
 

 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

1. 緒   言 

ディーゼル機関の低負荷域における排気特性改善の

ため，予混合圧縮自着火（PCCI）燃焼の原理を活用す

る試みが行われている．最近では，比較的圧縮上死点

に近い噴射時期を選択して潤滑油希釈を防ぎながら，

有効圧縮比の低下と大量 EGR により着火時期の適正

化と窒素酸化物（NOx）排出の抑制を狙った燃焼方式

に関する研究が盛んに行われている(1-4)．この方式にお

いて，急激燃焼や粒子状物質，未燃物質の排出を抑え

ながら，高熱効率・低NOxの特徴を保つには，圧縮比，

EGR率，噴射条件など複数の燃焼制御因子を負荷・回

転速度に応じて柔軟に変化させる必要がある．このよ

うに多数の因子が関係する燃焼制御の方針を見出すに

は，実験研究とともに，計算機シミュレーションが有

効な手段となる． 

このような背景から本研究では，確率過程論にもと

づく燃料・空気混合モデルを含む着火・燃焼モデルを

用いて直接噴射式 PCCI 機関の燃焼の予測と解析を試

みる．そのために，既報において開発したモデル(5)に

修正を加えた．本モデルとサイクルシミュレーション

を併用することにより，熱発生率，最大圧力上昇率，

NOx生成量ならびに熱効率を計算する． 

本報では，噴孔径，噴孔数，噴射圧力が機関性能お

よびNOx生成に及ぼす影響を予測し，混合気形成の観

点から，NOx生成と最大圧力上昇率を抑えながら高い

熱効率を実現するための噴射制御の方針について検討

した． 

2. 計算モデル 

本研究では，既報(2)において，定容燃焼装置内に模

擬したPCCI燃焼のNOx生成過程の解析に用いた確率

過程論にもとづく着火・燃焼モデルに修正を加え，エ

ンジン内燃焼に適用した．なお，本モデルでは燃料を

n ヘプタンとする化学反応モデルを使用したが，これ

を，軽油を用いた実測値における着火遅れや熱発生率

の傾向が再現されるよう調整することとした． 

 

2・1 混合モデル  本モデルでは，混合気濃度・

温度の不均一を確率密度関数（Probability density 

function, 以下PDF）により表現し，その時間推移を計
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算して，平均量として温度，圧力の経過を求める．そ

のために，燃焼室内に多数の等質量の流体塊を仮定し，

燃焼室内を噴霧領域と周囲気体領域に分割する．和栗

らの運動量理論(6)で決まる流量で噴霧領域へ周囲気体

が導入され，噴霧領域内では，噴射された燃料と導入

された気体が一様等方性乱流により混合するとした．

無作為に抽出した二つの流体塊を衝突させ，化学種と

エンタルピーを交換し再分散させることで混合を模擬

する．この過程を繰り返すことでPDFの時間推移が求

められる．衝突再分散モデルには修正Curl モデル(7)を

用いた．流体塊の衝突頻度は単位質量当たりの乱れ

エネルギーk と積分スケール L の関数で式(1)により与

える． 

Lkc  (1) 

ここで，c は定数で 0.49 とした．また，乱れエネル

ギーk と積分スケール L は，噴射圧力，噴孔径および

スワール流速から算出した単位質量当たりの乱れの生

成率 G，噴霧領域の総重量 MS，ノズル噴孔径 dN，燃

料密度f，噴射開始時期における空気密度aを用いて，

それぞれ式(2)，(3)で与える(8)． 

t
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afNdL   (3) 

また，スワール流による空気導入促進の効果につい

ては，Ikegami らの方法(8)に準じた取り扱いとし，式(4)

により計算する． 

jSSaa uuCmm  10
  (4) 

ここで am ， 0am はそれぞれスワールがある場合，な

い場合のエントレイン空気流量であり，uS，uj は燃焼

室外周の接線方向速度と燃料噴出速度である．Csはモ

デル定数で2.3とする． 

 

2・2 冷却損失  燃焼室全体としての冷却損失熱

量は，燃焼室内平均温度・圧力から，Woschniの式(9, 10)

により求める．なお，本モデルにおける流体塊には位

置情報がないので，上記の方法で算出される熱量を各

流体塊と壁面の温度差をもとに比例配分し，全ての流

体塊から熱が奪われるものと扱う． 

 

