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第1章 序 論 

1.1 本研究の背景 

1.1.1 内燃機関に対する排ガス低減の要求 

20世紀初頭に欧米から始まったモータリゼーションの波は 1950年代に我が国に波及

し，その後中国や発展途上国に広がった一方，自動車の動力源である内燃機関の排ガ

ス中に含まれる窒素酸化物（NOx），炭化水素（HC），一酸化炭素（CO），硫黄酸化物

（SOx），粒子状物質（PM）などの有害物質が世界規模で深刻な大気汚染問題をもた

らした．中でも 1960 年代には米国カリフォルニア州で自動車の排ガスが原因とみられ

る光化学スモッグが社会問題化し，それに対応するためにガソリン自動車に対する排

ガス規制として 1970年にはマスキー法が制定され，最終目標は CO，HC，および NOx

の 90 %低減が掲げられた．わが国ではそれに対応した昭和 53年度規制が導入され，そ

の後順次規制が強化されてきた（表 1.1 参照）．それに対してホンダが層状給気燃焼方

式（CVCC: Compound Vortex Controlled Combustion）エンジンを開発し，世界で初めて

マスキー法に適合したのがよく知られており，その後，三元触媒の適用と電子制御技

術の進歩によって CO，HC，NOx の同時低減が可能となってガソリンエンジンの排気

低減技術の主流となっており，現在ではガソリンエンジンの排気対策技術は，冷始動

時など限られた条件を除いて十分に確立されたと言える． 

一方，ディーゼル車の排ガス規制については，ガソリン車に比較して排気低減が技

術的に困難であったことからガソリン車に対して緩やかであったが，1990 年代から規

制が急速に強化されてきた．図 1.1に日欧米における大型トラックの排ガス規制値の推

移[2]を，図 1.2 に日欧米におけるディーゼル乗用車の排ガス規制値の推移[3]をそれぞれ

示す．図 1.1 に示す我が国における大型トラックに対する規制は，1994 年の短期規制

で NOxが 6.0 g/(kWh)，PMが 0.4 g/(kWh)であったのに対し，最新のポストポスト新長

期規制では，NOx は 93 %減の 0.4 g/(kWh)，PM は 98 %減の 0.01 g/(kWh)となってい

る．欧米の規制値も同一レベルまで強化されており，図 1.2に示すディーゼル乗用車に

ついても同様になっている． 

このような動向は産業用ディーゼルエンジンにつても同様に推移している．図 1.3に，

日欧米における産業用ディーゼルエンジンの排ガス規制の推移[4]を示す．米国環境保
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護庁（EPA: Environmental Protection Agency）により機関出力毎に規制値が定められて

おり，現行の四次規制（EPA Tier4 Final）は，56 kW 以上 560 kW 未満の出力カテゴリ

ーにおいて，NOx が 0.4 g/(kWh)，PM が 0.01 g/(kWh)となっている．欧州（EU Stage 

V）および日本（特定特殊自動車排出ガス規制法，オフロード法四次規制）において

も米国と同等の規制が施行されており，いずれも自動車と同等レベルになっている． 

舶用機関に対しては，国際海事機構（IMO: International Maritime Organization）が排

ガス規制を検討しており，それを踏まえて MARPOL73/78 条約付属書Ⅵが 2005 年に発

行され，内航船を含むすべての舶用機関に一次規制として NOx 排出量規制が適用され

た． 2011年以降はNOxが一次規制値に対して 20 %減となる二次規制が施行され，2016

年以降は特定沿岸海域（ECA: Emission Control Area，図 1.4 参照）[5]において一次規制

値に対して 80 %減となる三次規制が適用されている．さらに，SOx 規制も導入され，

2020年以降は一般海域においても硫黄分濃度 0.5 %以下の燃料の使用，またはスクラバ

ーによる排ガス処理による SOx低減が義務付けられている． 

 

表 1.1 ガソリン乗用車に対する排ガス規制値の変遷[1] 
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図 1.1 日欧米における大型トラックに対する排ガス規制の動向[2] 

 

 

図 1.2 日欧米におけるディーゼル乗用車に対する排ガス規制の動向[3] 
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図 1.3 日欧米における産業用ディーゼルエンジンに対する排ガス規制の動向[4] 

 

図 1.4 IMO規制における特定沿岸海域（ECA）[5] 

ディーゼルエンジンの排ガス低減技術は，排気再循環（EGR: Exhaust Gas Recircu-

lation）による NOx 低減，噴霧微粒化促進による PM 低減，および高圧過給による燃焼

改善をベースに，さらに排ガス後処理装置を導入することによって環境規制に対応し

てきた．とくに最新のディーゼルエンジンは，コモンレールシステム（CRS: Common 

Rail System）による燃料の高圧多段燃料噴射，高効率過給機による高圧過給，および

クールド EGR による多量 EGR の組合せにより NOx と PM のトレードオフを改善しつ

つ熱効率改善と高出力化を達成[6,7]している．さらに排ガス後処理装置として，ディー

v
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ゼルパティキュレートフィルター（DPF: Diesel Particulate Filter）および選択還元触媒

（SCR: Selective Catalytic Reduction）を導入することによって大幅な排ガス低減を可能

として各環境規制に適合しており[8]，舶用機関においても EGR[9]や SCR[10]の採用が進

んできている． 

以上のような取り組みの結果，我が国における大気環境状況は年々改善しており，

環境省が全国に設置している一般環境大気測定局および自動車排ガス測定局の双方で

一部の項目を除き大気環境基準をほぼ達成できている[11]．一方，海外の状況を見ると，

北米では西海岸部（特にカリフォルニア州），東海岸部の大都市周辺を主として大気環

境基準が未達成[12]であり，欧州でも都市部周辺部では大気環境基準未達成の地域[13]が

見受けられるなど，先進地域においても依然として大気環境の改善が求められている．

さらに，中国やインドなどの新興国においても，急激な経済成長に大気汚染防止対策

が追い付かずに大気環境の悪化が進んでいる[14]．このような状況に対応してさらなる

規制強化の導入が見込まれおり，その対応策の確立が急務となっている． 

1.1.2 地球温暖化への対応 

気候変動に関する政府間パネル（PICC: Intergovernmental Panel on Climate Change）の

第四次評価報告書によると，人間の活動が大気・海洋・陸域を温暖化させてきたこと

には疑う余地はないと断定しており，世界の平均気温上昇と大気中の二酸化炭素濃度

の上昇に相関があることから，産業革命以降の人間活動による温室効果ガスの大気中

濃度の増加によってもたらされた可能性が非常に高い（90 %以上）と結論付けている

[15]．このような中，2015 年 12 月，フランスのパリで開催された第 21 回国連気候変動

枠組条約締約国会議（COP21）において，2020 年以降の温室効果ガス排出削減等のた

め，加盟する全 196 ヵ国すべてが参加する国際枠組みとしてパリ協定が採択され，世

界の平均気温上昇を産業革命以前に比べて 2 ℃より十分低く保ち，1.5 ℃に抑える努力

を追求することが合意された[16]．これを受けてわが国では，「2050 年までに，温室効

果ガスの排出を全体としてゼロにする，すなわち 2050 年にカーボンニュートラル，脱

炭素社会の実現を目指す」ことを宣言し，2030 年に中間目標として温室効果ガスを 

2013 年から 46 %削減することを掲げている[17]． 

図 1.5 に我が国の 2020 年度における二酸化炭素排出の部門別の割合を示す．我が国
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の二酸化炭素排出量の割合は，2020 年度でエネルギー転換部門 40.4 %，産業部門

24.3 %，運輸部門 17.0 %となっている[18]．その中で， 2020年度における運輸部門の二

酸化炭素排出量割合[19]は図 1.6に示すとおりになっており，自動車全体が排出する二酸

化炭素量は運輸部門全体の 87.6 %を占めている．その内訳は自家用乗用車が 45.7 %，

営業用貨物車が 21.9 %，自家用貨物車が 17.4 %となっており，自動車から排出される

二酸化炭素を削減することが必要不可欠であることがわかる． 

エネルギー転換部門は発電が多くを占めるが，2021 年度の電源構成は，再生可能エ

ネルギーが 20 %，原子力が 7%となっているのに対し，これを 2030 年度までに再生可

能エネルギーを 36~38 %，原子力を 20~22 %とし，非化石電源比率を 59 %へ引き上げ

る[17,20]（図 1.7）としており，火力発電における水素，アンモニア燃焼，二酸化炭素回

収・貯留（CCS: Carbon dioxide Capture and Storage）や二酸化炭素の回収・有効活用・

貯留（CCUS: Carbon dioxide Capture, Utilization and Storage）による二酸化炭素排出削減

が検討されている．さらに，省エネにより化石燃料の使用量を全体で 2030 年までに

18 %削減することを目指しており，運輸部門では 2035年までに純内燃機関自動車の新

車販売の禁止を掲げて，電気自動車化（BEV: Battery Electric Vehicle），燃料電池自動車

化（FCEV: Fuel Cell Electric Vehicle），および合成燃料の促進が提案され，産業部門では

水素還元製鉄，二酸化炭素回収型セメントの技術開発，二酸化炭素排出が避けられな

い分野では，二酸化炭素直接回収貯留（DACCS: Direct Air Carbon Capture and Storage）

や二酸化炭素回収・貯留付きバイオマス発電（BECCS: Bio-Energy with Carbon Capture 

and Storage）による二酸化炭素除去が検討されている[17]．しかし，技術的に成熟して

いない分野も多く見通しが立てられないのが現状であり，とくに運輸部門ではエネル

ギー密度やインフラの観点から今後も内燃機関に頼らざるを得ない面もあると考えら

れることから，その大幅なエネルギー効率改善は不可欠であり，さらなる技術開発が

求められている． 
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図 1.5 2020年度の部門別 CO2排出割合[18] 

 

図 1.6 2020年度における運輸部門の二酸化炭素排出割合[19] 
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図 1.7 2030年に向けた電源構成[20] 

 

1.1.3 二酸化炭素削減に対する電気自動車化の動き 

パリ協定に向けた取り組みの一つとして，自動車から排出される CO2 を削減するた

めに，内燃機関車（ICEV: Internal Combustion Engine Vehicle）を電気自動車（BEV: 

Battery Electric Vehicle）へ転換する動きが世界的に加速している．具体的には，米国で

はカリフォルニア州を始め，ニューヨーク州，ワシントン州など，EU においても，

2035 年以降ハイブリッド車（HEV: Hybrid Electric Vehicle）を含む ICEV の新車販売禁

止，英国では 2030年以降 ICEVの新車販売禁止，2035年以降はHEVも新車販売禁止，

日本および中国では，2035 年以降 ICEV（HEV は含まれない）の新車販売を禁止する

方針を固めている[21,22]．各国は，BEV 普及に向けた施策を行っており，それによりプ

ラグインハイブリッド車（PHEV: Plug-in Hybrid Electric Vehicle）と BEV をあわせた全

世界の販売台数は急速に伸び，2022年には 100万台を超えている[22]（図 1.8）． 
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図 1.8 世界における BEVおよび PHEVの販売台数の推移[22] 

図 1.9に，ガソリン車，HEV，各国における BEVの Well to Wheel における二酸化炭

素排出量[23]を示す．BEV の二酸化炭素排出量が国によって異なるのは電源構成が異な

るためであり，原子力発電の割合が多いフランスでは 5 g-CO2/km であるのに対し，日

本では 59 g-CO2/km で HEV の 69 g-CO2/km と大差はなく，石炭火力の割合が多い中国

においては 82 g-CO2/kmで，むしろ HEVより BEVの方が二酸化炭素を多く排出するこ

とがわかる．さらに，BEV には大容量のリチウムイオンバッテリーが必要であるが，

バッテリー製造時に排出される二酸化炭素がこの試算には含まれていない．容量 1 

kWhあたりのバッテリー製造時の二酸化炭素排出量は 100 kg/(kWh)[24]とも言われてお

り，例えば日産 LEAFの容量 62 kWhのバッテリーの製造時には 6200 kgの CO2を排出

することになり，これは HEV であれば実に 9 万 km 近く走行するのに排出される二酸

化炭素に等しいことになる．そのため，開発・生産・運用・保守・廃棄までを含めた

自動車のライフサイクル二酸化炭素排出量（LCCO2: Life Cycle CO2）で評価することが

重要となる．石崎らは，LCCO2 のうち，二酸化炭素排出量の主要因である生産，運用，

保守に注目し，ガソリン車（ICEV-Gas），ディーゼル車（ICEV-Die），HEV，BEV およ

び FCEV の五種類の自動車について，日本における LCCO2の分析を行っている[24]．図

1.10に走行距離に対する LCCO2を，ICEV-Gas，ICEV-Die，HEV，BEV および FCEVに

ついて示す．図 1.10より，BEVは運用および保守において，ICEV-Gasより二酸化炭素

排出量が低く抑えられるが，生産時の二酸化炭素排出量が ICEV-Gas の 2 倍近くである

ため，BEV は 10 万 km 程度走行しないと LCCO2で ICEV-Gas に対して優位に立つこと
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はできない．また，HEV に至っては，日本の電源構成では運用および保守における二

酸化炭素排出量が BEV とほぼ同等であり，生産時の二酸化炭素排出量が ICEV-Gas に

対して 1.3 倍程度と BEV より大幅に低く抑えられているため，BEV は生涯走行距離を

走行しても LCCO2 で HEV を下回ることはない．つまり，LCCO2 を考えた場合，BEV

は現行の ICEV に対して優位性はなく，二酸化炭素排出量削減に対しては，BEV では

なくむしろ HEVが最も有効な手段であることがわかる．さらに，BEVはインフラ，充

電時間や航続距離などの実用的利便性の観点から，液体燃料を利用する内燃機関を有

する自動車に対して著しく不利となる． 

図 1.9 および図 1.10 における BEV の充電に伴う二酸化炭素排出量は，電力系統の平

均二酸化炭素排出係数（g-CO2/kWh）をもとに算出されているが，実際は BEV の充電

需要時にどの電力が調整電力になっているかというマージナル電源の考え方を導入し

なければ正確な二酸化炭素排出量を試算できない[25]．電力需要の増減に伴って発電量

を調整する電源をマージナル（限界）電源と呼び，系統電力を削減した場合に減少す

る二酸化炭素排出量の試算にはマージナル電源の排出係数を用いることが 2007 年に

WRI（World Resources Institute）および WBCSD（World Business Council for Sustainable 

Development）により発行された GHC プロトコルで定められている[26]．マージナル電

源の考え方をBEVの充電に適用すると，通常BEVの充電は夜間が中心であるため，そ

の時間帯のマージナル電源は火力発電であり，BEV の充電に使用した電力は火力発電

の二酸化炭素排出係数を適用することになるため BEV の二酸化炭素排出量が大幅に増

加することになる．今後，電源構成の再生可能エネルギー比率が増加したとしても，

例えば再生可能エネルギーが太陽光発電であれば夜間に発電ができないので，夜間の

マージナル電源にはなりえず BEV の二酸化炭素排出量を削減することはできない．一

方，昼間のマージナル電源になるほど太陽光発電が増加し，さらにその余剰電力で昼

間にBEVを充電することができればBEVの二酸化炭素排出係数は大幅に低減すること

が可能であると考えられる． 
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図 1.9 ガソリン車，HEV，および国別の BEVの Well to Wheelの二酸化炭素排出量[23] 

図 1.10 各種車両におけるライフサイクル CO2排出量[24] 

パリ協定実現に向け，ICEV を排除して BEV を積極的に推進する施策が世界各国で

行われ始めているが，LCCO2 やマージナル電源を勘案すると，BEV の普及を進めても

実質的な二酸化炭素排出量削減にはならない可能性が十分ある．バッテリー製造時の

二酸化炭素排出量削減や，再生可能エネルギーがマージナル電源となる条件下で BEV

を充電できるような対策が同時に必須であるが，短期的に実現できる確証はない．最

近 HEV を含む ICEVの新車販売を 2035 年以降禁止すると表明していた EU が再生可能
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エネルギーによる電力と二酸化炭素により合成する e-fuel の使用に限り ICEV の新車販

売を認めるという方向転換を行った．確実に二酸化炭素排出量を削減するためには，

BEV 以外にも様々な選択肢を確保する必要があり，e-fuel も視野に入れた ICEV のさら

なる効率改善に対する研究開発の継続が重要であるとこは言うまでもない．とくに，

ディーゼルエンジンが使用されている大型自動車や建設機械などの大出力の動力源を

バッテリーとモーターで代替することは極めて困難である．したがって，ディーゼル

エンジンのさらなる効率改善とカーボンニュートラル化が喫緊の重要課題となってい

る． 

1.2 ディーゼル燃焼に関する研究動向 

1.2.1 ディーゼル燃焼の特徴と課題 

図 1.11 に，直噴ディーゼルエンジンにおける燃焼過程の可視化画像[27]を示す．高

温・高圧空気雰囲気中に噴射された燃料噴霧は，噴射エネルギーによって外縁で空気

を巻き込みながら液滴が分裂・蒸発して可燃混合気を形成する[28-30]．その後，着火条

件が整った領域で自己着火が起こり，それまでに形成された可燃混合気の高速燃焼を

主体とした第一期燃焼を生ずる．噴射開始から着火に至るまでの期間を着火遅れ期間

といい，ディーゼル燃焼において，この着火遅れ期間は燃焼特性を大きく左右する過

程[31,32]である．第一期燃焼で予混合気がほぼ燃焼し尽くした後，燃料と空気の混合に

律速される噴霧燃焼が優勢となる主燃焼期間に移行する．このようにディーゼル燃焼

において，噴霧の燃焼過程は燃料と空気の混合気形成に至るプロセスに大きく支配さ

れる． 

Dec[33]らおよび Kosaka[34]らは，レーザーによる噴霧の光学計測の結果から火炎噴霧

の構造を考察し，NOx およびスートの生成のメカニズムを提示している．図 1.12 に，

Kosaka らが示したディーゼル噴霧火炎の概念図[34]を示す．図 1.12 中の Ignition におい

て，黄緑色で示された領域で低温酸化反応の進行がホルムアルデヒドの生成で捉えら

れており，その反応が蓄積して温度が着火条件に達することによって着火が生じる[35-

37]．着火後，その時点で可燃混合気が形成されている領域でほぼ同時に急峻な発熱反

応を生じ，Early stage of soot formationを起点とする主燃焼期へ移行する．この際，噴霧

先端付近では，低酸素濃度下で脱水素反応によってスート前駆物質として知られる多
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環芳香族（PAH: Polycyclic Aromatic Hydrocarbons）が生成され，噴霧外縁部において

PAH がスートへ成長する[38-40]．準定常拡散燃焼期間中の Soot formation and oxidation 

processes においては，噴霧頭部に生じた渦流れと空気導入流れが干渉する中でスート

は衝突を繰り返して大径化し[41]，その過程で十分な高温かつ酸素が存在すればスート

は酸化消滅するが，酸化条件に満たなかった場合はスートとして残留し，結果的に黒

煙として排出される．図 1.12 下図において，噴射終了後である 3.8 ms 以降も緩慢な熱

発生が続く後燃えが生じており，後燃えが長期化すると発熱の等容度が低下して熱効

率が悪化する． 

一方，NOxは拡大 Zeldovich機構[42]によって説明され，雰囲気温度が高く高温滞留時

間が長いとサーマル NOx が多く生成される．スートの再酸化が生じるような領域では，

酸素濃度が高く燃焼が活発になるために高温となってサーマル NOx が多く生成される．

このようにディーゼル燃焼では，その特性上スートの生成は避けられず，その低減を

図るためにスートの再酸化を促すと窒素酸化物の生成が避けられないため，両者はト

レードオフとなって同時低減が非常に困難となる． 

 

図 1.11 ディーゼル燃焼の可視化画像[27] 
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図 1.12 ディーゼル噴霧の燃焼モデル[34] 

 

