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Abstract: Reactivity Controlled Compression Ignition (RCCI) is one of the most promising solutions 

among  the  low  temperature  combustion  concepts,  in  terms  of  thermal  efficiency  and pollutant 

emissions. However,  for values of brake mean effective pressure higher  than 10 bar,  in‐cylinder 

peak pressure rise rates tend to be too high, limiting the specific power of any 4‐Stroke (4S) engine. 

Such a limitation can be canceled by moving to the 2‐Stroke (2S) cycle. Among many alternatives, 

the  “Uniflow”  scavenging  system with  exhaust poppet  valves  on  the  cylinder  head  allows  the 

designer  to  reproduce  the  same  identical  combustion patterns of a 4‐stroke RCCI engine, while 

increasing the indicated power output. The goal of the paper is to explore the potential of a 2‐stroke 

RCCI engine, on the basis of a comprehensive experimental campaign carried out on a modified 

automotive 2.0 L, 4‐stroke,  four‐cylinder,  four‐valve diesel engine. The developed prototype can 

run with one cylinder operating in 4‐stroke RCCI mode (gasoline–diesel), while the others work in 

the standard diesel mode. A One Dimensional‐Computational Fluid Dynamics (1D‐CFD) model has 

been built to predict the performance of the same prototype, when operating all four cylinders in 

RCCI mode. In parallel, an equivalent 2‐stroke RCCI virtual engine has been developed, by means 

of 1D‐CFD simulations and empirical assumptions. A numerical comparison between the 4S and 

the 2S engines is finally presented, in terms of performance and emissions at full load. The study 

demonstrates that a 2S RCCI engine can maintain all of the advantages of the RCCI combustion, 

strongly reducing the penalization in terms of performance, in comparison to a standard 4S diesel 

engine. 

Keywords:  automotive  diesel  engine;  4‐stroke;  RCCI  (gasoline  –  diesel);  experimental  engine 

characterization; 1D‐CFD; 2‐stroke; Uniflow scavenging 

 

1. Introduction 

Anthropogenic Greenhouse Gas (GHG) emissions are considered the major cause of 

the current climate changes. So far, human activities are responsible of an average global 

warming of about 1.0 °C, compared to the pre‐industrial era [1]. At the current rate of 0.2 

°C per decade, global warming is likely to reach the critical threshold of 1.5 °C between 

2030 and 2052 [2] and of 3 °C by 2100 [3]. For this reason, the 2021 edition of the United 

Nations Annual Climate Change Conference (COP26) urged member countries to halve 

their GNH emissions over the next decade and reach net zero carbon emissions by the 

middle of the century [4]. 

According to reference [1], in 2016 the road transport sector was responsible of about 

12% of the global CO2 equivalent emissions. Even if the solution of the problem cannot be 

found  by  focusing  on  this  field  only,  a  change  of  course  is mandatory. To  achieve  a 

significant reduction of GHG emissions  in the short term, many different paths can be 

followed: 
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 Internal  Combustion  Engine  (ICE)  efficiency  improvement:  higher  compression 

ratios,  reduced  pumping  and  frictions  losses,  waste  heat  recovery,  innovative 

combustion concepts; 

 Use of ultra‐low‐carbon print fuels: bio‐fuels, e‐fuels; 

 Use of green hydrogen, pure or blended with other fuels in ICEs; 

 Use of green hydrogen in fuel cells; 

 Hybrid Electric Vehicles (HEV); 

 Battery Electric Vehicles (BEV). 

It is quite hard to believe that a single solution alone will be able to reduce the GHG 

emissions  in the short and medium term, since every technology has  its own pros and 

cons. As an example, the benefits of BEVs are strongly limited or cancelled at all, when 

the largest part of electric energy comes from the combustion of fossil fuels, as it occurs in 

most  of  the  countries  in  the  world.  In  addition,  many  issues  regarding  battery 

manufacturing, performance, charging, and disposal have not yet been fully addressed. 

Therefore,  the most  likely  scenario  in  the  energy  sector  is  the  concomitance  of 

different  technologies, where  the  ICE can still play an  important role, both as a stand‐

alone mover and in hybrid electric powertrains [5]. 

Diesel engines can be a key, since they are characterized by higher Brake Thermal 

Efficiency  (BTE) compared  to Spark  Ignition  (SI) engines,  thus providing  lower carbon 

dioxide  (CO2) emissions. Furthermore, diesel engines show considerably  lower carbon 

monoxide (CO) and Unburnt Hydrocarbons (UHC) emissions. 