2・3 着火・燃焼モデル  化学反応モデルには，

Schreiberらの5段準総括反応モデル(11)を一部修正して

用い，各流体塊について，反応による化学種濃度の変

化を求めた．反応モデルを表1に示す．表中のFは燃

料，Xは高温での熱分解生成物，PはCO2とH2Oから

なる最終生成物，I および Y は低温酸化反応の中間生

成物を代表する仮想的な化学種である．各反応におけ

る反応速度式は以下のように表される． 

   5.0

011 / ppFkR   (5) 

   MOXkR 222   (6) 

     2.2

0233 /  ppMOFkR ff  (7) 

   5.3

033 /  ppIkR bb  (8) 

 IkR 44   (9) 

  YOkR 255   (10) 

ここで，Mは全化学種を合わせた濃度で，状態方程

式より[M] = p/RTで与えられる．また，p0 = 1 MPaで

ある．kiは反応速度定数で ki = Ai exp (-Ei/RT) で与えら

れる． 

計算時間短縮のため，各流体塊において急激な温度

上昇が始まった後は，化学平衡計算により組成および

温度を計算した． 

従来の反応モデルを用いた計算結果と実験結果（燃

料：軽油）を図1に示す．機関回転速度1800 rpm，投

入熱量760 J，噴射時期 -10° ATDCとし，EGR率 rEGR

を25% ~ 55%（吸気中の酸素濃度 rO2：18.8% ~ 14.5%）

で変化させた． 

従来モデルを用いた場合，実験結果と比べて酸素濃

度に対する着火遅れの感度が小さく，EGR率が高くな

るに連れて熱発生率のピークが小さくなる傾向を再現

できていない．これは，化学反応の酸素濃度依存性が

小さいためであると考え，低温酸化反応および高温酸

化反応の酸素濃度依存性を決める式(6)，(7)中の酸素濃

Table 1  Modified rate constants for the reaction model 

Reaction 
number 

Reaction formulae 

 1  F  X 
 2  X + 11O2  P 
 3f  F + 2O2  I 
 3b  I  F + 2O2 

 4  I  2Y 
 5  Y + 0.5F + 10O2  P 

Reaction 
number 

Activation energy Ei/R 
(K) 

Frequency factor Ai 
(mol m3 s) 

Original Modified Original Modified 
 1  18050 18050  5.0 108  2.0 109 
 2  7200 7200  7.0 106  5.0 10-2 
 3f  19500 17940  3.85 1010  1.2 106 
 3b  37500 34500  6.0 1027  1.8 1025 
 4  5000 5000  2.0 108  1.0 108 
 5  16500 16500  1.0 109  5.0 1010 



 

 

度にそれぞれ指数を付け加え，次のように変更した． 

    MOXkR 2.3

222   (11) 

      2.2

0

2

233 /  ppMOFkR ff  (12) 

また，反応速度式の変更にともない，着火遅れが実

験結果に合う様に頻度因子および活性化エネルギーを

表1（Modified）のように変更した． 

これらの修正により，図1-(c)に示す通り，熱炎の発

生時期や熱発生率ピーク値の傾向を概ね再現できたと

言える．これ以降，この修正モデルを使って計算を行

った． 

 

2・4 NOx 生成モデル  筒内で生成される NOx

のほとんどはサーマルNOであると想定されるため，

拡張Zeldovich機構(12)を用いてNOの生成率を計算した．

なお，Bowmanの反応速度定数(13)を用いた． 

 