1.2.2 ディーゼル燃焼改善の試みと課題 

噴霧燃焼において，NOx を低減するための代表的な手段の一つとして排ガス再循環

（EGR: Exhaust Gas Recirculation）がある．EGRは排気を吸気に還流させることにより

酸素濃度を低下させるとともに，燃焼室内ガスの熱容量増加に伴う燃焼温度の低下効

果の両者によって NOx を低減することが可能である[43,44]．しかし，EGR 量の増加に伴

う吸気酸素濃度低下によってスートは増加する傾向にあるため，NOx とスートはトレ

ードオフの関係になることが多い．最新のディーゼルエンジンでは，コモンレールシ

ステムによる燃料の高圧多段燃料噴射，高圧過給，およびクールド EGR の実用化によ

り NOx と PM のトレードオフの大幅な改善が実現できており，排ガス低減技術の主流

になっている．青柳[45-50]らは，さらなる低エミッション・高効率化を指向し， EGR に

より NOx を低レベルに抑えつつ，高圧過給による燃焼の希薄化と高圧噴射による燃料

噴霧微粒化によりスート低減も両立させるスーパークリーンディーゼル燃焼のコンセ

プトを提唱している．燃料噴射圧力が 200 MPa，過給圧力が 450 kPaにより全負荷相当

の BMEP が 2.0 MPa，EGR 率が 50 %の条件下でも空気過剰率を 2近くに維持すること
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で，NOx および PM の両者とも新長期規制値レベルを十分達成できるポテンシャルを

有することを報告している．さらに，過渡応答性を改善しつつ多量 EGR を達成する手

段として低圧ループ排ガス再循環（LPL-EGR: Low Pressure Loop Exhaust Gas 

Recirculation）の検討[51,52]を行って多気筒機関への適用性を示している．しかし，高圧

過給は許容筒内圧力の高圧化による設計的制約，噴射圧力の高圧化は燃料ポンプ駆動

ロスの増大，LPL-EGR は，排ガスをコンプレッサー入口に還流することによるコンプ

レッサーの耐久性の問題など，コストや実用性に関する課題は多い． 

一方，低・中負荷領域においては，燃料と空気の予混合化を促進して圧縮自着火さ

せる予混合化ディーゼル燃焼の研究が進んでいる．これは，早期に燃料噴射を行い，

着火までに希薄予混合気を形成させ，上死点付近で多点圧縮自着火させる燃焼形態で

あり，NOx および黒煙を極めて低いレベルに抑え，かつ高熱効率運転が実現できる手

法として注目されている．しかし，予混合化ディーゼル燃焼は理想的な燃焼が実現で

きる運転領域が限られ，特に高負荷領域では急峻な燃焼による機関騒音の増加や機関

破損の危険性により適用が不可能になるため，高負荷領域では従来の拡散噴霧燃焼を

主体とした燃焼形態をとらざるを得ないのが現状である．また，希薄予混合気の自着

火は，燃料の着火性と筒内のガス組成，温度，圧力，空燃比などの影響を受けるため，

最適着火時期に制御するのが困難である． 

高負荷運転時の拡散噴霧燃焼では，燃焼期間の長期化による発熱の等容度の低下に

加え，燃料噴射終了後に生じる後燃えと呼ばれる緩慢な熱発生によって等容度がさら

に悪化することが熱効率低下の要因となっている．したがって，ディーゼルエンジン

のさらなる高熱効率化には拡散燃焼の燃焼期間短縮および後燃えの低減を可能とする

ディーゼル噴霧火炎を構築することが望まれている． 

1.2.3 含酸素燃料のディーゼル燃焼への適用に関する研究動向 

これまで高圧燃料噴射や EGR などのエンジン側の改良による燃焼改善に関する研究

例を取り上げてきたが，燃料面からの燃焼改善のアプローチについても研究が進めら

れてきており，中でもエーテルやアルコールなどの含酸素物質の燃料への適用による

燃焼改善が試みられている．含酸素物質は発煙性が低いため，ディーゼルエンジンの

燃料として軽油に混合するか，単体で用いることにより黒煙の低減が期待できる． 
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低級アルコールは，軽油に添加することによって黒煙を低減し得ることが知られて

いるが[53,54]，アルコールと軽油の相互溶解性が低く相分離しやすいため高濃度で混合

利用することには注意が必要である．また，高濃度での使用は着火性の低下により騒

音の増大を招くなど，ディーゼルエンジンへの適用は課題があることが報告されてい

る[54]． 

一方，ジメチルエーテル（DME: Dimethyl Ether）は，天然ガスなどから低コストで

生産可能であることに加えて，高着火性であることからディーゼルエンジン用燃料と

して適しており，無煙で良好な燃焼が可能であることが報告されている[55-62]．DME は

軽油に比べて噴射時期の遅角に伴う熱効率の悪化が小さく黒煙の排出もないため，噴

射時期の遅角と EGR の組み合わせによる低 NOx・無煙運転が可能である[55,60,61]．しか

し，DME は常温・常圧で気体であるため軽油との混合利用が難しいことに加えて，潤

滑性が低いため噴射系の耐久性低下などの問題も報告されている[56,58]． 

一方，液体含酸素燃料が黒煙低減に有効であるという報告がなされている[63-76]．小

川らは，含酸素燃料であるジエチレングリコールメチルエーテル（DGM: Diglyme）を

ベースとして七種類の含酸素燃料および通常の JIS2 号軽油を適宜混合あるいは単体で

用いることにより，種々の酸素含有率の燃料に対する黒煙の関係を調査した結果，軽

油とのブレンドの有無や添加した含酸素燃料の種類にかかわらず，黒煙濃度は概ね酸

素含有率に一意的に支配されることを明らかにしている[68,69]．図 1.13 に燃料の酸素含

有率に対する黒煙濃度を示す[70]．当量比と EGR 率の条件により酸素含有率と黒煙濃度

の関係は異なるが，それぞれの条件において燃料種や混合割合によらず，酸素含有率

と黒煙濃度の関係は同一線上に整理されることが示されている．さらに，DGM とジメ

チルカーボネート（DMC: Dimethyl Carbonate）を混合した燃料をディーゼルエンジン

に適用することによって，燃料の酸素含有率が 38 wt%以上であれば多量 EGRかつ量論

比でも無煙運転が可能であり，部分負荷では EGR，高負荷では当量比を 1.0 に保った

まま EGR 率を変更することにより負荷を調整し，三元触媒を適用することで広い負荷

範囲にわたって超低 NOx・無煙ディーゼル燃焼が可能になるとしている[71-73]．同様に

単体で 42 wt%の酸素を含有するジメトキシメタン（DMM: Dimethoxy Methane）を用い

ても多量 EGR 下かつ量論比でも無煙運転が可能であることを確認するとともに，可視
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化エンジンを用いて二色法により燃料の酸素含有割合に応じて輝炎の減少と黒煙の排

出特性がよく一致することを示している[74-77]．なお，DMM は後に述べるカーボンニュ

ートラルの観点から注目されているオキシメチレンエーテル（OME: Oxymethylene 

Dimethyl Ether）の一種（OME1）である． 

このように高含酸素燃料は，高 EGR・高当量比下においても無煙運転が可能である

ことから，DPF および SCR といった高コストの後処理装置が不要になるのみならず，

高 EGR化による冷却損失低減に伴う熱効率向上が期待できる． 

 

図 1.13 燃料の酸素含有率に対する黒煙濃度[70] 

 

一方，千田[78-82]らは CHEMKIN による素反応計算を用いて含酸素燃料による燃料混

合気組成が PAH 生成に及ぼす影響を検討している．それによると燃料の酸素含有率の

増加に伴うスート生成抑制は，高温酸化熱分解反応により生成される低級不飽和炭化

水素の生成率低減に起因して分子成長反応により生成される PAH 生成濃度の大幅な減

少に起因するものであるとするとともに，含酸素燃料の分子構造が黒煙抑制効果に影

響を及ぼす可能性を示唆している．それに対し宮本[83]らは，含酸素燃料の分子構造が
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黒煙抑制効果に与える影響を調査するため，C-C結合を有しない DMEと C-C結合を有

する DME の異性体であるエタノールについて化学反応論解析を行い，C-C 結合が存在

すると脱水素反応が先行してエチレンが生成し，そのエチレンから PAH が生成される

ことが示され，含酸素燃料でも C-C 結合が少ないエーテル類は同一酸素含有率におい

てもスート抑制効果が強くなることを示唆している． 

最近では，再生可能エネルギーであるサスティナブルな電力から生成した水素と，

工場排気あるいは大気から回収した二酸化炭素をもとに製造される合成燃料（e-fuel）

として，オキシメチレンエーテル（OME: Oxymethylene Dimethyl Ether），ジメチルカー

ボネート，およびオクタノールなどが注目を集めている．これらは，再生可能エネル

ギーの中・長期的な貯蔵手段としてのみならず，含酸素燃料としてその特長を生かし

た燃焼改善が期待できる．とくに OMEは軽油と同様の着火性を有しており， OMEnは

H3C-O(CH2-O)n-CH3O の構造で直接的な C-C 結合がなく，酸素含有率が高いことから顕

著なスート抑制効果が期待できる．その中で，OME1 は先に述べたジメトキシメタン

（DMM: Dimethoxy Methane）であり，その優れたディーゼル燃焼特性は以前から実証

されている[74, 75]．さらに n = 3, 4, 5 の OMEnの混合物 OME3-5は常温・常圧で液体であ

り，ディーゼル燃料に近い沸点であることから取り扱いの面で優位性が高いと考えら

れており，OME をディーゼルエンジンに適用した例が欧州を中心に報告されている[84-

98]．Holzer[84]ら，Dworschak[85]ら，および Iannuzzi[86]らは，単気筒ディーゼルエンジン

を用いて，軽油に OMEを混合した際の排気特性およびエンジン性能に与える影響につ

いて検討を行っており，OME の適用によりスートが大幅に低減すること，燃焼速度の

上昇によって燃焼期間が短縮して効率が改善すること，さらにOME2からOME5へと鎖

の結合長さを増加させた場合には，燃焼速度が遅くなって効率が悪化する傾向がある

[85]ことなどを報告している．一方，Philipp[87]ら， Asad[88]ら，Pellegirin[89,90]らは，乗用

車用の多気筒ディーゼルエンジンに OME混合燃料を適用し，軽油に比べて黒煙の排出

量が減少することを報告している．熱効率は OME 混合割合が 10 %程度では軽油と大

差ないが，OME 混合割合が増加すると発熱量の低下に伴って噴射期間が増大するため，

結果的に熱効率が低下することを指摘している[90,91]． 

Pastor[92]らは，可視化単筒エンジンにおいて軽油と OME を 10~30 %混合した燃料を
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用いた実験を行い，OME 混合割合の増加に応じて輝炎の減少と黒煙の低減が一致して

いること，佐々木[93]らは定容燃焼容器内で，OME3-4 を主成分とする燃料の単噴霧火炎

観察を行い，OME3-4 100 %ではほとんど輝炎が生じないことをそれぞれ報告している． 

OME はエネルギー密度が軽油と異なることにより，従来の軽油に適合したシステムで

はエンジン性能が十分に発揮されないため，Pöllmann[94]らは，単気筒エンジンを使用

し，噴射弁，EGR 率，噴射圧，およびミラーサイクルの最適化により，NOx を軽油に

比べて三分の二にしつつ，熱効率を 5 %改善できることを報告している． 

OME はその性状から軽油同等の扱いが可能であり，現行エンジンシステムに代替燃

料として適用することを視野に入れ，噴射系諸元の噴霧への影響[99-101]や DPF，SCR と

いった後処理装置への影響[102-104]，さらにはゴム部品に対する影響[105]を調査した例も

報告されている．このように，OME が量産されれば，ディーゼル燃料の代替燃料とし

て既存エンジンへの適用も視野に入れた，低エミッション・高効率，さらにカーボン

ニュートラルなディーゼルエンジンの運転の実現が大きく期待できる． 

一方，ディーゼルエンジンの高負荷運転時では，燃料噴射終了後の後燃えが長くな

り，等容度が低下して熱効率が低下することが課題になっているのに対し，含酸素燃

料などの燃焼特性に優れた燃料の適用による後燃えの低減が期待できる．ディーゼル

エンジンの高負荷運転時の後燃えには諸説があり，後燃えの機構を明らかにするため，

定容燃焼器[106-112]，急速圧縮膨張装置（RCEM: Rapid Compression and Expansion Machine）

[113,114]，および筒内可視化エンジン[115-118]を用いて，噴霧火炎の輝炎および紫外自発光

の同時撮影により噴霧火炎の可視化が試みられている．その中で近藤[119]らは，後燃え

は噴霧中心部の過濃混合気が噴射終了後に噴霧先端付近へ移動滞留することによって

過濃混合気が蓄積することが主要因であり，その低減には燃料噴霧内部の低当量比化

が必要であることを示唆している．軽油のディーゼル噴霧火炎において乱流混合が盛

んな領域は，噴霧外縁付近の燃焼領域よりも内側にあるのに対し，燃焼領域を噴霧内

側の強い乱流混合領域に移行させることができれば燃焼領域の混合が促進されて後燃

えが低減できる可能性がある．噴霧内部の低当量比化により燃焼領域を噴霧内側に移

動するためには，理論空燃比の小さい含酸素燃料を用いて噴霧内当量比を低下させる

のが有効であると考えられる．佐々木[93]らは，定容燃焼器内における軽油－OME 混合
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燃料のディーゼル噴霧燃焼において，OME の混合割合を増加すると噴霧面積が増大す

ることから，噴霧内当量比が低下していることを示唆している．さらに，田中[120]らは

定容燃焼器と数値シミュレーションにより軽油と OME の噴霧特性を解析しており，

OMEは理論空燃比が小さいため，噴霧内当量比が低下することを報告している． 

1.2.4 本研究の目的 

含酸素燃料はディーゼルエンジンの超低エミッション・高効率化に対する高いポテ

ンシャルを有しており，排気後処理系の簡素化が期待できるのみならず，最近では水

素と二酸化炭素から合成できる e-fuelとしてカーボンニュートラルの観点からも非常に

有望視されている．それに対し，含酸素燃料は理論空燃比が小さいため，噴霧内当量

比が低下すること，あるいは燃焼速度が速いことによる燃焼期間の短縮が熱効率改善

をもたらすことなどの研究報告はあるが，これらの現象を燃料の酸素含有率に着目し

て火炎噴霧構造面から体系的に解明した事例は少ない． 

そこで本研究では，燃料の酸素含有率がディーゼルエンジン噴霧火炎構造に与える

影響を解析するとともに，実際のディーゼルエンジンにおける燃焼特性に与える影響

を体系的に示すことを目的とした．具体的には，通常の軽油と着火性が同等になるよ

うに，60 vol%のジエチレングリコールジメチルエーテル（DGM）と 40 vol%のジメチ

ルカーボネート（DMC）を調合した混合燃料をベース含酸素燃料とし，さらにそのベ

ース含酸素燃料を軽油に 0 ~ 100 %混合することによって燃料の酸素含有率を 0 ~ 43 

mass%の範囲で変化させた．その混合含酸素燃料を用いて，ディーゼル燃焼における

燃料の酸素含有率が噴霧火炎構造および燃焼特性に与える影響について，定容燃焼容

器および単筒ディーゼルエンジン実機を用いて系統的に実験的検討を行った．さらに

定容燃焼容器およびエンジン実機の双方にける噴霧火炎構造および燃焼特性について，

三次元 CFD解析を行って各現象の解明を試みた． 

1.3 本論文の構成 

本論文は全 5章から構成されており，その概要は以下の通りである． 

第 1 章は序論であり，内燃機関を取り巻く社会的背景を述べた上で，ディーゼル燃

焼の課題とこれまでの改善の試みについて記述している．その中で含酸素燃料のディ

ーゼルエンジンへの適用に関する研究動向について詳述し，本研究の目的および本論
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文の構成を説明している． 

第 2 章では，本研究に用いた実験装置および実験方法，供試燃料の性状と調合，計

測・解析手法，三次元 CFD解析手法について詳述している． 

第 3 章では，定容燃焼容器を用いて燃料の酸素含有率がディーゼル噴霧燃焼の熱発

生特性および噴霧火炎構造に与える影響を系統的に調査した結果について述べている．

通常の軽油と着火性が同等となるように調合したベース含酸素燃料（DGM-DMC 混合

燃料）をさらに軽油と混合することによって同等の着火性で酸素含有率が 0 から 43 

mass%の範囲となる数種類の酸素含有率を有する燃料を用いて検討を行っている．さ

らに 噴霧火炎構造に対する三次元 CFD解析を行って各現象の解明を試みている． 

第 4章では，第 3章で用いたものと同一の燃料をディーゼルエンジン実機に適用し，

燃料の酸素含有率が熱発生特性，熱効率，および排気性能に与える影響について系統

的に調査した結果について述べている．さらに，含酸素燃料の低位発熱量の低下に対

応するため，噴孔径を拡大したノズルによる改善効果を検討するとともに，含酸素燃

料適用時の冷却損失増加の要因について三次元 CFD解析によって解明を試みている． 

第 5章は結論であり，本研究で得られた成果を総括している． 
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第2章 実験装置および方法 

2.1 定容燃焼容器 

定容燃焼容器内に形成した高温・高圧雰囲気場にディーゼル噴霧燃焼を再現し，容

器内圧力経過から求めた熱発生率により燃焼特性を解析するとともに，火炎画像およ

び OH ラジカル自発光画像を高速度撮影した．図 2.1 に実験システムの概略を示す．本

システムは，定容燃焼容器，燃料噴射装置，点火装置，計測装置，およびそれらの制

御装置から構成されている．高温・高圧雰囲気は，定容燃焼容器内にエチレン（C2H4），

酸素（O2），窒素（N2）からなる予混合気を充填し，その予混合気を火花点火で燃焼さ

せることで形成した．定容容器壁面からの冷却損失により容器内圧力が所定の値まで

低下した時点で間欠燃料噴射を行ってディーゼル噴霧燃焼を模擬した．エチレン予混

合気は酸素過剰とし，完全燃焼したと仮定して残留する酸素濃度を噴霧燃焼時の酸素

濃度とした． 

 

図 2.1 定容燃焼容器の実験システム 
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図 2.2 に定容燃焼容器の外観を，図 2.3 に定容燃焼容器の断面図を示す．容器は鋼製

で，燃焼室は内径85 mm，厚さ 40 mm，容積 227 cm3の円筒形である．容器には，エ

チレン，酸素，窒素の充填，燃焼ガスの排気を行うためのバルブ類，容器内ガスを均

一にするための攪拌ファン，予混合気を点火するための点火プラグ，および燃料噴射

用のインジェクター（デンソー製 G3P，下向き単噴孔，噴孔径 0.115 mm）が取り付け

られている．排気バルブは電磁弁（Swagelok 製 SS-43GF4-31C）を用いて遠隔操作が可

能であり，さらに容器内圧力が過大になった際に作動する圧力リリーフバルブ

（Swagelok 製 SS-4R3A）を備えている．火炎および化学種自発光の撮影時には，容器

片側に厚さ 45 mmの石英ガラスを装着した． 

 

 

図 2.2 定容燃焼容器の外観 
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図 2.3 定容燃焼容器の断面図 

 

2.1.1 吸排気系 

予混合燃焼用のガスは，容器内を窒素で十分にパージした後，大気圧からエチレン，

酸素，窒素の順に充填した．エチレンは吸気側に設けたデジタル圧力計（長野計器製

GC04，計測レンジ-0.1~0.5 MPa，計測精度 1 kPa）を，酸素および窒素は吸気側に設け

たブルドン管圧力計（計測レンジ 0~2.5 MPa，計測精度 10 kPa）を用いて計測し，各成

分の充填量を求めた． 

2.1.2 点火系 

2.1.1 項で述べた定容燃焼容器内に充填された混合ガスは，点火プラグにより火花点

火を行った．点火は，AC100V を整流した DC12V 電圧をイグナイターに供給し，イグ

ナイターにより電圧を昇圧して点火プラグに供給することによって行った．点火時期

は Compact RIO（National Instruments製 cRIO-9066）から送信される TTL信号を起点と

することにより設定した． 

2.1.3 燃料噴射装置 
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ールディーゼル燃料噴射システムを用いた．図 2.4に燃料噴射系システムの概略を示す．

燃料高圧ポンプはモーターによって駆動され，コモンレールに取り付けられた燃料圧

力センサーによって設定した燃料圧力になるように，レギュレーターバルブを制御す

ることによって行われる．コモンレールの燃料圧力を燃料噴射圧力とみなした．なお，

インジェクターの燃料噴射制御は，2.1.4項にて後述する制御系によって行われる． 

 

 

図 2.4 燃料噴射装置の概略 

 

2.1.4 燃料噴射制御系 
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ラに撮影開始指示用の TTL 信号も出力して画像を撮影した．なお，燃料噴射開始指示

用の TTL 信号が入力されてから実際に燃料噴射が開始するまでに時間応答遅れが存在

するが，あらかじめ実測した燃料噴射率によって補正した．なお，燃料噴射率は 2.5.1

項に後述するモーメンタム法によって測定した．燃料噴射期間は TTL 信号の立ち上が

りから立下りの時間間隔を変更することで任意に設定可能である． 

 