The main technical drawback that affects diesel engines is represented by nitrogen 

oxides  (NOx)  and Particulate Matter  (PM)  emissions, which  impose  cumbersome  and 

expensive  after‐treatment  systems. Moreover,  the  future vehicle  emissions  regulations 

will set even more stringent limits on pollutants, making the installation of these engines 

on passenger cars less and less sustainable, from an economic point of view. 

A way for reducing NOx and PM emissions of diesel engines without compromising 

on BTE is represented by the Low Temperature Combustion (LTC) concepts [6]. Among 

them, Dual Fuel  (DF) Reactivity Controlled Compression  Ignition  (RCCI)  combustion, 

using port‐injected gasoline as the low reactivity fuel and direct‐injected diesel as the high 

reactivity one, has shown very promising results, i.e., ultra‐low NOx and soot emissions, 

and outstanding BTE  [7–12]. Moreover, RCCI  is able  to operate over a wider  range of 

engine  speeds  and  loads,  compared  to  other  LTC  concepts,  by  controlling  the  local 

reactivity of the charge within the cylinder [13–16]. However, as engine  load increases, 

peak in‐cylinder pressure and Peak Pressure Rise Rate (PPRR) tend to become too high, 

limiting the RCCI operating range [17]. In order to expand the RCCI combustion mode up 

to high/full loads, different strategies have been explored. 

Ma et al. [18] suggested that a double diesel injection strategy, with a delayed second 

injection, is more favorable for reducing PPRR, and hence extending RCCI operation to 

higher  loads,  compared  to more  conventional diesel  injection  strategies  (two  shots  or 

single shot around the top dead center). The authors were able to achieve IMEP = 13.91 

bar in RCCI mode, keeping the original Compression Ratio (CR). 

Conversely, Molina et al. [19] extended RCCI operations to high loads by reducing 

CR. Furthermore, an early intake valve closing Miller cycle was implemented by means 

of a hydraulic Variable Valve Actuation  (VVA) system. The authors also modified  the 

injection strategy as a function of load. Their results suggest that a double diesel injection 

strategy suits well RCCI combustion from low (BMEP = 6 bar) to medium loads (BMEP = 

12 bar), while a single shot injection strategy is better for high loads (BMEP > 17 bar). 

The need  for  reducing CR  in order  to  achieve high  loads was  confirmed  also by 

Kavuri et al. [20], who performed a numerical optimization at two operating conditions: 

Low  load–high speed  (gross  IMEP = 2 bar, 1800 rpm) and high  load–low speed  (gross 

IMEP  =  20  bar,  1300  rpm).  The  study was  carried  out  by means  of  a  detailed  three‐

dimensional  (3D) Computational Fluid Dynamics  (CFD) model,  in combination with a 

Genetic Algorithm  (GA). The  optimization  considered  28  different  designs,  including 
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some geometric parameters of the piston bowl and of the diesel injector nozzle, as well as 

the control of air and fuel rates. The optimum value of CR was found at 13.1:1, adopting 

a bowl geometry characterized by two distinct regions, each one optimized for operating 

over a specific range of loads. 

Benajes et al. [21], besides reducing CR from 17.5:1 to 15.3:1, adopted a Dual‐Mode 

Dual‐Fuel  (DMDF)  strategy. At  low  loads,  a  highly‐premixed  RCCI  combustion was 

successfully  applied  for  decreasing  emissions  and  improving  fuel  efficiency. At  high 

loads,  combustion  switches  to  the  diffusive  dual‐fuel mode,  for  complying with  the 

mechanical constraints (limit of PPRR). The DMDF strategy was numerically optimized 

by 3D‐CFD simulations, governed by a GA, as described in [22]. The results revealed that, 

at  low  load,  simultaneous  improvement  of  fuel  consumption  and  emissions  can  be 

obtained by enhancing the homogeneity of the charge. At mid load, fuel consumption can 

be improved by generating two high‐reactivity regions within the cylinder (one above the 

piston lip and the second in the piston bowl). This permits to reduce the need for high 

intake temperature, with ensuing advantages on heat transfer losses. At high load, fuel 

consumption can be lowered by reducing the fraction on diesel fuel that burns in diffusive 

combustion mode. 

