光源の出力間隔の制約が少な

く，時間分解能の高い時系列撮影が可能な点が特徴である．なお，背景光に白色 LED を用いることで，

シャドーグラフ法による液相観察も可能となっている．定容容器にはコンプレッサ，真空ポンプ，そしてエ

チレン（C2H4），N2，O2 のガスボンベが接続されており，それぞれ任意の圧力でガスを充填し，火花点火

により燃焼させることで，定容容器内の温度と圧力を上昇させる．その後，冷却により圧力降下中の任意

の時期で燃料噴射と撮影を行うことで，実際のエンジン筒内の状態量を模擬した高密度場での噴霧像

が得られる．なお，燃料は後述するエンジン実験においても用いる外部のガソリン用高圧燃料ポンプによ

り供給した． 

 

 

Fig. 3.1  The constant volume chamber and optical system setup for spray measurement 

 

 

実験条件を表 3.1に示す．高圧燃料噴射の可能なディーゼル用のピエゾ駆動式単噴孔インジェクタを

転用し，同一噴射量の噴射圧力 20，60，100 MPaの噴霧を観察した．噴孔諸元の詳細は，3.2.2節にお

いて述べる．定容容器内の雰囲気場は，表 3.2 に示すようにエンジンの圧縮行程中の噴射時期違いの

筒内状態量を考慮し，5 水準の異なる密度を設定した．この時のエチレン燃焼前後のガス組成を図 3.2

に示す．画像集録には NAC製高速度カメラ GX-8を用い，液相と蒸気相をフレームレート 20,000 fpsに

て撮影した．なお，蒸気相の撮影では紫外光に対応する II（Image Intensifier）をカメラの前段で用いた． 

 

Laser

UV-Light

Scattered light (liquid)

Absorved light (vapor)

Control system

Gas charging system

Ignition 
system

Conctant volume 
chamber
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Table 3.1  Fuel injector specifications and injection conditions 

Injector Diesel type (Piezo pneumatic driven) 

Hole number Single 

Hole diameter mm Refer to Fig. 3.10 

Nozzle L/D Refer to Fig. 3.10 

Injection quantity mg 6.08 

Injection pressure MPa 20 60 100 

Injection pulse width msec 3.198 1.269 0.834 

Fuel Regular gasoline 

 

 

Table 3.2  Target ambient gas conditions for spray measurement 

Density kg/m3 Pressure MPa Temperature K 

Assumed SOI  

in a gasoline engine 

deg.aTDC 

4.84 0.783 564 -40 

6.79 1.250 641 -30 

9.74 2.057 736 -20 

13.3 3.173 829 -10 

15.3 3.815 872 0 

 

 

 

Fig. 3.2  Charged and combusted gas compositions in the constant volume chamber 
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3.1.2 供試エンジン 

高圧ガソリン噴射を用いた火花点火燃焼の基礎的な特性を調査するにあたり，既存の圧縮比 14 の排

気量 1,998 cc直列 4気筒ガソリンエンジンをベースに，第 1気筒の吸気系，燃料噴射系，およびピストン

形状を変更した表 3.3 の諸元のエンジンを用いた．燃焼室の吸気側には高圧ガソリン噴射が可能な表

3.1 の高圧直噴インジェクタが備わり，インジェクタの噴射時期と噴射量は駆動回路を介して外部のエン

ジンコントローラにより電子的に制御される．吸気側より噴射された燃料がプラグ近傍へ輸送されるように，

第 1気筒のみ図 3.3に示す凸型形状のピストンを採用し，また現象の単純化のため，高圧インジェクタは

定容容器試験と同様に単噴孔とした．ただし，単噴孔インジェクタでは噴射率に制約があるため，PFI に

よる燃料供給も行うことで，予混合気量と圧縮行程噴射量を任意の割合に調整可能とした． 

 

Table 3.3  Engine specifications 

Engine Mazda PE in-line 4-cylinder gasoline engine (modified) 

Cylinder # 1 (Analyzed) 2 - 4 

Displacement cc 1,998 

Bore mm 83.5 

Stroke mm 91.2 

Tumble ratio 1.7 

Combustion chamber shape Pent roof type 

Piston shape Convex Cavity 

Compression ratio 15.4 14.0 

Fuel supply PFI + DI (diesel type) DI 

Aspiration NA (Naturally Aspirated) 

Fuel Regular gasoline 

 

 

 

Fig. 3.3  Combustion chamber configuration and piston shape of the test engine 

 

 

High-pressure

fuel Injector

Spark plug
Piston shape
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3.1.3 実験装置 

図 3.4に，供試エンジンの台上試験装置図を示す．第 1気筒の PFI と高圧 DI，そして第 2～4気筒の

DI用に 3 つの供給圧力の異なる燃料系統を構築し，第 1 筒と第 2～4気筒で燃料回路は独立させた．

燃料消費量計には小野測器製の容積式流量検出器 FP-213 と FP-2140H を用いた．高圧 DI について

は，外部燃料ポンプにより最大噴射圧力 100 MPa までの連続運転が可能となっており，燃料噴射圧力

は燃料ポンプユニット内に備わるコモンレールの電子制御式圧力レギュレータにより目標値に調圧される．

なお，燃料は RON が 91 のレギュラーガソリン燃料に，噴射系の保護のために摩耗防止剤（サンフリック

FM-6）を 500 ppm添加して供給した．燃料の温度は，水冷式の熱交換器により一定に保たれる． 

第 1 気筒のみ吸入空気量を司測研製の層流型空気流量計 LFE-300B を用いて計測し，また排気組

成濃度（CO2，CO，THC，NO/NOx）を堀場製作所製の排気濃度分析計MEXA-7100により計測した．筒

内圧力計測には，第 1気筒は Kistler製の筒内圧力センサ 6125C とチャージアンプ 5018Aを用い，また

第 2～4 気筒では 6125B と 5011B を用いた．各圧力は小野測器製燃焼解析システム DS-2000 により

300サイクル分計測され，その他の排気組成濃度や各部の温度は National Instruments製のデータ収集

（DAQ）システム PCI-6250により集録される．動力計には明電舎製フレックダイナモメータ 150kW-FCDY

を用い，エンジン回転数が一定となるように負荷制御される．また，エンジンの冷却水温度は水冷式の熱

交換機と ON/OFF電磁弁制御により 90℃一定に維持される． 

 

 

 

Fig. 3.4  Experimental setup for engine combustion and performance measurements 
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3.2 計算方法 

 

3.2.1 KIVA-4の概要 

火炎伝播現象を数値計算により詳細に分析する上では，火炎面における乱れの非定常的な作用を完

全または部分的に考慮可能な DNSや LESにより解析を行うことが望ましい．一方で，実際のエンジン筒

内における火炎伝播燃焼では，第 2章の図 2.41で示したように初期燃焼期間における平均的な乱れ強

さと燃焼速度がサイクル間変動を含む全体の燃焼プロセスに大きな影響を及ぼしている．このため，時間

平均的なモデルであっても支配的な現象を適切に考慮することで，エンジン筒内の燃焼メカニズムを分

析することは希薄限界等の特殊な場合を除き十分に可能と判断される．本章では，高圧噴射を用いた火

花点火燃焼の数値解析を実施するにあたり，Los Alamos National Laboratoryで開発されたエンジン用 3

次元 CFD ソルバーである KIVA-4(3)(4)を用いた．KIVA-4 は，支配方程式として RANS を基にした時間

平均の非定常 3次元Navier-Stokes 方程式を用い，噴霧を含むエンジン内の反応流れの解析が可能な

プラットフォームとして設計されている．有限体積法を基にしつつ，ラグランジュ的な移動境界と液滴の追

跡に対応するため ALE（Arbitrary Lagrangian Eulerian）法(5)を採用し，移流および拡散項の時間積分に

はサブサイクル法を併用する陽解法が，圧力や速度の非粘性項の時間積分には陰解法として SIMPLE

（Semi-Implicit Method for Pressure Linked Equations）法(6)が用いられる．大きな特徴として，オープンソ

ースであるため各種サブモデルの追加や改良が容易に実施でき，学内の先行研究においても詳細化学

反応との連成や噴霧モデルを中心に多くの改良が進められてきた(7)(8)．本研究では，高圧ガソリン噴射

を用いた火炎伝播燃焼の予測に対応するため，特に噴霧モデルと火炎伝播モデルの改良に注力した．

表 3.4に，計算手法と本研究で使用した主要なモデルを示す． 

 

Table 3.4  Summary of the numerical code and sub-models used in this chapter 

Base code KIVA-4 

Mesh structure Staggered grids with ALE method (5) 

Governing equation Reynolds-averaged Navier-Stokes equation 

Advection term Sub-cycled explicit method 

Time integration SIMPLE method (6) 

Turbulence model RNG 𝑘-𝜀 (9) 

Fuel spray model DDM 

Spray breakup: KH-RT model with, 

Modified breakup length model 

Particle collision model (10) 

Gas-parcel relative velocity interpolation (10) 

Spark ignition model KIVA default (specific internal energy addition) 

Flame propagation model Modified CFM with the effective turbulence delay term 

𝑆𝐿: Keck, Gülder model (fitted to S5R) 
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3.2.2 噴霧モデルの改良 

(1) 液滴分裂モデルの概要 

KIVA-4 では，燃料噴霧を液滴群（パーセル）として離散的かつラグランジュ的に扱う DDM（Discrete 

Droplet Model）が用いられている．これに，液滴の変形や分裂，そして蒸発過程がモデル化されることで，

エンジン筒内に噴射された燃料の空気との混合の計算が可能となるが，特に混合気の形成過程で重要

な現象が液滴の分裂である．本研究では，上死点近傍の高密度場においてガソリンの高圧噴射を行うた

め，噴霧形態としてはディーゼルに近い．そこで，ディーゼルの噴霧計算で広く用いられている KH-RT

モデル(11)を使用した． 

図 3.5に示すように，高密度場に高速で噴射された液柱の燃料は，周囲空気との速度差に応じて微細

な表面波が形成され，それが成長していくことでより小さな液滴へと分裂する（1 次分裂）．分裂した液滴

は，界面に作用する周囲空気からの垂直の抗力と加速度に応じて表面波が形成され，1 次分裂と同様

にそれが成長することでさらに小さな液滴へと分裂を繰り返していく（2 次分裂）．KH-RT モデルでは，こ

のように液柱の 1次分裂に Kelvin-Helmholtz（KH）の不安定性を，以降の液滴の 2次分裂に Rayleigh-

Taylor（RT）の不安定性を適用して液滴の微粒化をモデル化している． 

 

 

 

Fig. 3.5  Description of the KH-RT hybrid breakup model 

 

 

Reitz らは，直径が噴孔径𝑑に相当する円筒状の液柱を仮定し，表面に作用する Kelvin-Helmholtz の

不安定性に基づき，線形解析から表面波の最大成長率Ω𝐾𝐻とその波長Λ𝐾𝐻について以下の近似式を提

案している(12)． 

 Λ𝐾𝐻 =
9.02𝑟𝑝(1 + 0.45√𝑍)(1 + 0.4𝑇0.7)

(1 + 0.865𝑊𝑒𝑔
1.67)

0.6  (3.1) 

 Ω𝐾𝐻 =
0.34 + 0.38𝑊𝑒𝑔

15

(1 + 𝑍)(1 + 1.4𝑇0.6)√
𝜎𝑙

𝜌𝑙𝑟𝑝3
 (3.2) 

ここで，𝑟𝑝は液滴半径，𝜌𝑙は液滴の密度，𝜎𝑙は液滴の表面張力である．𝑊𝑒𝑔は周囲気体のウェーバー

数，𝑍はオーネソルゲ数，𝑇はテイラー数であり，液滴のウェーバー数𝑊𝑒𝑙とレイノルズ数𝑅𝑒𝑙を用いて以下

の無次元数として与えられる． 

Breakup length

KH breakup model

RT breakup model

Nozzle diameter

d

Lb

2 0Λ𝐾𝐻

 

   𝑙

   𝑙
 =  0𝑒

  

Λ𝐾𝐻

Λ  
Primary breakup

Secondary breakup

Λ  
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𝑊𝑒𝑔 =
𝜌𝑔   𝑙

2𝑟𝑝

𝜎𝑙
, 𝑍 =

√𝑊𝑒𝑙
𝑅𝑒𝑙

, 𝑇 = 𝑍√𝑊𝑒𝑔 

𝑊𝑒𝑙 =
𝜌𝑙   𝑙

2𝑟𝑝

𝜎𝑙
, 𝑅𝑒𝑙 =

2𝜌𝑙   𝑙𝑟𝑝

𝜇𝑙
 

 

ここで，    𝑙は液滴と周囲気体の相対速度，𝜇𝑙は液滴の粘度である．これにより，KH 分裂モデルにお

ける液滴の分裂時間𝑡𝑏,𝐾𝐻はΛ𝐾𝐻とΩ𝐾𝐻を用いて以下の式で求めることができる． 

 𝑡𝑏,𝐾𝐻 = 3.726
 1𝑟𝑝

Λ𝐾𝐻Ω𝐾𝐻
 (3.3) 

また，分裂後の子液滴の半径𝑟𝑐,𝐾𝐻は波長Λ𝐾𝐻から以下の式で与えられる． 

 𝑟𝑐,𝐾𝐻 =  0Λ𝐾𝐻 (3.4) 

以上から，KH分裂前の液滴径𝑟𝑝は以下の式にしたがい減少していく． 

 
𝑑𝑟𝑝

𝑑𝑡
= −

𝑟𝑝 − 𝑟𝑐,𝐾𝐻

𝑡𝑏,𝐾𝐻
 (3.5) 

式（3.3）の 1と式（3.4）の 0はモデル定数であり，モデルで考慮できていない噴孔内の乱れやキャビテ

ーションの影響を含むため，実際の噴霧特性に合わせて適切なパラメータを与える必要がある． 

KH分裂と同様に，Bellman と Pennington らは Rayleigh-Taylorの不安定性に基づく液滴表面波の最

大成長率Ω  とその波長Λ  について以下の式を提案し
(13)，Su らによりディーゼル噴霧の計算に導入さ

れている(14)． 

 Ω  = √
2

3√3𝜎𝑙

[− (𝜌𝑙 − 𝜌𝑔)]
3 2⁄

𝜌𝑙 + 𝜌𝑔
 (3.6) 

 Λ  =
2𝜋

𝐾  
= 𝐶  2𝜋√

3𝜎𝑙

 (𝜌𝑙 − 𝜌𝑔)
 (3.7) 

ここで，𝐶  はモデル定数， は液滴の加速度であり，球状を仮定した液滴に作用する抗力から以下の

式により求まる． 

  =
3

8
𝐶𝐷

𝜌𝑔   𝑙
2

𝜌𝑙𝑟𝑝
 (3.8) 

𝐶𝐷は抗力係数であり，TAB（Taylor Analogy Breakup）モデル(15)における液滴の無次元変形量𝑌を用

いて以下の式により与えられる． 

 𝐶𝐷 = 𝐶𝐷,𝑠𝑝ℎ   (1 + 2.632𝑌) (3.9) 

ここで，𝐶𝐷,𝑠𝑝ℎ   は Stokesの抵抗則により液滴のレイノルズ数𝑅𝑒𝑙に応じて以下の式により求めることが

できる． 

 𝐶𝐷,𝑠𝑝ℎ   =
24

𝑅𝑒𝑙
(1 +

1

6
𝑅𝑒𝑙

2 3⁄ ) , (𝑅𝑒𝑙 ≤ 1000) (3.10) 

 𝐶𝐷,𝑠𝑝ℎ   = 0.424, (𝑅𝑒𝑙 > 1000) (3.11) 
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以上により，RT分裂における分裂時間𝑡𝑏,  と分裂後の子液滴の半径𝑟𝑐,  は以下の式で与えられる． 

 𝑡𝑏,  =
𝐶𝜏

Ω  
 (3.12) 

 𝑟𝑐,  =
Λ  

2
 (3.13) 

また，RT分裂前の液滴径𝑟𝑝は以下の式にしたがい減少していく． 

 
𝑑𝑟𝑝
𝑑𝑡

= −
𝑟𝑝 − 𝑟𝑐,  

𝑡𝑏,  
 (3.14) 

ここで，式（3.12）の𝐶𝜏はモデル定数であり，本研究では𝐶𝜏=1.0 とした．なお，KH 分裂と RT 分裂では

共に分裂前のパーセルに含まれる液滴の数は保存するものとし，質量保存則から子液滴の半径から分

裂後のパーセルに含まれる液滴数が求まる． 

以上の 2 形態の分裂モデルを組み合わせる KH-RT モデルでは，液柱の長さに相当する分裂長さ𝐿𝑏

を導入して KH 分裂と RT 分裂の優先度を切り替えている．元々のモデルでは，分裂長さを超える領域

の液滴についてのみ RT 分裂を考慮するのに対して，本研究では分裂長さを超えない位置の液滴であ

っても，KH分裂によって液柱から分裂した液滴であれば RT分裂の対象とすることとした．全体の処理と

しては， 

 𝑊𝑒𝑔 > 𝑊𝑒𝑏𝑒𝑟𝐿𝑖𝑚𝑖𝑡, 𝑟𝑐,𝐾𝐻 < 𝑟𝑝 (3.15) 

を満たす液滴について，KH不安定性の成長時間𝑡𝐾𝐻に時間刻み幅𝑑𝑡を加算し，また， 

 Λ  < 2𝑟𝑝 (3.16) 

を満たす液滴について，RT不安定性の成長時間𝑡  に時間刻み幅𝑑𝑡を加算する．ただし，ここでは分

裂長さを超えない領域では 1回以上の KH分裂を起こしていることを判定条件に加える．そして，それぞ

れの積算時間𝑡𝐾𝐻と𝑡  が分裂時間𝑡𝑏,𝐾𝐻および𝑡𝑏,  を超えた場合に分裂を起こす．この時，分裂長さ𝐿𝑏

は，その前後で分裂時間判定の優先順序をKH分裂から RT分裂へと切り換えるために用いる．ここで，

判定式（3.15）中の臨界ウェーバー数𝑊𝑒𝑏𝑒𝑟𝐿𝑖𝑚𝑖𝑡は本研究では 6.0 とした．なお，分裂長さ𝐿𝑏について

は解析的に求めることは通常困難であるため，経験式を用いて与えられる場合が多く，Levich 理論に基

づき以下の式で予測できる．ここで，𝑑は噴孔出口の直径，𝐶𝑏はモデル定数である． 

 𝐿𝑏 = 𝐶𝑏𝑑√
𝜌𝑙
𝜌𝑔

 (3.17) 

 

 

(2) インジェクタ噴孔諸元と要求噴霧特性の予測 

本研究では，高圧に噴射された燃料噴霧により乱れを誘起し，火炎伝播燃焼における乱流燃焼速度

の向上を狙う．これは，インジェクタには燃料と空気の急速混合に加え，火炎伝播を促進するための高強

度の乱れを形成する機能が求められることを意味する．燃料噴霧のペネトレーションや微粒化特性は，

本研究で注目している燃料噴射圧力の他に，インジェクタの噴孔形状によっても大きく変化する．図 3.6

は，ディーゼル用のインジェクタについて，噴孔のアスペクト比 L/D（Length / Diameter 比）を変更した際
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のペネトレーションと噴霧角を定容容器において調査した先行研究例である(16)．L/Dが大きくなるにつれ，

噴霧角は縮小し，ペネトレーションが増加する傾向にある． 

  

 

Fig. 3.6  An example of penetration length and angle of sprays with different nozzle L/D (16) 

  (Diesel fuel, nozzle diameter: 𝜙0.083 mm, injection pressure: 130 MPa) 

 

 