 

図 2.5 定容燃焼容器の圧力履歴と制御用 TTL信号 
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ってサンプリング周期 10 µsで取得し，その圧力データから熱発生率を算出した．間欠

噴霧燃焼による圧力履歴の算出方法は Appendix Aに，熱発生率の算出方法は 2.3.2項に

示している． 

間欠噴霧燃焼の高温酸化反応過程では，307 nm 付近の波長に OH ラジカルの化学発

光が観察されることが知られている．図 2.6に間欠噴霧燃焼火炎撮影時の光学系の概略

を示す．本実験では，透過中心波長 310 nm，半値幅 10 nm のバンドパスフィルター

（朝日分光製UZ0310）を介して，イメージインテンシファイア（NAC製UVi）および

カメラレンズ（Nikon製UV-Nikkor105mm）を取り付けた高速度ビデオカメラ（NAC製

MEMRECAM GX-8F）を用いて，OH ラジカル発光を中心とする波長 310 nm の紫外光

の撮影を行った．撮影時のカメラおよびイメージインテンシファイアの設定は第 3 章

で詳述する． 

 

 

図 2.6 間欠噴霧燃焼火炎撮影時の光学系の概略 
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2.1.6 セットオフ長，火炎先端到達距離，および火炎面積の定義 

OH ラジカルの紫外自発光画像におけるピクセルの輝度値の閾値を 60 として火炎の

有無を判別し，セットオフ長，火炎先端到達距離，および火炎面積を求めた．その定

義を図 2.7に示す．セットオフ長は噴射ノズルから火炎最上部までの長さ，火炎先端到

達距離は噴射ノズルから火炎最下部までの長さとし，火炎面積は閾値を超えたピクセ

ルの総数から求めた． 

 

図 2.7 セットオフ長，火炎先端到達距離，および火炎面積の定義 

 

2.1.7 シャドウグラフ 

高温・高圧の雰囲気場において噴霧の可視化を行うため，シャドウグラフ撮影を行

った．図 2.8に実験装置の概略を示す．本実験では，光源としてレーザーを使用し，二

つの片凸レンズで拡大した平行線を容器内に照射し，再び片凸レンズにより集光して

カメラのレンズ上に結像した．撮影にはハイスピードカメラを使用し，撮影速度は

20000 fpsとした．なお，噴射系は紫外自発光画像撮影時と同一とした． 
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図 2.8 シャドウグラフの光学系 

 

2.2 供試機関 

本研究では，ボア mm，ストローク 96.9 mm，行程容積 550 cm3の実験用単気筒・

水冷・直噴式ディーゼルエンジンを用いた．噴射系としてコモンレールシステム（デ

ンソー製 G4P，最大燃料噴射圧力 250 MPa）を有しており，外部駆動のスーパーチャ

ージャーによる過給および低圧ループ・クールド EGR が可能である．図 2.9 にエンジ

ン実験システムの概略を，図 2.10 に供試機関の外観を，表 2.1 に供試機関の主要諸元

を示す．燃焼室は図 2.11 に燃焼室形状を示すリエントラント型であり，圧縮比は 16.3

となっている． 
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図 2.9 エンジン実験システム 

 

 

図 2.10 供試機関の外観 
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表 2.1 供試機関の主要諸元 

Engine type DI single cylinder 

Bore and stroke  85 mm × 96.9 mm 

Displacement 550 cm3 

Fuel injection system 
Common rail system  

(Maximum pressure 250MPa) 

Air-charging system Intercooled, Supercharged 

EGR system Low pressure, cooled 

Combustion chamber type Re-entrant 

Compression ratio 16.3 

Nozzle specification  0.109 mm × 10 holes, 155°included angle 

 

 

図 2.11 燃焼室形状 

 

2.2.1 燃料噴射装置 

図 2.12 に燃料噴射システムの概略を示す．燃料サプライポンプは外部モーターによ

って駆動した．コモンレール内の燃料圧力は，コモンレールに取り付けられた圧力セ

ンサーによって検出され，コモンレールに取り付けられた圧力制御弁によって目標燃

料圧力になるように制御されるが，この圧力を燃料噴射圧力とみなした．燃料噴射圧

力および燃料噴射時期は，実験用コモンレールディーゼル燃料噴射システム（FC 

design 製 Fi-CMR）を用いて設定した．燃料噴射時期は，供試機関のクランク軸に接続

 52

 56

1
4

.5

Re-entrant

Compression ratio: 16.3
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された光電式角度検出器（ローターリーエンコーダー，多摩川精機製 ISP38-720T-5）

から出力される 0.5ºCA 毎のパルス信号（クロック信号）および 360ºCA 毎のパルス信

号（トリガー信号）から燃料噴射システムによって演算され，EDU に噴射信号を出力

することによってインジェクターを作動させた．噴射時期，噴射期間，および噴射回

数は，それぞれ独立して設定可能である． 

 

 

 

図 2.12 燃料噴射システムの概略 

 

2.2.2 機関性能の測定 

(1) 機関のモータリングと動力の吸収および負荷 

機関の始動，モータリング，および動力の吸収は，直流電気動力計と渦流式電気動

力計を電磁クラッチにより連結したタンデム型動力計（精電舎製 SB-22769）を用いて

行った． 
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(2) 機関回転速度 

機関回転速度は動力計によって制御するとともに，クランク軸に接続された光電式角

度検出器（ISP38-720T-5）から出力される 360ºCA 毎のパルス信号を燃焼解析装置 （小野測

器製 DS-3000） に入力して解析ソフトウェアで変換・記録した． 

(3) 吸入空気量 

吸入空気量は，吸気脈動を軽減させるために両端にゴム膜を張ったサージタンクを吸気管

上流に設け，その入口に取り付けた丸形ノズル（直径37.8 mm，流量係数 0.82）前後の差圧

をデジタルマノメータ（司測研製 PE-33-D）で測定して体積流量を求めた．図 2.13に吸気サー

ジタンクと丸形ノズルの外観を示す． 

 

図 2.13 吸気サージタンク及び丸形ノズル 

(4) 燃料消費量 

燃料消費量は，4-ラジアルピストンタイプ高精度微小流量計（東洋コントロールズ製

MODEL P213MS13NA/ P11N/0）を用いて測定した．燃料高圧ポンプ，コモンレール，および

インジェクターからの戻り燃料は，水冷クーラーで冷却して燃料流量計の後流に還流した． 

(5) 燃料噴射率および噴射時間遅れ 

燃料噴射率は，2.5.2 項に後述するボッシュ長管法により測定した．その際，Fi-CMR からの

燃料噴射指示信号入力をもとに，噴射率波形から実際にインジェクターが燃料を噴射するま

での時間遅れを求めて燃料噴射時期を補正した． 

(6) 吸気温度 

吸気温度は，シリンダヘッド吸気管接続フランジ部より約 50 mm 上流に K 型熱電対

を設置し，出力信号を温度指示調整器（オムロン製E5CN）に入力して測定した．吸気
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温度の調整は，インタークーラーおよびその下流に設けた板フランジヒーター（日本

ヒーター製 PLA5-3225G）を用いて行った． 

(7) 吸気圧力 

吸気圧力は，シリンダヘッド吸気管接続フランジ部より約 30 mm 上流にピエゾ式圧力ピ

ックアップ（KISTLER 製 S103A054-130）を設置して測定した．出力信号はチャージアンプ

（KISTLER 製 5011A）により変換・増幅して電圧信号とし，燃焼解析装置（小野測器製 DS-

0328）に入力して解析ソフトウェア上で圧力に換算した．吸気管内では圧力脈動が生じている

ため，本実験では上死点前 190ºCAから上死点前 150ºCAの間の最高圧力値を吸気圧力とし

た． 

(8) 吸気酸素濃度 

EGR 時の吸気酸素濃度は，シリンダヘッド吸気管接続フランジ部より約 90 mm 上流

の吸気管から吸入ガスを採取し，磁気圧方式酸素濃度計（SHIMADZU 製 PORTABLE 

OXYGEN TESTER POT-101）を用いて測定した．分析計のゼロ点補正には高純度 N2ガ

ス（純度 99.995 %）を，スパン調整には大気を用いた． 

(9) 排気温度 

排気温度は，シリンダヘッド排気管接続フランジ部より約 40 mm 下流に K 型熱電対

を設置し，出力信号を温度指示調節器（オムロン製 E5CN）に入力して測定した． 

(10) 排気圧力 

排気圧力は，シリンダヘッド排気管接続フランジ部より約 40 mm 下流に設置したブ

ルドン管式圧力計により測定した．排気圧力は，フランジ部より約 2000 mm 下流に設

けたバタフライバルブ（巴バルブ製 337Y-4I）を電動アクチュエーター（巴バルブ製

NewELMY <4I> 2型）によって設定した． 

(11) 冷却水温度 

冷却水温度は，冷却水経路にリザーバータンクを設置して冷却水を循環させ，その

流入口・流出口それぞれに設けた K 型熱電対により測定した．その際，冷却水温度は，

ヒーターおよび電磁弁の開閉によってリザーバータンク内ラジエーターへの冷水の供

給量を制御することにより一定に保った． 
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(12) 潤滑油温度および潤滑油圧力 

潤滑油温度は，機関外部に設置した潤滑油タンク内および潤滑油フィルター上部の

二ヵ所に K型熱電対を設置し，潤滑油タンク内からの出力信号を Fine温度調節器 （東

京硝子器械製 FHP-201）に，潤滑油フィルターからの出力信号を温度指示調節器（オ

ムロン製E5CN）に入力して測定した．潤滑油温度の調整は，電磁弁の開閉によって潤

滑油フィルタークーラーへの冷却水の供給量を制御することにより一定に保った．潤

滑油圧力は，潤滑油ポンプ出口に設置したブルドン管式圧力計を用いて測定した． 

2.2.3 排気成分と濃度の測定 

排気は，シリンダヘッド排気管接続フランジ部から約 1200 mm 下流に容量 24 L のミキ

シングチャンバーを設置して均一化した後，約 1000 mm 下流の排気管からサンプリングプロ

ーブにより採取した．図 2.14 にミキシングチャンバーの外観を示す．排気中の全炭化水素

（THC），窒素酸化物（NOx），一酸化炭素（CO），および二酸化炭素（CO2）の測定は，図 2.15

に示す自動車排気測定装置（堀場製作所製 MEXA-1600DEGR），排気吐煙濃度は，図

2.16に示すフィルター式スモークメーター（AVL製 Smoke Meter 415SE）を用いて行っ

た． 

 

 

図 2.14 排気ミキシングチャンバー 
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図 2.15 排気測定装置（堀場製 MEXA-1600DEGR） 

 

 

図 2.16 フィルター式スモークメーター（AVL製 Smoke Meter 415SE） 
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(1) 全炭化水素濃度（THC）の測定 

全炭化水素（THC: Total Hydro Carbon）濃度の測定には，水素炎イオン化分析計

（FIA: Flame Ionization Analyzer，堀場製 FCA-266）を用いた．ゼロ点補正には N2高純度

ガス（純度 99.99 vol%以上）を，スパン校正は C3H8標準ガス（1500 ppm） を用いてそれぞれ行

った． 

(2) 窒素酸化物（NOx）濃度の測定 

NOx濃度の測定には，化学発光式分析計（CL: Chemiluminescent Analyzer，堀場製 FCA-

266) を用いた．分析計のゼロ点補正は N2高純度ガス（純度 99.99vol%以上）を，スパン校正

は NO標準ガス（930 ppm）を用いてそれぞれ行った． 

(3) 一酸化炭素（CO）および二酸化炭素（CO2）濃度の測定 

CO および CO2濃度の測定には，非分散赤外線分析計（NDIR: Non-dispersive Infrared 

Analyzer)（堀場製 AIA-260）を用いた．分析計のゼロ点補正は N2 高純度ガス（純度

99.99 vol%以上）を，COのスパン校正は CO標準ガス（585 ppm），CO2のスパン校正に

は CO2標準ガス （ 9.45 %）を用いてそれぞれ行った． 

(4) 排気酸素（O2）濃度の測定 

排気酸素濃度の測定は，磁気圧方式酸素濃度計磁気圧方式（MPD: Magnetic Pressure 

Detection）（HORIBA IMA-260）により測定した．分析計のゼロ点補正には高純度 N2ガ

スを，スパン校正には大気を用いた． 

(5) 排気吐煙濃度の測定 

排気吐煙濃度の測定は，フィルター式スモークメーター（AVL 製 415SE）を用いた．

本計測器は，サンプルした一定容積の排気ガスを専用フィルター濾紙に通過させ，そ

の濾紙の光の反射率から黒化度を測定することによって，フィルタースモークナンバ

ー（FSN: Filter Smoke Number) を求めるものである． 

 

2.3 指圧線図の解析 

2.3.1 筒内圧力の計測 

筒内圧力は，エンジンのシリンダヘッドに取り付けたピエゾ式圧力ピックアップ

（KISTLER製 6052C）の出力信号をチャージアンプ（KISTLER製 5011）を介して電圧
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に変換・増幅した信号を燃焼解析装置（小野測器製DS-0328）に入力・A/D変換し，解

析ソフトウェア上で圧力に変換した．図 2.17 に供試機関の筒内圧力計測システムを示

す．クランク角度信号には，クランク軸に接続された光電式角度検出器（多摩川精機

製，ISP38-720T-5）からの 0.5ºCA 毎のパルス信号（クロック信号）および 360ºCA 毎

のパルス信号（トリガー信号）を用いた．燃焼解析装置では，測定開始操作後，光電

式角度検出器のパルス信号を起点として筒内圧力の測定を開始し，クロック信号毎に

筒内圧力を A/D 変換して記録処理している．その際，燃焼解析装置の逓倍機能によっ

て，最小 0.1ºCA 刻みで筒内圧力を記録することが可能であるが，本実験では逓倍機能

の設定を 0.2ºCA とした．これによりクランク軸 1 回転に 1800 点の筒内圧力データを

取得し，1回の測定で 200サイクル分のデータを燃焼解析装置で記録して指圧線図解析

を行った． 

2.3.2 熱発生率の算出[121,122] 

熱発生率の算出方法を示す．エンジン筒内の作動ガスを反完全ガスと仮定して，熱

力学第一法則を適用すると，式（2.1）が得られる． 

      d𝑄 = d𝑈 + 𝑃d𝑉 = 𝑚𝐶𝑣d𝑇 + 𝑃d𝑉 (2.1) 

Q:  筒内への入熱量 [J] 

U:  作動ガスの内部エネルギー [J] 

P:  筒内圧力 [Pa] 

V:  筒内体積 [m3] 

m:  筒内ガスの質量 [kg] 

Cv:  筒内ガスの定容比熱 [J/(kg･K)] 

T:  筒内ガス平均温度 [K] 

 

ここで，マイヤーの関係式より Cvについて式（2.2）が得られる． 

𝐶𝑣 =
𝑅

𝜅 − 1
 (2.2) 

R:  ガス定数 [J/(kg･K)] 

κ:  筒内ガスの比熱比 [-] 
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さらに，気体の状態方程式 PV = mRTより，式（2.3）が得られる． 

      d𝑇 =
𝑃d𝑉 + 𝑉d𝑃

𝑚𝑅
 (2.3) 

 

式（2.1）に式（2.2），式（2.3）を代入して整理すると式（2.4）が得られる． 

      d𝑄 =
1

𝜅 − 1
(𝑉d𝑃 + 𝜅𝑃d𝑉) (2.4) 

 

壁面への熱損失を含んだ真の熱発生率は式（2.5）で与えられる． 

      
d𝑄

d𝜃
=

1

𝜅 − 1
(𝑉

d𝑃

d𝜃
+ 𝜅𝑃

d𝑉

d𝜃
) +

d𝑄loss

d𝜃
 (2.5) 

θ:  クランク角度 [°CA] 

Qloss:  壁面への熱損失 [J] 

 

定容燃焼容器において，壁面への熱損失を含まない見かけの熱発生率は，定容燃焼

容器では容積一定のため，式（2.5）中の容積変化率を 0として，式（2.6）で与えられ

る． 

      
d𝑄

dt
=

𝑉

𝜅 − 1

d𝑃

dt
 (2.6) 

t:  時間 [s] 

 

なお，エンジン実験における熱発生率の詳細な算出法は Appendix Bに示している． 

2.3.3 発熱の等容度の算出 

サイクルの熱効率はピストンが上死点に位置する時に発熱が瞬間的に生じた場合に

最大となり，それ以外のクランク角度で発熱が生じれば熱効率は低下する．発熱の等

容度は任意のクランク角度で発熱が生じた場合の仕事と理論オットーサイクルによる

仕事との比として定義することができ，発熱に対する熱効率上の有利性を示す重要な

因子の一つである． 

図示熱効率 ηiと発熱の等容度 ηglhとの間には冷却損失がないと仮定すれば，近似的
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に式（2.7）の関係が成り立つ． 

      𝜂i = 𝜂u𝜂th𝜂glh (2.7) 

ηth:  オットーサイクルの理論熱効率 [-] 

ηu:  燃焼効率 [-] 

 

なお，オットーサイクルの理論熱効率は，式（2.8）で与えられる． 

      𝜂th = 1 −
1

𝜀𝜅−1 
 (2.8) 

ε:  圧縮比 [-] 

 

以下に，等容度の算出方法を述べる． 

図 2.16に示すように，指圧線図を二本の断熱線と等容線で囲まれた多数の微小オッ

トーサイクルに分割すると，その微小サイクルの熱効率 ηth_θは，式（2.9）で与えられ

る． 

      𝜂th_𝜃 = 1 −
1

𝜀𝜃
𝜅−1 

 (2.9) 

εθ:  微小オットーサイクルの圧縮比 [-] 

 

図 2.17 任意サイクルの微小等容サイクルへの分割 
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ここで，微小オットーサイクルの圧縮比 εθは，式（2.10）で与えられる． 

      𝜀𝜃 =
𝑉1

𝑉𝜃
 (2.10) 

V1:  下死点での筒内容積 [m3] 

Vθ:  発熱時の筒内容積 [m3] 

 

見かけの熱発生率を dQ/dθとすれば，微小オットーサイクルから取り出される仕事 Weは，

式（2.11）で与えられる． 

      𝑊e = ∮ 𝜂th_𝜃

d𝑄

d𝜃
d𝜃 (2.11) 

 

発熱の等容度 ηglhは，式（2.11）による微小オットーサイクルの仕事Weとオットーサイクルから

取り出される理論仕事 ηth･Qとの比として，式（2.12）のように与えられる． 

      𝜂glh =
𝑊e

𝜂th𝑄
=

1

𝜂th𝑄
∮ 𝜂th_𝜃

d𝑄

d𝜃
d𝜃 (2.12) 

 

ここで，Qは式（2.13）で求められる． 

      𝑄 = ∮
d𝑄

d𝜃
d𝜃 (2.13) 

 

本研究では式（2.12）および式（2.13）に示される積分を行うことによって各値を求めた．数値積

分としては，前進 Gregory – Newton補間公式の四項をとり，四点の区間の中央二点間で積分す

ることにより得られる式（2.14）を用いた． 

      𝑄 = ∑
ℎ

24
{− (

d𝑄

d𝜃
)

𝑖−1
+ 13 (

d𝑄

d𝜃
)

𝑖
+ 13 (

d𝑄

d𝜃
)

𝑖+1
− (

d𝑄

d𝜃
)

𝑖+2
} (2.14) 

h:  データ間隔 [°CA] 

 

したがって，発熱の等容度 ηglhは，式（2.15）で求められる． 
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      𝜂glh =
1

𝜂th𝑄
∑

ℎ

24
{− (𝜂th𝜃

d𝑄

d𝜃
)

𝑖−1

+ 13 (𝜂th_𝜃

d𝑄

d𝜃
)

𝑖
+ 13 (𝜂th_𝜃

d𝑄

d𝜃
)

𝑖+1

− (𝜂th_𝜃

d𝑄

d𝜃
)

𝑖+2
} 

(2.15) 

 

2.3.4 図示平均有効圧力，そのサイクル変動率，および図示熱効率の算出 

機関の図示仕事はインジケーター線図より得られる P-V 線図の面積であり，積分範囲によっ

てグロスの図示仕事Wi_g，ネットの図示仕事Wi_n，およびポンピング仕事Wpが算出される． 

      𝑊i_g = ∫ 𝑃𝑖 (ℎ
𝑑𝑉

𝑑𝜃
)

𝑖

EVO

IVC

 (2.16) 