A  different  method  for  keeping  the  benefits  of  the  RCCI  technology  without 

penalization on engine brake power is to implement this combustion mode on a 2‐Stroke 

(2S)  engine.  Thanks  to  the  double  cycle  frequency,  it  is  possible  to  enhance  the 

performance without  increasing  neither  the  amount  of  injected  fuel  nor  the  peak  of 

pressure rise rate. In theory, assuming the same speed, brake thermal efficiency and fuel 

rates, the power density can be doubled. 

Obviously, it is necessary to select a proper design for the 2‐stroke engine, in order 

to prevent  some  typical  issues. Without  the  intake  and  the  exhaust  strokes,  the  fresh 

charge must be pumped into the cylinders by means of an external system, typically made 

up of a  turbocharger  coupled  to a  supercharger. The  last one  is necessary  to  start  the 

engine, as well as to assist the turbocharger, especially at low engine speeds and low loads. 

The replacement of the exhaust gases with the fresh charge occurs when the piston is at 

bottom dead center  (scavenging process); among many alternative  solutions,  the most 

widespread one on medium‐large bore engines is the so‐called “Uniflow” design [23]. It 

consists of a set of piston controlled ports located at the bottom of the cylinder liner, and 

a set of exhaust poppet valves installed on the engine head. Fuel can be injected directly 

into the cylinder, without any loss at the exhaust. This design, adopted on almost all of 

the  large‐bore  low‐speed  2‐stroke  engines  (naval  and  steady  plants)  permits  to  reach 

excellent values of brake thermal efficiency (even higher than 50%), along with relatively 

high  power  density  (in  comparison  to  their  4‐stroke  counterparts)  [23].  Even  if  the 

application of  this design  concept  to  small bore  engines  is not  straightforward, many 

successful attempts have been made, in all of the automotive fields [24]. 

In the current study, only the “Uniflow” design was considered, for the reason that 

its combustion system can be  identical to that of a conventional 4‐stroke diesel engine, 

converted to operate in RCCI mode. The purpose of the paper is not to develop the best 

possible 2‐stroke RCCI engine, but  to evaluate  the potential of  the  two‐stroke cycle  in 

general,  when  adopting  this  particular  type  of  combustion  mode.  Since  all  the 

experimental measures were taken on a 4‐stroke prototype, developed by the authors, the 

correspondence of  the  combustion  system  is  a paramount  condition  for performing  a 

straightforward comparison. 

The authors are well aware of the challenges of designing and optimizing a uniflow 

engine,  as  reported  in  [25].  In  comparison  to  a  conventional  4‐stroke  diesel  engine, 

particular care must be devoted to the design of the exhaust valves, operating at a double 

frequency (higher thermal and mechanical loads); specific solutions must be adopted to 

control the blow‐by between piston and liner, as well as the wear of the piston rings, which 

are forced to slide on the inlet ports. Moreover, in comparison to large bore and low speed 
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uniflow diesel engines, employed in steady plants and ships, small bore and high speed 

units are typically less efficient. 

This article takes as a reference an automotive diesel engine by FCA (2.0 L, 4S, four‐

cylinder,  four‐valve, 125 kW@3500 rpm, Euro VI compliant). The experimental activity 

was divided into two phases. The first one consisted in a comprehensive characterization 

of  the “donor” engine, using an open ECU programmed by  the authors.  In  the second 

phase, the engine was modified, so that three cylinders could operate in standard diesel 

conditions, whereas the fourth was calibrated for RCCI operations. The experimental in‐

formation was employed to calibrate a 1D‐CFD engine model (using the GT‐Power soft‐

ware [26]) of a full RCCI version (all cylinders operating in RCCI mode). Finally, by means 

of 1D‐CFD simulations and empirical assumptions, an equivalent 2S RCCI engine was 

developed. A numerical comparison among  the engines  is presented  in  terms of brake 

performance at full load, while pollutant emissions are estimated on the basis of experi‐

mental data, collected on the 4‐stroke RCCI prototype, integrated by some empirical hy‐

potheses. 

2. The Experimental Campaign 

The  experimental  campaign  was  carried  out  at  a  steady  dynamometer  bench, 

equipped with an eddy current brake, on a prototype developed by the authors on the 

basis of a commercial diesel engine by FCA (named 2.0L JTD). The main engine charac‐

teristics are  listed  in Table 1. The supercharging system  includes a Variable Geometry 

Turbine (VGT) and Charge Air Cooler (CAC), after the turbocharger compressor. The af‐

ter‐treatment equipment is made up of a Diesel Oxidation Catalyst (DOC), a Diesel Par‐

ticulate Filter (DPF) and a Selective Catalytic Reduction device (SCR). Emission control is 

also supported by two exhaust gas recirculation systems: High‐pressure (HP‐EGR), link‐

ing the exhaust manifold before the turbine to the intake manifold, after CAC; low‐pres‐

sure  (LP EGR), connecting  the exhaust pipe, after DPF  to  the  turbocharger compressor 

inlet. The intake ports are equipped with a set of flaps, controlled by an actuator, for in‐

creasing the turbulence within the cylinders (Variable Swirl Actuator—VSA). 