ここで，急速燃焼を実現する観点から，疑似的に分裂モデルのパラメータを操作して L/D の異なる噴

霧を模擬し，それぞれの当量比と乱流エネルギーの分布から目的とする火炎伝播の促進に適した仕様

を検討した．表 3.5に，検討した 2つの噴霧の分裂モデルのパラメータを示す．KH-RTモデルの KH分

裂の分裂時間と RT分裂の最大成長波長，そして分裂長さに関わるパラメータを変更することで，L/D の

短い噴霧（Short L/D）と長い噴霧（Long L/D）の異なる噴霧特性を再現した．噴射圧力（𝑃𝑖𝑛𝑗）を 100 MPa

としたときのこれらの噴霧の非蒸発場における概形と時系列のペネトレーション長さを図 3.7 に示す．

Short L/Dでは，広角噴霧かつ早期の 1次分裂の進行により噴霧の根本から高い分散性が見られ，ペネ

トレーションが抑制される．一方で Long L/D では，分裂長さが長く噴孔から離れた位置において周囲空

気とのせん断による 2次分裂が主として進行する． 

 

Table 3.5  Breakup model parameters for prediction of high penetration and high dispersion sprays 

Assumed nozzle type Long L/D Short L/D 

 0 0.61 

 1 40 20 

𝐶   0.025 0.0125 

𝐶𝜏 1.0 

𝐶𝑏 24 12 

Spray cone angle deg. 12.5 25.0 
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Fig. 3.7  Simulated spray and time histories of penetration length of the two different spray concepts  

  (Non-evaporating spray, 𝜌𝑔= 9.74 kg/m3, 𝑃𝑖𝑛𝑗= 100 MPa) 

 

続いて，2つの噴霧の噴射開始後 2 msecにおける当量比と乱流エネルギー（TKE）の分布を図 3.8に

示す．Long L/Dの噴霧は，Short L/D と比較して当量比の高い領域が下流に分布し，同時に混合も進行

することで局所的な当量比が低下する．また，噴霧の軌跡における到達点までの乱流エネルギーも高く，

混合と乱れの強化が両立できている．一方で Short L/Dの噴霧では，早期に気化を開始するが上流にお

ける局所的な当量比は高く，乱流エネルギーは Long L/Dの噴霧と比較して低く分布している．図 3.9に

は，噴霧内（𝜙 ≥ 0.1）の計算格子における乱流エネルギーと当量比を𝜙 − 𝑇𝐾𝐸頻度分布として整理した

結果を示す．急速燃焼を実現するためには，層流燃焼速度が最大値を取る当量比𝜙= 1.1 前後の範囲

の乱流エネルギーを高めることが有効と考えられる．2 つの噴霧特性において当量比と乱流エネルギー

は比例関係にあるが，Long L/Dでは同一時刻においてより𝜙= 1.1近傍の頻度が高く，わずかに高乱流

エネルギー側に分布している． 

 

 

Fig. 3.8  Equivalence ratio and TKE distributions of the two different spray concepts 

   (Evaporating spray, 𝑃𝑔= 2.0 MPa, 𝑇𝑔= 735 K, 𝑃𝑖𝑛𝑗= 100 MPa) 
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Fig. 3.9  Equivalence ratio – turbulent kinetic energy (𝜙 − 𝑇𝐾𝐸) PDF of the two spray concepts 

  (Evaporating spray, 𝑃𝑔= 2.0 MPa, 𝑇𝑔= 735 K, 𝑃𝑖𝑛𝑗 = 100 MPa) 

 

以上の結果から，L/D の長い噴孔形状により高ペネトレーション型の噴霧を実現することで層流燃焼

速度と乱流強度を同時に高め，最終的な乱流燃焼を促進できるものと考えられる．なお，噴霧の運動量

の高さは混合気を点火点へ運ぶ輸送性にも関わるため，実際のエンジン燃焼室に高圧噴霧を適用する

上でも有利な特性となる．本章では，供試インジェクタとして強いペネトレーションの期待できる図 3.10 に

示す噴孔径𝜙= 0.111 mm，L/D = 7.2の噴孔形状を採用した． 

 

Fig. 3.10 Geometry of the test injector nozzle (single hole) 

 

 

(3) 高圧ガソリン噴霧の観察と分裂長さ予測式の改良 

図 3.10 の噴孔形状の供試インジェクタについて，3.1.1 節で述べたエンジン筒内を模擬した高圧の定

容容器内の噴霧観察実験により噴霧特性を調査し，分裂長さ𝐿𝑏の予測式を構築した．まず，噴霧観測

実験により得られた噴射圧力𝑃𝑖𝑛𝑗違いの噴霧の成長過程について，液相は噴射開始から 0.05 msec 間

隔で 0.4 msecまでの比較を，また蒸気相は 0.2 msec間隔で 0.8 msecまでの比較を行った．図 3.11に液

相の計測結果を，図 3.12 に蒸気相の計測結果を示す．また，図 3.13 には，画像解析により得られた各

条件の液相と蒸気相のペネトレーション長さの解析結果を示す．計測は，表 3.2 における雰囲気密度

9.74 kg/m3の条件と 4.84 kg/m3の 2条件について実施し，エンジンの噴射時期換算で-40 deg.aTDC と-
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20 deg.aTDCに相当する．なお，液相はレーザーシートによる噴霧断面の液滴散乱光を撮影した結果で

あり，蒸気相は紫外 LED吸光法により撮影した結果である． 

 

 

 

Fig. 3.11  Visualized results of gasoline spray injected in a CVC (Liquid phase, 0.05 msec interval)   

 

 

s 

 

Fig. 3.12  Visualized results of gasoline spray injected in a CVC (Vapor phase, 0.2 msec interval)   
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Fig. 3.13  Variation of liquid and vapor phase penetration of gasoline sprays under different ambient 

conditions and injection pressure measured in a CVC 

 

噴霧観察結果より，最大の液相長さについては噴射圧力により大きな変化は生じていないことが分か

る．噴射圧力に応じて液滴の噴射速度は上昇するが，同時に微粒化と蒸発も促進されるため，それらが

相殺して噴射圧力に依存しない結果になったと考えられる．一方で，雰囲気密度により液相長さは大きく

変化している．これは，高密度場であるほど，周囲空気との運動量交換が促進されて噴霧は減速し，到

達距離が短縮されるためである．これらの結果は，従来のディーゼル噴霧における液相の観察結果

(17)(18)と同様の傾向にあり，高圧噴射されたガソリン噴霧の微粒化や蒸発過程も定性的には同じ特性で

あると言える．蒸気相については，高噴射圧化により先端到達距離は長くなり，さらに半径方向にも広く

分散していることが確認できる．気相に変化した後では，燃料の空間的な広がりは噴霧が有していた運

動量と拡散速度のみに依存するため，噴霧速度の大きい高圧噴射であるほど空間的な広がりが拡大す

る．これらのガソリン噴霧に対する雰囲気密度と噴射圧力の影響を整理した結果を図 3.14 に示す．液相

の到達距離は雰囲気密度の上昇に応じて噴射圧力に関係なく短縮される一方で，蒸気相の成長速度

は噴射圧力に依存して増加するため，エンジンの上死点近傍の高密度場においては燃料噴射圧力を

高めることで噴霧の蒸発と混合が大きく促進されることを示唆する． 

 

 

Fig. 3.14  The effect of ambient gas density and injection pressure on the penetration of a 

gasoline sprays (Measured timing: 1 msec.aSOI) 
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以上の効果を数値計算において再現するためには，式(3.17)に示した液相長さを支配する分裂長さ

𝐿𝑏を雰囲気密度に応じて適切に予測する必要がある．ここで，表 3.2に示した 5つの雰囲気密度場につ

いて KH-RT モデルを用いた噴霧計算を行い，実験の液相長さが再現された𝐶𝑏を密度比𝜌𝑙 𝜌𝑔⁄ で整理し

た結果を図 3.15 に示す．本結果より，雰囲気密度に応じて要求の𝐶𝑏は大きく変化し，固定値とした場合

にはエンジン筒内のように密度変化のある場で分裂長さを適切に予測できないことが分かる．そこで，図

3.15 に示す累乗近似式を用いて式(3.17)内のモデル定数𝐶𝑏自体を以下の式のように燃料密度と雰囲気

密度の関数として動的に与え，吸気行程から圧縮行程までの幅広い雰囲気密度の予測に対応させた． 

 𝐶𝑏 = 1.30 (
𝜌𝑙
𝜌𝑔

)

0.676

 (3.18) 

 

 

Fig. 3.15  Estimated 𝐶𝑏 for predicting the measured liquid length under different gas density conditions 

 

 

式(3.18)を用いて，噴射圧力 100 MPa の異なる密度条件場の液相長さを計算し，実験の計測結果と

比較した結果を図 3.16に示す．また，各雰囲気密度の噴射開始後 1 msecにおける噴霧のシャドーグラ

フ法による撮影結果と計算結果の比較を図 3.17 に示す．𝐿𝑏予測式の雰囲気密度に対する感度が調整

されたことで，液相噴霧における最大到達距離を幅広い雰囲気密度場について良好な精度で再現でき

ている． 

 

Fig. 3.16  Comparisons of measured and calculated evaporating gasoline spray images under different 

gas density conditions with injection pressure of 100 MPa at 1 msec.aSOI 
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Fig. 3.17  Comparisons of liquid penetration length between measured and calculated results under 

different gas density conditions with injection pressure of 100 MPa 

 

 

 

3.2.3 火炎伝播モデルの改良 

(1) 火炎伝播モデルの概要 

高圧ガソリン噴射を用いた筒内の異常燃焼を含む様々な現象を考慮しつつ，実用的な計算時間にお

ける解析を可能とするため，本章では RANSベースの数値計算を実施する．LESの場合は SGS成分を

除き，直接乱れと火炎の湾曲を解くことが可能であるが，RANS では全てのスケールの乱れをレイノルズ

平均で巨視的に与えるため，局所的な火炎表面への乱れの作用と湾曲による乱流燃焼速度の増加を計

算することはできない．そのため，火炎伝播の計算を行うためにはモデルの導入が不可欠となる．本章で

は，単位体積当たりのしわ状火炎の表面積である火炎面密度を以下の式のスカラー𝛴で定義し，その輸

送方程式を解くことで火炎伝播による燃焼の進行を表現するCFM（Coherent Flame Model）(19)を用いた． 

 ∑ =
𝐴

𝑉
 (3.19) 

CFMでは Level set法の𝐺方程式と異なり再初期化操作を必要とせず，計算負荷の増加を抑制しつつ

他のスカラー値と同様に輸送方程式を解けば乱流火炎の追跡が可能となる．𝛴は，一般に以下に示す

輸送方程式にしたがって計算される． 

 
𝜕𝛴

𝜕𝑡
+ div(𝒖̃𝛴) = div [(

𝜈 
𝑆𝑐𝑡

) grad(𝛴) ] + 𝑆 − 𝐷 (3.20) 

ここで，𝜈𝑡は乱流動燃性係数，𝑆𝑐𝑡は乱流シュミット数，𝒖̃は速度ベクトルである．CFM による火炎伝播

の計算では，式(3.20)の生成項の𝑆と消散項の𝐷を別途モデルにより与える必要があり，火炎の湾曲に対

する乱れの作用や壁面近傍での消炎効果等を適切に表現することが重要となる．生成項と消散項につ

いては様々なモデルが提案されているが，完全発達した理想的な平面火炎を前提としているものが多く，
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エンジン筒内の様々な場における火炎の発達や消炎を網羅しているとは限らない．特に第 2 章で示した

ようにエンジン燃焼場においては層流火炎から乱流火炎への遷移時期や速度が全体の燃焼過程に対

して支配的であるが，CFMにおいてもそのような遷移過程を適切にモデルとして表現する必要がある． 

まず消散項𝐷については，火炎面の相互干渉に伴う火炎面密度の減少を考慮する Boudier らのモデ

ル(20)と壁面近傍における乱流火炎の消炎特性時間を考慮する FIST（Flame Interaction with Surface and 

Turbulence）モデル(21)に基づき，以下の式で与えた． 

 𝐷 = 𝛽
𝑆𝐿 +  𝑐𝑘

1
2

1 − 𝛩
𝛴2 + 𝐷𝑄 (3.21) 

ここで， 𝑐と𝛽はモデル定数であり， 𝑐=0.1，𝛽=1が提案されている(20)．𝑆𝐿は層流燃焼速度，𝑘は乱流エ

ネルギー，𝛩は既燃状態からの温度低下率を表わし，現在の温度𝑇，未燃温度𝑇𝑢，既燃温度𝑇𝑏（≒断熱

火炎温度𝑇𝑎）を用いて以下の式で与えられる． 

 𝛩 =
𝑇 − 𝑇𝑢
𝑇𝑏 − 𝑇𝑢

 (3.22) 

また，式（3.21）の𝐷𝑄は壁面における消炎の効果を表現し，消炎層内の火炎面密度𝛴𝑄と消炎特性時間

𝑡𝑄を用いて以下の式で与えられる．  

 𝐷𝑄 =
𝛴𝑄

𝑡𝑄
 (3.23) 

 𝛴𝑄 = 𝛴1
 𝑄

 𝑄 + 1
,  𝑄 =

𝜈𝑡
𝑆𝑐𝑡

𝑡𝑄

𝛿 
2 , 𝑡𝑄 =

2𝑙𝐹
𝑆𝐿

 (3.24) 

ここで，𝛴1は壁面に接する計算格子の火炎面密度，𝜈𝑡は渦動粘性係数， 𝑙𝐹は火炎帯厚さ，𝛿 は消炎

層厚さであり，ペクレ数𝑃𝑒を用いて𝛿 = 𝑃𝑒𝑙𝐹で与えられる． 

CFMの生成項については，乱れの作用による単位時間当たりの火炎面密度の増加を考慮する．乱流

渦の半径を𝑟，接線速度を𝑣 とすれば，火炎面密度の増加速度は乱流渦による火炎伸長と等しいものと

仮定して以下により表わされる． 

 𝑆 =
𝑑𝛴

𝑑𝑡
=

1

𝐴

𝑑𝐴

𝑑𝑡
𝛴 =

𝑣 
𝑟
𝛴 (3.25) 

さらに，式(3.25)は乱流渦の特性時間𝜏𝑡 = 𝑘 𝜀⁄ を用いることで以下の形に置き換えられる． 

 
𝑣 
𝑟
𝛴 ≈

1

𝜏𝑡
𝛴 =

𝜀

𝑘
𝛴 (3.26) 

実際の乱流火炎では，粘性による渦の散逸や火炎の曲率に応じた熱および濃度拡散等の影響により，

式(3.26)は広くは成立しない．そこで，これらの作用をモデル定数と補正項により考慮する以下の式の

ITNFS（Intermittent Turbulence Net Flame Stretch）モデルが提案されている(22)． 

 𝑆 = 𝛼
𝜀

𝑘
 𝛤𝑘  (

 ′

𝑆𝐿
,
𝐿

𝑙𝐹
)𝛴 (3.27) 

ここで，𝛼はモデル定数であり，𝛼= 2.10 が提案されている．𝐿は積分スケールであり，乱流強度 ′と乱

流エネルギー𝑘の関係から局所平衡を仮定して以下で与えられる． 
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 𝐿 =
 ′3

𝜀
,  ′ = √

2

3
𝑘 (3.28) 

また，式(3.27)の𝛤𝑘( ′ 𝑆𝐿 ,   𝐿 𝑙𝐹⁄⁄ )は補正項であり，DNS結果により得られた火炎伸長に対するスケー

ル比（𝐿 𝑙𝐹⁄ ）の関係を累乗近似した以下の代数式として定義される． 

 

log10(𝛤𝑘) = −
1

𝑠 + 0.4
exp[−(𝑠 + 0.4)]

+ {1 − exp[−(𝑠 + 0.4)]} [𝜎1 (
 ′

𝑆𝐿
)𝑠 − 0.11] 

(3.29) 

 𝑠 = log10 (
𝐿

𝑙𝐹
) , 𝜎1 (

 ′

𝑆𝐿
) =

2

3
{1 −

1

2
exp [−(

 ′

𝑆𝐿
)

1
3

]}  

式(3.27)の補正項では，図 3.18 に示されているように火炎の厚みに対してスケールの小さな乱れは火

炎面密度の増加に寄与しないことを考慮している．このように，ITNFSはDNSにより得られた乱流渦が火

炎の伸張率に及ぼす影響をを代数式として表現することで，乱流火炎に対する乱れ強さに追加して火炎

帯厚さと積分スケールの影響を考慮している点が特徴となっている． 

 

 

 

 

Fig. 3.18  DNS turbulence flame calculation setup (left figure) and characteristics of the compensation 

term 𝛤𝑘 of the ITNFS model (right figure) (22) 
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(2) 有効乱れ強さと層流火炎に対応した CFM生成項の構築 

第 2 章で述べたように，エンジン筒内の火炎伝播を考える上では乱流火炎に遷移した直後の初期燃

焼，すなわち未発達の初期火炎における火炎に対する乱れの作用を考慮する必要がある．また，このよ

うな球状火炎伝播の初期段階においては，積分スケールが乱流燃焼速度に及ぼす影響は上述の

ITNFS モデルにおける特性とは異なり，より小さいスケールの乱れが発達した乱流火炎への遷移を早め

ることが第 2 章の LES による乱流球状火炎の計算により示された．さらに，後述する非燃焼計算の結果

や第 1 章の先行研究例からも明らかなように，噴霧により誘起される乱れは，吸気流動により誘起される

乱れと比較して積分スケールが小さい点が特徴となっている．これに対し，ITNFS モデルは図 3.18 に示

したように完全発達した平面火炎を前提としているため，初期燃焼に対する積分スケールの影響を的確

に再現できず，高圧噴射を用いた場合の燃焼速度を適切に予測できないことが懸念される．そこで，本

研究では図 3.19 に示すように CFM において点火後の層流火炎から発達した乱流火炎に遷移するまで

の一連のプロセスを考慮できるように火炎面密度の生成項を拡張した．方針としては，完全発達した乱

流火炎を前提とした式(3.27)の生成項をベースに，層流火炎における火炎面密度の増加と乱流火炎へ

の遷移遅れを新たにモデルとして考慮する． 

 

 

Fig. 3.19  The principle of the modified source term of the CFM accounting for the turbulent flame 

transition delay caused by effective turbulence 

 

CFM では，点火により𝛴が与えられても，乱れのない場においては火炎密度が増加せずに消散により

火炎の伝播はやがて停止する．実際には，層流燃焼速度と熱膨張に基づいて緩やかに火炎は伝播して

いく．この効果をはじめに生成項として追加する．球状の層流火炎を仮定した場合，その火炎伸長率は

火炎核半径𝑟𝑘の曲率を用いて以下のように表わされる
(24)． 

 
1

𝐴

𝑑𝐴

𝑑𝑡
=

2

𝑟𝑘

𝑑𝑟

𝑑𝑡
 (3.30) 

さらに，火炎核半径の成長速度𝑑𝑟 𝑑𝑡⁄ は層流燃焼速度𝑆𝐿と未燃及び既燃混合気の密度𝜌𝑢と𝜌𝑏を用い

て熱膨張も考慮することで以下に式により求められる． 

 
𝑑𝑟

𝑑𝑡
=

𝜌𝑢
𝜌𝑏

𝑆𝐿 (3.31) 

Time [a.IG]
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𝑆𝐿
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𝐿

=
 ′

 

 ′ =  i 1,
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2 3⁄
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したがって，式(3.30)と式(3.31)から気体の状態方程式を用いることで，球状の層流火炎の火炎面密度

の増加率は以下の式から得ることができる． 

 
𝑑𝛴

𝑑𝑡
=

1

𝐴

𝑑𝐴

𝑑𝑡
𝛴 = 2𝛽𝑙

𝑇𝑏
𝑇𝑢

𝑆𝐿
𝑟𝑘

𝛴 (3.32) 

ここで，𝛽𝑙はモデル定数，𝑇𝑏は既燃温度，𝑇𝑢は未燃温度である．𝛽𝑙については，本学の定容容器にお

ける層流火炎の観察結果(23)を再現するように定めた．図 3.20に，式(3.32)を CFMの生成項として用い，

𝛽𝑙 = 1.40と設定した際の定容容器における予混合層流火炎の計算と実験の圧力履歴と火炎伝播挙動

の比較結果を示す．計算結果は実験の圧力履歴と火炎形状を良好に再現し，CFM による層流火炎の

計算が可能となった． 

 

 

 

Fig. 3.20  Calculation results of a laminar propagating flame in a CVC (23) by the modified CFM 