2・5 熱効率の算出  上記のモデルによって得ら

れた熱発生率経過を単気筒機関用サイクルシミュレー

ション(14)に入力し，同一の圧縮初期条件のもと繰り返

し計算を行い，筒内の状態が定常となったときの図示

熱効率を求めた．ただし，繰り返し計算中，熱発生率

経過は変化しないものとした． 

3. 計算対象および計算条件 

口径102 mm，行程 105mm，圧縮比15.5，スワール

比 2.6 の無過給直接噴射式機関を計算対象とした．機

関回転数は 1800 rpm 一定とした．標準のノズルは

0.18 mm の 6 孔とした．燃料の物性値は，Schreiber

らの反応モデルが基準としているnヘプタンの値（総

発熱量：48.1 MJ/kg，密度：687 kg/m3 @ 15°C）を用い

た．n ヘプタンは軽油（総発熱量：45.9 MJ/kg，密度：

825 kg/m3 @ 15°C）と比較して単位体積当たりの発熱

量が小さい．そのため，投入熱量を等しくするには，

計算では実験の約1.15倍の体積を噴射することになる． 

モータリング時の圧力履歴が実験結果と一致するよ

う吸気弁閉（135° BTDC）における筒内圧力を0.1 MPa，

筒内温度を354 Kとした．EGRを模擬する場合は，吸

気中の酸素を窒素で置換した． 

4. 計算結果および考察 

4・1 モデルの評価  まず，モデルの妥当性を評

価するため，既報(15)の実験条件に合わせて EGR 率お

よび噴射時期が性能・排気に及ぼす影響を調べた．標

準ノズルで，低負荷および中負荷に相当する投入熱量

760 J（軽油20 mm3相当）と1140 J（軽油30 mm3相当）

について，噴射時期を TDC から-30° ATDC まで変化

させた．それぞれ，EGR率が25%～55%に相当するよ

う，投入熱量 760 J では酸素濃度を 18.8%～14.5%，

1140 Jでは酸素濃度を17.7%～11.0%に変化させた．噴

射期間は，実験条件（コモンレール内圧力120 MPa）

に合わせて，投入熱量760 Jのときは6° CA，1140 Jの

ときは8° CAとした． 

図2に投入熱量760 JにおけるNOx濃度，最大圧力

上昇率および図示熱効率を示す．また，図3には投入

熱量 1140 J の結果を示す．表示したNOx 濃度は，計

算では排気弁開時期135° ATDCにおける筒内NO濃度，

実測では排気管内での計測濃度である．EGR率および

噴射量によらず，噴射時期を TDC から早めていくと

NOxおよび最大圧力上昇率が高くなり，熱効率は一旦

上昇した後，低下する．また，噴射量，噴射時期一定

のもとでEGR率を高めるとNOxおよび最大圧力上昇

率は減少する．熱効率は噴射時期が早い場合にはEGR

率を高めると上昇し，噴射時期が遅い場合には逆に低

下する．これらは実測の傾向をよく再現している．し

かし，噴射時期を-30° ATDCまで進角すると，実測で

は NOx や最大圧力上昇率が減少に転じる場合がある

が，計算ではこの傾向は見られない．この傾向は，噴

霧が燃焼室くぼみから外れ，混合気の希薄化が進むと

ともに，壁面からの冷却を受けることに起因している

と考えられ，現状では本モデルでの再現は難しい． 

図4に投入熱量760 J，EGR率55%で噴射時期をTDC

から-30° ATDCまで変化させたときのNO生成量（筒

内総質量），筒内圧力，熱発生率を示す．実験，計算

ともに TDC 噴射ではほとんど熱発生が見られない．

噴射時期を進角すると着火時期が早くなり，熱発生率
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Fig.1 Comparison of the effects of EGR rate on heat 

release rate 



 

 

のピークは高くなる．噴射時期を-5° ATDCから進角す

ると初めは熱発生率ピーク時期が大きく早まるが，早

期の噴射では変化が小さくなる傾向が再現されている．

実験では噴射時期を-30° ATDCまで早めるとピークが

低くなるのに対して計算では高くなるが，これは前述

のとおり，計算では噴霧が燃焼室くぼみから外れる現

象を考慮していないためである． 

図5に投入熱量760 J，噴射時期-20° ATDCで酸素濃

度を 18.8%～14.5%（EGR 率 25%～55%相当）まで変

化させたときのNO 生成量，筒内圧力，熱発生率を示

す．酸素濃度を下げるにつれて熱炎の発生時期が遅く

なり，熱発生率のピークが低くなる傾向を再現できる． 

これらのことから，本モデルは噴霧が燃焼室くぼみ

から外れるような-30° ATDCを超える早期噴射を用い

る場合を除くと，熱発生率経過や性能・排気特性に対

する噴射条件および EGR 率の影響を再現できるとい

える． 

 