Table 1. Base engine specifications. 

Engine Type  Diesel, 4‐Cylinder in‐Line 

Homologation  Euro 6 

Maximum Power  125 kW @ 3500 rpm 

Maximum Torque  385 Nm @ 2000 rpm 

Maximum Comb Pressure  190 bar 

Bore x Stroke  83 × 90.4 mm 

Connecting rod length  145 mm 

Squish Height  0.72 mm 

Pin Offset  0.3 mm 

Displacement  1956 cc 

Compression ratio  16.5:1 

N° of valve per cylinder  4 

Injection system  Common Rail 

Inlet Valve Open  341° CA ATDC 

Inlet Valve Close  −139° CA ATDC 

Exhaust Valve Open  116° CA ATDC 

Exhaust Valve Close  −340° CA ATDC 

The first step of the activity consisted in replacing the original Bosch ECU with an 

open one, enabling a flexible control of each cylinder, even in the presence of unconven‐
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tional combustion systems. The new ECU was mapped in order to obtain the same per‐

formances of  the original  engine, when  running on  a  conventional diesel  combustion 

mode (referred to as CDC). 

The experimental measures (pressure and temperature in the most important loca‐

tions of  the gas‐dynamic circuit and of  the cooling and  lubricating systems, mass  flow 

rates of air and fuel, brake torque, instantaneous in‐cylinder pressure) taken in CDC mode 

at different speeds and loads permitted the accurate calibration of a 1D‐CFD engine model 

(GT‐Power). 

The RCCI combustion system was only implemented on one of the four cylinders, 

while the remaining three were run in CDC mode. Figure 1b presents the new layout of 

the engine in “3 + 1” mode, while Figures 2 and 3 show the pictures of the modified intake 

manifold and of the RCCI exhaust piping, respectively. 

 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 1. Layout of the engine running in CDC mode (a) and when running in the “3 + 1” mode 

(b). 
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Figure 2. Picture of the modified intake manifold. 

 

Figure 3. Picture of  the exhaust piping relative  to  the RCCI cylinder,  including  the recirculation 

system and the exhaust gas cooler. 

As visible in Figures 1–3, the three cylinders running in CDC mode are completely 

separated from the RCCI cylinder: after CAC, the air flow is split in two different paths; 

the VGT is powered only by the three CDC cylinders, while the fourth has its own piping. 

The exhaust gas is recirculated only in the RCCI cylinder, while the original LP‐EGR sys‐

tem is not active. Figure 3 shows the flow split downstream of the RCCI cylinder: the front 

branch  in  the picture  is  the EGR pipe,  including  the  liquid cooler and  the EGR valve, 

whereas the rear pipe takes the gas to the ambient, throughout a plenum and a back‐pres‐

sure valve. The last one is used to modify the EGR rate, in conjunction with the EGR valve. 

As far as the intake system is concerned, a new pipe produced by addictive manu‐

facturing is joined to the original manifold (see Figure 2). A Pico Racing fuel injector, type 

IWPR1, by Magneti Marelli (nominal flow rate at 10 bar: 690 cc/min) is installed at the end 

of the pipe, upstream of the RCCI cylinder. The EGR port is located as far as possible from 

the cylinder, in order to improve the mixing with air. 

In comparison to a single cylinder prototype, the 3+1 engine configuration yields sev‐

eral advantages: First, it is not necessary to implement a specific air feed system, since the 
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three cylinders running in CDC mode can always meet the boosting requirement of the 

RCCI cylinder; second, the engine keeps running even in case of misfire within the RCCI 

cylinder, a quite common situation during the calibration phase; last, but not least, a four‐

cylinder is not affected by the mechanical issues due to the torsional vibrations, typical of 

single‐cylinders. 