      𝑊i_n = ∮ 𝑃i (ℎ
𝑑𝑉

𝑑𝜃
)

𝑖
 (2.17) 

      𝑊p = ∫ 𝑃𝑖 (ℎ
𝑑𝑉

𝑑𝜃
)

𝑖

IVC

EVO

 (2.18) 

EVO: 排気開弁時期 (Exhaust Gas Open) 

IVC: 吸気閉弁時期 (Intake Gas Close) 

 

グロスの図示平均有効圧力 GMEP（Gross indicated Mean Effective Pressure），ネットの図示平

均有効圧力 IMEP（Indicated Mean Effective Pressure），およびポンピング平均有効圧力 PMEP 

（Pumping indicated Mean Effective Pressure） は，式（2.19），式（2.20），式（2.21）で，それぞれ与

えられる． 

      𝐺𝑀𝐸𝑃 =
𝑊𝑖_𝑔

𝑉ℎ
 (2.19) 

      𝐼𝑀𝐸𝑃 =
𝑊𝑖_𝑛

𝑉ℎ
 (2.20) 

      𝑃𝑀𝐸𝑃 =
𝑊𝑝

𝑉ℎ
 (2.21) 

Vh:  行程容積 [m3] 
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グロスの図示熱効率ηi_g，ネットの図示熱効率ηi_n，およびポンプ損失pは，それぞれ式（2.22），

式（2.23），および式（2.24）によって与えられる． 

      𝜂i_g =
𝑊i_g

𝑄𝑓
 (2.22) 

      𝜂i_n =
𝑊i_n

𝑄𝑓
 (2.23) 

      𝜙p =
𝑊p

𝑄𝑓
 (2.24) 

Qf:  1サイクルあたりの投入燃料熱量 [J/cycle] 

 

サイクル変動の指標である IMEPの変動率 COVは，式（2.25）で与えられる． 

      COV =
√𝜎2

𝑃mi
̅̅ ̅̅

 (2.25) 

𝑃mi
̅̅ ̅̅ :  IMEPの平均値 [Pa] 

σ2:  IMEPの分散 [Pa2] 

 

ここで，Nサイクルの IMEPの平均値𝑃mi
̅̅ ̅̅ および標準偏差 σは，式（2.26），式（2.27）で，それ

ぞれ求められる． 

      𝑃mi
̅̅ ̅̅ =

1

𝑁
∑ 𝑃mi_𝑖

𝑁

𝑖=1

 (2.26) 

      𝜎 = √
1

𝑁
∑(𝑃mi_𝑖 − 𝑃mi

̅̅ ̅̅ )
2

𝑁

𝑖=1

 (2.27) 

 

2.4 熱効率関連因子（燃焼効率，排気損失，およびその他の損失） の算出 

2.4.1 燃焼効率および未燃損失の算出 

燃焼効率 ηuは測定した排出ガス組成をもとに算出した．燃焼により生じた排出ガス中に含ま

れる COおよび THCが有する熱量 Qexは，COの発熱量を 283 kJ/mol，THCの発熱量を供試燃

料の低位発熱量 Hu として式（2.28）で与えられる．なお，THC の成分は供試燃料と同一成分で

あると仮定した． 
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      𝑄ex = 1000𝑛f𝐶f(283𝑒 + 𝐻u𝑐) (2.28) 

e:  投入燃料中の炭素 1 mol が燃焼した際に生じる排出ガス中の一酸化炭素

モル数 [mol] 

c:  投入燃料中の炭素 1 mol が燃焼した際に生じる排出ガス中の未燃炭化水

素モル数 [mol] 

 

ここで，投入燃料中の炭素 1 molが燃焼した際に生じる排出ガス中の一酸化炭素および未燃

炭化水素モル数 e, cは，式（2.29），式（2.30）で，それぞれ求められる． 

      𝑒 = 𝑛ex_d

𝐶𝑂ex

100
] (2.29) 

      𝑐 =
𝑛ex_d𝑇𝐻𝐶ex

106 ∙ 𝐶fuel_mol
 (2.30) 

nex_d:  投入燃料中の炭素 1 mol が燃焼した際に生じる乾き燃焼ガスのモル数 

[mol] 

 

なお，nex_dの計算方法はAppendix Bに示す．したがって，燃焼効率 ηuは式（2.31）で与えられ

る． 

      𝜂u = 1 −
𝑄ex

𝑄f
 (2.31) 

 

未燃損失uは燃焼効率 ηuを用いて式（2.32）で与えられる．  

      𝜙u = 1 − 𝜂u (2.32) 

 

2.4.2 冷却損失の算出[123] 

冷却損失cは，図示熱効率，理論熱効率，発熱の等容度，および未燃損失から等容度法に

より式（2.33）より算出した． 
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      𝜂𝑖 = 𝜂𝑡ℎ ∙ 𝜂𝑔𝑙ℎ(1 − 𝜙𝑢 − 𝜙𝑐) (2.33) 

ηi :  燃費および筒内圧力履歴より算出した図示熱効率 

ηth :  オットーサイクルの理論熱効率 

ηglh :  熱発生率から得られる発熱の等容度 

u :  未燃損失 

c :  冷却損失 

 

2.5 燃料噴射率の測定 

2.5.1 モーメンタム法による燃料噴射率の測定 

定容燃焼容器における燃料噴射率は，モーメンタム法によって測定した．図 2.18に噴射率測

定システムの概略を示す．燃料噴射ノズルの下方 3 mm に高感度力センサー（KISTLER 製

9217A）を設置し，その頂面に対して直角に燃料噴霧を衝突させた．高感度力センサーの出力

信号をチャージアンプ（KISTLER 製 5011A）を介して電圧に変換・増幅してオシロスコープで記

録し，以下の方法で燃料噴射率を求めた． 

 

 

図 2.18 モーメンタム法による噴射率測定システム 

 

 

Oscillo scope

Amplifier

Force
sensor

Injector

Common rail

Injector

Common rail

Oscillo scope

Amplifier

Force 
sensor



第 2章 

- 48 - 

 

燃料噴霧により高感度力センサーに作用する衝撃力は，運動量保存則から式（2.34）で与え

られる． 

      𝐹 = 𝐶2
𝜌𝜋𝑑2𝑣2

4
=

4𝜌

𝜋𝑑2
�̇�2 (2.34) 

F:  衝撃力 [N] 

�̇�:  噴射率 [m3/s] 

C:  流量係数 [-] 

d:  ノズル噴孔径 [m] 

𝜌:  燃料密度 [kg/ m3] 

𝑣:  燃料噴射速度 [m/s] 

 

式（2.34）を燃料噴射率について解くと次式（2.35）が得られ，噴射率を求めることができる． 

      �̇� =
𝑑

2
√𝐹

𝜋

𝜌
 (2.35) 

 

2.5.2 ボッシュ長管法[124] 

エンジン実験における燃料噴射率はボッシュ長管法を用いて測定した．図 2.19 に噴射率測

定装置の外観を示す． 

長管内に噴射された燃料の瞬時流量は噴射率と同義であり，噴射率と流速の関係は式（2.36）

で与えられる． 

      �̇� = 𝐴𝑢 (2.36) 

A:  長管の断面積 [m2] 

u:  流速 [m/s] 

 

圧縮性流体の単独波の圧力と速度の関係は式（2.37）で与えられる． 

      𝑃𝑏 = 𝑎𝜌𝑢 (2.37) 

𝑃𝑏:  長管内の燃料圧力 [Pa] 
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a :  音速 [m/s] 

 

式（2.36）および式（2.37）より，燃料噴射率は式（2.38）で与えられる． 

      �̇� =
𝐴

𝑎𝜌
𝑃𝑏 (2.38) 

 

長管内に噴射された燃料の圧力は，インジェクターノズルの下方 70 mmに設置した圧力セン

サー (KYOWA製 PGM-200KD) によって測定し，その出力信号をチャージアンプ (KYOWA製

CDA-900A) に入力し，電圧に変換して記録した． 

 

図 2.19 ボッシュ長管法の噴射率測定装置 

 

2.6 供試燃料 

2.6.1 本実験に用いた燃料の性状 

本研究では，燃料の酸素含有率がディーゼルエンジン噴霧火炎に与える影響を解明するた

め，燃焼特性を左右する燃料の着火性の影響を排除しつつ，燃料の酸素含有率を変更できる
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燃料を調合した．含酸素燃料の選定にあたって，通常の軽油と同等の着火性を有すること，燃

料性状の再現性が高く入手しやすいことを考慮した．その結果，化学薬品として入手でき，軽油

よりも着火性が高い DGM（Diethylene Glycol Dimethyl Ether, ジグライム）と，軽油よりも着火性が

低い DMC（Dimethyl Carbonate, ジメチルカーボネート）を選定し，それらを混合することによって

軽油同等の着火性を有する含酸素燃料を調合することとした．図 2.20に DGMおよび DMCの

構造式を，表 2.2に軽油，DGM，および DMCの燃料性状を示す． 

 

a) DGM（ジグライム） 

 

b) DMC（ジメチルカーボネート） 

図 2.20 DGM（ジグライム）および DMC（ジメチルカーボネート）の構造 

 

表 2.2 軽油，DGM，および DMCの性状 

Fuel Diesel fuel 
DGM 

(Diglyme) 

DMC 

(Dimethyl carbonate) 

Oxygen content [mass%] 0 35.8 53.3 

Cetane number 52 126 35 

Density [g/cm3] 0.811 0.950 1.073 

Boiling point [℃] 150 - 380 163 91 

Lower calorific value [MJ/kg] 43.1 14.2 25.6 

Theoretical A/F [kg/kg] 14.6 9.14 5.07 

 

CH3O OCH3

O

O

OO
CH3H3C
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2.6.2 DGM - DMC混合燃料の調合 

軽油同等の着火性を有する DGM - DMC混合燃料の混合割合を求めるため，2.1節で示した

定容燃焼容器を用いて試験を行った．表 2.3 に，その際の実験条件を示す．インジェクターは，

ピエゾ式（デンソー製 G3P）の単噴孔ノズル（噴孔径 0.115 mm）を使用し，燃料噴射圧力は 125 

MPa 一定とした．軽油および三種類の混合割合の DGM - DMC 混合燃料（体積割合で

DGM:DMC が 50：50，60：40，および 70：30）について，雰囲気温度 850 K，雰囲気密度 12.6 

kg/m3とした場合に噴射した際の着火遅れを測定した．なお，燃料の噴射指示期間は 0.5 msで

一定とした． 

表 2.3 DGM - DMC混合燃料の着火遅れ特性検討時の実験条件 

Nozzle specification  0.115 mm × 1 hole 

Injection pressure [MPa] 125 

Mixing ratio DGM  

and DMC [vol %] 

DGM 
Diesel 

50 60 70 

DMC 50 40 30 

Injection duration, tinj [ms] 0.5 

Ambient temperature [K] 850 

Ambient density [kg/m3] 12.6 

 

図 2.21 に，それぞれの燃料を定容燃焼容器内に噴射した際の熱発生率（ROHR）線図を示

す．本実験では，熱発生率が 10 J/ms を超えた時点を着火の定義とした．それぞれの燃料の着

火遅れ時間は，軽油が 0.43 ms であるのに対し，DGM: 50% + DMC: 50% が 0.56 ms，DGM: 

60% + DMC: 40% が 0.47 ms，DGM: 70% + DMC: 30% が 0.37 msとなった．この結果より，雰囲

気温度 850 Kにおいては，DGM: 60% + DMC: 40% の混合燃料が，軽油に最も近い着火遅れ

を示すことがわかった． 

次に，軽油および DGM: 60% + DMC: 40% 混合燃料の雰囲気温度に対する着火遅れ特性

の類似性を検証するために，雰囲気温度を 800 Kから 950 Kまで変更して着火遅れを測定した．

図 2.22に，軽油および DGM: 60% + DMC: 40% 混合燃料の雰囲気温度に対する着火遅れを

示す．図より DGM: 60% + DMC: 40% 混合燃料は，温度に対する着火遅れの依存性が軽油に
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比較して若干大きいものの概ね同様の傾向を示しており，特に雰囲気温度 850K付近で両燃料

の着火遅れはほぼ一致している． 

以上の結果から，軽油と同等の着火遅れ特性を示す DGM: 60% + DMC: 40% 混合燃料を用

いて以下の実験を行うこととした． 

 

 

図 2.21 雰囲気温度 850 K における軽油および DGM-DMC混合燃料の熱発生率 

 

 

 

図 2.22 軽油および DGM: 60% + DMC: 40% 混合燃料の温度に対する着火遅れ特性 
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次に，軽油と DGM: 60% + DMC: 40% 混合燃料を混合することで，着火性を同等に保った上

で燃料の酸素含有率を変更した．表 2.4 に，以降の実験において用いた含酸素燃料の燃料性

状を示す． 

表 2.4 含酸素燃料の燃料性状 

Oxygenated fuel content [vol. %] 0 35 65 85 100 

Oxygen content in fuel [mass %] 0 14 27 36 43 

Theoretical Air/Fuel ratio [-] 14.6 12.3 10.0 8.3 6.9 

Lower heating value [MJ/kg] 43.1 34.2 27.6 23.6 20.7 

 

2.7 3D-CFD シミュレーション解析手法 

シミュレーションは 3D-CFD解析ソフトウェアFIRE（AVL製）を用い，含酸素燃料を使用した際

の影響について定容燃焼容器およびエンジン実機のそれぞれにおいて解析を行った．定容燃

焼容器では火炎噴霧の構造に与える影響について，エンジン実機では含酸素燃料を使用した

際に冷却損失が増大するメカニズムについて検討した． 

2.7.1 解析モデルと適用方法 

噴霧モデルは DDM（Discrete Droplet Model）であり，液滴の一次分裂および二次分裂には

KH-RTモデル[125]，蒸発モデルは Dukowiczモデル[126] を用いた．液相の物性および気液相変

化に関する特性値は軽油の物性を適用し，気相化学反応には酒井・三好らのガソリンサロゲー

トモデル[127,128] に UC San Diego, Combustion Research Groupの DMEモデル[129] を合わせて用

い，軽油はノルマルへプタンを，含酸素燃料は DME（酸素含有率 34.8 mass%）の特性をそれぞ

れ与えた． 

2.7.2 定容燃焼容器における燃焼特性の解析 

定容燃焼容器における解析対象は，噴霧軸方向高さ 100 mm，半径 50 mmの筒形定容容器

とし，容器中心部の格子幅を 0.5 mm，その周囲の格子幅を 1.0 mm とする計算格子を与えた．

図 2.23 に定容燃焼容器の解析に用いた計算メッシュモデルを示す．噴射期間は，準定常的燃

焼期間中の特性を検討するために比較的長い 3.0 msとした． 表 2.5に，計算の設定条件およ

び使用モデルを示す． 



第 2章 

- 54 - 

 

なお，初期温度条件は定容燃焼容器の実験と一致させ，初期温度は定容燃焼容器内のコア

温度として式（2.39）により計算で求めた． 

 

図 2.23 定容燃焼容器の計算メッシュ 

表 2.5 定容燃焼容器に対する三次元解析の条件および計算モデル 

Injection velocity [m/s] 330 

Ambient Temperature [K] 1020 

Ambient O2 concentration [%] 21 

Ambient density [kg/m3] 11.1 

Injection quantity [mg] 12.5 

Injection duration [ms] 3.0 

Hole diameter [mm] 0.115 

Liquid fuel Diesel fuel 

Gas phase reaction N-C7H16 and DME 

Injection energy amount [J/shot] Variable 

Spray model DDM (Discrete Droplet Model) 

Droplet model KH-RT[125] 

Vaper model Dukowicz[126] 

Turbulence model k-ζ-ε model[130,131] 

Turbulence interaction PDF-Hybrid[132] 

Heat transfer model Han-Reitz model[133] 

Reaction model N-C7H16 and DME[127-129] 
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𝑇𝑐

𝑇𝑏
= 1 + (1 −

𝑇𝑤

𝑇𝑏
) ∙ 𝑎𝑟𝑒𝑓 ∙ (

𝜌𝑎

𝜌𝑟𝑒𝑓
)

−0.295

+ (
𝑇𝑏

𝑇𝑤
− 1)

𝑉𝑐𝑣

𝑉
  (2.39) 

𝑎𝑟𝑒𝑓 = 0.108 

𝜌𝑟𝑒𝑓 = 20.4 [kg/m3] 

𝑇𝑏:  熱力学的平均温度 [K]  

𝑇𝑤:  壁面温度 [K] 

𝜌𝑎:  雰囲気密度 [kg/m3] 

𝑉𝑐𝑣:  クレビス容積 [m3] 

𝑉:  全容積 [m3]  

 

2.7.3 エンジン実機における燃焼の解析 

図 2.24に，エンジン実機の解析に用いた計算メッシュを示す．燃焼室はリエントラント型であり，

燃焼室形状および寸法および主要諸元は表 2.1に示した実験と同一にした．噴射ノズルは十噴

孔であるため，解析は燃焼室を上部から見て中心から放射状に，十等分にカットし，噴孔が中

心を通るように配置したセクターモデルを用いて計算した．平均セルサイズは 0.5 mm，燃焼室壁

面近傍の境界セルの厚さは 0.1 mmの四層構造とし，総セル数は約 233,200セルとなっている． 

計算モデルは，定容燃焼容器の計算と同様のモデルを使用し，液相の物性および気液相変

化に関する特性値は軽油の物性を適用し，気相化学反応には，酒井，三好らのガソリンサロゲ

ートモデル[127,128] に UC San Diego, Combustion Research Groupの DMEモデル[129] を合わせて

用い，軽油はノルマルへプタンを，含酸素燃料は DME（酸素含有率 34.8 mass%）の特性をそれ

ぞれ与えた．噴射期間は実験と同様に実噴射期間を与えた．表 2.6に，計算の設定条件および

使用モデルを示す． 

 

図 2.24 エンジン実機の計算メッシュ 
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表 2.6  エンジン実機に対する三次元解析における運転条件および計算モデル 

Engine speed [rpm] 2000 

Intake Temperature [K] 333 

Total input energy [J] 1250 

Intake pressure [kPa] 160 

Injection pressure [MPa] 150 

First fuel injection timing [℃A ATDC] -18 

Second fuel injection timing [℃A ATDC] -4 

Fuel Diesel, DME 

Gas phase reaction N-C7H16 and DME 

Spray model DDM（Discrete Droplet Model） 

Droplet model KH-RT[125] 

Vaper model Dukowicz[126] 

Turbulence model k-ζ-ε model[1360,131] 

Turbulence interaction PDF-Hybrid[132] 

Heat transfer model Han-Reitz model[133] 

Reaction model N-C7H16 and DME[127-129] 
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第3章 燃料の酸素含有率が噴霧火炎構造に与える影響 

本章では，燃料の酸素含有率が定容燃焼容器内における間欠噴霧燃焼の熱発生特性

および噴霧火炎構造に与える影響を系統的に調査した結果について詳述する． 

3.1 定容燃焼容器を用いた噴霧燃焼解析時の実験条件 

燃料の酸素含有率がディーゼル噴霧燃焼の熱発生特性および噴霧火炎構造に与える影響

を明らかにするため，酸素含有率を 0から 43 mass%までの範囲で変更して実験を行った．燃料

には 2.6.2節に記した軽油と同等の着火遅れ特性を示す DGM - DMC混合燃料を軽油に混合

することによって，表 2.4 に示した種々の酸素含有率の燃料を調合した．燃料噴射量は噴射指

示期間を一定とすることで燃料噴射量は同等とした．その際の実験条件を表 3.1 に示す．噴射

指示期間は，本実験の条件下において着火から拡散噴霧燃焼が主体の準定常状態を経て後

燃えに至る過程が十分に観察できる 0.5 msとし，燃料噴射開始時の雰囲気温度は 850 K，雰囲

気密度は 12.6 kg/m3とした． 

実験では，OHラジカルの自発光を主体とする波長 310 nmの紫外光画像を撮影し，その画像

からセットオフ長，火炎先端到達距離，半径方向の輝度分布，および火炎面積を求めた．その

際の撮影条件を表 3.2に示す．撮影速度は 20000 fps，露光時間は解放，撮影範囲は 240×480 

pixelであり，1 pixelあたりのサイズは 0.19 mmである．なお，イメージインテンシファイアのゲイン

は燃料によって異なるが，その値は OH ラジカル発光を主体とする紫外自発光画像の横に記載

した． 

表 3.1 実験条件（噴射指示期間一定） 

Nozzle specification  0.115 mm × 1 hole 

Injection pressure [MPa] 125 

Oxygen content in fuel [mass%] 0 (Diesel fuel), 14, 27, 36, 43 

Injection duration, tinj [ms] 0.5 

Input energy, Q [J] 312, 234, 189, 163, 147 

Ambient temperature [K] 850 

Ambient density [kg/m3] 12.6 
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表 3.2 撮影条件 