  (Left figure: Pressure histories, Right figure: Side view of flame geometry) 

 

 

続いて，層流火炎から乱流火炎への遷移遅れをモデル化する．本研究では，Hayakawa らの乱れの

波数と火炎の湾曲に対する有効乱れ強さの関係(24)を参考に，火炎半径と積分スケールに基づく補正項

𝛤 (𝑟𝑘 , 𝐿)を乱流燃焼の生成項に追加することで対応した．補正項の式としては，以下に示す Wiese らの

初期火炎核成長についてのモデル(25)を用いた． 

 𝛤 (
𝑟𝑘
𝐿
) =

 ′
 

 ′
=  i [1, (

2𝑟𝑘
𝐶𝑠𝑙𝐿

)
2 3⁄

] (3.33) 

ここで， ′
 は乱流火炎の表面の湾曲に寄与する乱れ強さを表わす．Hayakawa らは，乱流火炎の表

面の湾曲に寄与する波数𝑘0までの有効乱れ強さ 
′
 について，その波数までが保有する乱流エネルギ

ーから以下の式を定義している． 

  ′
 = [

2

3
∫ 𝐸(𝑘)

∞

𝑘0

]

1 2⁄

 (3.34) 

ここで，閾値の波数となる𝑘0は，火炎核半径𝑟𝑘から以下で与えられる． 

 𝑘0 =
𝜋

𝑟𝑘
 (3.35) 
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式(3.33)の𝐶𝑠𝑙は調整係数となり，最終的に球状火炎を発達した乱流火炎とみなせる火炎半径に応じ

て決定する必要がある．本研究では有効乱れ強さの比 ′
  ′⁄ について，波数𝑘0に対応する波長と積分

スケールの比2𝜋𝑘0 𝐿⁄ を用い，Hayakawa らが整理した結果を再現するように𝐶𝑠𝑙=8.0 と定めた．これにより

得られる波数𝑘0に対応する 
′
  ′⁄ を，Hayakawa らが整理した特性と比較した結果を図 3.21 に示す．

2𝜋𝑘0 𝐿⁄ は火炎半径と積分スケールの比である2𝑟𝑘 𝐿⁄ と対応しているため，点火直後の火炎伝播開始時

は ′
  ′⁄ =0 となるが，火炎が伝播して成長するにしたがい徐々に ′

  ′⁄ は増加する．最終的に火炎半

径が積分スケールの 4 倍の大きさに到達した時点，すなわち2𝜋𝑘0 𝐿⁄ = 8において ′
  ′⁄ = 𝛤 = 1とな

り，全てのスケールの乱れが火炎の湾曲に寄与する完全発達した乱流火炎として扱われる． 

 

 

Fig. 3.21  A comparison of the relationship of  ′  ′⁄  and (2𝜋 𝑘0⁄ ) 𝐿⁄  between the results of 

Hayakawa et al. (left) and the present model (right) 

 

 

以上により本研究で構築した最終的な CFMにおける生成項を以下に示す． 

 𝑆 = α
𝜀

𝑘
 𝛤 (

𝑟𝑘
𝐿
) 𝛤𝑘  (

 ′

𝑆𝐿
,
𝐿

𝑙𝑓
)𝛴 + 2𝛽𝑙

𝑇𝑏
𝑇𝑎

𝑆𝐿
𝑟𝑘

𝛴 (3.36) 

残る右辺第 1 項のモデル定数αについては，実際のエンジンの熱発生率を再現するように𝛼=1.23 に

調整するが，先に決定した右辺第 2項の層流火炎の火炎伸長に関わる係数𝛽𝑙 = 1.40と有効乱れ強さに

かかわる右辺第 1項の式(3.33)内の係数𝐶𝑠𝑙=8.0については普遍と考えられるため固定とした． 

式(3.36)の改良した CFM生成項の有効性を確認するため，第 2章の 2.3節の積分スケール違い（𝐿= 

2 mmおよび 4 mm）の減衰乱流場における乱流球状火炎の計算を実施し，初期の層流火炎から完全発

達した乱流火炎までの遷移遅れの再現性を検証した．ここで，第 2章の LES結果から得られる有効乱れ

強さについては，以下の式により定義した． 

 
 ′ 
 ′

≈
∆𝑆

 ′
=

𝐶 (𝑆 − 𝑆𝐿)

 ′
 (3.37) 

𝐶は，発達した乱流火炎において ′に対する乱流燃焼速度の増加率を示すスケール定数であり，𝐷 

数が十分に大きい場合，第 1 章の図 1.25 で示されているように 𝐶 → 2に漸近する．式(3.37)により LES
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結果から有効乱れ強さを求めた結果を図 3.22の左に，改良した CFMにより同じ球状乱流火炎を計算し

て得られた式(3.33)の遷移を図 3.22の右に示す．火炎半径に対する遷移や，𝐿= 4 mmから 2 mmに積

分スケールを縮小した際の同一火炎半径における有効乱れ強さの増加率は概ね LES結果を再現し，本

章で構築した CFMモデルで初期火炎核の成長に対する積分スケールの影響を概ね定量的に表現でき

ていることが確認できる． 

 

 

Fig. 3.22  Comparison of the variations of the effective turbulence against the flame radius for different 

integral length scales (𝐿=2 mm and 4 mm,  ′𝑖𝑛𝑖𝑡𝑖𝑎𝑙= 1.2 m/s) 

 

 

以上から，本研究で構築した CFMでは実際のエンジン筒内において非定常的に大きさの変化する

球状乱流火炎の伝播速度を適切に表現可能であり，エンジン筒内の火炎伝播燃焼において支配的な

プロセスである初期燃焼中の乱流火炎への遷移過程や，高圧ガソリン噴射により生成される小スケール

の乱れの作用を考慮した計算が可能なものと判断される．図 3.23に，本モデルにより予測可能な火炎形

態の範囲について火炎構造ダイアグラムを用いて示す．改良前の CFMでは，発達した平面乱流火炎

のみを予測可能範囲としていた．これに対し，層流燃焼速度項を追加したことによって Laminar flames

領域にまで予測可能範囲を拡張し，さらに火炎核半径（曲率）に対する有効乱れ強さの影響を補正項と

して追加することで，点火直後の球状火炎までを予測可能とした． 

 

 

Fig. 3.23  Extension of the CFM to laminar and cubic flames with curvature 
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(3) 層流燃焼速度予測式の補正 

本章では，第 2章で構築した S5R詳細反応機構の層流燃焼速度を再現するように改良した層流燃

焼速度予測式を計算に用いた．本モデルは，当量比𝜙= 0.5～1.5の範囲でパラメータ推定したモデルで

あるが，本章では点火直前の圧縮行程噴射により混合気を形成するため推定条件の範囲を超えた当量

比の中を火炎が伝播することが予想される．そこで，Pecchia らの提案する以下の層流燃焼速度補正モ

デル(27)を𝜙=1.4以上の過濃側に適用した． 

𝑆𝐿, 𝑖𝑐ℎ =
𝑃𝑆𝐹 𝑖𝑐ℎ(𝜙) ∙ 𝑝𝑤 + 𝑇𝑆𝐹 𝑖𝑐ℎ(𝜙, 𝑇𝑢) ∙ 𝑇𝑤

𝑝𝑤 + 𝑇𝑤
𝑆𝐿,𝜙=1.4 (3.38) 

ここで，𝑃𝑆𝐹 𝑖𝑐ℎと𝑇𝑆𝐹 𝑖𝑐ℎは圧力補正項と温度補正項，𝑝𝑤と𝑇𝑤は重み付け係数であり，𝑝𝑤 = 1.0，

𝑇𝑤 = 5.0が提案されている．また，𝑆𝐿,𝜙=1.4は当量比𝜙 = 1.4における補正前の層流燃焼速度である．圧

力補正項と温度補正項はそれぞれ当量比の関数として以下の形を取る． 

𝑃𝑆𝐹 𝑖𝑐ℎ =
𝑟3|𝜙 − 1.4|2 + 𝑟2|𝜙 − 1.4|2 + 𝑟1|𝜙 − 1.4| + 𝑟0

𝑟0
(1 +𝑚′

𝑝 − 𝑝  𝑓

𝑝  𝑓
∙
|𝜙 − 1.4|

0.6
) 

(3.39) 

𝑇𝑆𝐹 𝑖𝑐ℎ = 𝑚 𝑖𝑐ℎ
𝑇𝑢
𝑇  𝑓

+ 𝑞 𝑖𝑐ℎ (3.40) 

式(3.39)の𝑟0～𝑟2と𝑚
′はモデル係数（表 3.6に記載），𝑝は現在の圧力，𝑝  𝑓は参照圧力（7 MPa）であ

る．また，式(3.40)の𝑇𝑢は未燃温度，𝑇  𝑓は参照温度（550 K）であり，𝑚 𝑖𝑐ℎと𝑞 𝑖𝑐ℎは以下の当量比の多

項式により得られ，𝑟𝑚ℎ0～𝑟𝑚ℎ4と𝑟𝑞ℎ0～𝑟𝑞ℎ4は表 3.7で与えられる． 

 
𝑚 𝑖𝑐ℎ = 𝑟𝑚ℎ4𝜙

4 + 𝑟𝑚ℎ3𝜙
3 + 𝑟𝑚ℎ2𝜙

2 + 𝑟𝑚ℎ1𝜙 + 𝑟𝑚ℎ0 
(3.41) 

 𝑞 𝑖𝑐ℎ = 𝑟𝑞ℎ4𝜙
4 + 𝑟𝑞ℎ3𝜙

3 + 𝑟𝑞ℎ2𝜙
2 + 𝑟𝑞ℎ1𝜙 + 𝑟𝑞ℎ0 (3.42) 

 

Table 3.6  Fitting coefficients for the fuel rich 𝑆𝐿 compensation model for gasoline over 𝜙=1.4(27) (1) 

Parameter 𝑟0 𝑟1 𝑟2 𝑟3 𝑚′ 

Value 9.989×10-1 -2.197 3.363 -2.131 2.915×10-1 

 

Table 3.7  Fitting coefficients for the fuel rich 𝑆𝐿 compensation model for gasoline over 𝜙=1.4(27) (2) 

𝑖 0 1 2 3 4 

𝑟𝑚ℎ𝑖 -7.163×101 1.464×102 -1.122×102 3.842×101 -4.952 

𝑟𝑞ℎ𝑖 1.376×102 -2.781×102 2.125×102 -7.278×102 9.398 

 

 

(4) 火炎伝播に伴う化学種組成変化の計算 

CFM による火炎面密度の輸送に伴う化学種の組成変化は，火炎通過後の既燃部を平衡状態と同等

であると仮定して，以下の式により計算した． 

 𝜕𝑌𝑖
𝜕𝑡

=
𝑆𝐿𝛴

𝜌𝑢
𝜌 (𝑌𝑏

 𝑞
− 𝑌𝑖)

1 − 𝜃
 

(3.43) 
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ここで，𝑌𝑖は現在の組成の質量分率，𝑌𝑖
 𝑞
は平衡組成の質量分率，𝜌と𝜌𝑢は現在の密度と未燃状態の

密度である．𝜃は反応進度関数であり，CFM では厳密な火炎面位置が定義できないため，モデルにより

与える必要がある．本研究では，各セルにおける化学種分率から計算されるギブス自由エネルギー𝐺を

用いて以下の式により定義した(28)． 

 𝜃 =
𝐺0 − 𝐺

𝐺0 − 𝐺 𝑞
 (3.44) 

ここで，𝐺0は未燃状態の化学ポテンシャル，𝐺 𝑞は平衡状態の化学ポテンシャルである．𝐺0を求める際

には，各計算格子における当量比𝜙から未燃組成を類推する．このとき，計算格子によっては燃焼反応

が進行しているため単純に燃料と酸素の濃度比から当量比を得ることはできない．そこで，原子𝑗の酸化

数を𝑞𝑗，分子𝑖に含まれる原子𝑗の数を𝑝𝑖,𝑗，その分子の計算格子におけるモル分率を𝑋𝑖として，正負の参

加数の総和とその比から以下のように与えた． 

 𝜙 =
∑ (𝑋𝑖 ∑ 𝑝𝑖,𝑗ｑ𝑗𝑗 ) (𝑞𝑗 > 0)𝑖

−∑ (𝑋𝑖 ∑ 𝑝𝑖,𝑗ｑ𝑗𝑗 )𝑖 (𝑞𝑗 < 0)
 (3.45) 

 

 

 

3.3 実験結果および考察 

 

本章の供試エンジンにおいて，ガソリンの噴射圧力と噴射時期が熱発生率に及ぼす影響を調査した．

表 3.8に運転条件を示す．エンジン回転数は 2000 rpm とし，WOT条件について，点火時期を全ての条

件でノックの発生しない 3 deg.aTDCに固定し，高圧直噴インジェクタの燃料噴射圧力と噴射時期を変更

した際のエンジン諸性能と筒内圧力，熱発生率を評価した．なお，単噴孔インジェクタでは噴射率と均質

化に限界があるため，DI運転時は噴射量を総量の 50 %とし，残りは PFIにより補助した． 

 

Table 3.8  Engine operating conditions 

Engine speed rpm 2000 

Throttle position WOT 

Overall excess air ratio 𝜆 1 

Coolant and oil temperature deg.C  90 

Intake air temperature deg.C 25 

Fuel injection pressure (DI) MPa PFI only 60 100 

Fuel injection duration (DI) msec (deg.CA) 0 5.5 (65.8) 4.3 (52.1) 

DI fraction % 0 50 50 

Fuel injection quantity mg/str. 27.8 

Fuel 
Regular gasoline 

(with 500 ppm of lubricant additive) 
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実験結果として，図 3.24 に噴射圧力 60 MPa と 100 MPa において噴射終わりと点火時期の間隔

（𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺）をパラメータとした時の燃焼重心（𝑀𝐹 50%）位置の変化を示す．比較として，全量 PFI運転

時の結果を赤色で示している．また，図 3.25 に横軸を燃焼質量割合 10 %位置（𝑀𝐹 10%）とした場合

の，𝑀𝐹 50%および𝑀𝐹 90%との相関を示す．これらの結果から，噴射圧が高いほど，また𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺の

間隔が短いほど燃焼期間は短縮することが分かる．また，𝑀𝐹 10%と𝑀𝐹 50%，𝑀𝐹 90%には明確な

相関が見られることから，この燃焼期間の短縮は初期燃焼期間（𝐼𝐺 −𝑀𝐹 10%）が短縮された結果であ

ると判断され，第 2 章で分析した予混合ガソリンエンジンの燃焼と同じ特性である．すなわち，ガソリンの

高圧噴射を用いた火炎伝播燃焼においても，初期燃焼が速められることで以後の燃焼後半にかけての

期間も追従して短縮されることになる．𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺間隔については，近接状態の 0 deg.CAが最も急速燃焼

化の効果が高く，高圧ガソリン噴射を用いる場合には乱れの減衰が進む前に燃焼を開始させる必要があ

ることが分かる．一方で，噴射と点火時期をさらに接近させてオーバーラップさせると，燃焼後半の燃焼

期間（𝑀𝐹 50%− 90%）が長期化する．この時の CO と THCの排出濃度を図 3.26に示す．噴射期間と

点火時期がオーバーラップする区間では，CO と THC 双方において増加が見られ，燃料と空気の混合

時間の不足に伴い，未燃損失が増加したものと考えられる．近接噴射は燃焼期間短縮のためのひとつ

の要件となるが，同時に混合も十分に進めて良好な可燃混合気を形成する必要がある．本供試エンジン

では混合気改善については未対策であるが，実際に第 4 章で述べる高圧ガソリン噴射に特化した燃焼

室を設計する際にこの点を考慮することでさらなる燃焼期間の短縮が得られる可能性を示唆する． 

 

 

Fig. 3.24  The effect of the delay for the end of injection and ignition on the crank angle timings of 10, 

50 and 90 % MFB for PFI, DI-60 MPa and DI-100 MPa injection pressures 
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Fig. 3.25  Crank angle timings of 𝑀𝐹 50% and 90% versus 𝑀𝐹 10% 

 

 

Fig. 3.26  Exhaust gas concentrations of CO and THC measured by an exhaust gas analyzer 

 

 

図 3.27 に，𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺= 0 deg.CA における噴射圧力違いの筒内圧力と熱発生率を示す．高圧噴射条

件では上死点後の点火であっても等容度の高い燃焼を実現できていることが分かる．また，図 3.28 に各

条件における質量燃焼割合のサイクル間変動と図示平均有効圧（𝐼𝑀𝐸𝑃）の変動率（𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃）を示す．

高圧噴射の条件では，点火後の平均的な熱発生率の立ち上がりが速いだけではなく，その変動も小さ

い．この結果，𝐶𝑜𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃は同じ点火時期であっても PFI 条件より大きく低減されている．このように，単噴

孔インジェクタを用いた局所的な乱れの強化であっても，ガソリンの高圧噴射により初期燃焼が大幅に速

められ，全体の燃焼期間の短縮と燃焼安定性の改善が得られることが分かった． 

 

10

20

30

40

50

60

70

10 15 20 25

M
F

B
5

0
%

, 
M

F
B

9
0

%
 [

d
e

g
.a

T
D

C
]

MFB10% [deg.aTDC]

DI-100MPa

DI-60Mpa

PFI
MFB50%

MFB90%

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

0.0

0.2

0.4

0.6

0.8

1.0

1.2

-20 -10 0 10 20 30

T
H

C
 [

p
p

m
C

]

C
O

 [
%

]

EOI-IG [deg.CA]

Injection - IG
overlap CO (PFI)

THC (PFI)

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

0.0

0.2

0.4

0.6

0.8

1.0

1.2

-20 -10 0 10 20 30

T
H

C
 [

p
p

m
C

]

C
O

 [
%

]

EOI-IG [deg.CA]

DI-100MPa

DI-60MPa

Overlap



第 3章 高圧ガソリン噴射を用いた火炎伝播燃焼のモデリングと解析 

 

- 125 - 

 

Fig. 3.27  Measured in-cylinder pressure, heat release rate (bottom figure) and mass fraction burned 

histories (upper figure) for PFI, DI-60 MPa and DI-100 MPa operated at 𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺= 

0deg.CA 

 

 

 

 

Fig. 3.28  Comparisons of mass fraction burned histories of measured 100 cycles between PFI, DI-60 

MPa and DI-100 MPa conditions operated at 𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺= 0deg.CA 
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3.4 数値計算による燃焼メカニズム解析 

 

3.4.1 計算条件 

前節のエンジン実験の結果，燃料噴射圧力の高圧化，噴射と点火時期の近接化により燃焼期間の大

幅な短縮化が確認できた．ここで，ガソリンの高圧噴射による燃焼促進の原理について考察するため，

非燃焼による噴霧計算と火炎伝播モデルを用いた燃焼計算を実施した． 

エンジン計算に用いた計算格子を図 3.29 に示す．格子幅は約 2 mm として，ピストンとシリンダヘッド

は実機エンジン形状を再現した吸排気ポート無しのシリンダモデルとした．初期流動には，図 3.30 に示

すように実機のタンブル比に基づいた縦渦の流動を与え，乱流エネルギーの初期値𝑘0には以下の式に

より筒内平均の主流速度𝑉0に応じた乱れ強さ 
′に相当する値を与えた．  

 𝑘0 =
3

2
 ′2 =

3

2
( 𝑘 ∙ 𝑉0)

2 (3.46) 

ここで， 𝑘は主流速度に対する乱れ強さの割合であり， 𝑘= 0.2 とした．また，初期の積分スケールにつ

いては主流の厚みに相当するものとして(29)，吸気の最大バルブリフト高さ（10.1 mm）と等価に設定した． 

計算は，筒内の乱れの時間履歴や分布を解析するための非燃焼計算と，高圧ガソリン噴射による火

炎伝播の加速効果を解析するための燃焼計算の大きく 2 条件について実施した．それぞれの計算条件

を表 3.9 と表 3.10に示す．噴射圧力は，非燃焼計算では 20，60，100 MPa の 3水準，また燃焼計算で

は 60 と 100 MPa の 2 水準について計算した．非燃焼計算においては評価時期を上死点に設定し，

𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺= 25, 15, 0 deg.CAの 3水準について筒内の当量比および乱れの分布を評価した．一方の燃