The composition of the charge in the RCCI cylinder is calculated by measuring the 

mass flow rate of gasoline and diesel, as well as the oxygen concentration within the intake 

and the exhaust manifolds of the RCCI cylinders (by means of two lambda sensors). Fur‐

ther information is provided by the analysis of the exhaust gas, carried out by means of a 

Horiba MEXA 1600 DEGR cabinet, which is able to measure CO, CO2 (double measure), 

THC, NOx, and O2. The two measures of CO2 in the inlet flow and in the exhaust flow 

permit an accurate estimation of the EGR rate. The measure of the exhaust gas composi‐

tion is integrated by a smoke meter. The main characteristics of the most important instru‐

ments and sensors employed in the study are reviewed in Table 2. 

Table 2. Main characteristics of the most relevant sensors and analyzers used in the experimental 

campaign. 

Parameter  Instrument    Range  Unit  Accuracy  Reference 

Cylinder Pressure  Kistler sensor 6113B    0–200  bar  ±0.25%  full scale 

Diesel mass flow 

rate 
AVL mass flow meter    0–125  kg/h  ±0.12%  full scale 

Gasoline mass 

flow rate 
Siemens Coriolis mass 6000    0–250  kg/h  ±0.10%  full scale 

CO‐CO2 
Horiba MEXA 1600 DEGR—

AIA 260 (NDIR) 
CO‐Low  0–3000  ppm  ±1%  full scale 

    CO‐High  0–10  vol%  ±1%  full scale 
    CO2  0–16  vol%  ±1%  full scale 

NOx and THC 
Horiba MEXA 1600—FCA 266 

(FID) 
THC  0–20,000  ppm  ±1%  full scale 

    NOx  0–5000  ppm  ±1%  full scale 

Lambda (O2)  Lambda Sensor Bosch LSU 4.9    0.65–10.11  ‐  ±0.5%  @λ = 1 

Smoke (FSN)  AVL smoke meter 415S    0–10  FSN  ±3% 
full scale @10 

s sampling 

The tests on RCCI combustion covered all of the most  important operating condi‐

tions, according to technical literature [12]: Low load (GIMEP up to 6 bar), medium load 

(GIMEP up to 9 bar), and high load (GIMEP up to 15 bar). 

The three most important aspects for the control of RCCI combustion at a given load 

are: 

1. The relative air‐fuel ratio (lambda) of the premixed charge (air and gasoline); 

2. The rate of EGR in the premixed charge; 

3. The diesel injection strategy. 

Besides SOI, it has been extensively investigated at the dynamometer bench the in‐

fluence of: (1) Injection pressure; (2) number of shots and amount of fuel of each shot; (3) 

dwell time. 

Differently from CDC, optimum values of SOI were found in the range between 40° 

and 80° CA before TDC. High injection pressures are needed to reduce the ignition retard. 

EGR helps to smooth combustion roughness and reduce NOx emissions, but it has a 

slightly negative impact on PM, UHC, and CO. 

As suggested by other authors [23], particular care was devoted to limit not only the 

peak cylinder pressure, Pmax, but also the peak pressure rise rate, (dP/d)max. In commercial 

engines a maximum value of 10 bar/ can be tolerated. Considering racing applications, 
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(dP/d)max may reach 20 bar/°. In this work, considering the use of state‐of‐the‐art con‐

struction technologies, a maximum value of 13 bar/° is assumed as a reasonable limit. 

The highest values of GIMEP were found with MFB50 to be just a few degrees after 

TDC, rather than at 8–10 ATDC, as in conventional combustion systems. This optimum 

condition corresponds also  to  the  limit of peak pressure  rise  rate. This outcome  is ex‐

plained by the very fast heat release rate, just after the onset of combustion. 

3. 1D‐CFD Model of the RCCI 4‐Cylinder Engine 

The previously described experimental campaign is the base for the construction of 

a 1D‐CFD 4‐stroke (4S) four‐cylinder engine model by GT‐Power, where all cylinders run 

in RCCI mode. 

As is well known, GT‐Power [26] is a sort of virtual testing facility, able to predict all 

of the relevant engine performance parameters at any operating condition. A set of vol‐

umes  is employed  to represent  the whole gas‐dynamic system of  the engine  (zero/one 

dimensional space discretization), from the inlet ambient to the exhaust ambient, includ‐

ing the intake and exhaust ports and valves, the turbocharger with its own characteristic 

maps, etc.. The main input data are: Ambient conditions, engine speed, the opening of the 

throttle valve and of the EGR valve, the position of the swirl flaps, the diesel and gasoline 

mass flow rates, the experimental burn rates, and the mechanical losses associated with 

the moving components (crankshaft, pistons, connecting rods, etc.). GT‐Power is an ex‐

plicit code, so  it calculates the change of the thermodynamic quantities throughout the 

gas‐dynamic system at each time step. Convergence is reached when the cycle averaged 

quantities do not change from a cycle to the next one. 