High speed camera 

Frame rate [fps]  

Exposure time Open (depend on frame rate) 

Pixels 240 × 480 

Image intensifier Exposure time [s] 47 

 

燃料の酸素含有率が高くなると，低位発熱量が低下することによって同一燃料噴射量では供

給熱量が減少するため，供給熱量を同一にするには低位発熱量の低下を補うために燃料噴射

量を増加させる必要が生じる．そこで，エンジンでの同等出力条件を想定し，供給熱量を同一に

した際の燃料の酸素含有率が間欠噴霧燃焼の熱発生特性および噴霧火炎構造に与える影

響を検討した．その際の実験条件を表 3.3に示す．供給熱量Qは，軽油を指示噴射期間

0.5 msで噴射させた際の供給熱量である 312 J一定とし，それぞれの燃料で供給熱量が

312 J となるように噴射量を算出し，その噴射量になるように噴射指示期間を調整した．

燃料噴射開始時の雰囲気温度は 850 K，雰囲気密度は 12.6 kg/m3とし，OHラジカルの自発光

を主体とする波長 310 nmの紫外光は表 3.2に示した条件で撮影した． 

 

表 3.3 実験条件（供給熱量一定） 

Nozzle specification  0.115 mm × 1 hole 

Injection pressure [MPa] 125 

Oxygen content in fuel [mass%] 0 (Diesel fuel), 14, 27, 36, 43 

Injection duration, tinj [ms] 0.50, 0.61, 0.81, 0.92, 1.07 

Input energy, Q [J] 312 

Ambient temperature [K] 850 

Ambient density [kg/m3] 12.6 

 

 

 



第 3章 

- 59 - 

 

3.2 燃料の酸素含有率が間欠噴霧燃焼の熱発生特性および噴霧火炎構造に与える影響

（噴射指示期間一定） 

燃料の噴射指示期間を一定とした際に，燃料の酸素含有率が間欠噴霧燃焼の熱発生特性

および噴霧火炎構造に与える影響を検討するため，表 2.4に示す 5種類の燃料を用いて，燃料

の酸素含有率を 0 から 43 mass%まで変更して実験を行った．なお，燃料の酸素含有率の増加

に伴って低位発熱量が低下するため供給熱量も減少している． 

図 3.1 に，各燃料の熱発生率（ROHR）およびモーメンタム法によって求めた噴射率から換算

した燃料熱量供給率（Injection rate）を示す．なお，噴射指示期間は同一であるが，実際の噴射

期間は燃料の酸素含有率の増加に伴ってわずかに短縮する傾向がある．図 3.1 より，着火遅れ

が同等であるのにもかかわらず，着火直後の予混合的燃焼の熱発生率のピークが燃料の酸素

含有率の増加に伴って減少している．これは，燃料の低位発熱量の低下に伴って着火遅れ期

間中の供給熱量が減少したことに対応していると考えられる．いずれの燃料でも予混合的燃焼

後は準定常的な拡散噴霧燃焼を呈しているが，軽油や酸素含有率の低い燃料は時間の経過と

ともに熱発生率が増加して噴射終了後もさらに増加する傾向を示しおり，その傾向は酸素含有

率の低い燃料ほど顕著である．これは，燃焼が燃料熱量供給率に追従できず，未燃燃料が蓄

積していることを示唆している．一方，酸素含有率の高い燃料では，拡散噴霧燃焼中は燃料熱

量供給率に近い値で熱発生率が得られてほとんど変化せず，噴射終了とともに速やかに減少

に転ずる．これは噴射された燃料が蓄積することなく速やかに燃焼し，噴射終了時に残留する

未燃燃料が少ないことを意味している．さらに，燃料噴射終了後に熱発生率が減少に転じてか

らの熱発生率の減少および燃焼の終了時期は酸素含有率の増加に伴って早くなっており，後

燃え期間が大幅に短縮している． 

燃料噴射終了後の後燃えに注目するため，図 3.1 で示した熱発生率について，それぞれの

燃料において噴射終了時を起点とした後燃え期間中の熱発生積算値を図 3.2 に示す．燃料の

酸素含有率の増加に伴って後燃え期間中の熱発生量が大幅に低減している．これは，燃料噴

射中に燃焼が追従できずに蓄積された燃料が減少して後燃え期間中に発生する熱量が低減し

たためである．なお，この燃料の酸素含有率の増加による後燃え低減効果は酸素含有率が 36 

mass%で飽和し，それ以上に増加しても効果の進展はほとんど認められなくなる． 
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図 3.1 燃料の酸素含有率が熱発生率に与える影響（噴射指示期間一定時） 

 

図 3.2 燃料の酸素含有率が燃料噴射終了後の積算熱発生量に与える影響 

 

次に，燃料の酸素含有率が噴霧火炎構造に与える影響を検討するため，OHラジカルの自発

光が主体となる波長 310 nmの紫外光画像を用いて解析を行った．なお，燃料ごとに体積当たり

の発熱量や発光の輝度が異なるため，イメージインテンシファイアのゲインをそれぞれ調整し，

すべての解析は最大の輝度値で正規化した． 
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図 3.3 に，各燃料におけるセットオフ長の時系列変化を示す．セットオフ長は着火直後である

燃料噴射開始から 0.5 ms付近で急激に伸長してピークを呈し，その後着火位置から火炎が遡る

ことで 1 ms付近まで穏やかに減少し，噴孔から 25 mm程度で概ね一定となる．この傾向はいず

れの燃料においても同様に認められる． 

 

図 3.3 セットオフ長の推移 

 

図 3.4に，それぞれの燃料における火炎先端到達距離の時系列変化を示す．火炎先端到達

距離は着火直後に噴孔から 55 mm程度まで急激に成長した後，燃料噴射開始後 1.5 ms付近

にかけて緩やかに成長して，それ以降は 80 mm程度で概ね一定となっており，この傾向はいず

れの燃料においても同様に認められる．いずれの燃料も着火遅れが同等となるため，セットオフ

長および火炎到達距離はいずれも同様の傾向を示し，燃料の酸素含有率の明確な影響は認

められない． 

準定常・拡散燃噴霧焼期間中（噴射開始後 1.3 ms）における OH ラジカルによる紫外自発光

輝度の噴霧半径方向分布を図 3.5に，図 3.5と同一時期における紫外光画像を図 3.6に示す．

なお，図 3.5は火炎先端から火炎長さの 30 %上流における分布であり，最大輝度で正規化して

いる．図 3.5 より，軽油では高輝度領域が噴霧周辺部にあり，噴霧中心軸付近は周辺領域に対

して低輝度になっているが，酸素含有率が高くなるにつれて噴霧中心軸付近の輝度が増加し，

酸素含有率 43 mass%では噴霧中心軸付近の輝度が噴霧周辺部とほぼ同等となっている．これ
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は，高含酸素燃料では噴霧中心軸付近の燃焼が活発であることを示唆するものであり，図3.6の

画像からも確認できる． 

 

図 3.4 火炎先端到達距離 

 

 

図 3.5 準定常・拡散噴霧燃焼期間（噴射開始後 1.3ms）における 310 nm紫外発光輝度の半径

方向分布（火炎先端から火炎長さの 30 %上流部） 
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図 3.6 準定常・拡散噴霧燃焼時（噴射開始後 1.3 ms）における 310 nm紫外光画像 

 

図 3.7に，各燃料における 310 nm紫外光画像から求めた火炎面積の時系列変化を示す．噴

射開始から予混合的燃焼を経て拡散噴霧燃焼に移行し，1.3 ms 付近まではいずれの燃料も同

様に火炎面積が増加していく．その後，燃料噴射が終了する 1.5 ms付近に向けて，高含酸素燃

料に比べて軽油および低含酸素燃料では火炎面積が増加している．さらに噴射終了後となる

1.5 ms以降になると，高含酸素燃料では火炎面積が比較的速やかに減少に転じるのに対し，軽

油および低含酸素燃料では火炎面積がさらに増加する．特に軽油はその傾向が顕著であり，

1.8 ms 付近でピークを迎えて減少に転じる．これは，酸素含有率が低いほど未燃のまま蓄積す

る燃料が増加して噴射終了後も燃焼が続いていることを示しており，このことは図 3.1に示した熱

発生率とよく対応している．酸素含有率が 36 mass%以上では，噴射開始後 2.5 ms ほどで火炎

面積が消滅して燃焼が終了しているのに対し，酸素含有率が 27 mass%以下では 2.5 ms付近で

火炎面積の減少が鈍化し，4 ms経過しても火炎が存在して後燃えが続いている．これは噴霧中

心軸付近の燃料が未燃のまま定容燃焼容器底部の壁面まで到達して滞留した燃料が緩慢に

燃焼するためであると考えられる． 

 

0

20

40

60

80D
is

ta
n
c
e
 f
ro

m
 n

o
z
z
le

 [
m

m
]

0 %

(Diesel fuel)

14 % 27 % 36 % 43 %

Oxygen content

Gain =           64 65 66 65 66 



第 3章 

- 64 - 

 

 

図 3.7   310 nm紫外光発光面積の推移 

 

図 3.8に，噴射終了時を起点として噴射終了後 0.5 ms後までの OHラジカルによる紫外自発

光画像を各燃料について示す．燃料の酸素含有率の増加に伴って噴射終了後の紫外発光画

像の輝度の減少が早くなっている．特に酸素含有率 43 mass%では，噴射終了後 0.5 msにおい

て輝炎がほぼ消滅して後燃えが大幅に低減している．この結果は，図 3.1 に示した熱発生率と

定性的に一致している． 

次に，液滴噴霧，混合気，および噴霧火炎の拡がりに対する燃料の酸素含有率の影響を調

査するためにシャドウグラフ撮影を行った．図 3.9に，軽油および高含酸素燃料（酸素含有率 43 

mass%）の各噴霧火炎のシャドウグラフ画像を示す．ノズル噴孔付近の液滴噴霧の噴霧角およ

び噴霧火炎に至るまでの噴霧の拡がりに関しては，いずれの燃料でも大きな差異はみられない．

これは，セットオフ長および火炎到達距離が燃料の酸素含有率の影響を大きく受けないことにも

対応している．軽油の場合は，噴霧先端にスートによる陰影が観察されているのに対し，高含酸

素燃料では陰影が観察されておらず，スート生成が非常に少ないことが明らかである． 
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図 3.8 燃料噴射終了後における 310 nm紫外光画像 
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図 3.9 軽油および高含酸素燃料（酸素含有率 43 mass%）噴霧火炎のシャドウグラフ画像 
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高酸素含有率燃料ほど噴霧中心軸付近の燃焼が活発になり，噴射終了後に定容燃焼容器壁

面近傍に滞留して燃焼する燃料が減少して後燃え期間が大幅に短縮することが示された． 
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3.3 燃料の酸素含有率が間欠噴霧燃焼の熱発生特性および噴霧火炎構造に与える影響

（供給熱量一定） 

本節では，供給熱量を同一にした際の燃料の酸素含有率が間欠噴霧燃焼の熱発生特性およ

び噴霧火炎構造に与える影響を検討するため，表 2.4に示す 5種類の燃料を用いて燃料の酸

素含有率を 0から 43 mass%まで変更した．この際，燃料噴射開始時の雰囲気温度は 850 K，雰

囲気密度は 12.6 kg/m3で 3.2節と同一とし，表 3.3に示した実験条件とした． 

図 3.10に，それぞれの燃料における熱発生率（ROHR）およびモーメンタム法によって求めた

噴射率から換算した燃料熱量供給率（Injection rate）を示す．燃料の酸素含有率が増加するほ

ど同等の発熱量を得るためにより多くの燃料噴射量が必要となることから噴射期間が長くなって

いる．しかし，酸素含有率増加による燃焼促進・後燃え低減効果に起因して熱発生の終了時期

はほぼ同等になっている．予混合的燃焼後の準定常・拡散噴霧燃焼期間において，軽油およ

び酸素含有率の低い燃料は，時間の経過とともに熱発生率が増加し，特に軽油では噴射終了

後もさらに増加する傾向を示している．これは燃焼が燃料噴射に追従できずに遅れが生じて未

燃燃料が蓄積していることを示している．一方，酸素含有率が 43 mass%では，燃料噴射中の準

定常・拡散噴霧燃焼期間において熱発生率はほぼ一定で推移しており，燃焼が燃料噴射によ

く追従していることが示唆されている．さらに，高含酸素燃料では噴射終了後速やかに熱発生が

減少しており，3.2 節の結果に比較して噴射期間が長期化しても同様の傾向が示されていること

から，高含酸素燃料では未燃燃料が蓄積することなく燃料噴射に追従して燃焼が進行している

ことがさらに明らかである． 

次に，後燃え期間に注目するため図 3.11 に燃料噴射終了時を起点とした熱発生率を示す．

軽油の熱発生率は噴射終了後もさらに増加してから減少に転じるのに対し，含酸素燃料では噴

射終了後速やかに減少して変曲点を呈したのち，減少が穏やかになって緩慢な熱発生が続く．

この緩慢な熱発生は酸素含有率が増加するほど少なく，比較的早期に消滅している．例えば，

図 3.1に示した酸素含有率 43 mass%では，噴射終了後 0.5 ms程度で熱発生が終了しているの

に対し，噴射期間が大幅に長期化している図 3.10でも，噴射終了後 0.5 ms程度とほぼ同等の

時間で熱発生が終了している．このことは，噴射期間が長期化しても噴射期間中に蓄積する未

燃燃料が同様に少ないことを示している．なお，噴射終了後の熱発生の変曲点は，噴霧の最後
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尾が燃焼室壁面に到達する時期と概ね一致することから，壁面衝突によって空気導入が減少

することに対応しているものと考えられる． 

 

図 3.10 燃料の酸素含有率が熱発生率に与える影響（供給熱量一定） 

 

 

図 3.11 燃料の酸素含有率が噴射終了後の熱発生率に与える影響 
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図 3.12に，各燃料における 310 nm紫外光画像から求めた火炎面積の時系列変化を示す．

噴射開始から 1.5 ms 付近までは，いずれの燃料も概ね同様の増加傾向を示しているが，軽油

および低含酸素燃料では噴射終了後も火炎面積が増加し，ある点でピークを迎えて減少に転

じ，その後減少速度が急激に鈍化する変曲点を経て緩やかに減少する特性を示す．この変曲

点は，図 3.10 に示した熱発生率の減少が鈍化する変曲点とよく一致している．一方，酸素含有

率が 43 mass%の高含酸素燃料では，火炎面積は 1.8 ms程度まで増加した後はほぼ横ばいで

推移し，噴射終了後は速やかに減少に転じて明確な減少の変曲点は認められない．これは，高

含酸素含有燃料では，噴射した燃料は即座に燃焼して燃料噴射中の未燃燃料の蓄積が少な

いことを示しており，これらの挙動も図 3.10の熱発生率とよく対応している． 

 

 

図 3.12 310 nm紫外発光面積の時系列変化 

 

図 3.13に，噴射終了後 0.1 ms，0.5 ms，および 1.0 msにおける OHラジカルによる紫外自発

光画像を各燃料について示す．燃料の酸素含有率が高いほど紫外自発光の消滅が早く，酸素

含有率 43 mass%では噴射終了後 0.1 msですでに火炎が大幅に縮小して 0.5 ms後には消滅し

ている．一方，軽油では噴射終了後 0.1 ms においてもまだ明確に火炎が存在しており，0.5 ms
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後には定容燃焼容器壁面に火炎が衝突・滞留している様子が伺え，1.0 ms経過してもなお壁面

近傍に火炎が滞留していることが確認できる．このことからも，軽油あるいは低含酸素燃料では，

噴射期間中に蓄積された未燃燃料が噴射終了後に壁面近傍に滞留して緩慢な燃焼を継続し

ているのに対し，高酸素燃料では噴射終了後速やかに火炎が消滅して壁面近傍における緩慢

な燃焼が生じておらず，後燃えが大幅に低減していることが示唆されている． 

以上の結果から，供給熱量を一定とした場合においても，酸素含有率が高い燃料ほど燃料

の噴射期間が増大するにもかかわらず，後燃え期間が短縮することが確認できた．一方，酸素

含有率が増加すると低位発熱量が低下するために，噴射期間が増大して拡散燃焼期間が長期

化する．そのため，実際のディーゼルエンジンの燃焼では，発熱の等容度が悪化することが懸

念される．以上を踏まえて 4章にてエンジン実機実験を通して検証を行った． 
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図 3.13 噴射終了後の 310 nm紫外光画像 
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3.4 軽油および含酸素燃料の噴霧火炎構造に対する三次元 CFD解析 

定容容器内と同等の雰囲気条件における軽油および含酸素燃料の噴霧火炎構造に対し

て三次元 CFD解析を行った．本実験で用いた DGMおよび DCMの反応モデルが存在しない

ため，液相および気液相変化には軽油の物性を適用し，気相の化学反応には軽油の場合は酒

井らによるガソリンサロゲートモデルにノルマルへプタンを用いたスキームを，含酸素燃料の場

合はUS San DiegoのDMEモデルに酒井らのモデルに付加したものを使用した．そのためCFD

解析の含酸素燃料の酸素含有率は DME の酸素含有率である 34.8 mass%となっている．噴射

期間は準定常・拡散噴霧燃焼が観察できるのに十分な 3.0 msとした． 

図 3.14に，定容燃焼器内における軽油および高含酸素燃料（酸素含有率 43 %）の準定常・

拡散噴霧燃焼中（噴射開始後 1.2 ms）における 310 nm紫外光画像を，図 3.15に CFD解析で

求めた噴霧火炎中心軸断面における OHラジカルのモル分率分布を，図 3.16に温度分布を示

す．図 3.15において，準定常・拡散噴霧燃焼期間中である噴射開始後 2.5 msの時点で軽油で

は活発な燃焼領域が噴霧周辺に偏在している一方，噴霧中心軸付近はほとんど燃焼が進行し

ていないのに対し，高含酸素燃料では燃焼が活発な領域が噴霧中心軸付近まで認められる．

これは図 3.14の定容容器で観察された紫外光画像の傾向と定性的によく一致している．噴射終

了後となる 3.5 ms 以降になると，高含酸素燃料では OH ラジカルのモル分率が減少し，4.0 ms

ではほとんど消滅していることから，噴射終了後速やかに燃焼が完了していることが伺える．一

方，軽油では噴射終了後も高いモル分率分布が壁面近傍に移動し，4.0 ms においても壁面近

傍に存在していることから，噴射終了後も燃焼が継続して燃焼領域が壁面近傍に至っているこ

とがわかる． 

図 3.16の温度分布からも，含酸素燃料では噴射終了時である噴射開始後 3.0 msから 4.0 ms

にかけて噴霧中心軸付近の温度が低下しており，燃焼がすでに完了していることが示されてい

る．一方，軽油では噴射期間中は噴霧周辺領域の温度が高いが，噴射終了時である噴射開始

後 3.0 msから 3.5 msにかけて，噴霧中心軸付近の温度が上昇して噴霧全体に広がり，燃焼領

域の拡大が継続している．さらに噴射開始後 4.0 ms では噴霧中心軸付近にあった高温領域が

壁面近傍に達しており燃焼がまだ継続していることが伺える．これらの解析結果より，含酸素燃

料では燃料噴射期間中から噴霧中心軸付近で活発な燃焼が生じ，噴射が終了すると残存する

未燃燃料は少ないため速やかに燃焼が完了するのに対し，軽油では燃料噴射中は噴霧中心
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付近の燃焼が不活発で噴射終了後に残存した未燃の過濃混合気が燃焼を継続し，さらに壁面