焼計算では，𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺間隔をエンジン実験で最も燃焼期間が短縮された 0 deg.CA と設定し，点火時期

も実験に合わせて 3 deg.aTDC とした．なお，計算結果から得られる乱れ強さ ′と積分スケール𝐿は式

(3.28)にしたがい算出した． 

 

 

 

Fig. 3.29  Calculation mesh (at TDC position) 
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Fig. 3.30  Initial velocity field inside the cylinder on the y-z cross section 

 

 

Table. 3.9  Calculation conditions for motoring calculation 

Engine speed rpm 2000 

Tumble ratio 1.7 

Overall excess air ratio 𝜆 1.0 

Fuel injection pressure (DI) MPa PFI only 20 60 100 

Fuel injection duration (DI) deg.CA 0 110.3 65.8 52.1 

DI fraction % 0 50 50 50 

Total mass of injected fuel mg/str. 27.8 

EOI-IG interval deg.CA 25, 15, 0 

Spark ignition (evaluation) timing deg.aTDC 0 

 

 

Table 3.10  Calculation conditions for combustion calculation 

Engine speed rpm 2000 

Tumble ratio 1.7 

Overall excess air ratio 𝜆 1.0 

Fuel injection pressure (DI) MPa PFI only 60 100 

Fuel injection duration (DI) deg.CA 0 65.8 52.1 

DI fraction % 0 50 50 

Total mass of injected fuel mg/str. 27.8 

EOI-IG interval deg.CA 0 

Spark ignition timing deg.aTDC 3 

15
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3.4.2 高圧ガソリン噴霧により誘起される筒内の乱れの特性 

高圧ガソリン噴射による筒内の乱れ場に注目した非燃焼計算の結果として，図 3.31に異なる𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺

間隔，および異なる噴射圧力における筒内空間平均の乱れ強さ，積分スケールのクランク角度履歴を示

す．𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺を近接させつつ，噴射圧力を高めることにより，筒内平均の乱れは大きく強化されることが

分かる．同時に，筒内平均の積分スケールは噴射圧力と乱れ強さの増加に応じて小さくなる．本章の供

試エンジンでは，単噴孔インジェクタを用いているため，噴霧による乱れの誘起は筒内の局所的な領域

に限定される．しかしながら，その高い運動量により巨視的な筒内平均量で評価しても高圧噴射を行わ

ない PFI条件と比較して明確な差が確認できた．図 3.32に，𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺= 0 deg.CAにおける EOI（TDC）

時期の筒内の乱れ強さと積分スケールの噴射圧力違いの分布を示す．筒内の乱れの分布に注目すると，

点火点近傍の局所的な領域において強度が高く，かつ積分スケールが小さくなっていることが分かる．こ

の点火点における乱れ強さと積分スケールのクランク角度履歴を図 3.33 に示す．噴霧が到達する領域

に注目した場合，高圧噴射を行わない吸気流動のみの PFI条件からの変化量は極めて大きく，積分スケ

ールについては吸気流動のみの場合の半分の水準に達する．すなわち，適切な領域と時期を狙うことで，

吸気流動では実現困難な乱れ場を形成し，燃焼を促進できる． 

 

 

 

 

Fig. 3.31  Calculated in-cylinder averaged turbulence intensity and integral length scale histories for 

different 𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺 interval and fuel injection pressure 
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Fig. 3.32  Calculated in-cylinder distribution of turbulence intensity (upper figure) and integral length 

scale (bottom figure) at TDC with 𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺= 0deg.CA 

 

 

 

Fig. 3.33  Crank angle histories (left figure) and instantaneous value at TDC (right figure) of calculated 

local turbulence intensity and integral length scale with 𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺= 0 deg.CA 
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3.4.3 燃焼計算結果と火炎伝播挙動の解析 

続いて，筒内の燃焼と火炎伝播挙動を分析するため，𝐸𝑂𝐼 − 𝐼𝐺= 0deg.CA の噴射圧力 60, 100 MPa

について，3.2.3節で改良した CFMによる燃焼計算を行った．筒内圧力と熱発生率の実験と計算の比較

結果を図 3.34 に示す．また， PFI条件における IG から𝑀𝐹 50%までの燃焼期間で正規化した各高圧

噴射条件の相対的な燃焼期間短縮率を図 3.35に示す．ここでは，噴霧による乱れ強化が点火点近傍に

限定されるため，燃焼前半に注目して比較した．  

 

 

Fig. 3.34  Comparisons of measured and calculated crank angle histories of in-cylinder pressure and 

heat release rate for different fuel injection pressure 

  

 

Fig. 3.35  Comparisons of relative combustion duration normalized to the PFI condition between the 

measured and calculated results 
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化による初期燃焼期間の短縮率については実機を精度良く再現しており，噴霧が到達する領域の乱れ

場の火炎伝播に対する影響を適切に再現できているものと考えられる．この結果から，本研究で構築し

た CFM により，吸気流動から高圧噴射までの乱れの質の大きく異なる条件をモデル定数は固定した上

で適切に予測できることが分かった． 
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ここで，各条件における火炎伝播の挙動を図 3.36に示す．CFMでは明確な火炎面は定義されないた

め，ここでは火炎前面の位置として反応進行度𝜃＝0.5 の等値面を表示した．火炎の広がりに注目した場

合，高圧噴射条件では，PFI 条件と比較して燃焼初期から火炎面密度が高く，急速に伝播していること

が確認できる．この初期における加速が，以後の火炎の広がりにも影響を及ぼし，結果として火炎がエン

ド部に到達するための時間が短縮されている．なお，高圧噴射条件では燃焼の後半で火炎が排気側に

偏って伝播するが，これは図 3.37に示すように筒内の乱流エネルギー分布に依存した結果である． 

 

 

 

 

Fig. 3.36  Distributions of flame surface density 𝛴 on the propagated flame for each crank angle  
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Fig. 3.37  Calculated TKE distributions at TDC (3 deg.CA before ignition) under motoring conditions 

 

最後に，点火後の燃焼初期における式（3.33）の有効乱れ補正項のクランク角度履歴を図 3.38に示す．

ここでは，積分スケールは火炎表面（反応進行度𝜃= 0.2 の等値面）における面積平均値を抽出した．図

3.38より，高圧噴射条件では積分スケールが小さいため，初期燃焼における有効乱れ強さ𝛤 は PFI条件

と比較して大きくなり，完全な乱流火炎に遷移する時期が早いことが分かる．したがって，元々の噴流に

よる乱流エネルギーの強化に追加して，乱れの小スケール化による遷移の早期化が得られたため，初期

燃焼が ′の強化量以上に促進されて燃焼期間全体の短縮がもたらされたことになる． 

以上の非燃焼および燃焼計算の結果をまとめると，高圧の燃料噴射を活用した火花点火燃焼では，

点火点周りに高い運動量の噴霧を導き，減衰の無いように EOI を点火に近接した時期とすることが求め

られる．これにより，局所的であっても高強度かつ小スケールの乱れによる初期燃焼の大きな促進効果

が得られ，以後の燃焼期間も連動して短縮される．この効果により，燃料の噴射圧力を 100 MPa 以上と

することで，第 1章で述べた圧縮比 17における異常燃焼回避の要件となる既存エンジンの 2倍以上の

燃焼速度を実現できることが実機検証と数値計算により明らかとなった． 

 

 

Fig. 3.38  The effect of fuel injection strategies on the histories of integral length scale and the effective 

turbulence term 𝛤  of Eq. (3.33) on the flame surface 
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3.5 まとめ 

本章では，高圧ガソリン噴射によるガソリンエンジンの乱流火炎伝播燃焼の高速化の検証を目的とし

て，100 MPa までの高圧噴射が可能な単噴孔インジェクタを備えたエンジンを用い，実験および数値計

算から高圧噴霧により誘起される乱れとそれによる火炎伝播の促進メカニズムを解析した．数値計算に

あたっては，高圧噴射されたガソリン噴霧の混合および燃焼に対する特徴を再現するため，噴霧モデル

と火炎伝播モデルの改良を実施した．以下に本章の結論を記す． 

 

1. 定容容器を用いて高圧噴射されたガソリン噴霧の観察を実施した結果，液相の分裂長さは噴射圧

力に依存せず，雰囲気密度が高くなると短縮される．一方で蒸気相の到達距離と半径方向の広が

りは噴射圧力に応じて拡大するため，圧縮上死点近傍においては噴射圧力の上昇により混合気形

成速度が改善される．これらの特性はディーゼル噴霧に類似し，KH-RT モデルの分裂長さ予測式

の改良により幅広い噴射圧力と密度場におけるガソリン噴霧の予測が可能となった． 

2. 高圧ガソリンインジェクタを備えたエンジンにおいて噴射時期と噴射圧力が熱発生率に与える影響

を調査した結果，噴射と点火時期の間隔を短縮し，噴射圧力が高めることで燃焼期間を大幅に短

縮することができる．さらに，高圧噴射を用いた火炎伝播燃焼ではサイクル間の燃焼質量割合と負

荷変動率を低減することが可能となる．一方で，噴射と点火時期がオーバーラップした場合には混

合不良に伴う未燃損失の増加と燃焼後半における燃焼速度の低下が起こる．均質な混合気形成を

可能とする燃焼室を設計することで，さらに燃焼速度を改善できる可能性がある． 

3. 数値計算により筒内の乱れ場を分析した結果，上死点近傍の高圧ガソリン噴射により，点火プラグ

近傍に高強度かつ小スケールの乱れが形成される．このような乱れ場が燃焼初期の火炎伝播成長

に及ぼす影響を適切に表現するため，火炎面密度の増加に寄与する有効乱れ強さを考慮した

CFM を新たに構築し，第 2 章の LES における乱流球状火炎の計算結果や実機の噴射圧力違い

の燃焼について計算精度を検証した．その結果，乱流火炎遷移前の初期球状火炎核に対する積

分スケールの影響を適切に表現し，また燃料噴射圧力違いの実機の熱発生率と燃焼期間を良好

に再現することを示した． 

4. 高圧ガソリン噴射により形成される乱れは，吸気流動により形成される乱れと比較して強度が高く，

積分スケールが小さいことが特徴である．このような乱れは，点火後の初期火炎核を早期に発達し

た乱流火炎へと遷移させる．また，高圧噴射を用いた火炎伝播燃焼においても第 2 章の予混合ガ

ソリンエンジンと同様に全体の燃焼期間は初期燃焼期間に依存する．したがって，点火プラグ近傍

に乱れを誘起できる噴霧配置とすることで，初期燃焼とそれに連動した全体の燃焼期間を効果的に

短縮することが可能となる．  
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第４章 高圧ガソリン噴射を用いた高圧

縮比エンジンの開発と解析 

 

前章までで，ガソリンエンジンの高圧縮比化を実現する上で重要となる燃焼期間の大幅な短縮化のた

めに求められる乱れの特性を明らかにし，またガソリンの高圧噴射によりその要求を満たした乱れの生成

が可能であることを示した．検証にあたっては，実際に単噴孔インジェクタを用いた基礎的なエンジン実

験を行い，ガソリンの噴射圧力を 100 MPaにまで高めることにより，燃焼の前半において吸気流動のみを

用いた場合と比較して 2 倍以上の燃焼速度が得られることを明らかにした．併せて，ガソリン噴霧に誘起

される乱れの影響を考慮した火炎伝播モデルを構築し，筒内の燃焼メカニズムの分析を行った．その結

果，噴霧により生成された高強度かつ小スケールの乱れが初期燃焼の乱流火炎への遷移を促進するこ

とで，高い燃焼速度が得られることを示した． 

本章では，ここまでに明らかになったガソリン高圧噴射の急速混合および急速燃焼の機能を実際に圧

縮比 17のエンジンの燃焼室に適用し，異常燃焼の抑制効果と基本的な燃焼特性を明らかにする．併せ

て，性能上の課題についても詳細に分析を行い，改善のための手段を提案して検証する．さらに，前章

において構築した火炎伝播モデルを用い，3次元の燃焼解析を実施することで筒内における混合気と乱

れの生成から火炎伝播までのプロセスを解析し，複雑な燃焼形態の特性を明らかにする．これらの実験

および数値解析による分析を通じて，本研究で提案する高圧ガソリン噴射を用いた火花点火燃焼の特

徴をまとめる． 

 

 

4.1 エンジンの基本コンセプト 

第 2 章と第 3 章で述べた通り，ガソリンエンジンにおいて急速燃焼を実現するためには，初期燃焼の

促進が有効である．これは，層流燃焼速度を高めつつ初期の乱流燃焼速度を速める，すなわち高強度

かつ小スケールの乱れを点火点周りに形成させて発達した乱流火炎への遷移を早めることで実現される．

高圧ガソリン噴射を活用する際には，噴霧内の当量比や乱れの特性を考慮し，急速混合と急速燃焼を

両立する噴霧および点火点の配置を決定する必要がある．図 4.1に，第 3章の供試インジェクタにより得

られる高ペネトレーション型自由噴霧の噴射圧力 100 MPa における噴霧内構造の解析結果を示す．条

件はエンジン筒内の圧縮場に近い雰囲気温度（2.057 MPa），圧力（736 K）とし，第 1章の先行研究(1)に

より得られている要求の混合時間（2 msec.aSOI）の時刻における噴霧を示している．噴霧中心軸におけ
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る当量比に注目した場合，噴孔から 20 mmまでは液柱として 1次分裂が進行し，以降は蒸発を開始して

急激に上昇する．その後，噴霧への空気導入と混合の進行により徐々に当量比は低下し，60 mm の点

において概ね量論に近い当量比となる．乱れ強さは，液柱の領域において最も高いが，蒸発後は概ね

一定で推移し，70 mmでは急速に低下する．一方で積分スケールについては，噴孔から遠方になるほど

増大していくが，当量比と乱れ強さの低下する噴霧の外縁部において再び減少する特性となっている．

このように，噴霧の中心軸の距離で考慮した場合，噴孔から 60～70 mm の位置において初期燃焼の促

進に適した混合気が形成されることが分かる． 

 

 

Fig. 4.1  Simulated equivalence ratio and turbulence intensity inside a gasoline spray injected into 

high gas density condition with high injection pressure (Evaporating spray, 𝜌𝑔= 9.74 kg/m3, 

𝑃𝑖𝑛𝑗= 100 MPa) 

 

以上の噴霧特性を踏まえ，高圧噴霧の機能をエンジン用の燃焼室に適用するため，図 4.2 に示す噴

射後に燃焼室壁面に衝突させ混合気を形成するウォールガイド方式を基本コンセプトに燃焼室形状を

検討した．まず，燃焼室内の空気利用率を高めるため，放射状に 12の噴孔数を設けた多噴孔インジェク

タを燃焼室のボア中心に配置した．次に，火炎伝播距離の短縮を狙いとし 2 点点火方式とすることで 2

つの火炎が対称形状となるように点火プラグはシリンダ壁面から 1/4の間隔のポイントに 2本配置した．こ

の構成において，インジェクタにより噴射された燃料の混合を進めつつ点火プラグ近傍へ輸送するコン

セプトを検討した． 

一般に成層直噴ガソリンエンジンにおいて用いられる点火プラグ近傍への燃料の輸送方法は，スプレ

ーガイド方式，ウォールガイド方式，エアガイド方式の 3種類に大別される(2)．図 4.1でも示したように，高

圧ガソリン噴霧の初期燃焼の促進に有利な当量比と乱れの分布は噴孔から 60 mm 下流の領域におい

て形成され，また 20 mm までは液柱として蒸発が進行しない．本研究における供試エンジンのボア径は
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83.5 mmであり，図 4.1の構成にしたがえば，インジェクタから点火プラグまでの距離は 20.9 mm，さらに

壁面までの距離は最大でも 41.8 mm となる．このため，スプレーガイド方式では燃料液滴による点火プラ

グのくすぶり，および噴射時期によってはシリンダライナーにおける潤滑油のガソリン希釈等の信頼性上

の問題が懸念される．また，エアガイド方式では蒸発した気相の燃料を筒内流動により輸送するが，第 2

章においても述べたように筒内の流動はサイクル間で大きく変動するため，安定した燃焼を実現するた

めには高度な空気流動制御が求められる．ウォールガイド方式においては，これらの懸念が少なく，ロバ

ストに点火点近傍に噴霧先端部を輸送することが可能であり，また噴孔から点火点までの輸送距離も長

く確保できる． 

 

 

Fig. 4.2  Conceptual image of the combustion chamber designed for high pressure gasoline spray 

 

 

一方で，ウォールガイド方式において噴霧の運動量の低下を抑制し，点火点周りに高強度の乱れを

生成するためには，衝突噴霧における噴霧の運動量の低下を可能な限り抑制する必要がある．江原，新

井らは，定容容器内における壁面衝突噴霧の内部構造の観察により，噴霧と壁面の衝突角度が浅い場

合には噴霧が拡散せずに周囲空気との運動量交換が抑制され，等速成長することを示している(3)．実際

に適切な衝突角度を決定するため，江原，新井らの提案する衝突噴霧の実験式を用いて検討した(4)．

図 4.3 に示す 1 次分裂完了後の衝突噴霧系を仮定した場合，噴霧の成長速度は自由噴霧領域，衝突

後の等速成長（スリップ）領域，そして分裂完了後の自由噴霧と同様に経過時間の 1/2 乗で成長する速

度減衰領域の 3つに分けられる． 

 

 

Fig. 4.3  Description of the impinging spray penetration model 
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全体の噴霧貫徹長さ𝐿𝑝𝑎𝑡ℎは，自由噴霧長さ𝐿𝑤と衝突後の噴霧軌跡長さ𝐿̃𝑝𝑎𝑡ℎを用いれば以下の関係

が成り立つ．  

 𝐿̃𝑝𝑎𝑡ℎ = 𝐿𝑝𝑎𝑡ℎ − 𝐿𝑤 (4.1) 

また，噴射後の経過時間を𝑡𝑖𝑛𝑗についても，衝突までの時間を𝑡𝑤，衝突後の経過時間を𝑡̃𝑖𝑛𝑗とすれば，

以下の関係が成り立つ． 

 𝑡̃𝑖𝑛𝑗 = 𝑡𝑖𝑛𝑗 − 𝑡𝑤 (4.2) 

𝐿̃𝑝𝑎𝑡ℎについては，等速成長領域は以下の式(4.3)で，速度減衰領域は式(4.4)で与えられる． 

 𝐿̃𝑝𝑎𝑡ℎ = 𝐶1𝐶2𝐴
′(𝑡̃𝑖𝑛𝑗)

1 2⁄
 (4.3) 

 𝐿̃𝑝𝑎𝑡ℎ =
1

2
𝐴𝑓𝑟𝑒𝑒(𝑡𝑤)

−1 2⁄ 𝑡̃𝑖𝑛𝑗 (4.4) 

ここで，𝐶1と𝐶2は圧力，雰囲気密度，インジェクタの噴孔諸元に依存した実験定数であり，𝐶1 = 0.11，

𝐶2 = 6.40とした．また，𝐴′は放射状噴流や壁面隣接噴流と同様の現象を考慮した比例定数であり，実験

的な回帰分析により，衝突角度を𝛼として以下が𝛼= 0～90 °の範囲で以下の予測式が提案されている(4)． 

 𝐴′ = −0.36𝐿𝑤 − 0.39𝛼 + 0.33𝐿𝑤𝛼 + 56.1 (4.5) 

また式(4.4)の𝐴𝑓𝑟𝑒𝑒は自由噴霧の比例定数であり，高圧ガソリン噴霧の観察結果
(1)を参考に𝐴𝑓𝑟𝑒𝑒 =

3.44とした．これにより，自由噴霧長さ𝐿𝑝𝑎𝑡ℎも以下の式で計算できる． 

 𝐿𝑝𝑎𝑡ℎ = 𝐴𝑓𝑟𝑒𝑒 (
∆𝑃

𝜌𝑔
)

1 4⁄

(𝑑 𝑡𝑖𝑛𝑗)
1 2⁄

 (4.6) 