4・2 噴射制御による性能・排気改善の可能性  

はじめに触れたように近年 PCCI 燃焼の原理を取り入

れてNOxとPMの排出を同時に抑制する試みがなされ

ている．しかし，NOxおよび最大圧力上昇率と未燃排

出物質の間にはトレードオフの関係があり，これらを

同時に解消することは容易ではない(15)．そこで，噴射

制御による燃焼改善の可能性を検討するため，図6 お

よび表2に示すように噴孔径および噴射差圧を変更し

た．まず，噴射圧力を固定したままで噴射率が一定と

なるように噴孔径と噴孔数を同時に変更し，つぎに噴

射圧力および噴射径を変更した．ここでは，熱効率の

大きな変化がないように，熱発生率ピーク時期が

5° ATDC±0.5° CAとなるように噴射時期を調節して

計算を行った． 

 

4・2・1 噴孔面積・噴射圧力一定の場合  まず，

噴射率が一定となるように噴孔面積を一定として噴孔

径と噴孔数を同時に変化させた．ノズルは標準の
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Fig.5 Effect of EGR rate on NO, in-cylinder pressure, 
heat release rate, and temperature 
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Fig.3 Comparison of results changing in injection 

timing and EGR rate on NO emission, 
pressure rise rate, and indicated thermal 
efficiency under middle loads (Qj:1140J) 
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Fig.2 Comparison of results changing in injection 

timing and EGR rate on NO emission, 
pressure rise rate, and indicated thermal 
efficiency under low loads (Qj:760J) 
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Fig.4 Effect of injection timing on NO, in-cylinder 
pressure, heat release rate, and temperature 



 

 

0.18 mm×6孔に加え，0.156 mm×8孔，0.127 mm

×12孔，0.09 mm×24孔とした．投入熱量は760 J，

噴射期間は 6° CA とした．酸素濃度は 18.8 %から

14.5 %（EGR率25~55%相当）とした． 

図 7 にEGR 率 35%のときの噴射期間，NO 生成量，

熱発生率，筒内圧力，筒内平均温度，噴霧内平均温度

を示す．噴孔数を増やして噴孔径を小さくすると，混

合が促進されるため，熱発生率ピーク時期を一定とす

ると噴射時期は遅くなり，最大熱発生率は高くなる．

また，筒内圧力および噴霧内平均温度の最高到達値が

高くなり，NOの生成量は増加する． 

図8に，図7の条件で最も噴孔径の大きい0.18 mm

×6孔と，最も噴孔径の小さい0.09 mm×24孔の場合

の当量比のPDFを示す．なお，当量比2.5以上の過濃

な混合気は，すべて当量比 2.5 の位置に表示した．図

中の三角印は噴霧内の平均当量比を示す．0.09 mm×

24孔ノズルでは，0.18 mm×6孔ノズルに比べて混合

気の希薄化，均質化が急速に進み，5～20° ATDC付近

にかけて量論比近傍の混合気が多くなる．そのため，

噴孔径を小さくするとNO生成量が増加したと考えら

れる．一方，標準ノズルでは当量比 2.5 以上の濃い混

合気が遅い時期まで残っており，これが希薄化する過

程でNO を発生するが，膨張行程での温度低下の影響

を受けてNO生成速度が低くなるので，最終的な生成

量は少なくなる． 

図 9 に全EGR 率についての結果を示す．EGR 率に

よらず，噴孔径を小さくし，噴孔数を増やすことで，

NO生成量と最大圧力上昇率は増加するが，高いEGR

率を用いることでNO 生成量を抑えることができる．

熱効率は噴孔数を増加させると上昇するが，24孔まで

増加させると低下に転じた．図10に示すように，噴孔

を 24 孔まで増加させると等容度の増加が緩やかにな

るのに対して，冷却損失は増加し続けるためである．

なお，冷却損失を低減するために噴射時期を遅らせた

計算も行ったが，冷却損失の大幅な低減は得られず，

熱効率はほとんど改善しなかった． 

投入熱量を1140 Jとして同様の計算を行った結果を
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Fig.8  PDF histories for equivalence ratio (Upper: 

0.18×6 nozzle, Lower: 0.09×24 nozzle) (Qj: 
760J, EGR: 35%) 
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Fig.7 Effect of size and number of nozzle hole on 
NO, in-cylinder pressure, heat release rate, and 
temperatures (Qj: 760J, EGR: 35%) 
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Fig.6  Diagram for injection conditions 