近傍に蓄積した未燃燃料が緩慢に燃焼する後燃えを呈することが明らかとなった． 

図 3.17に，準定常・燃料噴射期間中（taSOI=2.5ms）のノズル噴孔から 50 mm下流断面におけ

る半径方向の当量比，熱発生率，および乱流運動エネルギーの分布を示す．軽油では噴霧中

心軸における当量比が 2.0 近くであるのに対し，含酸素燃料では 1.3 程度となっている．これは

含酸素燃料の理論空燃比が小さいことによるものであり，含酸素燃料の噴霧中心部の熱発生が

活発になる要因になっているものと考えられる．熱発生率からも軽油に比較して含酸素燃料の

熱発生は噴霧中心軸方向でより活発なことがわかる．乱流運動エネルギーは中心軸から 4 mm

付近で最大になっており，含酸素燃料の場合には量論比近傍混合気の分布領域と一致するこ

とで，燃焼をさらに活性化していることが考えられる．含酸素燃料の乱流運動エネルギーの最大

値が軽油に比較して大きいのは，活発な燃焼が乱流運動エネルギーを強化していると解釈でき

る． 

以上の結果から，理論空燃比が小さい含酸素燃料は，噴霧内部の導入空気が少ない領域で

も活発な燃焼が起こるため後燃えの低減が可能であると言える． 

 

図 3.14 準定常・拡散噴霧燃焼における軽油および高含酸素燃料（酸素含有率 43%）の噴霧

火炎 310 nm紫外光画像 
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図 3.15 軽油および含酸素燃料の噴霧火炎中心軸断面における OHラジカルの分布 

 

図 3.16 軽油および含酸素燃料の噴霧火炎中心軸断面における温度分布 
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図 3.17 ノズル噴孔から 50 mm の噴霧火炎断面における軽油および含酸素燃料噴霧火炎の

当量比，熱発生率，および 乱流運動エネルギー（taSOI = 2.5 ms） 
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3.5 第 3章のまとめ 

 本章で得られた結果はおよそ以下のとおりである． 

1. 燃料の酸素含有率が高いほど熱発生率が燃料噴射終了直後に速やかに減少して後燃え

が低減する． 

2. 燃料の酸素含有率が高いほど噴霧中心軸付近の OH ラジカル発光強度が増加する．これ

は，燃料の理論空燃比の低下によって噴霧中心軸付近の過濃混合気の当量比が低下し

て量論比に近づくためであり，三次元 CFD解析でも噴霧中心軸付近の低当量比化と燃焼

促進効果が示された． 

3. 含酸素燃料による燃焼の活発化の主要因は前述の噴霧内当量比の低下によるものである

が，さらに量論比近傍の燃焼の活発な領域が乱流運動エネルギーの最も強い領域と一致

することが相乗的に作用しているものと考えられる． 

4. 低含酸素燃料あるいは軽油では，噴霧内部の未燃燃料が定容容器壁面近傍へ滞留・蓄

積し，その蓄積燃料が噴射終了後に緩慢に燃焼することが後燃えの要因となる．高含酸素

燃料では，噴霧内部の燃焼が活発化して壁面に滞留・蓄積する燃料が減少し，後燃えが

低減する． 

5. 燃料の酸素含有率が増加しても，セットオフ長，火炎到達距離，混合気噴霧，および噴霧

火炎の拡がりに大きな変化はない． 
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第4章 燃料の酸素含有率がディーゼル燃焼に与える影響 

本章では，燃料の酸素含有率がディーゼルエンジン実機における熱発生特性，熱効

率，および排気性能に与える影響を系統的に調査した結果について詳述する． 

4.1 ディーゼルエンジンを用いた実験条件 

燃料の酸素含有率がディーゼルエンジンにおける熱発生特性，熱効率，および排気性能に

与える影響を明らかにするため，酸素含有率を 0から 43 mass%までの範囲で変更して実験を行

った．燃料には 2.6.2節に記した軽油と同等の着火遅れ特性を示す DGM - DMC混合燃料を軽

油に混合することによって，表 2.4 に示した種々酸素含有率の燃料を調合した．実験には，コモ

ンレール噴射系を有する実験用単気筒直接噴射式機関を用いた．燃焼室は図 2.11に示すリエ

ントラント型で圧縮比は 16.3 とし，燃料噴射ノズルには噴孔数 10，噴孔径 0.109 mm，噴孔角

155°のピエゾ式インジェクターを用いた． 

表 4.1に実験条件を示す．機関回転速度は 2000 rpm一定とし，一般的な小型自動車用ディ

ーゼルエンジンにおける低・中・高負荷となる三通りの供給熱量 Qtotalを設定した．なお，燃料の

酸素含有率が増加するに伴って低位発熱量が低下するため，同等の熱量を供給するために燃

料噴射量は増加している．この際に軽油を用いた場合の図示平均有効圧力（IMEP: Indicated 

mean effective pressure）は 720 kPa，920 kPa，および 1070 kPaとなっており，熱効率の変化によ

ってわずかな相違はあるもの酸素含有率が増加してもほぼ同等になっている． 

すべての条件において，筒内圧力の急峻な上昇を避けるために，18ºCA BTDCで 80 J/cycle

の一段目パイロット噴射を行うとともに，メインとなる二段目燃料噴射時期は上死点で着火が生じ

るように 3ºCA BTDC付近として上死点で熱発生率が 10 J/ºCAを超えるように調整した．なお，

この設定でいずれの条件においても燃焼騒音を抑えた上で，熱効率がほぼ最良となることを確

認している．吸気酸素濃度O2inは IMEPが 720 kPaおよび 920 kPaでは 15 vol.%，IMEPが 1070 

kPaでは 17 vol.%としており，その際の空気過剰率はそれぞれ 1.60，1.43，1.49となっている．い

ずれの条件においても吸気圧力は絶対圧力で 160 kPa，噴射圧力は 150 MPaで一定とした．排

気圧力は排気管の絞り弁によって吸気圧力と同等とすることでターボ過給を模擬し，吸気温度

はインタークーラーおよびヒーターにより 60℃一定となるようにした． 
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表 4.1 エンジンの運転条件 

Engine speed [rpm]  

Intake gas pressure [kPa abs.] 160 

Intake gas temperature [℃] 60 

Fuel injection pressure [MPa] 150 

Oxygen content in fuel [mass%] 0 (Diesel fuel), 14, 27, 36, 43 

Intake oxygen content, O2in [vol.%] 15, 17 

IMEP (Indicated mean effective pressure) [kPa] 720, 920, 1070 

Total energy supply, Qtotal [J/cycle] 830, 1100, 1250 

Pilot injection timing, pilot [ºCA ATDC] -18 

Energy supply from pilot injection [J/cycle] 80 

Main injection timing, main [ºCA ATDC] Varied 

 

4.2 燃料の酸素含有率がディーゼル熱発生特性，熱効率，および排気性能に与える影

響 

図 4.1に，燃料の酸素含有率が 0 %，27 %，および 43 %の燃料を用いた際の各 IMEPにお

ける筒内圧力および熱発生率（ROHR）を示す．なお，図下部の矢印はメイン燃料噴射の期間

である．噴射期間は，燃料の酸素含有率が増加するほど低位発熱量が低下するため，同一

IMEP を維持するために長期化している．いずれの IMEP においても基本的な特性は同様であ

り，燃料の酸素含有率にかかわらず燃料噴射終了直後に熱発生率が急減し，その後緩慢な後

燃えが続く．酸素含有率の増加に伴って噴射終了時期が遅くなり，その結果拡散噴霧燃焼期

間の終了時期も遅くなって熱発生率が急減する時期も遅くなる．しかし，後燃え期間中の20ºCA 

ATDC 付近以降において，酸素含有率が増加するほど拡散噴霧燃焼の促進により，熱発生率

が減少しており，その低減レベルは IMEPが高いほど顕著である．この傾向は，3章図 3.9に示

した定容燃焼容器の実験で得られた結果と定性的に一致している．換言すると，酸素含有率が

低い燃料では噴射期間中に蓄積した未燃燃料が噴射終了後の緩慢な熱発生の増加の要因に

なっていることを示している． 
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(a) IMEP = 720 kPa (O2in = 15 %) 

 
(b) IMEP = 920 kPa (O2in = 15 %) 
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(c) IMEP = 1070 kPa (O2in = 17 %) 

図 4.1 燃料の酸素含有率が筒内圧力および熱発生率に与える影響 

 

図 4.2に，燃料の酸素含有率に対して各 IMEPにおける燃焼位相の重心と相関のある 50 %

熱発生時期 CA50（全熱発生の 50 %が完了したクランク角度），図 4.3に，燃料の酸素含有率に

対して各 IMEPにおける燃焼期間を示す．なお，燃焼期間は 5 %熱発生時期 CA5から 95 %熱

発生時期 CA95までの期間と定義した．図 4.2より，いずれの IMEPにおいても，燃料の酸素含

有率の増加に伴って CA50 は遅角する傾向を示す．これは，燃料の低位発熱量が低下して噴

射期間が長期化するとともに，拡散噴霧燃焼期間も長期化し，その終了時期が遅れるためであ

る．一方，図 4.3 より，燃料の酸素含有率の増加に伴って燃焼期間は短縮している．これは，燃

料の酸素含有率が増加すると噴射期間および拡散噴霧燃焼期間が長期化してCA50が遅角す

るにも関わらず，後燃えが大幅に低減したことによって，拡散噴霧燃焼期間の長期化による燃

焼期間の増加を上回まわる燃焼期間低減効果が得られたためである． 

図 4.4に，図 4.1 と同一条件における熱効率関連因子（図示熱効率i，発熱の等容度glh，冷

却損失c，および未燃損失u）を燃料の酸素含有率に対して示す．酸素含有率の増加に伴って

噴射期間が増加し，拡散噴霧燃焼の終了時期が遅延するにもかかわらず後燃えが大幅に低減

することによって燃焼期間が短縮し，その結果発熱の等容度もおおむね向上している．しかし

IMEPが 1070 kPaでは，燃料の酸素含有率が 36 mass%でピークを迎え，酸素含有率 43 mass%
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では減少に転じる．これは，低位発熱量の低下に伴う噴射期間の長期化による影響が後燃え低

減効果を上回り，図 4.1(c)に示すように 10ºCA ATDC以降の拡散噴霧燃焼による主燃焼の熱発

生率が増加するためと考えられる．一方，いずれの IMEP でも図示熱効率は，燃料の酸素含有

率が 27 mass%まではその増加に伴って向上するが，それ以上になると減少に転じる．これは，

燃料の酸素含有率が 27 mass%以上になると冷却損失が増加していることに対応している．この

高含酸素燃料適用による冷却損失の増加は，噴霧の量論比近傍の燃焼領域の拡大および燃

焼活発化による乱流熱伝達率の増加などによると考えられる．これに関しては三次元 CFD によ

る解析を試みているが，その結果は 4.4節で詳述する．なお，未燃損失は，いずれの IMEPにお

いても 1 %未満と小さく，また酸素含有率の変化に対してほぼ同等となっており，図示熱効率に

対して与える影響はほとんどない． 

図 4.5に，窒素酸化物（NOx）および黒煙を燃料の酸素含有率に対して示す．いずれの IMEP

においても，NOxは酸素含有率が 27 mass%前後で若干増加しているが，吸気酸素濃度を 15 %

としている IMEPが 720 kPaおよび 920 kPaでは，いずれの酸素含有率においても十分に低水

準に抑制されている．一方，吸気酸素濃度を 17 % とした IMEP が 1070 kPa の場合には，低

IMEP に比較して NOx が全体的に増加しているが，酸素含有率が高い燃料の場合では，黒煙

が排出されないため，吸気酸素濃度を低く抑えることにより NOx のさらなる低減が可能である．

黒煙に関しては，いずれの IMEPにおいても，酸素含有率が 27 mass%以上では無煙運転が可

能である． 

以上の結果より，燃料の酸素含有率の高い燃料を使用することによって発熱の等容度が向上

し，図示熱効率を改善できることがわかった．一方，燃料の酸素含有率の増大に伴い，噴射期

間の長期化による拡散噴霧燃焼期間の増大および冷却損失の増大により，図示熱効率は燃料

の酸素含有率が 27 mass%付近をピークに，それ以上では減少に転じる結果となった．また，本

実験のすべての条件において，燃料の酸素含有率が 27 mass%以上では，無煙運転が可能で

あり，高効率・低エミッション化に対して高いポテンシャルを有することが明らかになった． 
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図 4.2 燃料の酸素含有率に対する 50 %熱発生時期（CA50） 

（O2in = 15 % at IMEP = 720 kPa and 920 kPa, O2in = 17 % at IMEP = 1070 kPa） 

 

 

図 4.3 燃料の酸素含有率に対する燃焼期間 

（O2in = 15 % at IMEP = 720 kPa and 920 kPa, O2in = 17 % at IMEP = 1070 kPa） 
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図 4.4 燃料の酸素含有率に対する熱効率影響因子 

（O2in = 15 % at IMEP = 720 kPa and 920 kPa, O2in = 17 % at IMEP = 1070 kPa） 
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図 4.5 燃料の酸素含有率に対する NOxおよび黒煙排出特性 

（O2in = 15 % at IMEP = 720 kPa and 920 kPa, O2in = 17 % at IMEP = 1070 kPa） 

 

4.3 ノズル噴孔径拡大による燃焼期間短縮の影響 

4.2 節の実験は，軽油に対して適合した噴孔径のノズルを用いたため，高含酸素燃料では低

位発熱量の低下から噴射期間が長期化し，熱効率向上効果を妨げる問題があった．そこで，噴

射期間短縮による改善の可能性を検討するため，噴孔径を拡大したノズル（0.133 mm × 10噴

孔，噴口面積比 49 %増）について比較検討した．実験条件を表 4.2に示す．IMEPは高含酸素

燃料にて噴射期間長期化による等容度の低下が見られた 1070 kPaに設定し，吸気酸素濃度は

17 %とした． 
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表 4.2 エンジン実機の実験条件（噴孔径拡大の影響） 

Engine speed [rpm]  

Intake gas pressure [kPa abs.] 160 

Intake gas temperature [℃] 60 

Fuel Injection pressure [MPa] 150 

Oxygen content in fuel [mass%] 0 (Diesel fuel), 14, 27, 36, 43 

Intake oxygen content, O2in [vol.%] 17 

IMEP: Indicated mean effective pressure [kPa] 1070 

Total fuel injection input energy, Qtotal [J/cycle] 1250 

Pilot injection timing, pilot [ºCA ATDC] -18 

Energy supply from pilot injection [J/cycle] 80 

Main injection timing, main [ºCA ATDC] Varied 

 

図 4.6に，燃料の酸素含有率が 0 mass%，27 mass%，および 43 mass%の三種類の燃料につ

いて，ノズルの噴孔径が筒内圧力および熱発生率（ROHR）に及ぼす影響を示す．いずれの燃

料もノズル噴孔径を拡大することによって拡散噴霧燃焼の熱発生率のピークが増加するとともに

その期間が短縮しており，燃料の酸素含有率が高いほどその傾向はより顕著である．一方，噴

射終了後の熱発生率が急減して緩慢になってからの後燃え部分の熱発生率は，噴孔径によら

ずほぼ同等である．これは，噴孔径の拡大によって噴射率を増加することで拡散噴霧燃焼の活

発化と期間短縮を図ることができるものの，後燃え時の緩慢な熱発生は大きく変化しないことを

示している．すなわち，噴孔径の拡大による燃料噴射率の増加による燃焼促進効果が微粒化の

悪化により相殺されていることが考えられる． 

図 4.7に，各ノズルについて熱効率関連因子（図示熱効率i，発熱の等容度glh，および冷却

損失c）を燃料の酸素含有率に対して示す．発熱の等容度は，ノズル噴孔径のいかんにかかわ

らず酸素含有率が増加すると向上する傾向があり，酸素含有率が 27 mass%付近までは噴孔径

による差異は小さいが，噴孔径 0.109 mmでは酸素含有率が 34 mass%でピークを迎え減少に転

じるのに対し，噴孔径 0.133 mm では減少せずに燃料の酸素含有率が 43 mass%まで向上して

いる．これは，噴孔径の拡大により噴射率が増加し，高含酸素燃料の低位発熱量の低下に伴う
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噴射期間の長期化を抑制することができたためと考えられる．一方，冷却損失は，0.133 mm で

は，0.109 mm に対し，いずれの酸素含有率の場合でも全体的に増加している．特に酸素含有

率 43 mass%では，発熱の等容度が向上したにもかかわらず冷却損失が増大したため，図示熱

効率が低下する結果となっている． 

図 4.8に，図 4.7 と同条件における NOxおよび黒煙を示す．NOxは，いずれの噴孔径とも燃

料の酸素含有率が 27 mass%付近でピークを呈する同様の傾向となっているが，噴孔径 0.133 

mmのほうが噴孔径 0.109 mmに対して全体的に若干高くなっている．一方，黒煙は軽油あるい

は低含酸素燃料では，噴孔径 0.133 mmは噴孔径 0.109 mmに対して増加しているが，酸素含

有率が 27 mass%以上ではいずれの噴孔径でも無煙運転が可能となる． 

 

 

(a) 酸素含有率 0 mass%（軽油） 
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(b) 酸素含有率 27 mass% 

 

 

(c) 酸素含有率 43 mass% 

図 4.6  ノズル噴孔径が筒内圧力および熱発生率に与える影響（IMEP = 1070 kPa, O2in = 17 %） 
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図 4.7 ノズル噴孔径が燃料の酸素含有率に対する熱効率影響因子に与える影響（IMEP = 

1070 kPa, O2in = 17 %） 
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図 4.8 ノズル噴孔径が NOxおよび黒煙排出特性に与える影響（IMEP = 1070 kPa, O2in = 17 %） 

 

4.4 軽油および含酸素燃料のディーゼルエンジン実機の冷却損失に対する三次元

CFD 解析 

4.2 節で述べたディーゼルエンジンに高含酸素燃料を適用した際に冷却損失が増大する機

構を解明するため，同一機関諸元（表 2.1）のエンジンについて三次元CFD解析を行った．解析

に用いたモデルは 3.4 節の定容燃焼容器の場合と同様であり，液相および気液相変化には軽

油の物性を適用し，気相の化学反応には軽油の場合は酒井らによるガソリンサロゲートモデル

にノルマルへプタンを用いたスキームを，含酸素燃料の場合は US San Diegoの DMEモデルを

酒井らのモデルに付加したものを使用した．計算対象および計算条件は 2.7.2 項に示した条件

とし，運転条件は IMEPが 1070 kPa，吸気酸素濃度は 17 %とした． 

0 10 5020 30 40

Oxygen content in fuel [mass%]

S
m

o
k
e

 [
F

S
N

]

0.5

0

1.0

1.5

2.0

N
O

x
 [

g
/(

k
W
 
h

)]

0.5

1.0

1.5

2.0

0

Nozzle hole: 0.133

0.109



第 4章 

- 90 - 

 

図 4.9に，軽油および含酸素燃料の(a) 実験および(b) 三次元 CFD解析で得られた筒内圧力

および熱発生率（ROHR）を示す．なお，実験の含酸素燃料は酸素含有率が 27 mass%であり，

三次元 CFD解析で想定している含酸素燃料の酸素含有率は 34.8 mass%となっている．解析結

果は実験と同様に含酸素燃料を用いた場合の顕著な後燃えの低減効果を示しており，実験結

果と定性的によく一致している． 

 

(a) 実験                      (b) CFD解析 

図 4.9 軽油と高含酸素燃料の筒内圧力と熱発生率の比較 

 

図 4.10 に，図 4.9 と同一条件において，三次元 CFD 解析によって得られた冷却損失率

dQw/dを，図 4.11に冷却損失率の積算値を総供給熱量で除した冷却損失割合 Qw/Qtotalを示す．

図 4.10 より，含酸素燃料は軽油に比較して，特に燃焼が活発となる拡散噴霧燃焼期間中にお

いて冷却損失率が大きくなっており，図 4.11 より，噴射期間が長期化することも相まって積算冷

却損失割合はさらに大きくなることがわかる． 
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図 4.10 軽油および含酸素燃料が冷却損失率に与える影響 

 

 

図 4.11 軽油および含酸素燃料が積算冷却損失割合に与える影響 

 

図 4.12に，燃焼が活発となる拡散噴霧燃焼となる 4ºCA ATDCから 14ºCA ATDCの期間に

おける軽油および含酸素燃料の燃焼室内噴霧軸断面における噴霧火炎温度分布の推移を示

す．噴霧火炎が燃焼室壁面へ衝突する前の 4ºCA ATDCおよび衝突直後の 6ºCA ATD にお

いて，含酸素燃料は軽油に比べて高温領域が噴霧中心軸方向へ移動していることがわかる．こ

れは 3 章で述べた定容燃焼器の結果と一致する．8ºCA ATDC 以降では，含酸素燃料では軽

油に比べて，壁面衝突噴霧火炎の温度が高く，領域も広くなっている．噴射期間中の拡散噴霧

燃焼においては，含酸素燃料は，噴霧のごく中心軸付近における未燃の燃料が壁面衝突と同
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時に壁面近傍で燃焼した結果が表れているものと示唆される．TDC 付近における冷却損失は