ここで，∆𝑃は噴射圧力と雰囲気圧力の差圧，𝜌𝑔は雰囲気密度，𝑑は噴孔径である．なお，式(4.3)と式

（4.4）の切り替えは，以下の式で与えられる衝突後の等速度成長領域の長さ𝐿̃𝑢𝑛𝑖を用いて判別する． 

 𝐿̃𝑢𝑛𝑖 =
2𝐴′2

𝐴𝑓𝑟𝑒𝑒
𝑡𝑤

1 2⁄  (4.7) 

以上の衝突噴霧モデルを用いて，衝突距離を𝐿𝑤= 10 mm とした場合の噴霧貫徹長さ𝐿𝑜𝑎𝑡ℎに対する

衝突角度𝛼の影響を図 4.4 に示す．計算条件は，雰囲気密度𝜌𝑔=20.2 kg/m3，噴射圧力𝑃𝑖𝑛𝑗=120 MPa，

インジェクタ噴孔径𝑑=0.1 mm(𝐿 𝐷⁄ = 8.3)とし，噴射開始後𝑡𝑖𝑛𝑗=1.5 msecにおける結果を評価した．計算

結果より，衝突角度の拡大に伴い噴霧貫徹長さは減少するものの，𝛼= 10°までは自由噴霧と同等であり，

𝛼=20 °としても自由噴霧の 10 %低下に悪化を抑制可能であることが分かる．本結果を基に，実際の燃焼

室設計にあたっては衝突距離𝐿𝑤=11.3 mm，衝突角度𝛼= 21.6 °として，衝突後のピストンキャビディ外縁

までは曲率を連続的に変化させたクロソイドカーブで接続する形状とした．図 4.5 に，供試エンジンの燃

焼室形状を示す． 
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Fig. 4.4  The effect of spray impinging angle on the penetration length at 1.5 msec.aSOI 

 

 

 

Fig. 4.5  Combustion chamber and piston geometries of the concept engine 

 

 

燃焼室のシリンダヘッド側の形状については，噴霧の誘導，混合の機能をキャビティに集約するため，

フラット形状とした．ただし，全開性能確保の観点から，吸入空気の充填効率は従来のペントルーフ型と

同等以上に保つ必要がある．そこで，ポート形状はバルブ挟み角 5 °のタンブル流れを抑制した高流量

係数（𝐶𝑓）ポートとして設計した．この結果，2 点点火，フラット形状に対応するために吸排気バルブ径を

縮小した上で，図 4.6 に示すように既存エンジンと同一ボア径ながら，以下の式に示す吸気有効断面積

𝐴𝑒𝑓𝑓としては同等を確保した． 

 𝐴𝑒𝑓𝑓 = 2𝐶𝑓𝜋 (
𝑑𝑣𝑎𝑙𝑣𝑒
2

)
1 2⁄

 (4.8) 

ここで，𝑑𝑣𝑎𝑙𝑣𝑒はバルブ直径である．タンブル比は，圧縮比 14のベースエンジンの 1.7から 0.4に低下

する．このように，燃焼室はフラット形状とすることで噴霧と火炎伝播の均質性を優先し，高流量係数ポー

トにより充填効率を確保しつつ，フラット形状シリンダヘッドによるタンブル流低下の燃焼速度への影響は

噴霧誘起の乱れで増強するコンセプトとした．なお，高圧縮比エンジンにおいては冷却損失の増加が課

題となるが，吸気流動の低減は圧縮行程中における壁面熱伝達率の低減に寄与し，さらにフラッド形状

であれば燃焼室の扁平性が軽減され，燃焼室表面積と容積の比（𝑆 𝑉⁄ ）が低下するため，本コンセプトは

この点においても有利となる． 
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Fig. 4.6  Comparisons of tumble ratio, intake flow coefficient and effective area  

between the baseline and the conceptual engine 

 

 

 

4.2 実験方法 

 

4.2.1 供試エンジンと実験装置 

本章では，吸排気に油圧自在駆動バルブシステムを備える自然吸気の排気量 499 cc，圧縮比 17.0の

単気筒エンジンを用いて性能の検証を実施した．燃焼室中央に高圧のガソリン噴射を可能とするピエゾ

式マルチホールインジェクタを備え，燃料噴射にはディーゼルエンジン用のコモンレール噴射系を流用

した．エンジンの仕様を表 4.1の左列に示す．また，比較用に用いた圧縮比 14の既存エンジンの諸元を

表 4.1 の右列に示す．筒内圧力は Kistler 製の水冷式筒内圧力センサ 6043A とチャージアンプ 5018A

を用い，また吸排気ポートにおける圧力脈動を Kistler 製の絶対圧センサ 4005B と 4049B により計測し

た．各条件において 300サイクルを小野測器製燃焼解析システム DS-3000により計測した．燃料流量は，

AVL製燃料消費量計 AVL730により計測し，排気濃度（CO2，CO，THC，NOx，O2）計測には堀場製作

所製MEXA-1500DEGR，スモーク濃度計測にはAVL製フィルタ式スモークメータ AVL415Sを用いた．

エンジンは，外部のラピッドプロトタイピング型 ECU（Engine Control Unit）により制御され，噴射圧力，噴

射量，噴射時期，点火時期をそれぞれ任意に操作可能としている．運転条件を表 4.2 に示す．エンジン

回転速度は 2000 rpm とし，スロットル開度は全開（WOT：Wide Open Throttle），空気過剰率𝜆=1にて運

転した．冷却水およびオイルの温度は外部の温調機により 90 ℃一定に制御し，吸気温度は 35 ℃一定

に制御した．燃料は，RON が 96 のガソリン燃料に，噴射系保護のために摩耗防止剤（サンフリック FM-

6）を 500 ppm 添加して供給した．供試エンジンは，油圧駆動弁により吸排気のバルブタイミングおよびリ

フトを無段階に制御可能としており，バルブタイミングは出力要求から掃気性が最大となる排気開弁

(EVO: Exhaust Valve Opening)時期と吸排気バルブオーバーラップ量に設定し，吸気閉弁（IVC）につい

ては吸気慣性効果が最大となる時期に設定して運転した．図 4.7 に使用したバルブプロフィールと代表

的な運転条件における吸排気脈動圧力を示す． 

  

500

600

700

800

900

1000

0.0

0.5

1.0

1.5

2.0

Base Concept

Tumble ratio Flow coefficient

Effective area

T
u
m

b
le

 r
a

ti
o

,
F

lo
w

c
o

e
ff
ic

ie
n
t 

 [
-]

E
ff
e

c
ti
ve

 f
lo

w
 a

re
a

 (
A

e
ff

) 
 [

m
m

2
]

V
a
lv

e
d
ia

m
e
te

r
φ

3
3
.2

 m
m

V
a
lv

e
d
ia

m
e
te

r
φ

2
9
.0

 m
m



第 4章 高圧ガソリン噴射を用いた高圧縮比エンジンの開発と解析 

 

- 142 - 

 

Table 4.1  Engine specifications 

 Concept engine Base engine 

Engine type 4 stroke, 4 valves  

Number of cylinders Single cylinder In-line 4 cylinder 

Displacement cc 499 1,998 

Bore mm 83.5 

Stroke mm 91.2 

Compression ratio 17.0 14.0 

Tumble ratio 0.4 1.7 

Fuel system 
Direct injection 

(Common-rail system) 
Direct injection 

Number of spark plug(s) 2 1 

Aspiration NA (Naturally Aspirated) 

 

 

Table 4.2  Engine operating conditions 

Engine speed rpm 2000 

Throttle position WOT 

Excess air ratio 𝜆 1 

Coolant and oil temperature deg.C  90 

Intake air temperature deg.C 35 

Fuel 
96 RON gasoline  

(with 500 ppm of lubricant additive) 

 

 

 

Fig. 4.7  Intake and exhaust valve lift profiles and measured intake and exhaust port pressures 
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4.2.2 熱勘定解析方法 

エンジンの性能評価を実施するにあたり，投入熱量に対する熱効率を含む全体のエネルギーバランス

を把握することは極めて重要である．理想的な断熱空気サイクルにおける理論熱効率から，実際のサイ

クルにおいては主に未燃損失，冷却損失，排気損失，ポンプ損失，機械抵抗損失の発生により有効な

仕事量は減少する．現在のガソリンエンジンの熱効率が高くても 40 %前後であることを考慮すれば，残り

の 60 %以上は上記の損失により占められ，それらの内訳を精査することで理論や期待値からの乖離を

具体的に分析することが可能となる．本研究では，投入燃料量，筒内圧力履歴，そして排気未燃成分の

3点の計測結果を用いて，図 4.8に示す排気開弁（EVO: Exhaust Valve Opening）時期における筒内の

エネルギーバランスの積算値から熱勘定を実施した． 

 

 

 

Fig. 4.8  Cumulative histories of differential piston work, heat release, available energy and fuel enthalpy 

  

 

本手法では，筒内圧力履歴から求められる見かけの熱発生量と投入熱量から未燃損失を除いた有効

投入熱量との差から冷却損失を見積もる．さらに，見かけの熱発生量と有効仕事量の差から排気損失を

見積もる．このため，筒内圧力計測の精度に熱勘定結果が大きく依存する．冷却損失を含む正確な筒内

圧力の計測に向けては，筒内圧力のサンプリングクロックに使用するクランク角度エンコーダの TDC 位

置とエンジンの機械的な TDC 位置を正確に同期させる必要がある．そこで，静電容量式の TDC センサ

を用い，ピストンの最接近時期を計測することで，この同期を実施した．図 4.9に，圧縮比 14 と 17のモー

タリング運転時における筒内圧力と TDC センサの信号履歴の比較を示す．筒内圧力は，冷却損失と漏

れ損失に応じた圧力損失角度の発生により機械的な TDC より早い時期に最大値を迎え，TDC センサと

の位相差は圧縮比が高いほど増加する．この圧力損失角度を考慮したエンコーダの位相補正を実施し，

熱勘定を行う． 

 

概要の説明

-90 -60 -30 0 30 60 90 120 150

E
n
e

rg
y 

b
a
la

n
c
e

  
[J

]

Crank angle  [deg.aTDC]

Indicated work
p*dV

Apparent heat release

EVO
(Exhaust Valve Open)

Available energy

Input fuel energy Unburned loss

Cooling loss

Exhaust loss

Indicated work



第 4章 高圧ガソリン噴射を用いた高圧縮比エンジンの開発と解析 

 

- 144 - 

 

Fig. 4.9  The effect of compression ratio on the actual peak pressure crank angles 

  

また，未燃損失についても正確に見積もるため，排気組成として計測している CO と THC の濃度から

計算される標準状態における化学生成エンタルピーと，筒内では未燃として排出された後に排気管内で

燃焼した成分の化学生成エンタルピーの 2つを合計して未燃損失とした．後者は，筒内圧力から推定す

ることができないため，図 4.10と式(4.9)に示すように，排気バルブ直後と排気ポート下流の 2点間の温度

を計測し，この区間における外部との熱のやりとりはないものとし，また組成変化が比熱に及ぼす影響も

無視できるものと仮定して温度上昇による内部エネルギー変化を後燃えの熱量として換算した．  

 

 

Fig. 4.10  Definition of unburned loss estimated from post oxidation through the exhaust port 

 

 

 𝐿𝑢𝑛𝑏𝑢𝑟𝑛𝑒𝑑 = 𝐿𝐶𝑂,𝑇𝐻𝐶 + 𝐿𝑝𝑜𝑠𝑡 𝑜𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛 (4.9) 

ここで，𝐿𝐶𝑂,𝑇𝐻𝐶は排気濃度分析計により計測した THC および CO の濃度から得られる未燃損失のエ

ンタルピー，𝐿𝑝𝑜𝑠𝑡 𝑜𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛は排気ポート内の 2 点間の温度から計算される後燃え損失であり，それぞれ

以下の式で求められる． 

 𝐿𝑐𝑜,𝑇𝐻𝐶 = 𝑄𝑒𝑥(𝜌𝑇𝐻𝐶∆𝐻𝑇𝐻𝐶𝑌𝑇𝐻𝐶 + 𝜌𝐶𝑂∆𝐻𝐶𝑂𝑌𝐶𝑂) (4.10) 
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 𝐿𝑝𝑜𝑠𝑡 𝑜𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛 = 𝑄𝑒𝑥𝜌𝑒𝑥𝐶𝑝,𝑒𝑥(𝑇𝑒𝑥2 − 𝑇𝑒𝑥1) (4.11) 

式(4.10)中の𝑄𝑒𝑥は排気の体積流量であり，𝜌𝑇𝐻𝐶，∆𝐻𝑇𝐻𝐶，𝑌𝑇𝐻𝐶はそれぞれ THCの密度，単位発熱量，

体積濃度，また𝜌𝐶𝑂，∆𝐻𝐶𝑂，𝑌𝐶𝑂はそれぞれ CO の密度，単位発熱量，体積濃度である．THC の組成は

全て燃料（C7.9）と仮定した．また，式(4.11)中の𝐶𝑝,𝑒𝑥は排気の定圧比熱であり，排気組成と温度の関数

として計算した．𝑇𝑒𝑥1と𝑇𝑒𝑥2は排気管内の上流（排気バルブ直後）と下流のガス温度である．以上の処理

により，筒内においては未燃成分として排出されるものの，排気管内の後燃えにより消費され排気濃度

計測において検出されない未燃成分を定量化した． 

 

 

4.2.3 燃料噴射時期および点火時期の設定手順 

本実験における燃料噴射と点火時期の設定の考え方を図 4.11 に示す．まず燃料噴射時期は高圧縮

比下におけるプレイグニッションとノックを回避するため，上死点近傍の燃焼直前まで遅延化させることが

第一の狙いとなる．一方で，点火時期は従来の火花点火燃焼と同様に等容度向上のため，燃焼重心を

適切な位置まで進角させることが望ましい．ここで，点火時期を過度に進角すると，可燃混合気の点火プ

ラグへの輸送が間に合わずに失火が発生し，さらには，燃料噴霧と周囲空気の混合時間の不足によっ

てスモークや未燃損失の増加を招く．したがって，噴射と点火の間隔をこれらの限界にまで短縮した状態

（燃料輸送限界と定義する）において，ノック発生限界まで噴射と点火時期を進角した点を最良運転点と

考えることができる．また，この燃料輸送限界は噴霧の速度に依存するため，噴射圧力が高いほど有利

となる．本研究ではこの設定手順に基づいて，異なる仕様や運転条件におけるエンジン性能を評価した． 

 

 

 

 

Fig. 4.11  Strategies of fuel injection and spark ignition timing settings at knock limit 
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4.3 計算方法（異常燃焼の予測手法） 

 

本章では，エンジン実験と併せて 3 次元の燃焼数値計算により筒内の燃焼メカニズム解明を試みる．

数値計算コードには，第 3 章でも使用した RANS ベースの KIVA-4 を用い，噴霧および火炎伝播モデ

ルを含む各種サブモデルも第 3 章で改良および構築したものを使用する．なお，本章では実際に高圧

縮比エンジンにおいて圧縮行程遅延噴射による異常燃焼の回避についても検証しているため，数値計

算においてもその再現およびメカニズムの分析を行う．表 4.3 に，本章で追加する異常燃焼の予測モデ

ルを含む計算モデルの概要を示す．また，図 4.12に供試エンジンの計算格子を示す． 

 

 

Table 4.3  Summary of the numerical code and sub-models used in this chapter 

Calculation code KIVA-4 

Fuel spray model DDM 

Spray break up: KH-RT model with, 

Particle collision model by Nordin 

Gas-parcel relative velocity interpolation 

Modified breakup length model (from chapter 3) 

Spark ignition model KIVA default (specific internal energy addition) 

Flame propagation model Modified CFM with the effective turbulence delay term 

(from chapter 3) 

𝑆𝐿: Keck, Gülder model (fitted to S5R) 

Chemical reaction Detailed chemical kinetics 

ODE solver: ERENA (5) 

Turbulence interaction: Partially Stirred Reactor (6) 

Chemical reaction scheme: S5R (reduced) (16) (17) 

 

 

 

Fig. 4.12  Calculation mesh (at TDC position) 

  

 

Intake side Exhaust side
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ガソリンエンジンの 3次元燃焼計算において化学反応を伴う異常燃焼やHCCIのような自己着火の予

測手法については，計算負荷の軽減を考慮した様々な手法が提案されている．例えば，予め着火遅れ

テーブルを用意して各計算格子の温度圧力から LW積分を行う手法(7)，簡易反応動力学モデルの一種

である Shell モデルを詳細反応計算結果に合わせて改良し用いる手法(8)，低温酸化反応の支配的な反

応経路と化学種を選定し，パラメータの最適化により予測精度を確保する手法(9)等が挙げられる．これら

の多くの手法は計算精度とコストを高いレベルで両立することを可能とするものの，均質予混合場を対象

として構築および改良されている場合が多く，本研究で対象とするような不均質で非定常性の強い場に

おいて適用するためには多くの検証作業を必要とする．特に燃焼メカニズムが未解明な場合には，可能

な限り第一原理的な手法で計算し，現象の理解を優先すべきであると言える．そこで本研究では，詳細

な素反応過程までを考慮した化学反応動力学計算に基づいて異常燃焼の予測を行った． 

詳細反応機構の解法にあたっては，CHEMKIN-II パッケージ内の各種サブルーチンを KIVA-4 に連

成させることで行う(10)．ただし，第 3章と本章ではレイノルズ平均に基づく RANSで有限体積法を用いて

離散化を行っているので，各計算格子内は空間的に均一とみなされ，化学反応も WSR（Well Stirred 

Reactor）として解かれる．実際には，計算格子のサイズ(約 2 mm)に対してシリンダ内部の乱流は積分長

スケールからコロモゴロフスケールまで存在しており，これらの乱流渦に起因した濃度および温度の勾配

が存在する．このため，計算格子内の化学反応速度を実際より過大に見積もる可能性があり，対策として

乱流混合特性時間に基づいて化学反応速度を補正する PaSR（Partially Stirred Reactor）モデル(6)を用

いた．また，先述した通り詳細反応動力学計算では考慮する化学種と素反応数に応じて解くべき方程式

の数が増加し，3 次元計算では大幅な計算時間の増加を招く．硬直性の強い化学反応の常微分方程式

の解法には陰解法の一種である VODE（Variable coefficient Ordinary Differential Equations solver）(11)が

広く用いられているが，近年は陽解法をベースとした高速解法の開発も進み(12)(13)，VODE に対して 100

倍以上の高速化が確認されている(14)．本研究では，陽解法の一種で CHEMEQ2 をベースとする森井ら

の ERENA（Extended Robustness-Enhanced Numerical Algorithm）(5)を使用した．さらに，各計算格子に

おける化学反応応計算に対して OpenMP (Open Multi-Processing)による複数スレッド間の並列化処理を

実装し，さらなる高速化を図った(15)． 

ガソリン燃料の詳細反応機構については，これまで第 2 章および第 3 章において層流燃焼速度の算

出に用いてきた三好らの S5R ガソリンサロゲート機構の簡略化版(16)(17)（化学種数：110，反応数：347）を

用いた．ただし，本章の実験で使用したガソリン燃料の RON と MON を再現すべく，TPRF（Toluene 

Primary Reference Fuel）燃料としてセンシティビティ（𝑆 = 𝑅𝑂𝑁 −𝑀𝑂𝑁）が実燃料と一致するように

Kalghatgi らの組成割合決定手法(18)を用いて組成を変更した．表 4.4 に燃料組成を示す．また，本反応

機構と CHEMKIN-IIパッケージ内の SENKINを用いて計算した着火遅れ時間のアレニウスプロットを図

4.13に示す． 

なお，詳細反応計算が実行される条件については，各計算格子において𝐷𝑎数が 1 を下回る場合とし

た(19)．すなわち，火炎伝播モデル（CFM）の火炎面密度が𝛴 > 0かつ𝐷𝑎 > 1である場合には，火炎面が

存在するものとして詳細反応計算は実行されず，CFMの反応進行度に基づいて組成および温度変化を

計算する．また，例えば未燃領域のエンド部において𝛴が 0 である場合でも，詳細反応計算の結果𝐷𝑎 >

1となり，計算格子内の当量比𝜙と OH の生成率𝑑𝑋𝑂𝐻 𝑑𝑡⁄ がある閾値を超えた場合には𝛴を与えて CFM

へ移行させる．この時の当量比の閾値は𝜙𝑐 > 1.2，OHの生成率の閾値は𝑑𝑋𝑂𝐻 𝑑𝑡⁄
𝑐
> 200とした． 
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Table 4.4  Compositions of the TPRF fuels for numerical calculation 