Table 2  Injection conditions 

Code 
Orifice dia.(mm) 

 number 
Inj. press. 

difference (MPa) 
Inj. duration (°CA) 

Qf=760/1140J 

a 0.18 x 6  66  6/8 

b 0.156 x 8  66  6/8 

c 0.127 x 12  66  6/8 

d 0.09 x 24  66  6/8 

e 0.127 x 12 148 4/6.7 

f 0.103 x 12 148 6/8 

g 0.103 x 12 332  4/6.7 



 

 

図11に示す．投入熱量を増やした場合にも，噴孔数の

増加による混合促進によって NOx および最大圧力上

昇率は増加する．低負荷の場合と同様，噴孔数を増や

すことで混合が促進され，当量比付近の混合気が増加

するためである．熱効率は投入熱量 760 J の場合と異

なり，噴孔径が小さくなるほど低下した．熱発生率ピ

ーク時期を一定としたために，投入熱量1140 Jの場合

には着火時期が早くなり冷却損失の割合が大きくなる．

そのため，小噴孔多孔ノズルでは燃焼が急激になった

ことによる冷却損失増加の影響が大きく，熱効率が低

下したと考えられる． 

このように，噴射率，噴射圧力一定のもとで噴孔径

と噴孔数を変化させた場合，混合の促進によってNOx

と最大圧力上昇率は増加した．NOx は高い EGR 率を

用いることで抑制することは出来るが，最大圧力上昇

率を低く抑えることは難しい． 

 

4・2・2 噴射圧力・噴孔径の影響  つぎに，噴

射速度（噴孔における燃料の平均流出速度）を変化さ

せた場合について検討した．ここでの基準条件は表

2の(c)とし，投入熱量を760 J，酸素濃度を17.4%（EGR

率35%）とした． 

条件(c)と同じノズルで噴射差圧を 66 MPa から

148 MPaに上昇させ，噴射率を1.5 倍とした条件(e)，

噴射差圧を148 MPaに上昇させながら基準条件と同じ

噴射率となるよう噴孔径を0.103 mm に絞った条件(f)，

および噴孔を0.103 mmとし，噴射率が1.5倍となるよ

う噴射圧力を 332 MPa に上昇させた条件(g)について

計算を行った．それぞれの条件における当量比に関す

る PDF の変化を図 12 に，熱発生率とNO 生成量の経

過を図13に，NO排出濃度，最大圧力上昇率，図示熱

効率を基準条件に対する相対値の形で図14に示す． 

図 12 より(e)，(f)，(g)いずれの条件においても混合

が促進され，希薄化・均一化が早まることがわかる．

ところが，図13，14に示すように，混合が早まること

で圧力上昇率は増加したが，NO 生成量への影響は一

様ではない．つまり，条件(e)，(f)では最大圧力上昇率

とNO生成量はともに増加したが，条件(g)ではNO生

成量が大幅に減少した． 

その理由について考察するため，本モデルに用いた

化学反応モデルを使って，3 MPa定圧条件における均

一混合気の着火遅れ，温度上昇期間，および最大 NO

生成速度を計算した．その結果を図15に示す．初期温

度は，850 Kの空気と300 Kの燃料をそれぞれの当量

比で断熱混合させた際の温度とした．初期温度を基準
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Fig.11 Effect of size and number of nozzle hole and 

EGR rate on SOI, thermal efficiency, max.. 
pressure rise rate, and NO emission under 
middle loads (Qj:1140J) 
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Fig.9 Effect of size and number of nozzle hole and 

EGR rate on SOI, thermal efficiency, max.. 
pressure rise rate, and NO emission under low 
loads (Qj:760J) 
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Fig.10 Effect of size and number of nozzle hole and 
EGR rate on cooling loss and DCV under low 
loads (Qj:760J) 



 

 