熱効率に強く影響することから，含酸素燃料を用いた場合に発熱の等容度が向上ずるにもかか

わらず熱効率の改善が得られないのは，この上死点近傍の冷却損失増加を要因として考えるこ

とができる． 

 

図 4.12 軽油および含酸素燃料の燃焼室内噴霧軸火炎断面における噴霧火炎温度分布 

 

図 4.13に，ピストン燃焼室壁面およびキャビティを放射状に 10等分にカットしたカット面にお

ける火炎噴霧温度，乱流運動エネルギー，および熱流束分布について，4ºCA ATDC から 14º

CA ATDCの期間における軽油と含酸素燃料の場合の推移を示す．含酸素燃料は軽油に比較

して燃焼室壁面に衝突する火炎噴霧の温度が高く，高温領域の範囲が広いことがわかる．また，

乱流運動エネルギーは，含酸素燃料の方が噴霧中心軸付近で高くなっていることがわかり，3.4

節で述べた定容燃焼容器の結果と一致する．それらの結果として，含酸素燃料は軽油に比較し

て，6ºCA ATDC から 14ºCA ATDC まで，比較的上死点に近い領域で燃焼室壁面における熱
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流束が高い領域が広いことがわかり，結果として冷却損失が増大し，高含酸素燃料では図示熱

効率が低下する要因であると考えられる． 

 

図 4.13 燃焼室壁面における噴霧火炎温度，乱流運動エネルギー，および熱流束の分布 
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4.5 第 4章のまとめ 

  本章で得られた結果はおよそ以下のとおりである． 

1． 燃料の酸素含有率が高いほど，噴射期間の増大により拡散噴霧燃焼期間が長期化するが，

後燃えが大幅に低減するため，結果として燃焼期間は短縮する． 

2． 燃料の酸素含有率が高いほど燃焼期間が短縮して発熱の等容度が向上するが，同一噴

射ノズル噴孔では，一定程度以上の高負荷になると酸素含有率の増加に対して発熱の等

容度がピークを示し，それ以上になると減少に転ずる．これは，後燃え低減による発熱の等

容度の向上効果より，噴射期間長期化に伴う拡散噴霧燃焼期間の増加による影響が上回

るためである． 

3． 燃料の酸素含有率が増加すると，発熱の等容度が増加して図示熱効率が向上するが，図

示熱効率は酸素含有率が 27 mass%付近でピークを示し，それ以上になると冷却損失の増

大にともなって減少に転じる．三次元 CFD の解析により，この要因が高含酸素燃料では軽

油に比較して高温の火炎噴霧が広範囲で長期間にわたって燃焼室壁面に衝突することで

あることが示唆された． 

4． 高含酸素燃料を適用すると高 EGR 下においても無煙運転が可能であり，低エミッションデ

ィーゼル運転が可能である．本研究の条件範囲内では，高 EGRにより高酸素含有率が 27 

mass%以上で超低 NOx・無煙運転が可能であった． 

5． 低位発熱量が低い高酸素含有燃料の噴射期間増大に伴う燃焼期間長期化を抑制するた

めに，噴孔径を拡大したノズルの検討をした結果，噴射期間短縮により発熱の等容度は向

上した一方，冷却損失が増大したため図示熱効率の改善には至らなかった．これに対し，

同一噴孔径で噴孔数を増加することで改善が期待できる． 

 



第 5章 

- 95 - 

 

第5章 結  論 

本研究では，燃料の酸素含有率がディーゼル燃焼における噴霧火炎構造および燃焼

特性に与える影響を把握するため，定容燃焼容器およびディーゼルエンジン実機を用

いて系統的に実験的検討を行うとともに，三次元 CFD 解析を行って各現象の機構解明

を試みた．高含酸素燃料は燃料面から燃焼改善のアプローチを可能とする高いポテン

シャルを十分有していることが明らかとなった．得られた結果を要約するとおよそ以

下の通りである． 

1. 燃料の酸素含有率が高いほど，低位発熱量の低下に伴う噴射期間の増大により拡散噴霧

燃焼期間が長期化するが，後燃えが大幅に低減するため，結果として燃焼期間は短縮す

る． 

2. 燃料の酸素含有率が高いほど，燃料の理論空燃比の低下によって噴霧中心軸付近の過

濃混合気の当量比が低下して量論比に近づき燃焼促進される．これが後燃え低減の主要

因であり，さらに量論比近傍の燃焼の活発な領域が乱流運動エネルギーの最も強い領域

と一致することも燃焼促進に相乗的に作用している． 

3. 燃料の酸素含有率が増加しても，セットオフ長，火炎到達距離，混合気噴霧，および噴霧

火炎の拡がりに大きな変化はない． 

4. 燃料の酸素含有率が高いほど燃焼期間が短縮して発熱の等容度が向上するが，同一噴

射ノズル噴孔では，一定程度以上の高負荷になると酸素含有率の増加に対して発熱の等

容度がピークを示し，それ以上になると減少に転ずる．これは，後燃え低減による発熱の等

容度の向上効果よりも噴射期間長期化に伴う拡散噴霧燃焼期間の増加による影響が上回

るためである． 

5. 燃料の酸素含有率が増加すると発熱の等容度が増加して図示熱効率が向上するが，図示

熱効率は酸素含有率が 27 mass%付近でピークを示し，それ以上になると冷却損失の増大

にともなって減少に転じる．この要因として，高含酸素燃料では軽油に比較して高温の火

炎噴霧が広範囲で長期間にわたって燃焼室壁面に衝突することを挙げることができる． 

6. 高含酸素燃料を適用すると高 EGR 下においても無煙運転が可能であり，低エミッションデ

ィーゼル運転が可能である．本研究の条件範囲内では，高 EGRにより高酸素含有率が 27 

mass%以上で超低 NOx・無煙運転が可能であった． 
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7. 低位発熱量が低い高酸素含有燃料の噴射期間増大に伴う燃焼期間長期化を抑制するた

めに噴孔径を拡大したノズル使用すると，噴射期間短縮により発熱の等容度は向上する一

方，冷却損失が増大するため図示熱効率の改善には至らない．これに対し，同一噴孔径

で噴孔数を増加することで改善が期待できる． 
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Appendix A 定容燃焼容器における熱発生率（ROHR）線図の算出

方法 

 

定容燃焼容器における熱発生率の算出方法を述べる． 

(1) 噴霧燃焼によって生じる圧力履歴の算出 

定容燃焼容器では，容器内に充填したエチレン (C2H2)，酸素 (O2)，窒素 (N2) からなる予混

合気を火花点火で燃焼させることで高温・高圧雰囲気を形成し，容器壁面からの熱損失により

容器内圧力が任意の値まで低下した時点で燃料噴射を実施してディーゼル燃焼を模擬した

間欠噴霧燃焼を行っている．燃料噴射後の噴霧燃焼によって生じる圧力の履歴 Pb は図 A.1

に示すように，測定した容器内圧力 P から噴射を行わず容器壁面からの熱損失によって生じ

る圧力低下の履歴 Pwを差し引くことで式(A.1)から求められる． 

      𝑃b = 𝑃 − 𝑃𝑤  [Pa] (𝐴𝑓𝑒𝑡𝑒𝑟 𝑠𝑡𝑎𝑟𝑡 𝑜𝑓 𝑓𝑢𝑒𝑙 𝑖𝑛𝑗𝑒𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛) (A.1) 

 

 

図 A.1 噴霧燃焼によって生じる圧力履歴 

燃料噴射を行わない場合の容器壁面からの熱損失によって生じる圧力低下の履歴 Pwは，

式(A.2)に示す容器内の内部エネルギー保存則から以下のように求められる． 

      𝑑𝑈 = 𝑑𝑄𝑤  [J] (A.2) 

dQw:  容器壁面からの熱損失 [J] 
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内部エネルギー変化の定義およびニュートンの冷却則より，式(A.2)は式(A.3)のよう

に表せる． 

      𝑚𝑐𝑣𝑑𝑇 = 𝐴ℎ(𝑇 − 𝑇𝑤)𝑑𝑡 [J] 

 

(A.3) 

m:  容器内ガス質量 [kg] 

cv:  容器内ガスの定容比熱 [J/(kg･K)] 

T:  容器内ガス温度 [K] 

A:  容器内表面積 [m2] 

h:  熱伝達率 [W/(m2･K)] 

Tw:  容器内壁面温度 [K] 

T:  時間 [s] 

 

定容比熱および熱伝達率を一定と仮定し，式(A.3)を微分方程式の形で表すと式(A.4)

のようになる． 

      
1

(𝑇 − 𝑇𝑤)

𝑑𝑇

𝑑𝑡
=

𝐴ℎ

𝑚𝑐𝑣
 [1/s] (A.4) 

 

式(A.4)の微分方程式を解くことで式(A.5)を得る． 

      𝑇 = 𝑒
𝐴ℎ

𝑚𝑐𝑣
𝑡

+ 𝐶 [K] (A.5) 

C:  定数 [-] 

 

式(A.5)と気体の状態方程式から，燃料噴射を行わない場合の容器壁面からの熱損失

によって生じる圧力低下の履歴 Pwは式(A.6)で表せる．  

      𝑃𝑤 =
𝑚𝑅

𝑉
𝑒

𝐴ℎ
𝑚𝑐𝑣

𝑡
+ 𝐶 = 𝛼𝑒𝛽𝑡 + 𝐶 [Pa] (A.6) 

R:  ガス定数 [J/(kg･K)] 

V:  容器容積 [m3] 

α:  定数 [-] 
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β:  定数 [-] 

 

したがって，式(A.6)より燃料噴射を行わない場合の容器壁面からの熱損失によって生

じる圧力低下の履歴 Pwは eを底とする指数関数で表せることとなる．本研究では，燃料

噴射開始前から 5 ms の区間の圧力履歴をフィッテイングの対象として得られた定数α

およびβを用いて，燃料噴射開始後の熱損失によって生じる圧力低下の履歴 Pwを式(A.7)

より求めた． 

      𝑃𝑤 = 𝛼𝑒𝛽𝑡 + 𝑃𝑖𝑛𝑗 [Pa] (𝑡 ≥ 𝑆𝑡𝑎𝑟𝑡 𝑜𝑓 𝑓𝑢𝑒𝑙 𝑖𝑛𝑗𝑒𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛) (A.7) 

Pinj:  燃料噴射時の容器内圧力 [-] 

 

(2) 見かけの熱発生率の算出 

式(A.1)と式(A.7)より得らえれた燃料噴射後の噴霧燃焼によって生じる圧力の履歴 Pbを

用いて，容器内における見かけの熱発生率は式(A.8)で算出される． 

      (
d𝑄

d𝜃
)

𝑖
=

𝑉

𝑘𝑖 − 1
(

d𝑃𝑏

d𝑡
)

𝑖
 [J/s] (i ≥ 𝑆𝑡𝑎𝑟𝑡 𝑜𝑓 𝑓𝑢𝑒𝑙 𝑖𝑛𝑗𝑒𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛) (A.8) 

k:  容器内ガスの比熱比 [-] 

i:  時間を表す添え字 [-] 

 

なお，本来は容器内ガスの比熱は温度依存性を有するが，式(A.8)において比熱比κ

を 1.31で一定と仮定して熱発生率を算出している． 
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Appendix B エンジンにおける熱発生率（ROHR）線図の算出方法 

 

エンジン実験における熱発生率は，図 B.1に示すフローチャートに従って計算される．以下

にその算出方法を述べる． 

 

図 B.1 熱発生率算定フローチャート 

(1) 吸入行程終了時の作動ガス量および組成 

i. 吸入行程終了までに筒内に流入する作動ガス量の測定 

吸入行程終了時までに筒内へ導入される作動ガスは，EGR を行わない場合は外部より流

入する新気と筒内残留ガスの混合ガスとなるが，EGR を行う場合はこれらに EGR ガスを加え

たものとなる．そのため，EGR を行う場合には，それぞれのガス量および組成を求める必要が

ある．EGRを行う場合の EGRガス量 VEGRは式(B.1)で表される． 

START

吸入行程終了時の作動ガス量および組成

投入燃料の発熱量およびモル数

筒内容積，容積変化率，圧力上昇率，
および筒内平均ガス温度の計算

作動ガスの比熱比

真の熱発生率

燃焼率および燃焼中の作動ガス組成
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      𝑉EGR = 𝑉0 − 𝑉air [𝑚3/cycle] (B.1) 

V0:  EGRを行わない場合の吸入空気量 [m3/cycle] 

Vair:  EGRを行う場合の新気量 [m3/cycle] 

 

本実験では，EGR を行わない場合の吸入空気量 V0 および EGR を行う場合の新気量

Vairを丸型ノズルにより測定することで，式(B.1)より EGR ガス量 VEGR を求めた．なお，

EGRを行わない場合 (VEGR = 0) には，V0 = Vairとなる．EGRを行わない場合の吸入空気

量 V0および EGRを行う場合の新気量 Vairは式(B.2)と式(B.3)で与えられる． 

      𝑉0 = 𝐶
𝜋

4
𝑑o

2√2 (
∆𝑃0

𝜌air
) ∙

(2 ∙ 60)

𝑛e
 [𝑚3/cycle] (B.2) 

      𝑉air = 𝐶
𝜋

4
𝑑o

2√2 (
∆𝑃air

𝜌air
) ∙

(2 ∙ 60)

𝑛e
 [𝑚3/cycle] (B.3) 

C:  丸型ノズルの流出係数 [-] 

do:  丸型ノズル口径 [m] 

ρair:  新気の密度 [kg/m3] 

ΔP0: EGRを行わない場合の丸型ノズル差圧 [Pa] 

ΔPair: EGRを行う場合の丸型ノズル差圧 [Pa] 

 

なお，新気の密度 ρairは式(B.4)で与えられる． 

      𝜌air = 1.29
273

𝑇air +  273
∙

𝑃air

1.01 × 106 [kg/𝑚3] (B.4) 

Tair:  大気温度 [℃] 

Pair:  大気圧 [Pa] 

 

ii. 吸入行程終了までに筒内に流入する作動ガス量の測定 

新気の見かけの分子量 Mairは式(B.5)で与えられる． 

      𝑀air =
1

𝑃air

{18.0𝑃w + 28.8(𝑃air − 𝑃w)} [g/mol] (B.5) 



Appendix B 

- 117 - 

 

Pw: 新気の水蒸気分圧 [Pa] 

 

なお，新気の水蒸気分圧 Pwは式(B.6)で与えられる． 

      𝑃w = 6.11 × 10
7.5𝑇w

𝑇w+237 × 100 − 0.000662 𝑃air(𝑇air − 𝑇w) [Pa] (B.6) 

Tw:  湿球温度 [℃] 

 

したがって，1 サイクルあたりに機関に導入される新気のモル数 nair は式(B.7)で与え

られる． 

      𝑛air = 𝑉air

𝜌air

𝑀air
∙ 1000 [mol/cycle] (B.7) 

 

新気中における水蒸気，酸素，および窒素のモル数 nair_H2O，nair_O2，および nair_N2 は式

(B.8) - (B.10)で与えられる． 

      𝑛air_H2O = 𝑛air (
𝑃w

𝑃air
) [mol/cycle] (B.8) 

      𝑛air_O2
= 𝑛air (0.21

𝑃air − 𝑃w

𝑃air
) [mol/cycle] (B.9) 

      𝑛air_N2
= 𝑛air (0.79

𝑃air − 𝑃w

𝑃air
) [mol/cycle] (B.10) 

 

iii. EGRガスのガス量および組成 

新気の見かけの分子量 Mairは式(B.5)で与えられる． 

EGRガスの成分を厳密に測定することは困難であるため，ここでは EGRガス成分を

水蒸気，酸素，二酸化炭素，および窒素からなると仮定した．この場合，EGR ガスの

見かけの分子量 MEGRおよび密度 ρEGRは式(B.11)と式(B.12)で与えられる． 

      𝑀EGR =
1

100
(18𝐻2𝑂EGR + 32𝑂2ex + 44𝐶𝑂2𝑒𝑥 + 28𝑁2𝑒𝑥) [g/mol] (B.11) 
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      𝜌EGR =
𝑃EGR𝑀EGR

𝑅𝑇EGR
∙

1

1000
 [kg/𝑚3] (B.12) 

H2OEGR:  EGRガス中の水蒸気濃度 [vol. %] 

O2ex:  排出ガス中の酸素濃度 [vol. %] 

CO2ex:  排出ガス中の二酸化炭素濃度 [vol. %] 

N2ex:  排出ガス中の窒素濃度 [vol. %] 

PEGR:  EGRガス圧力 [Pa] 

TEGR:  EGRガス温度 [K] 

 

なお，EGR ガス圧力 PEGRは大気圧と仮定し，排出ガス中の酸素濃度 O2exおよび二酸

化炭素濃度,CO2exは実測値を用いた．EGRガスの水蒸気濃度 H2OEGRは EGRクーラーに

よる冷却後は露点以下であると仮定し，排出ガス中の窒素濃度 N2ex は全体から酸素，

二酸化炭素，および水蒸気を差し引いたものとして式(B.13)および式(B.14)で与えた． 

      𝐻2𝑂EGR =
100

𝑃EGR
(6.11 × 10

7.5𝑇EGR
𝑇EGR+237 × 100) [vol. %] (B.13) 

      𝑁2ex = 100 − (𝐻2𝑂EGR + 𝑂2ex + 𝐶𝑂2ex) [vol. %] (B.14) 

 

したがって，1 サイクルあたりにエンジンに導入される EGR ガスのモル数 nEGRは式

(B.15)で与えられる． 

      𝑛EGR = 𝑉EGR

𝜌EGR

𝑀EGR
∙ 1000 [mol/cycle] (B.15) 

 

EGR ガス中における水蒸気，酸素，二酸化炭素，および窒素のモル数 nEGR_H2O，

nEGR_O2，nEGR_CO2，および nEGR_N2は式(B.16) - (B.19)で与えられる． 

      𝑛EGR_H2O = 𝑛EGR𝐻2𝑂EGR [mol/cycle] (B.16) 

      𝑛EGR_O2
= 𝑛EGR𝑂2ex [mol/cycle] (B.17) 
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      𝑛EGR_CO2
= 𝑛EGR𝐶𝑂2ex [mol/cycle] (B.18) 

      𝑛EGR_N2
= 𝑛EGR𝑁2ex [mol/cycle] (B.19) 

 

iv. 残留ガスのガス量および組成 

残留ガスの成分は窒素，酸素，二酸化炭素，および水蒸気のみで構成されていると

仮定し，酸素および二酸化炭素は排気成分から与え，窒素は 78%で一定で，残りが水

蒸気であるとして算出した．すなわち，各成分のモル数 nr_N2，nr_O2，nr_CO2，および

nr_H2Oは式(B.20) - (B.23)で与えられる． 

      𝑛r_N2
= 0.78

𝑃r𝑉c

𝑅𝑇r
 [mol/cycle] (B.20) 

      𝑛r_N2
= 0.78

𝑃r𝑉c

𝑅𝑇r
 [mol/cycle] (B.21) 

      𝑛r_CO2
=

𝐶𝑂2ex

100

𝑃r𝑉c

𝑅𝑇r
 [mol/cycle] (B.22) 

      𝑛r_H2O = (1 − 0.78 −
𝑂2ex

100
−

𝐶𝑂2ex

100
) ×

𝑃r𝑉c

𝑅𝑇r
 [mol/cycle] (B.23) 

Vc:  隙間容積 [m3] 

Pr:  残留ガス圧力 [Pa] 

Tr:  残留ガス温度 [K] 

 

なお，Pr は排気圧力，Tr は排気温度とそれぞれ等しいとした．ここで，隙間容積 Vc

は式(B.24)で与えられる． 

      𝑉c =
𝑉h

𝜀 − 1
=

𝜋

4
𝐷2 ∙ 2𝑟 ∙

1

𝜀 − 1
 [𝑚3] (B.24) 

Vh:  行程容積 [m3] 

ε:  圧縮比 [-] 

D:  ボア直径 [m] 
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r:  クランク半径 [m] 

 

以上，(ⅰ)～(ⅳ)より吸入行程終了 (Intake valve closed: IVC) 時の作動ガス中の水蒸気，

酸素，二酸化炭素，および窒素のモル数 nIVC_H2O，nIVC_O2，nIVC_CO2，および nIVC_N2 は式

(B.25) - (B.28)で与えられる． 

      𝑛IVC_H2O = 𝑛air_H2O + 𝑛EGR_H2O + 𝑛r_H2O [mol/cycle] (B.25) 