Constituent 
TPRF91 TPRF96 

Fraction vol% Fraction vol% 

isooctane (C8H18) 71.2 10.1 

n-heptane (C7H16) 12.6 18.9 

toluene (C7H8) 16.2 71.0 

RON 90.8 96.0 

MON 88.5 86.1 

Sensitivity 2.3 9.9 

 

 

 

Fig. 4.13  Ignition delay time of the model fuels (reaction mechanism: S5R reduced (16) ) 

 

 

 

4.4 実験結果 

 

4.4.1 性能評価結果 

燃料噴射圧力𝑃𝑖𝑛𝑗=60 MPa，80 MPa，120 MPaについて，4.2節で述べた運転方法による性能評価を

実施した．供試インジェクタの噴孔諸元は，12 噴孔，噴孔径𝜙0.10 mm である．図 4.14 に噴射圧力ごと

の最良運転点における熱発生率とその時の噴射開始・終了時期（SOI，EOI），点火時期と燃焼重心位置

（𝑀𝐹𝐵50%）を図示する．また，図 4.15に PV線図を，図 4.16に各種性能値を示す．比較として，圧縮比

14 の既存エンジンの吸気行程噴射による結果も破線で示した．ここで，等容度𝜂𝐷𝐶𝑉は以下の式に従い

算出した．𝑄𝑚𝑎𝑥は最大熱発生量，𝑉𝑚𝑎𝑥は下死点における筒内容積，𝐶𝑠𝑡𝑎𝑟𝑡と𝐶𝑒𝑛𝑑は燃焼開始と終了時

期，𝑘は比熱比，𝑑𝑄𝜃と𝑉𝜃はクランク角度𝜃における熱発生率と筒内容積である． 
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 𝜂𝐷𝐶𝑉 =
1

𝑄𝑚𝑎𝑥
∫

𝑑𝑄𝜃 [1 − (
𝑉𝜃
𝑉𝐵𝐷𝐶

)
𝑘−1

]

1 − (
1
𝜀)

𝑘−1

𝐶𝑒𝑛𝑑

𝐶𝑠𝑡𝑎𝑟𝑡

 (4.12) 

高圧の圧縮行程噴射を用いた本燃焼では，燃焼期間が大幅に短縮されており，噴射圧力の上昇に

応じてその効果は顕著となる．これは，第 3 章における検討通りの効果であり，本エンジンにおいては多

噴孔化や噴霧の輸送性を考慮した燃焼室形状とすることで，高圧噴射による燃焼の急速化の効果を有

効に活用することができている．また，噴射圧力が高圧であるほどノックが緩和され，燃焼重心の進角が

可能となっている．これは，高圧噴射であるほど噴射速度が向上するため，噴射と点火時期の近接化が

可能となり，エンドガスの反応時間がさらに短縮された結果と推察される．同時にスモークも噴射圧力に

応じて低減が確認でき，急速な混合が実現できている．結果として，図 4.15 と図 4.16 に示すように噴射

圧力 120 MPa において圧縮比 14 の既存エンジンからスモークの悪化を招くこと無く，同等の等容度を

達成し，超高圧縮比下の異常燃焼に対する本燃焼コンセプトの有効性が明らかとなった．さらに，CO や

THC の未燃損失も既存エンジンから大きく悪化しておらず，混合気の形成機能についても高圧噴射の

有効性が示された．ただし，図示熱効率𝜂𝑡ℎは圧縮比 14に対して 2.8 %pnt.低い結果となった． 

ここで，図示熱効率𝜂𝑡ℎについて等容度𝜂𝐷𝐶𝑉により整理した結果を図 4.17に示す．比較として，実機の

等容度における理論熱効率も示した．実機では圧縮比 17 において 120 MPa の高圧噴射による異常燃

焼の回避と燃焼期間の短縮により圧縮比 14 より高い等容度を実現した．理論的にこれらの効果を考慮

すると，熱効率は 2.9 %pnt.改善する．しかしながら，実機においては熱効率が悪化する結果となってい

る．したがって，本研究の目的であった高圧縮比化における等容度の低下は，高噴射圧化により狙い通

り抑制できたが，代わりに理論計算では考慮できていない損失が増加していることを示唆する． 

 

 

 

Fig. 4.14  Comparisons of in-cylinder pressure and heat release rates under different fuel 

injection pressure conditions at knock limit (2000 rpm, WOT, 𝜆=1) 
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Fig. 4.15  Cylinder pressure and volume diagram under different fuel injection pressure conditions 

 

 

 

Fig. 4.16  The effect of injection pressure on combustion and exhaust gas emission characteristics 
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Fig. 4.17  Relationships between theoretical and measured degree of constant volume 

combustion 𝜂𝐷𝐶𝑉 and indicated thermal efficiency 𝜂𝑡ℎ 

 

 

4.4.2 熱勘定と筒内観察による分析 

図 4.17 に示したように，本燃焼コンセプトでは高圧噴射を用いることで狙い通り圧縮比 14 の燃焼と同

等以上の等容度を実現したにもかかわらず，熱効率が低い結果となった．予測における理想的な条件で

は未考慮の損失の発生が考えられ，その原因を明らかにするため熱勘定を実施した．圧縮比 14 の既存

エンジンとの熱勘定の比較結果を図 4.18に示す．圧縮比 17の供試エンジンでは，高圧縮比化と異常燃

焼の回避による燃焼進角の効果により，排気損失は大きく低減されている．一方で，未燃損失が悪化し

ており，このために図示熱効率は圧縮比 14 の既存エンジンを下回る結果となっている．また，この未燃

損失の内 4.0 %pnt.は，排気管内で燃焼された後燃え損失（𝐿𝑝𝑜𝑠𝑡 𝑜𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛）であることが分かった． 

 

Fig. 4.18  Heat balance analysis results of the baseline and the concept engine 
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後燃え損失が増加した原因を調査するため，筒内の燃焼をボアスコープと高感度 CCD カメラにより観

察した．CCD カメラは，露光時間を 0.1 msec として，1サイクル中 1 フレームの静止画撮影を行い，ボア

スコープは吸気側点火プラグ孔より筒内に挿入した．このため，撮影時は排気側の 1 点点火により運転

している．撮影時期は，EVO前の膨張行程後半（108 deg.aTDC）に設定した．また，撮影にあたってはエ

ンジン諸元を供試エンジンから表 4.5 の仕様に変更した．撮影結果を図 4.19 に示す．筒内の観察の結

果，膨張行程後半の時期において筒内のピストン表面の広範囲で輝炎が観察された．この輝炎の発生

は，衝突噴霧でピストン表面に形成された液膜によるものであると考えられ，これが後燃え損失として未

燃損失の大きな割合を占めている可能性が示唆される．確認のため，同一エンジンに PFI による予混合

燃焼との性能を比較した結果を図 4.20に示す．燃焼重心は 2つの燃焼形態で同一に設定し，膨張行程

における熱発生率を比較した．ボアスコープにより輝炎が観察された同一の時期において，PFI による運

転では見られない緩やかな熱発生率が確認できる．この運転状態における等容度と熱効率，および排

気温度の比較結果を図 4.21 に示す．図 4.17 の結果と同様に，圧縮行程噴射による燃焼では等容度の

改善が見られるにもかかわらず，熱効率は低下し，また排気温度は大きく上昇している．以上から，本燃

焼コンセプトにおいては，上死点近傍の圧縮行程噴射による液膜形成が原因と考えられる後燃え損失

の発生が大きな損失となっていることが分かった． 

 

Table 4.5  Engine specifications and operating conditions for in-cylinder visualization 

Engine type 4 stroke, 4 valves 

Number of cylinders Single cylinder 

Displacement cc 499 

Bore mm 89.0 

Stroke mm 80.3 

Compression ratio 18.4 

Number of spark plug(s) 1 (Exhaust side) 

 

 

Fig. 4.19  In-cylinder visualization results by the use of a bore scope during the expansion stroke 
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Fig. 4.20  A comparison of rate of heat release (RHR) between PFI and late-DI combustion  

 

 

Fig. 4.21  Comparisons of degree of constant volume combustion, indicated thermal efficiency 

and exhaust temperature between PFI and late-DI combustion 

 

 

4.4.3 燃焼室形状の改良による性能改善 

熱勘定と筒内燃焼の観察の結果，本燃焼コンセプトでは未燃損失の増加に伴う図示熱効率の悪化が

見られ，その大半が燃焼室内では未燃として排出され，排気管内で燃焼する後燃え損失であることが分

かった．この後燃え損失の発生の原因と考えられる液膜の形成は，ピストンに衝突する際の噴霧形態に

よって変化することが考えられ，適正化することで低減できる可能性がある．そこで，燃焼室断面での可

視化が可能な 2次元キャビティを用い，噴孔から衝突壁面までの距離が蒸発量に与える影響を調査した．

燃料噴霧の蒸発率の計測には，先行研究でも用いられている(2)2波長レーザ吸収散乱光度（LAS）法(２０)

を用いた． 

LAS法では，Nd: YAG レーザにより出力されるビーム光をダイクロイックミラーにより波長 266 nmの紫

外光と 532 nm の可視光に分離する．可視光は燃料液滴の散乱によってのみ減衰し、紫外光は燃料液

滴の散乱と燃料液滴と蒸気の両方により吸収される特性を利用し，2 つの CCD カメラで燃料蒸気と液滴

の透過率の差を計測することで燃料蒸気の透過率を得る．266 nm 付近の紫外線を強く吸収し，532 nm

Throttled
2000 rpm  Boost=-13kPa  λ=1  /  CR=18.4

-10

0

10

20

30

40

-30 0 30 60 90 120 150

R
H

R
 [

J
/d

e
g

.C
A

]

Crank angle [deg.aTDC]

Port Fuel Injection

-1

0

1

2

3

30 60 90 120 150

108 deg.aTDC
Late Direct Injection (Concept)

Pinj = 120 MPa

SOI = -20 deg.aTDC

20

25

30

35

40

45

0.77 0.78 0.79 0.80 0.81 0.82 0.83

η
th

[%
]

Degree of constant volume ηDCV [-]

PFI

Late-DI

610

620

630

640

650

660

670

680

690

700

PFI Late-DI

E
xh

a
u
s
t 

te
m

p
e

ra
tu

re
[d

e
g

.C
]



第 4章 高圧ガソリン噴射を用いた高圧縮比エンジンの開発と解析 

 

- 154 - 

付近の可視光をほとんど吸収しないパラキシレンを燃料として用いることで，実際の噴射量に対して

±15 ％の精度で蒸発後の燃料質量を定量的に計測することができる(21)． 

LAS 法を用い，インジェクタをベースの位置から噴霧方向に沿ってオフセットさせることで，ピストンに

対する衝突位置は固定のまま，衝突距離のみを変更した時の蒸発量の変化を計測した．計測時の定容

容器内の雰囲気条件を表 4.6に示す．また，インジェクタとピストンの位置関係を表 4.7と図 4.22に示す．

ここで，ベースの衝突距離は，エンジンでの上死点前 10 deg.CAのピストン位置を想定した距離とした． 

 

 

Table 4.6  Measurement conditions of the constant volume vessel (CVV) 

Gas pressure MPa 2.5 

Gas temperature K 550 

Charged gas N2 

Assumed pisiton positon deg.aTDC -10 

Piston temperature deg.C 200 

Fuel injection pressure MPa 120 

Fuel injection quantity mg 3 

 

 

Table 4.7  Spray impinging distance and angle settings in CVV 

Injector position Base configuration Offset configuration 

Impinging distance※ mm 15.8 (11.6) 19.2 (16.1) 

Impinging angle deg. 21.6 ← 

※ ( ): At the timing assuming TDC 

 

 

 

Fig. 4.22  Piston and injector positions in 2 dimensional optical measurement rig cavity 

 

 

計測結果として蒸気分布を図 4.23 に示す．1.0 msec.aSOI 時点に注目した場合，インジェクタ位置を

相対的に上方にオフセットさせ，噴霧の衝突距離を拡大した仕様において，噴霧の壁面衝突前に蒸発

が開始していることが分かる．これは，1次分裂と蒸発が進行する前にピストン表面に噴霧が衝突すること

Base Offset
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を回避可能なことを示している．また，各時刻における蒸気量の積算値を図 4.24 に示す．結果として，イ

ンジェクタ位置を上方にオフセットさせた条件では，1.5 msec.aSOI 時点における蒸気量はベース仕様か

ら 13.8 %増加することが明らかとなった．以上から，衝突距離の拡大によりピストン表面の液膜起因の後

燃え損失を減できる可能性が示唆された． 

 

 

Fig. 4.23  Comparisons of fuel vapor mass distributions measured in a CVV with a  

two-dimensional cavity 

 

 

Fig. 4.24  Temporal changes in fuel vapor mass of different impinging distance configurations 

 

 

以上の結果に基づいて，インジェクタ諸元と燃焼室形状を再検討した．新しい燃焼室形状を図 4.25に，

噴孔諸元および衝突距離と角度を Table 4.8 に示す．噴霧の衝突距離を拡大するため，キャビティの深

皿化と併せて，インジェクタの噴孔位置をシリンダヘッド側にオフセットさせ，さらに噴射角度の広角化を

行った．この結果，衝突距離はベースの 11.3 mmから 18.0 mmにまで拡大する．また，燃焼室全体の空
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気利用率の改善を狙い，噴孔数はベースの 12 噴孔より少ない 10 噴孔とし，噴霧間隔を拡大することで

噴霧干渉を抑制しつつ，噴霧間への空気導入を促進した．噴孔径は𝜙0.10 mm を維持して微粒化特性

とペネトレーションのバランスを図った． 

 

 

Fig. 4.25  Piston cavity geometry, spray directions and spray impinging positions of the baseline and 

the modified configurations 

 

 

Table 4.8 Modified injector specifications and spray impinging distance and angles 

Configuration Baseline Modified 

Injector hole diameter mm 𝜙0.10 ← 

Injector hole number 12 10 

Spray cone angle deg. 90 100 

Impinging distance mm 11.3 18.0 

Impinging angle deg. 21.6 25.7 

 

 

改良仕様の燃焼室およびインジェクタでのエンジン性能評価結果を図 4.26 に示す．また，熱勘定結

果を図 4.27に，筒内圧力と熱発生率を図 4.28に示す．未燃損失の改善により，図示熱効率はベース仕

様の 35.6 %から 37.7 %まで 2.1 %pnt.改善した．この改善により，圧縮比 14のエンジンの熱効率に対し

て，図示熱効率差は 0.7 %pnt.差まで縮小した．同時に，噴射圧力𝑃𝑖𝑛𝑗= 80 MPaにおいても性能の悪化

が限定的となり，低噴射圧化による機械抵抗の低減，燃料システムの簡素化が期待できる結果となった．

ただし，未燃損失はまだ既存のベースエンジンと比較しても多く，低減の余地が残されている． 

以上により，圧縮比 17 において高圧ガソリン噴射の急速混合と急速燃焼の機能を用い，異常燃焼を

回避しつつ，圧縮比 14 の既存エンジンと同等の熱効率と排気性能をガソリンの高圧噴射により実現可

能であることを確認した．特に等容度については圧縮比 14 を超えており，今後さらなる混合気改善を進

めることで，ベースエンジン以上の熱効率を実現できる可能性がある．第 1 章の図 1.4 に示されているよ

うに，本技術に HCCI 燃焼等の希薄燃焼技術を組み合わせることで，高負荷域の性能を悪化させること

なく軽負荷域の大幅な熱効率改善が可能となる． 
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Fig. 4.26  Improvements in smoke and thermal efficiency by modifications of the piston cavity 

geometry and injector specifications 

 

 

Fig. 4.27  Heat balance analysis results of the baseline and modified combustion chamber design 

 

 

 

Fig. 4.28 Comparisons of in-cylinder pressure and heat release rates of the baseline and the 

modified piston and injector configurations 
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4.5 数値計算による燃焼メカニズム解析 

 

4.5.1 筒内の当量比および乱れの分布 

前節の性能評価を実施した供試エンジンの燃焼について，数値解析によりその燃焼メカニズムを明ら

かにする．まず，噴射から点火前における筒内の混合気および乱れの分布を調査した．表 4.9 に計算条

件を示す．解析にあたっては，4.4.3節において述べた燃焼室改善仕様のノック限界点の条件を対象とし

た．計算は IVC 時期から開始し，初期の流動および乱流エネルギーと積分スケールはタンブル比に基

づき第 3 章と同様の手法で設定した．なお，非燃焼計算では比較として燃料噴射の無いモータリング条

件も計算した． 

 

Table 4.9  Calculation conditions for in-cylinder mixture and combustion analysis 

Combustion chamber configuration Modified (Fig. 4.25, Table 4.8) 

Engine speed rpm 2000 

Throttle position WOT 

Excess air ratio 𝜆 1 

Injection pressure MPa 120 

Fuel type TPRF96 (TPRF91 for knocking evaluation) 

Fueling mg/str. 35.8 

SOI deg.aTDC -9 

EOI deg.aTDC 7.8 

Spark ignition timing deg.aTDC 6 

Tumble ratio 0.4 

Wall temperature K 450 

 

  

非燃焼計算の結果として，図 4.29に筒内平均の乱流強度𝑢′と積分スケール𝐿のクランク角度履歴を示

す．ここで，𝑢′と𝐿は第 3 章と同様に乱流エネルギーとその消散率から局所平衡則に基づき算出した．第

3 章で示した単噴孔インジェクタを用いた結果と比較して，燃料噴射量の増加と多噴孔インジェクタによ

る燃焼室全域への均等な噴霧配置により，筒内平均で見た場合でもモータリング条件と比較して乱流強

度は大幅に強化されていることが分かる．同様に積分スケールも筒内平均として噴射を行わない場合か

ら大きく減少している． 

続いて，点火点における当量比𝜙および乱流強度と積分スケールのクランク角度履歴を図 4.30 に示

す．ここで，薄色の線種はモータリング条件の結果であり，濃色の線種は高圧噴射条件の結果を示す．

図 4.29の筒内平均の結果と比較して，乱れの絶対的な強度に大きな差は見られず，改めて本燃焼室の

コンセプトでは筒内全域の乱れが均質に強化されていることが確認できる．一方で，吸気側と排気側で

は SOI 前から乱流強度と積分スケールに差が見られ，また噴霧の到達時期やその後の乱流強度にも差

が生じている．供試エンジンでは吸排気側で点火プラグのサイズを変えており，プラグ孔の形状差の影
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響が考えられ，このような形状の非対称性により点火点における乱れは大きく影響を受けることを示唆す

る． 

 

 

Fig. 4.29  Cylinder averaged turbulence intensity and integral length scale under motoring and 

DI-120 MPa conditions 

  

 

 

Fig. 4.30  The histories of local equivalence ratio, turbulence intensity and integral length scale 

under motoring and DI-120 MPa conditions 
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図 4.31に，実験のノック限界点と同様に SOIから点火時期までの期間が 15 deg.CA（1.25 msec）の場