として，混合気の温度が，断熱火炎温度までの温度差

の50%に達する時刻を50，90%に達する時刻を90とし，

着火遅れを50，温度上昇期間igをig=2×(90-50)とした． 

図からわかるように，NOは当量比1±0.5程度の狭

い当量比範囲で生成し，特に量論付近ではNO 生成率

が極めて高くなることがわかる．いいかえれば，着火

以前に筒内の局所当量比を量論以下に十分希薄化する

ことができれば，NO の生成を抑えられる．条件(g)で

は小噴孔化と噴射差圧の大幅な増大により混合が大き

く促進され，図12に示すように10° ATDCでは量論比

近傍の混合気はほとんど存在しない．そのため，図

13に示すように他の条件と比べて早い時期にNOの生

成が終了し，最終的にNO生成量が小さくなる．一方，

条件(e)，(f)では混合が促進されたことで，膨張行程で

筒内温度が低下する前に量論付近を通過する混合気量

が増加し，NOが増加したと考えられる． 

また，図15に示すように，混合気が希薄になると着

火遅れおよび温度上昇期間は長くなり，その変化率は

希薄なほど大きい．ここで，温度上昇期間が長くなる

ことは，エンジンにおいて圧力上昇率が低下すること

とほぼ同義である．また，着火遅れの傾きが大きくな

ると，当量比の分布幅が小さくても着火遅れのばらつ

きが大きくなり，全体として圧力上昇率は小さくな

る(16)． 

図12を見ると，今回計算した条件ではいずれの場合

にも熱発生率が最大となる 5° ATDC 付近において量

論比付近にピークを持つ当量比分布を持っており，も

っとも混合の早い条件(g)においても当量比 0.7 付近に

ピークがある．このような当量比分布では，温度上昇

率の低下や着火遅れのばらつきによる総括的な温度上

昇速度の低下が期待出来ない．そのため，圧力上昇率

はいずれの場合にも上昇したと考えられる． 

このように，ある程度まで混合速度を速めると，NOx

生成量および最大圧力上昇率はともに増加するが，さ

らに混合速度を速めることでNO 生成量を抑えられる

可能性が示唆された．ただし，その場合にも最大圧力

上昇率は増大する．さらなる噴射の高圧化や小噴孔径

化，あるいはスワールやスキッシュなどの空気流動に

よって混合を促進することで最大圧力上昇率を低減で

きる可能性はあるが，ポンプの駆動力による燃費の低
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Fig.15 Ignition delay, combustion duration, and 

maximum NO production rate in 
homogeneous mixture 
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Fig.13  Heat release rates and NO production 
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Fig.12  PDF histories for equivalence ratio 



 

 

下や，希薄化による未燃物質の排出増加が予想される

ため現実的とは言えない．そのため，実際には，小噴

孔化やある程度の噴射の高圧化に加えて，多段噴射を

含む噴射率制御による改善が必要と考えられる． 

ただし，この考察は，図15に示したような，混合気

の当量比に対する着火遅れおよび温度上昇時間の変化

率の傾向にもとづいているため，化学反応モデルの精

度に依存する．この点についてはなお検討が必要であ

るが，混合気の希薄化による圧力上昇率の抑制に限界

があることは確実と思われる． 

5. 結   論 

確率過程論モデルにもとづく着火・燃焼モデルを用

いて，比較的圧縮 TDC に近い噴射時期を採用した

PCCI燃焼において噴孔径，噴孔数，噴射圧力が機関性

能および NOx 生成に及ぼす影響について検討した結

果，次のような知見を得た． 

1. 低圧縮比，大量EGR，および比較的TDCに近い噴

射時期を用いるPCCI運転について，作成したモデ

ルを用いて計算した熱発生率経過や性能・排気特

性は実測結果をよく再現する． 

2. 噴孔面積および噴射圧力一定で噴孔径を小さくし，

噴孔数を増やすと，混合が促進され，等容度が上

がるために噴射量が小さい場合には熱効率が上昇

する．ただし，熱発生率ピーク時期を固定したた

め，混合が早すぎる場合や噴射量が多い場合には，

冷却損失の増加に起因して熱効率は低下する． 

3. 噴孔径および噴孔数の変更により混合を促進する

と，今回計算した範囲では NO 生成量と最大圧力

上昇率は増加する．高い EGR 率を用いることで

NO 生成量を抑えることができるが最大圧力上昇

率の抑制は難しい． 

4. 小噴孔径化と燃料噴射の超高圧化により NO 生成

量を抑えることができる．ただし，その場合にも

最大圧力上昇率は増大する．さらなる混合促進に

よる圧力上昇率の低下の可能性はあるが，現実的

には多段噴射を含む噴射率制御による改善が必要

と考えられる． 
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