      𝑛IVC_O2
= 𝑛air_O2

+ 𝑛EGR_O2
+ 𝑛r_O2

 [mol/cycle] (B.26) 

      𝑛IVC_CO2
= 𝑛EGR_CO2

+ 𝑛r_CO2
 [mol/cycle] (B.27) 

      𝑛IVC_N2
= 𝑛air_N2

+ 𝑛EGR_N2
+ 𝑛r_N2

  [mol/cycle] (B.28) 

 

したがって，吸入行程終了時の作動ガスのモル数 nIVCは式(B.29)で与えられる． 

      𝑛IVC = 𝑛IVC_H2O + 𝑛IVC_O2
+ 𝑛IVC_CO2

+ 𝑛IVC_N2
 [mol/cycle] (B.29) 

 

(2) 投入燃料の発熱量およびモル数 

1サイクルあたりの燃料消費量 mfuelは式(B.30)で与えられる． 

      𝑚fuel = 𝑅fuel

2 ∙ 60

𝑛e
𝜌fuel [g/cycle] (B.30) 

Rfuel:  1秒あたりの燃料消費量 [cm3/s] 

ρfuel:  燃料の密度 [g/cm3] 

 

また，1サイクルあたりの投入熱量 Qfuelおよびモル数 nfuelは式(B.31)と式(B.32)で与え

られる． 

      𝑄fuel =  𝑚fuel𝐻u [J/cycle] (B.31) 
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      𝑛fuel =  
𝑚fuel

𝑀fuel
 [mol/cycle] (B.32) 

Hu:  燃料の低位発熱量 [J/g] 

Mfuel:  燃料の分子量 [g/mol] 

 

したがって，1 サイクルの投入燃料に含まれる各成分のモル数 nfuel_H，nfuel_O，nfuel_C，

および nfuel_Nは式(B.33) - (B.36)で与えられる． 

      𝑛fuel_H = 𝑛fuel𝐻fuel_mol [mol/cycle] (B.33) 

      𝑛𝑓uel_O = 𝑛fuel𝑂fuel_mol [mol/cycle] (B.34) 

      𝑛fuel_C = 𝑛fuel𝐶fuel_mol [mol/cycle] (B.35) 

      𝑛fuel_N = 𝑛fuel𝑁fuel_mol [mol/cycle] (B.36) 

Hfuel_mol:  燃料中の水素モル分率 

Ofuel_mol:  燃料中の酸素モル分率 

Cfuel_mol:  燃料中の炭素モル分率 

Nfuel_mol:  燃料中の窒素モル分率 

 

(3) 筒内容積，容積変化率，圧力上昇率，および筒内平均ガス温度 

図 B.2に示すオフセットクランク機構を考慮した場合，任意のクランク角度 θにおけ

る筒内容積 Vは式(B.37)で与えられる． 

      𝑉𝑖 =
𝜋

4
𝐷2 {√(𝑙 + 𝑟)2 − 𝑒2 − 𝑟𝑐𝑜𝑠𝜃 − √𝑙2 − (𝑟𝑠𝑖𝑛𝜃 − 𝑒)2} +  𝑉c [𝑚3] (B.37) 

θ:  クランク角度 [rad] 

l:  コネクティングロッド長さ [m] 

e:  オフセット幅 [m] 

i:  クランク角度を表す添え字 [-] 
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図 B.2 オフセットクランク機構 

容積変化率 dV/dθ は，式(42)の両辺をクランク角度 θ で微分した式(B.38)で与えられ

る． 

      (
d𝑉

d𝜃
)

𝑖
=

𝜋

4
𝐷2𝑟 (sin 𝜃 +

(𝑟 sin 𝜃 − 𝑒) cos 𝜃

√𝑙2 − (𝑟 sin 𝜃 − 𝑒)2
)

𝜋

180
 [𝑚3/°CA] (B.38) 

 

なお，オフセットクランク機構がない場合の筒内容積 Vおよび容積変化率 dV/dθは式

(B.37)と式(B.38)のオフセット幅 eを 0とすることで得られる． 

一方，任意のクランク角度 θにおける圧力上昇率 dP/dθは，インジケーター線図から

得た筒内圧力 P を各種の数値微分法によって計算することにより得られるが，本実験

では Stirlingの数値微分法の第三項以下を省略した次式により求めた． 

      (
d𝑃

d𝜃
)

𝑖
=

1

12ℎ
(𝑃𝑖−2 − 8𝑃𝑖−1 + 8𝑃𝑖+1 − 𝑃𝑖+2) [Pa/°CA] (B.39) 

h:  データ間隔 [°CA] 

 

また，任意のクランク角度 θ における筒内平均ガス温度 T は，式(B.40)で与えられ

る． 

      𝑇𝑖 =
𝑃𝑖𝑉𝑖

𝑛𝑖𝑅
 [𝐾] (B.40) 

n:  作動ガスの総モル数 [mol] 
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(4) 作動ガスの比熱比 

筒内作動ガスは比熱の温度依存性を考慮した半完全ガスとして取り扱う．本研究で

は NASA の比熱式を用いて各種ガスの定圧比熱 Cpを求め，それをもとに比熱比 κ を算

出した．NASAの比熱式は式(B.41)で与えられる． 

      
𝐶𝑝_𝑖

𝑅
= 𝑎1 + 𝑎2𝑇 + 𝑎3𝑇2 + 𝑎4𝑇3 + 𝑎5𝑇4 [−] (B.41) 

 

各種ガスに対する定数 a1 ~ a5は，表 B.1に示すとおりである． 

表 B.1 NASAの比熱式の係数 

 

各ガス成分の定圧比熱をそれぞれ Cp_H2O，Cp_O2，Cp_CO2，Cp_N2とすると，筒内作動ガ

スの定圧比熱 Cpおよび比熱比 κは式(B.42)と式(B.43)で与えられる． 

      𝐶𝑝𝑖
=

1

𝑛𝑖
(𝑛H2O𝑖

𝐶𝑝H2O𝑖
+ 𝑛O2𝑖

𝐶𝑝O2𝑖
+ 𝑛CO2𝑖

𝐶𝑝CO2𝑖
+ 𝑛N2𝑖

𝐶𝑝N2𝑖
) [J

/(mol･K)] 

(B.42) 

      𝜅𝑖 =
𝐶𝑝_𝑖

𝐶𝑝_𝑖 − 𝑅
 [−] (B.43) 

(5) 真の熱発生率の計算 

任意のクランク角度 θにおける壁面への熱損失を含む真の熱発生率 dQ/dθは，式(2.5)

に式(B.37)，式(B.38)，式(B.39)，および式(B.43)から得られる値を代入することにより

式(B.44)で与えられる． 

      (
d𝑄

d𝜃
)

𝑖
=

1

𝑘𝑖 − 1
{𝑉𝑖 (

d𝑃

d𝜃
)

𝑖
+ 𝑘𝑖𝑃𝑖 (

d𝑉

d𝜃
)

𝑖
} + (

d𝑄𝑙𝑜𝑠𝑠

d𝜃
)

𝑖
 [J/°CA] (B.44) 

Gas T [K] a1 a2 a3 a4 a5

H2O
< 1000 3.387 3.47×10-3 -6.35×10-6 6.97×10-9 -2.51×10-12

≧ 1000 2.672 3.06×10-3 -8.73×10-7 1.20×10-10 -6.39×10-15

O2

< 1000 3.213 1.13×10-3 -5.76×10-7 1.31×10-9 -8.77×10-13

≧ 1000 3.698 6.14×10-4 -1.26×10-7 1.78×10-11 -1.14×10-15

CO2

< 1000 2.276 9.92×10-3 -1.04×10-5 6.87×10-9 -2.12×10-12

≧ 1000 4.454 3.14×10-3 -1.28×10-6 2.39×10-10 -1.67×10-14

N2

< 1000 3.299 1.41×10-3 -3.96×10-6 5.64×10-9 -2.44×10-12

≧ 1000 2.926 1.49×10-3 -5.68×10-7 1.01×10-10 -6.75×10-15
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式(B.44)中の壁面への熱損失 dQloss/dθ はニュートンの冷却則より式(B.45)で与えられ

る． 

      (
d𝑄𝑙𝑜𝑠𝑠

d𝜃
)

𝑖
= ℎα_𝑖𝐴r_𝑖(𝑇𝑖 − 𝑇w)/ (

360𝑛𝑒

60
) [J/°CA] (B.45) 

hα:  熱伝達率 [W/(m2･K)] 

Ar:  伝熱面積 [m2] 

Twall:  壁面温度 [K] 

 

 ここで，壁面温度 Twallは 450 Kと仮定し，伝熱面積 Arは式(A.46)で与えられる． 

      𝐴r_𝑖 =
𝜋

4
𝐷2 +

4(𝑉𝑖 − 𝑉c)

𝐷
+ 𝐴cham [m2] (B.46) 

Acham:  燃焼室の表面積 [m2] 

 

ここで，熱伝達率 hαは G. Woschniの熱伝達率式を用いて式(B.47)より求めた． 

      ℎα_𝑖 = 0.013𝐷−0.2𝑃𝑖
0.8𝑤𝑖

0.8𝑇𝑖
−0.53 [W/(m2･K)] (B.47) 

wi: ガス流動項 [m/s] 

 

 Woschni の熱伝達率式における燃焼開始後のガス流動項 wiは式(B.48)で与えられる． 

      𝑤𝑖 = (2.28 + 0.308𝜋𝐷
𝑛e𝑆w

60�̅�
) �̅� + 0.00324

𝑉h𝑇IVC

𝑃IVC𝑉IVC
(𝑃𝑖 − 𝑃m_𝑖) [m/s] (B.48) 

ne:  機関回転速度 [rpm] 

Sw:  スワール比 [-] 

�̅�:  平均ピストン速度 [m/s] 

PIVC:  吸入行程終了時筒内圧力 [Pa] 

VIVC:  吸入行程終了時筒内容積 [m3] 

TIVC:  吸入行程終了時作動ガス温度 [K] 

Pm:  モータリング時筒内圧力 [Pa] 
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なお，平均ピストン速度�̅�は式(B.49)で与えられる． 

      �̅� =
2𝑛e ∙ 2𝑟

60
 [m/s] (B.49) 

 

(6) 燃焼率および燃焼中の作動ガス組成の算出 

任意のクランク角度 θにおける燃焼率 dB/dθは真の熱発生率 dQ/dθを投入燃料量 Qfuel

で除した式(B.50)で与えられる． 

      (
d𝐵

d𝜃
)

𝑖
=

1

𝑄fuel
(

d𝑄

d𝜃
)

𝑖
 [−] (B.50) 

 

したがって，i から i+1 番目のクランク角度にかけて dB/dθ の燃料が燃焼したことに

より生ずる i+1番目のクランク角度における各作動ガスのモル数および作動ガスの総モ

ル数は，燃料が完全燃焼すると仮定することで式(B.51) - (B.55)で表される． 

      𝑛H2O_𝑖+1 = 𝑛H2O_𝑖 +
1

2
𝑛fuel_H (

d𝐵

d𝜃
)

𝑖
 [mol] (B.51) 

      𝑛O2_𝑖+1 = 𝑛O2_𝑖 + (−
1

4
𝑛fuel_H − 𝑛fuel_C +

1

2
𝑛fuel_O) (

d𝐵

d𝜃
)

𝑖
 [mol] (B.52) 

      𝑛CO2_𝑖+1 = 𝑛CO2_𝑖 + 𝑛fuel_C (
d𝐵

d𝜃
)

𝑖
 [mol] (B.53) 

      𝑛N2_𝑖+1 = 𝑛N2_𝑖 +
1

2
𝑛fuel_N (

d𝐵

d𝜃
)

𝑖
 [mol] (B.54) 

      𝑛𝑖+1 = 𝑛H2O_𝑖+1 + 𝑛O2𝑖+1 + 𝑛CO2_𝑖+1 + 𝑛N2_𝑖+1 [mol] (B.55) 

 

燃焼開始以前の各作動ガス成分のモル数および作動ガスのモル数は吸入行程終了時

の筒内作動ガス組成から式(B.25) - (B.29)により算出される．一方，燃焼開始以降の各

作動ガス成分および筒内作動ガスのモル数は，式(B.51) - (B.55)により得られ，図B-1に

示すように③にフィードバックして，次のクランク角度における筒内作動ガス温度お

よび比熱比の計算に用いる． 
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Appendix C 排気成分からの排出ガス量の算出方法 

 

燃焼効率を算出する際，投入燃料量に対する排出ガス量を見積もる必要があるため，

JIS D 1030 (1998) 附属書 2に基づき，EGRにより排気成分が吸気に還流されることを考

慮して以下のような計算を行った． 

投入燃料 HxC中の炭化水素が 1 mol燃焼した際に排出ガス中の未燃炭化水素 THCも

燃料と同一組成であると仮定し，以下の反応式を立てた．なお，xは燃料成分中に含ま

れる炭素原子 1 molに対する水素原子のモル比であり，H/Cに等しい． 

      H𝑥C + 𝐴 ∙ O2 + 𝐵 ∙ N2 + 𝐶 ∙ H𝑥C + 𝐷 ∙ CO2 + 𝐸 ∙ CO + 𝐹 ∙ NO + 𝐺 ∙ H2O

+ 𝐻 ∙ H2

= 𝑎 ∙ CO2 + 𝑏 ∙ H2O + 𝑐 ∙ H𝑥C + 𝑑 ∙ NO + 𝑒 ∙ CO + 𝑓 ∙ H2 + 𝑔

∙ O2 + ℎ ∙ N2 

(C.1) 

 

ここで，A ~ Gは吸入空気組成および EGRガス組成から算出される既知数である．

また，排気中の H2 濃度は測定していないため，H は以下に示す式で算出することとし

た． 

      𝐻 =
𝑦 ∙ 𝑓

𝑛ex_w
 (C.2) 

y:  投入燃料 1 molに対する EGRガスのモル数 [mol] 

nex_w:  投入燃料中の炭素 1 mol が燃焼した際に生じる湿り燃焼ガスのモル数 

[mol] 

 

式(C.1)の両辺で各成分元素の原子数は等しいことから以下の式が成立する． 

＜O2保存式＞ 

      𝐴 + 𝐷 +
𝐸

2
+

𝐹

2
+

𝐺

2
= 𝑎 ∙

𝑏

2
+

𝑑

2
+

𝑒

2
+ 𝑔 

(C.3) 

＜C保存式＞ 

      1 + 𝐶 + 𝐷 + 𝐸 = 𝑎 + 𝑐 + 𝑒 
(C.4) 

＜H2保存式＞ 

      
𝑥

2
+ 𝐶 ∙

𝑥

2
+ 𝐺 + 𝐻 = 𝑏 + 𝑐 ∙

𝑥

2
+ 𝑓 

(C.5) 
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＜N2保存式＞ 

      𝐵 +
𝐹

2
=

𝑑

2
+ ℎ 

(C.6) 

 

ここで，式(C.3)と(C.6)より 

      (1 −
𝑦

𝑛ex_w
) 𝑓 =

𝑥

2
+ 𝐶 ∙

𝑥

2
+ 𝐺 − 𝑏 − 𝑐 ∙

𝑥

2
 (C.7) 

 

式(C.2)と(C.5)より 

      (1 −
𝑦

𝑛ex_w
) 𝑓 =

𝑥

2
+ 𝐶 ∙

𝑥

2
+ 𝐺 − 𝑏 − 𝑐 ∙

𝑥

2
 (C.8) 

 

ここで，次式で表される水性ガス平衡反応を考える． 

      CO2 + H2 ↔ CO + H2O (C.9) 

 

平衡定数 Kは，反応凍結温度 1700 Kにおいて概ね 3.5である． 

      𝐾 =
[CO][H2O]

[CO2][H2]
= 3.5 (C.10) 

 

ここで， 

      
[CO]

[CO2]
=

𝑒
𝑛ex_w

𝑎
𝑛ex_w

=
𝑒

𝑎
=

𝑒
𝑛ex_w − 𝑏

𝑎
𝑛ex_w − 𝑏

=

𝐶𝑂ex
100

𝐶𝑂2ex
100

=
𝐶𝑂ex

𝐶𝑂2ex

 (C.11) 

 

よって， 

      𝑧 = 3.5 ∙
𝐶𝑂2ex

𝐶𝑂ex
 (C.12) 

 

と定義すると，式(C.10)は以下のように書き換えられる． 
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      [H2O] = 𝑧 ∙ [H2] ⇔
𝑏

𝑛ex_w
=

𝑧 ∙ 𝑓

𝑛ex_w
∴ 𝑏 = 𝑧 ∙ 𝑓 (C.13) 

 

また，湿り燃焼ガスのモル数 nex_wは次式で表される． 

      𝑛ex_w = 𝑎 + 𝑏 + 𝑐 + 𝑑 + 𝑒 + 𝑓 + 𝑔 + ℎ (C.14) 

 

さらに上式の右辺に式(C.4)と(C.7)を代入して次式を得る． 

      𝑛ex_w = 𝐴 + 𝐵 + 𝐶 + 2𝐷 +
3

2
𝐸 + 𝐹 +

𝐺

2
− 𝑎 +

𝑏

2
−

𝑒

2
+ 𝑓 + 1 (C.15) 

 

ここで， 

      𝑎 =
𝐶𝑂2ex

100
(𝑛ex_w − 𝑏) (C.15) 

      𝑒 =
𝐶𝑂ex

100
(𝑛ex_w − 𝑏) (C.16) 

      𝑓 =
𝑏

𝑧
   (∵ 式(14)) (C.17) 

 

を用いて式(C.15)を整理すると，以下のようになる． 

      𝑏 =
𝑋P ∙ (𝑛ex_w − 𝑋Q)

𝑋R
 (C.18) 

 

ただし，XP, XQ, XRは式の簡略化のため以下のようにまとめた計算項である． 

      𝑋P =
𝐶𝑂2ex

100
+

𝐶𝑂ex

2 ∙ 100
+ 1 (C.19) 

      𝑋Q = 𝐴 + 𝐵 + 𝐶 + 2𝐷 +
3

2
𝐸 + 𝐹 +

𝐺

2
+ 1 (C.20) 

      𝑋R =
𝐶𝑂2ex

100
+

𝐶𝑂ex

2 ∙ 100
+

1

𝑧
+

1

2
 (C.21) 
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同様に， 

      𝑐 =
𝑇𝐻𝐶

106 ∙ 𝐶fuel_mol
(𝑛ex_w − 𝑏) (C.22) 

      𝑓 =
𝑏

𝑧
 (C.23) 

 

を用いて式(C.5)を整理すると，以下のようになる． 

      𝑏 =
(𝑋S − 𝑋T ∙ 𝑛ex_w)

(𝑋U −
𝑋V

𝑛ex_w
)

 (C.24) 

 

ただし， 

      𝑋S =
1 + 𝐶

2
𝑥 + 𝐺 (C.25) 

      𝑋T =
𝑇𝐻𝐶ex

2 ∙ 106 ∙ 𝐶fuel_mol
𝑥 (C.26) 

      𝑋U =
1

𝑧
−

𝑇𝐻𝐶ex

2 ∙ 106 ∙ 𝐶fuel_mol
𝑥 + 1 (C.27) 

      𝑋V =
𝑦

𝑧
 (C.28) 

 

式(C.19)と(C.25)より，以下の式が導かれる． 

      (𝑋P𝑋U + 𝑋R𝑋T)𝑛ex_w
2 − (𝑋P𝑋V + 𝑋Q𝑋U + 𝑋R𝑋S)𝑛ex_w + 𝑋Q𝑋V = 0 (C.29) 

上式を二次方程式の解の公式を用いて nex_wに関して解くと，次式が得られる． 

      𝑛ex_w

=
𝑋P𝑋V + 𝑋Q𝑋U + 𝑋R𝑋S + √(𝑋P𝑋V + 𝑋Q𝑋U + 𝑋R𝑋S)

2
− 4(𝑋P𝑋U + 𝑋R𝑋T)𝑋Q𝑋V

2(𝑋P𝑋U + 𝑋R𝑋T)
 

(C.30

) 

（分子の平方根項が負の場合は，nex_wが負となるため不適） 

 

算出された nex_wを用いて式(C.1)中の a ~ fを求めることで，第 2章において燃焼効率
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を算出する際の CO および THC のモル数や排気損失を算出する際の吸入ガスおよび燃

焼ガスの各成分のモル数を見積もることができる． 