合の点火時期における吸排気断面の当量比，乱流強度，積分スケールの分布を示す．燃料はキャビテ

ィに沿って短期間で吸排気の点火プラグに到達し，当量比も𝜙= 1に近い．高圧噴射により，短期間での

輸送と混合が同時に実現されていることを示している．また，狙い通り点火プラグ近傍において初期燃焼

の強化に有利な高強度かつ小スケールの乱れ場が形成できており，本章の供試エンジンのように圧縮

比が高く上死点における空間的制約の大きい燃焼室であっても，適切なピストン形状と噴霧配置を組み

合わせることで，高圧ガソリン噴射の特徴である初期燃焼の促進に適した混合気と乱れの分布を実現す

ることができる． 

なお，図 4.30 においても見られたように，吸排気で乱れの特性値には差が生じており，吸気側には高

強度の乱れが比較的広く分布している．当量比にも同じような差が見られることから，吸排気で噴霧の輸

送やシリンダヘッドへ衝突後の分散の面で非対称性が生じていることが原因と考えられ，火炎伝播の不

均一性を招く可能性がある． 

図 4.32に，高圧噴射した条件において燃焼室を上面から観察した際の当量比と乱流エネルギー𝑇𝐾𝐸

の分布を時系列で示す．上死点後 10 deg.aTDCまでは，当量比と乱流エネルギーの高い領域は概ね一

致しており，ピストンキャビティの外縁に沿った円環状の分布を示している．その後，20 deg.aTDCでは乱

流ネルギーは同じ領域に残存して減衰していくものの，混合気は燃焼室中央部に移流し，乱流エネルギ

ーと当量比の分布に差が生じる．本研究では初期燃焼の強化に焦点を置いてきたが，燃焼の後半にお

いてはこのような乱流エネルギーと当量比の分布の違いにより火炎伝播やノックの特性が変化することが

予想され，エンジン性能への影響の把握と管理は今後の研究課題である． 

 

 

Fig. 4.31  In-cylinder distributions of equivalence ratio (top), turbulence intensity (middle) and integral 

length scale (bottom) under motoring and DI-120 MPa conditions 
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Fig. 4.32  Temporal change of in-cylinder distributions of equivalence ratio (top) and turbulent kinetic 

energy (bottom) under DI-120 MPa condition 
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4.5.2 火炎伝播と異常燃焼の解析 

続いて表 4.9の条件について，燃焼計算をCFMモデルにより実施した．計算上の燃料組成は，表 4.4

において実験時の RON と MON に近い TPRF96 とした．図 4.33 に筒内圧力履歴の熱発生率，図 4.34

に燃焼質量割合（𝑀𝐹𝐵）の計算結果と実機との比較を示す．これらの結果から，第 3 章にて構築した火

炎伝播モデルを用いることで，実機の筒内圧力と熱発生率を良好に再現できることが分かる．このように，

本研究で構築した RANSベースの解析手法によって，高圧の多噴孔インジェクタと 2点点火を用いた実

用的な燃焼室形状の燃焼であっても定量的な燃焼の予測が可能であることが示された．この時の筒内の

火炎伝播の挙動を図 4.35 に示す．ここで，火炎面の位置は反応進行度𝜃= 0.5 の等値面とし，表面の色

強度は火炎面密度𝛴を表わす．点火後，火炎は上下（燃焼室の前後）方向に向けて急速に伝播を開始

する．これは図 4.32 の乱流エネルギーの分布に準じており，円環状に形成された高乱流エネルギー領

域に向けて火炎が伝播した結果と考えることができる．特に吸気側は伝播速度が速く，火炎表面におい

ても点火直後から高い𝛴となっていることが確認できる．16 deg.aTDC まで時間が進行すると，吸排気の

火炎は互いに干渉を開始し，同時に火炎面における𝛴も低下し，燃焼室の上下の残りの未燃部に向けて

緩慢に伝播することで燃焼は完了する．全体を通して燃焼室中央に向かう火炎の𝛴は低く，外周領域の

火炎伝播が速い点が本燃焼の特徴となっている． 

 

 

Fig. 4.33 Comparisons between measured and calculated in-cylinder pressure and heat release 

rates of a firing condition with DI-120 MPa (Fuel: TPRF96) 
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Fig. 4.34  Comparison of measured and calculated mass fraction burned histories 

 

 

 

Fig. 4.35  Calculated iso-contour of flame surface density 𝛴 on the surface of progress variable 𝜃=0.5 

 

 

続いて，本燃焼方式における異常燃焼回避のメカニズムを分析した．解析対象とした運転条件では，

圧縮比 17 の全開運転にもかかわらず，実験において異常燃焼の発生は確認されず，詳細反応を考慮

した本計算においても自己着火に伴う熱炎反応は図 4.35 において確認されていない．一般的な中心点

火の予混合ガソリンエンジンにおいては，燃焼室円周部の末端の予混合気がピストンと火炎の断熱圧縮

を受けて自己着火に至るが，本燃焼方式においては点火時期の直前に燃料を遅延噴射し，混合気の形

成と火炎伝播が同時に進行する複雑な燃焼形態となっている．そこで，ノックの発生挙動が顕著に見ら

れるように燃料を RONの低い表 4.4の TPRF91に変更した上で，図 4.36に示す燃焼室内の異なる 5点

についての温度，当量比，そしてノック発生前の冷炎反応過程において蓄積されるホルムアルデヒド

HCHOの濃度に注目し，異常燃焼の発生する可能性の高い領域の特定と分析を進めた． 
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Fig. 4.36 Monitored positions for knock analysis 

 

図 4.37 に，各点における HCHO 濃度と当量比および温度のクランク角度履歴を示す．なお，HCHO

は冷炎反応のみならず火炎前面の予熱帯においても生成されるため(22)，ここでは CFM の火炎帯内の

反応進行度𝜃を用いて以下の式により蓄積質量濃度𝑌𝐻𝐶𝐻𝑂,𝑎𝑐𝑐𝑢𝑚を評価し，冷炎反応中の生成濃度のみ

を抽出した． 

 𝑌𝐻𝐶𝐻𝑂,𝑎𝑐𝑐𝑢𝑚 = 𝑌𝐻𝐶𝐻𝑂(1 − 𝜃) (4.13) 

上記の式の𝑌𝐻𝐶𝐻𝑂は HCHOの質量濃度である．図 4.37に示す燃焼室内の各点の𝑌𝐻𝐶𝐻𝑂,𝑎𝑐𝑐𝑢𝑚に注目

した場合，特に燃焼室の前後方向（Front, Rear）において早期から蓄積が開始され，高い濃度を示して

いることが分かる．これらの点では当量比も高く，また図 4.35 に示されているように火炎の到達が遅いた

め，ノックが発生しやすい領域であると言える．一方で，温度履歴から読み取れるようにその消費時期（ク

ランク角度 16 deg.aTDC 前後）は概ね火炎の到達による温度上昇と一致しており，自己着火による熱炎

反応には至っていない． 

ここで，Front 領域に注目して，エンドガス領域の未燃部（反応進行度𝜃 ≤ 0.1）の温度や当量比，乱流

エネルギーの時間履歴からノック回避の原理を考察する．図 4.38 に，当該領域の当量比と温度，そして

乱流エネルギーのクランク角度履歴を示す．ここでは，燃料噴射の効果を明らかにするため，モータリン

グ条件における結果も比較として図示した．なお，温度については異常燃焼の発生の無い条件を仮定し

て，𝜙= 1 の予混合気を圧縮した場合のモータリング時の温度履歴を実線として示し，また燃料噴射を行

わない空気圧縮の場合の温度履歴を破線として示した．まず温度履歴に注目すると，予混合気を圧縮

比した場合は空気圧縮条件と比較して圧縮行程中の比熱比が低いことから，圧縮端温度は大きく低下

する．しかしながら，本研究のように上死点近傍噴射とした場合においても，相応の温度低下が噴射後

に得られていることが分かる．これは，燃料の潜顕熱による混合気冷却の結果であり，本研究では噴射さ

れる燃料液滴（パーセル）温度を 340 K と設定しているが，特に高温場となる上死点近傍においては，顕

熱の影響が大きくなる．この結果，エンドガスにおける未燃混合気の着火遅れは長期化するため，ノック

を抑制する方向に作用する． 

また，図 4.38 の乱流エネルギーの履歴に注目すると，高圧噴射をした条件ではモータリング条件と比

較して大幅に乱れが強められ，燃焼後半まで高く維持されていることが分かる．ここで，同時刻における

筒内の火炎伝播と HCHO の質量濃度の分布を図 4.39 に示す．吸排気方向から伝播してきた火炎に挟
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まれる領域に，高濃度の HCHO が分布していることが確認できる．一方で，同じ領域の乱流エネルギー

に注目した場合，図 4.32 でも見られるように噴霧がピストンのキャビティに沿ってシリンダヘッド側に衝突

する領域でもあるため，強い乱れが形成されている．このため，火炎表面における火炎面密度𝛴も増加し

ており，火炎が加速されて自己着火に至る前に火炎伝播を完了し，ノックには至らなかったものと考えら

れる．寺地らは，タンブル流を用いた予混合ガソリンエンジンのノックの数値解析により，ノックの発生する

エンド部は火炎の接近に伴い高圧に圧縮されるため，乱流エネルギーと層流燃焼速度が低下して火炎

の進行が阻害されるとしている(23)．これに対し，本燃焼方式ではエンド部に相当する未燃領域は高圧噴

射により直接形成された混合気であり，その領域における乱流エネルギーも自ずと高くなり，火炎伝播は

減速することなく自己着火に至る前に未燃部を消費することが分かった． 

 

 

 

Fig. 4.37  Crank angle histories of accumulated HCHO, equivalence ratio and temperature at the 5 

different points inside the combustion chamber (Fuel: TPRF91) 
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Fig. 4.38  Crank angle histories of averaged equivalence ratio, TKE and temperature in the end gas in 

the front region of the combustion chamber 

 

 

 

Fig. 4.39  Consumption of unburned mixture with high HCHO concentration by flame acceleration due 

to high TKE generated by a fuel spray injected at high pressure 
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着火遅れと火炎伝播遅れの特性時間で整理した結果を図 4.40 に示す．ここで，着火遅れ時間𝜏𝑖𝑔𝑛につ
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較として示した吸気行程噴射条件の温度と圧力については𝜙=1の予混合気相当の比熱比で圧縮された

場合を仮定した．また，火炎伝播遅れ時間𝜏𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒は，図 4.40 の左に示すように燃焼室前方（Front）の未

燃領域体積換算の真球を仮定し，その半径𝑟𝑢,𝑒𝑛𝑑を要求火炎伝播距離として定義した上で，以下の式に

より図 4.38に示した物理量を用いて求めた．乱流燃焼速度については𝑆𝑇 = 𝑆𝐿 + 𝐶 𝑢′で与え，調整係数

𝐶には第 3章と同様に 2を用いた． 

 
𝜏𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒 =

𝑟𝑢,𝑒𝑛𝑑
𝑆𝑇

=
𝑟𝑢,𝑒𝑛𝑑

𝑆𝐿 + 𝐶 𝑢′
 (4.14) 

上述の定義において，𝜏𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒 < 𝜏𝑝𝑟𝑜𝑝であれば，自己着火前に火炎伝播が完了するものと判断される．

図 4.40 の右には吸気行程噴射を仮定した予混合条件の特性時間を薄色線で示しているが，上死点前

から燃焼終了時期まで𝜏𝑖𝑔𝑛は𝜏𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒より 4 msec以上短く，容易にノックに至る状態にあることが分かる．濃

色で示す上死点近傍の圧縮行程噴射を行うことで，まず上死点前においては燃料がエンドガスに存在

しないため着火遅れ時間は無限大となり，過早着火は強制的に回避される．その後，燃料の供給と当量

比の上昇に応じて𝜏𝑖𝑔𝑛は急速に短くなるが，破線で示す燃料噴射の無い場合と比較して潜顕熱による冷

却効果により 0.7 msec 程度遅延される．これに追加して，高圧燃料噴射によるエンドガス領域の乱れの

強化により，𝜏𝑓𝑙𝑎𝑚𝑒は4 msec以上と大幅に短縮され，Front領域の未燃部が概ね消費される 15 deg.aTDC

まで𝜏𝑝𝑟𝑜𝑝は𝜏𝑖𝑔𝑛を超えることなく，自着火が発生する前に火炎伝播を完了できる状態が維持される．この

ように，本燃焼コンセプトでは遅延噴射による過早着火の抑制に加え，エンドガス領域のガソリン噴霧に

よる冷却と火炎伝播の促進効果が組み合わされた結果，圧縮比 17 の全開条件においても異常燃焼の

回避が可能となった． 

 

 

Fig. 4.40  Changes in characteristic time of auto-ignition and flame propagation in the end gas with 

high pressure gasoline injection 
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4.6 まとめ 

本章では，圧縮比 17 のガソリンエンジンの高負荷域における異常燃焼回避と熱効率低下の抑制を目

的として，高圧ガソリン噴射による急速混合，急速燃焼の機能を適用した燃焼室形状を検討した．実際

に単気筒エンジンにおいて性能を評価して基本的な性能と燃焼特性を調査し，明らかになった課題へ

の対策を検討した．また，火炎伝播モデルと詳細な素反応過程を連成した数値計算を実施することで，

供試エンジンにおける燃焼特性の詳細を解析した．以下に本章の結論を記す． 

 

1. 高圧ガソリン噴射による急速混合と急速燃焼の機能を適用したウォールガイド方式の燃焼室形状を

試作して単気筒エンジンにより性能を評価した結果，燃料噴射圧力を 120 MPa まで高めることによ

り，混合不良を伴うことなく噴射時期を上死点近傍まで遅延させて異常燃焼の回避が可能となり，圧

縮比 14 の既存エンジンと同等以上の等容度，排気性能にて運転可能であることを明らかにした． 

2. ピストンキャビティへの衝突噴霧を用いた本燃焼方式では，液膜の形成を起因とした未燃成分の発

生が大きな損失となっている．噴霧の衝突距離を適正化することで，液膜量と未燃損失の低減が可

能となる．これを考慮した燃焼室形状の改良とインジェクタの噴孔諸元の見直しを行った結果，圧縮

比 14 の既存エンジンの熱効率に対して，図示熱効率で 0.7 %pnt.差まで改善できることを示した．

なお，熱勘定の結果，未燃損失には改善の余地が残されており，混合気形成の改善によりさらなる

熱効率改善が可能となる． 

3. 数値計算による筒内の乱れと混合気分布を解析した結果，高圧ガソリン噴射により短期間での点火

プラグまでの燃料の輸送と混合が実現されていることが示された．また，燃焼解析の結果，第 3章で

構築した数値解析手法により筒内圧力と熱発生率を定量的に予測することが可能であり，本燃焼方

式では円環状に形成された高乱流エネルギー領域に沿って火炎が急速に伝播する特徴的な燃焼

形態となっていることを明らかにした． 

4. 詳細な化学反応動力学計算との連成により，筒内の異常燃焼回避メカニズムを解析し，本燃焼方

式では燃焼室の前後方向の未燃領域においてノック発生前の冷炎反応中に蓄積されるホルムアル

デヒドが高濃度に分布していることを明らかにした．一方で，当該領域では燃料の潜顕熱冷却効果

により温度が低下し，さらに高圧噴射により高強度に誘起された乱れが分布していることで，火炎が

減速することなく伝播して熱炎反応に至る前に火炎伝播が完了することを示した． 

5. 超高圧縮比エンジンに本燃焼技術を適用することで，課題である高負荷域の熱効率の悪化を抑制

しつつ，部分負荷の常用域において希薄燃焼を組み合わせた熱効率改善の検討が可能となる． 
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第５章 結 論 

 

5.1 結 論 

火花点火式ガソリンエンジンは現在の乗用車の主要な動力源であり，将来的にも電動化技術の採用

が進む中で車両の総合的な効率を支配する重要な役割を担っている．そのため，ガソリンエンジンの熱

効率改善は短期的な CO2排出量削減に留まらず，中長期的な観点からも運輸部門に留まらない総合的

な環境負荷低減に貢献し，持続的な社会を実現する上では極めて重要な課題であると言える． 

ガソリンエンジンの熱効率改善は，高圧縮比化の歴史でもあり，希薄燃焼までを考慮すると圧縮比 17

以上が理想値となることがこれまでの研究により示されている．しかしながら，高負荷域の量論空燃比運

転におけるノックを代表とした異常燃焼の発生が障壁となるため，実用的には圧縮比 14 程度が上限とさ

れてきた．さらなる高圧縮比化に向けては，異常燃焼の原因となる未燃混合気の自己着火を強制的に

回避する必要があり，そのためには燃料の筒内直接噴射技術を用いた点火時期直前の遅延噴射による

予混合気の滞在時間短縮が有効であるとの着想に至った．そこで本研究では，圧縮比 17において異常

燃焼を回避しつつ，既存の圧縮比 14 と同等の高負荷熱効率を実現することを目的としてガソリンの高圧

噴射を用いた新たな火花点火燃焼の提案と特性調査を実施した．先行研究において示された異常燃焼

回避のための要件のうち，特に検証例が少なく現象の不明な噴霧誘起の乱れを用いた火炎伝播燃焼の

高速化について重点的に調査を進めた． 

はじめに，基礎的な予混合ガソリンエンジンを対象として，格子幅以上の非定常的な乱れを考慮可能

な LES による火炎伝播解析を実施し，全体の燃焼を支配する火炎伝播のフェーズとその時に火炎の成

長に寄与する乱れの要件を調査した．高精度な LES による火炎伝播燃焼計算を行う上では，複雑な形

状の移動境界を有するガソリンエンジンを高い品質の計算格子で再現する必要があるため，IB 法に基

づく等間隔の直行格子を自動で生成する 3次元圧縮性熱流体ソルバーの HINOCAを用いた．本プラッ

トフォームに𝐺方程式火炎伝播モデルと乱流燃焼速度モデルを組み込むことで，多サイクルの非定常燃

焼計算が可能となり，実機のサイクル間の燃焼圧力変動を再現できることを示した．その上で，各サイク

ルにおける燃焼重心位置と火炎表面に作用する乱れ強さの関係を統計的に分析した結果，点火後 4 

deg.CA（火炎半径約 2 mm）における乱流遷移直後の火炎面に作用する乱れと燃焼重心位置に相関が

あることを見出した．これは，点火プラグ近傍の乱れを局所的に強化することで，全体の燃焼プロセスを

加速させることが可能であることを示唆する．さらに，任意の乱れ場を初期条件として与えることのできる

定容容器を模擬した計算モデルにおいて，LES による球状火炎伝播速度の計算を行い，積分スケール

が火炎伝播速度に及ぼす影響を調査した．その結果，先行研究で実験的に示されてきた積分スケール
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が火炎伝播速度に及ぼす影響を計算においても再現でき，積分スケールが小さい条件においては燃焼

初期から早期に表面の湾曲が進むことで，乱流火炎への遷移が早まることが分かった．以上により，ガソ

リンエンジンの燃焼を効率的に速めるために有効な乱れの供給時期，領域，そしてスケールを明らかに

した． 

次に，高圧ガソリン噴射が可能な単噴孔の直噴インジェクタを備えたガソリンエンジンを用い，実験に

より高圧噴射による燃焼期間の短縮効果を評価した．また，RANS を基にした 3次元 CFD により噴霧に

より生成される筒内の乱れ場の特徴や，それが火炎伝播速度に及ぼす影響を調査し，異常燃焼回避の

ために要求される急速燃焼の実現性を検討した．数値計算にあたっては、高圧ガソリン噴射を用いた火

炎伝播燃焼の予測に対応するべく，重要な現象となる燃料噴霧と火炎伝播のモデルの改良も進めた．

噴霧モデルは，エンジン筒内の温度圧力場を再現した定容容器を用いて噴霧の散乱光や吸光度の高

速度撮影により異なる密度と噴射圧力における噴霧を観察し，それらを再現するように液滴分裂モデル

内の分裂長さのモデルを改良した．これにより，非定常的に筒内圧力が変化する圧縮行程中のガソリン

高圧噴霧の再現が可能となった．火炎伝播モデルについては，RANS における火炎伝播計算において

多くの実績のある CFM を基にしつつ，LES で明らかになった球状火炎に対する小スケール乱れの影響

と初期燃焼の乱流火炎への遷移遅れを考慮する必要があった．このため，新たに有効乱れ強さを考慮し

た補正項と，層流火炎の予測にも対応するべく熱膨張を含む層流燃焼速度に依存した火炎面密度の生

成項を追加した．これにより，CFM で点火直後の層流火炎核から発達した乱流火炎までの幅広い火炎

伝播形態に対応するモデルに拡張することを可能とし，第 2 章の異なる積分スケールの乱れ場における

乱流球状火炎の LES結果の乱流遷移遅れを再現可能であることを示した． 

高圧ガソリン噴射を用いたエンジン実験では，点火時期を固定して燃料の噴射時期と噴射圧力を変

更し，それによる筒内圧力と熱発生率の変化を計測することで，100 MPaまでの高圧噴射により，燃焼期

間と燃焼安定性を従来から大幅に改善できることが明らかとなった．また，冒頭の予混合ガソリンエンジ

ンと同様に，燃焼質量割合 10%位置（𝑀𝐹𝐵10%）と𝑀𝐹𝐵50%および𝑀𝐹𝐵90%のタイミングには比例の関

係があり，高圧噴射を用いた火花点火燃焼においても初期燃焼速度が全体の燃焼期間の短縮に寄与

することを見出した．このときの筒内の乱れの分布と時間的な変化，そして火炎伝播の挙動を改良した噴

霧と火炎伝播モデルを用いて解析した結果，噴射圧力が高く，噴射終わりと点火時期の間隔が短い程，

点火プラグ周りには高強度かつ小スケールの乱れが局所的に形成されていることを示した．火炎伝播計

算では，本研究で構築した CFM により実機の噴射圧力違いが熱発生率に及ぼす影響を適切に再現可

能であることを確認した上で，火炎伝播挙動を解析した．その結果，高圧噴射条件では点火後の初期燃

焼期間において火炎面密度が大きく上昇し，急速な火炎伝播が実現できていることを明らかにした．この

ときの火炎表面に作用する乱れの積分スケールと改良された CFM 中の有効乱れ補正項（𝛤𝑟 = 𝑢′𝑒 𝑢′⁄ ）

の時間履歴を比較した結果，高圧噴射条件では噴射を行わないモータリング条件と比較して早期に有

効乱れ強さが上昇し，完全発達した乱流火炎へと遷移していることが示唆された．以上により，ガソリンの

高圧噴射を用いることで，全体の火炎伝播プロセスの中でも重要な初期燃焼を高強度かつ小スケール

の乱れで効率的に促進することが可能であり，異常燃焼回避のための要件のひとつである，既存のガソ

リンエンジンの 2倍以上の燃焼速度が得られることを示した． 

最後に，実際に圧縮比 17のガソリンエンジンにおいて高圧ガソリン噴射による急速混合と急速燃焼の

機能の最大化に特化した燃焼室を検討し，単気筒エンジンにて性能評価を実施した．本供試エンジン
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では，燃焼室の中央に多噴孔の高圧ガソリン直噴インジェクタを備え，ピストンのキャビティで燃料噴霧を

2 本の点火プラグに向けて誘導する衝突噴霧を用いた燃焼室形状とし，燃料と空気の混合という機能を

ピストンに集約させるため，シリンダヘッドは多くのディーゼルエンジンに類似したフラット形状とした．また

特徴として，吸排気バルブ径の縮小による充填効率の低下と高圧縮比エンジンにおいて課題となる冷却

損失の低減を目的に，従来の一般的なガソリンエンジンとは異なる低タンブルの高流量係数ポートとした

上で，乱流燃焼に必要な乱れを高圧噴射により供給するコンセプトとした．エンジン実験は回転速度

2000 rpm の全開条件について実施し，燃料の噴射圧力を 120 MPa までに高めることにより，圧縮比 17

において異常燃焼を回避しつつ圧縮比 14 より高い等容度にて燃焼可能なことを確認した．しかしながら，

熱効率については既存の圧縮比 14 のエンジンより 2.8 %point 低い結果となり，熱勘定分析と筒内の燃

焼観察から，ピストン表面への液膜形成を起因とした後燃え損失が発生していることが判明した．この改

善のため，燃料噴霧の衝突距離に注目し，定容容器における衝突噴霧計測結果を基に，ピストンのキャ

ビティ形状とインジェクタの噴射角度を適正化した燃焼室形状を検討した．改良された燃焼室について

エンジン性能評価を実施した結果，未燃損失の低減が確認され，既存の圧縮比 14 のエンジンと同等の

熱効率とスモーク性能を実現し，本燃焼コンセプトが有効であることを実証した． 

このような高圧ガソリン噴射に特化した供試エンジンの燃焼メカニズムを解析するため，さらに本研究

で構築した噴霧および火炎伝播モデルを用いた数値解析を実施した．構築したモデルにより，実機の筒

内圧力と熱発生率は定量的に再現できていることが確認され，RANSをベースに構築した数値解析手法

の妥当性を示した．また，筒内の火炎伝播挙動を分析した結果，本燃焼コンセプトでは円環状に形成さ

れた高乱流エネルギー分布にしたがって燃焼室外縁方向の火炎面密度が高まり，火炎が円周方向に急

速に伝播する特徴的な燃焼形態となっていることを明らかにした．さらに，詳細な素反応過程を考慮した

熱流体計算による異常燃焼回避メカニズムの分析を実施した結果，本燃焼コンセプトでは燃焼室の前後

方向の未燃部でノックの予兆となる冷炎反応中に蓄積されるホルムアルデヒドが高濃度に生成しているこ

とが確認され，また同時に，同領域では燃料噴霧により温度が低減されつつ誘起された乱れによって乱

流エネルギーも上昇しており，結果として火炎が未燃部方向に急速に伝播することで未燃部が熱炎反応

に至る前に火炎伝播により消費されていることが明らかとなった． 

以上，本研究ではガソリンエンジンの高圧縮比化を進める上で問題となる高負荷域の異常燃焼回避

を目的に，高圧ガソリン噴射を用いた新たな火花点火燃焼方式を開発し，その中でも重要な機能のひと

つである急速燃焼に注目した分析と特性解明を実験と数値解析により進めた．これにより得られた知見

は，高圧縮比化に伴い問題となる異常燃焼の回避のみに限定されず，従来の吸気流動に依存してきた

火炎伝播速度制御の自由度を拡張し，ガソリンエンジンの飛躍的な進化の可能性を示唆すると言える． 
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5.2 今後の展望 

 

5.2.1 高圧ガソリン噴射を用いた火花点火燃焼のさらなる性能改善 

本研究では高圧ガソリン噴射を用いることで圧縮比 17 の全負荷運転においても異常燃焼を回避し，

実用的な性能を実現できることを第 4 章で示したが，既存の圧縮比 14 のガソリンエンジンと比較して未

燃損失が多く，改善の余地が残されていることが熱勘定分析の結果明らかになっている．量論空燃比で

の運転であるため，筒内に余剰酸素は残存せず，120 MPa の高圧噴射でも過濃な領域が残存している

ことが考えられる．さらなる混合気の改善を進めることで未燃損失の低減と熱効率の改善が得られるもの

と考えられ，例えば図 5.1 に示すように，燃焼室内をインジェクタの噴孔ごとの領域に分け，各噴孔が担

当する領域の燃焼室体積に合わせてインジェクタの噴孔方向および噴孔径を調整することで，第 4 章で

示した熱効率からさらなる改善が確認されている(1)．このような噴霧配置状の工夫と併せて，ガソリンの高

圧噴霧に適した噴孔形状の検討も必要である．燃料の微粒化は噴射圧力のみならず，噴孔径や内部の

形状によっても変化し，ガソリンの高圧噴霧においても様々な形状が検討されている(2)(3)．例えば図 5.2

は，楕円型の縮小オリフィス形状の噴孔をガソリンの高圧噴射に用いることで，ノズル内のキャビテーショ

ンが抑制され，高い貫徹力の噴霧が得られる可能性を示している．本研究のように高圧噴射により乱れ

を誘起し，火炎伝播速度を速める燃焼方式において求められる噴霧特性についての調査は今後の課題

であり，適正化することでさらなる燃焼の改善や噴射圧力の低減につながる可能性がある． 

 

 

Fig. 5.1  An example of further improvement in thermal efficiency for the combustion process studied 

in this research (2000 rpm, 𝜆=1，WOT) (1) 

 

 

Fig. 5.2  The effect of nozzle inlet ellipticity on velocity magnitude and frequency distribution inside 

the orifice with high pressure injection of straight-run gasoline (3) 

Base Type 2 Type 2A

CA = 20 deg.aTDC

Predicted results of in-cylinder equivalence ratio distribution (motoring calculation)
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また，火炎伝播燃焼のさらなる促進も重要な研究課題である．本研究においては，これまで一般的で

あったシリンダ内のバルクな吸気流動による乱れの生成に対して，高圧ガソリン噴射を用いることで，乱

れの供給時期や領域に自由度を与えつつ，ガソリンエンジンの燃焼において支配的な初期燃焼の促進

に適した特性の乱れが得られることを示した．これにより高圧縮比エンジンにおいて異常燃焼の回避が

可能となったことは本論文において述べた通りであるが，他にもガソリンエンジン燃焼の様々な場面にお

いて乱流燃焼速度の制御は性能に大きな影響を及ぼす．例えば，熱効率向上に対して重要な希薄条

件下で安定した火炎伝播燃焼を実現するためには，層流燃焼速度の低下を補うように乱流燃焼速度を

高める必要がある．これは，HCCI燃焼のような圧縮自着火燃焼を軽負荷域で用いる場合においても，高

負荷域の火花点火燃焼との大きな状態量差を埋めるためには必要な機能となる．また，第 4 章でも述べ

たように筒内における火炎伝播の偏りにより負の曲率が生じることで大きなエンドガス領域が形成され，ノ

ックに至ることも指摘されている(4)．高圧ガソリン噴射は，このような用途や対策においても有効と考えら

れる一方で，乱れの積分スケールをはじめとする特性は，あくまで生成手法と雰囲気条件に依存した結

果であり，火炎伝播の湾曲を強めることに対して最適であるとは限らない．第 2 章でも引用した通り

Johansson は，初期燃焼における火炎伝播速度と相関のある乱れの波数とスケール長さをエンジン筒内

の点火点近傍の LDV 計測により調査し，図 5.3 に示すように初期燃焼速度に対する乱れの波数とスケ

ールの相関を示している(5)．最も相関の高い波数は約 4500 kHz であり，Taylor の凍結仮説に基づく積

分スケールは約 0.7 mm程度となる．第 1章でも述べた通り，吸気流動により生成される乱れの積分スケ

ールは 4 mm以上であるが，本研究の高圧噴射では約 2 mm程度のスケールの乱れを生成できることを

示した．これにより，同一乱れ強さで乱流燃焼速度を 20 %以上高めることが可能となり，高圧噴射による

燃焼促進の重要な要因となっている．図 5.3は，積分スケールをさらに 1 mm以下にまで縮小できれば，

同一の乱れ強さで燃焼を現状よりも促進できる可能性を示唆する．このときに課題となるのは，そのような

微細スケールの乱れを生成すること以上に，粘性小領域に近い高波数の乱れは即座に減衰するため強

度を維持できない点にある．これに対し，乱れとは異なる手段，例えば図 5.4に示すような音響アクチュエ

ータにより場に高周波の変動を生じさせ，火炎面の湾曲の増加や燃料の混合を促進させて燃焼速度を

速める手段も提案されている(6)(7)．このような火炎伝播の特性に則した新たなデバイスによる燃焼促進手

法を組み合わせることで，これまで燃焼の困難な場においても安定した火炎伝播燃焼を実現できる可能

性がある． 

 

 

Fig. 5.3  Correlations for the individual FFT coefficients, eddy size and the duration of 0-0.5 % heat 

released duration (5) 
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Fig. 5.4  Effects of wrinkle on the flame (left figure) and mixing rate (right figure) on the burning 

velocity and flame height enhanced by acoustic generators (6)(7) 

 

 

 

5.2.2 部分負荷域の熱効率改善へ向けた取り組み 

本研究では，高圧縮比エンジンの高負荷域における異常燃焼の抑制とそれを実現する急速燃焼メカ

ニズムに注目して実施したが，これにより本来期待される効果は軽負荷域における最大熱効率の改善で

ある．第 1章の図 1.4でも示したように，圧縮比 17において空気過剰率𝜆= 5の希薄燃焼を実施すれば，

図示熱効率は 48 %に到達し，既存の圧縮比 14のエンジンから 20 %以上の改善となる．なお，図 1.4の

検討結果は吸排気行程中のポンプ損失を除いており，既存のエンジンでは𝜆＝１の運転で空気量をスロ

ットリングにより調整し吸気負圧が発生する条件であるため，実際にはこの改善率はさらに拡大する．本

研究の第 4 章の供試エンジンの軽負荷域で実際に希薄燃焼を適用した際の負荷率に対する熱効率の

実機計測結果(8)を図5.5に示す．希薄燃焼方式としてはHCCI燃焼を用い，PVO（Positive Valve Overlap）

による大量内部 EGR の導入により，燃焼安定性を向上させつつと未燃損失を低減させて理論的な改善

予測に近い熱効率を実現した結果である． 

 

 

Fig. 5.5  Improvement of thermal efficiency by adapting HCCI combustion at partial load (8) 

 

Ultrasonic 
wave 
transmitted

Normal

Lifted flame

Oscillator
(20 kHz)

(a) Flame acceleration by an ultrasonic wave transmitter (6) (b) Flame acceleration by an acoustic actuator (7)
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このように，本研究で提案する高圧ガソリン噴射を用いた異常燃焼回避技術を用いて高圧縮比化を進

めることで，高負荷の熱効率を悪化させることなく走行時の使用頻度の高い低中負荷域の幅広い領域で

熱効率を大幅に改善できる．ここで，熱効率の将来的な目標値について言及する．図 5.6 は，車両の製

造から走行までを考慮した国内と欧州における 2030 年時点の各種動力源の乗用車における総 CO2排

出量の予測結果である(9)．この結果から，グローバルの広い地域でガソリンエンジン搭載車が LCA 上の

優位性を発揮するためには，HEV で 20 %の再生可能燃料を用いることを前提として，正味熱効率で

50 %以上を要求することが分かる．図示熱効率としてはさらに高い熱効率を要求し，図 5.5 の最高熱効

率は 2000 rpm という冷却損失の比較的大きい低回転条件という制約はありながらも，到達していない．し

たがってこのような高い熱効率を実現するためには，高圧縮比化と希薄化に追加して，遮熱技術(10)によ

る冷却損失の低減やさらなる排気損失の低減に向けた高圧縮比，高膨張比化 (11)との組み合わせが有

効であるが，特に後者を実現するためには本研究の高圧噴射を用いた火炎伝播燃焼技術のさらなる改

善が求められ，今後の研究課題である． 

 

 

Fig. 5.6  Life Cycle CO2 estimation of passenger cars in Japan and Europe at 2030 (9) 
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5.2.3 実走行条件下における燃焼の最適化と数値解析技術の発展 

本研究で対象とした燃焼技術を含め，乗用車用エンジンに適用する上では，車両にエンジンが搭載さ

れ，ドライバーによる過渡的な走行においても台上試験と同等の性能が発揮されてはじめて価値のある

技術であると言える．しかしながら，燃焼形態が複雑になり，高圧ガソリン噴射のように自由度を拡張する

デバイスが追加されれば，それに応じて指数関数的に最適化が必要なパラメータは増加する．運転状態

のみならず外部環境も非定常的に変化する実走行においては，それらを動的に最適な操作量に制御す

る必要があるが，従来のエンジン制御手法での対応は困難となりつつある．例えば，火花点火燃焼では

吸入空気量とエンジン回転数をセンシングし，それに応じた点火時期をテーブルから参照するマップ制

御により燃焼を成立させている．一方で，本研究の高圧ガソリン噴射を用いた火花点火燃焼では，第 4

章の図 4.11でも示したように最適な運転点は点火時期で一義的に決めることはできず，噴射と点火時期

を噴霧の輸送速度を考慮して最接近させた時期に設定する必要があり，従来のマップ制御とノックセン

サを用いた補正では要求の燃焼状態を実現することは困難である．これに対し，近年はモデル予測制御

（MPC：Model Predictive Control）のように，筒内の吸気から燃焼後の膨張までの現象を ECU で演算可

能な数理モデルに落とし込み，将来の状態を予測しながら逐次最適化する手法をエンジン制御に適用

する研究も進められている(12)(13)．これにより，複雑な燃焼形態であっても常に最適な燃焼状態で運転す

ることが可能となり，過渡性能の改善のみならず，従来のマップ制御で必要であった制御定数を同定す

るための適合工程の削減にも寄与する． 

以上のような制御技術を用いる上では，高精度かつ軽量な予測モデルが要求されるが，それらが構築

されることでエンジンの開発プロセスの効率化も可能となる．従来は，リグ試験や単気筒エンジンを用い

て燃焼コンセプトを検証し，その後，多気筒エンジンの試作と適合を経て，車両への搭載と実走行にお

ける最終検証を実施していた．これを V 字プロセスと呼び，初期の燃焼コンセプトの車両走行時におけ

る成立性や性能を検証できるのは最終の実車両走行による評価を待つ必要があった．これに対し，高精

度な予測モデルが構築できれば，初期の燃焼開発段階において車両走行時の過渡的な要求トルクや

運転パターンを想定した検証を数値計算で仮想的に実施することもできる．すなわち，各開発フェーズ

（V 字プロセスの左バンク）のエンジンや車両等のハードウェアが存在しない段階において，数理モデル

による細かな検証と最適化のサイクルを繰り返すことで，実機検証工程を大幅に削減しつつ，課題を早

期に洗い出すことが可能となる．これをモデルベース開発（MBD：Model Based Development）(14)と呼ぶ．

本開発手法は，HEV や PHEV のように複雑化するパワートレインシステムの中で最適な機能配分や制

御を検討する上でも有効となる． 

このように，今後は燃焼技術の創出と併せて車両への搭載と制御までを考慮した予測モデルの構築も

同時に進めなければ，最終的な車両実走行時の燃料消費率やCO2排出量および有害排気成分の低減

は実現できないと言える．そのためには，極めて非定常性が強く複雑なエンジン筒内の燃焼現象を熱力

学，流体力学，輸送論，反応論を基礎として適切な理論やモデルで記述し，さらに支配因子を把握した

上で，簡易的なモデルに縮退するプロセスが要求される．本研究で対象とした高圧ガソリン噴射を用い

た火花点火燃焼も，燃料の混合から乱れの誘起，そして火炎伝播と様々な現象が複雑に進行している

が，LES による詳細計算から支配的な現象を特定し，モデル化することでより軽量な RANS ベースでの

燃焼予測を可能となった．今後はさらに運転条件や燃料を含む外乱の影響，過渡的な応答へと検証範
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囲を広げつつ，共通する支配的な現象を計測や 3次元CFDにより抽出し，低次元化モデルへの簡略化

を進める必要があり，それを可能とするプロセスの構築が求められる． 

対極的に，今後は計算機能力の向上に伴い，LES や DNS による詳細反応との連成計算も徐々にエ

ンジン規模のモデルを対象としつつも実用的な計算時間で解析可能になるものと予想され，現時点にお

いては RANS が主流であるエンジニアリング用途にも広く用いられることが見込まれる．これにより，特に

エンジン開発の上流工程においてこれまで観察の困難であった現象や物理量を定量化しつつ，制御も

可能にするものと予想される．前述の通り，本研究では点火後の初期燃焼という数 mm オーダーのスケ

ールの現象に注目し，それを RANS ベースの大格子幅でも再現できるようにモデリングとパラメータの調

整を行い，実用的な計算時間での詳細反応までを含めたエンジン燃焼計算を可能とした．しかしながら，

さらにミクロな現象，例えば火花点火からの火炎核形成や壁面近傍における消炎などもエンジンの熱効

率を高める上では制御の要求される重要な現象であり，かつ多くの課題が残されている領域でもある．こ

れらの現象を厳密に扱うためには，計算格子解像度を高め，LES や DNS で非定常性を考慮することが

本質的なアプローチであり，モデル化を伴わずに検証されていない領域にまで予測可能な範囲を拡大

して数値実験による検証までを可能とする．その一方で，モデルパラメータの調整による誤差因子の吸

収を同時に困難なものとするため，個々の現象のモデルの精度以上に基礎的な流体計算や計算スキー

ム自体の精度が問われる．すなわち，このような数値解析手法の改善も計算機能力の向上と並行して重

要な課題であり，さらには得られた膨大なデータから意義のある情報を抽出するポスト処理の技術も要求

される．これらの数値解析技術の発展は内燃機関の性能改善にも直結し，さらなる進化をもたらすため

の鍵であると言える． 
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