Before the analysis of the complete engine, the numerical model of the single cylinder 

running in RCCI mode was calibrated, considering the set of experimental data shown in 

Table 3. The selected points include five engine speeds (1500, 2000, 2500, 3000, 3500 rpm) 

and three loads (L = low, M = Medium, H = High). Each operating point is numbered from 

1 to 15, for the sake of brevity. 

Table 3. Operating conditions of the cylinder running in RCCI mode, selected for the calibration of 

the GT‐Power engine model. 

Case #  Load 

Engine 

Speed 

[rpm] 

EGR  

[%] 

lambda 

[‐] 

𝒎𝒅𝒊𝒆𝒔𝒆𝒍

𝒎𝒕𝒐𝒕
 

[‐] 

GIMEP 

[bar] 

1  L  1500  0  2.25  10.16  6.19 

2  M  1500  42  1.09  12.19  9.87 

3  H  1500  45  1.02  12.19  10.77 

4  L  2000  22  1.74  18.26  6.2 

5  M  2000  35  1.21  8.13  8.65 

6  H  2000  45  1.07  10.16  12.21 

7  L  2500  17  1.96  16.24  7.26 

8  M  2500  42  1.26  10.16  10.06 

9  H  2500  38  1.06  8.13  13.96 

10  L  3000  39  1.12  20.29  10.87 

11  M  3000  36  1.06  20.29  12.73 

12  H  3000  35  1.03  18.26  14.57 

13  L  3500  32  1.46  10.16  10.00 

14  M  3500  46  1.09  14.22  12.61 

15  H  3500  38  1.06  18.26  13.33 
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For all of the selected cases, EGR and lambda are set in order to minimize pollutant 

emissions and maximize indicated thermal efficiency. At maximum load (H), the maxi‐

mum fraction of diesel, divided by the total amount of fuel, is 18%. The maximum indi‐

cated work is measured at 3000 rpm (GIMEP = 14.6 bar). 

The calibration basically consisted in tuning a few multipliers controlling fluid‐dy‐

namic losses and heat transfer. Further input data are the experimental burn rates and the 

pressures and temperatures across the cylinder. Figures 4 and 5 show the comparison be‐

tween experimental data  (GIMEP, volumetric efficiency, and EGR  rate) and  the  corre‐

spondent numerical values. The  reliability  is very  good  for volumetric  efficiency  and 

GIMEP, as well as in terms of in‐cylinder pressure traces (Figure 6). Some differences re‐

main for the EGR rate, at a few points (7, 9, 15). 

 
(a) 

 
(b) 

Figure 4. Gross IMEP (a) and volumetric efficiency (b): comparison between the calibrated 1D model 

and the experimental data. 
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Figure 5. EGR rate comparison between the calibrated 1D model and experimental data. 

   
(a)  (b) 

   
(c)  (d) 
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(e) 

Figure 6. In‐cylinder pressure comparison between experimental data and the simulated RCCI 

single cylinder at full load, speed: (a)1500 rpm; (b) 2000 rpm; (c) 2500 rpm; (d) 3000 rpm; (e) 3500 

rpm. 

The lack of agreement on EGR may also be due to a few accidental errors in the meas‐

urement chain, which are highly probable when the system is so complex. Despite this 

issue, the model is very reliable in the prediction of the performance outputs, as well as in 

the description of the effects of the combustion process (experimental and numerical pres‐

sure traces are perfectly superposed, at all the operating conditions analysed in the study). 

Moreover, all  the numerical models employed  in  the study are derived  from  the same 

calibrated model, so that the the effects of this issue should be negligible in relative terms. 

The calibrated CFD model of the RCCI cylinder was used to simulate a four‐cylinder 

engine, at full load. The layout is the same as the original diesel engine; however a few 

modifications are needed. First, the new model includes a set of gasoline injectors. Second, 

a mechanical supercharger driven by the engine is added, in order to support the turbo‐

charger at some critical operating conditions (low engine speed, high EGR rates). When 

not needed,  the  supercharger  is bypassed  and de‐clutched. Third,  the  turbocharger  is 

scaled, for a better matching to the new conditions. 

The full load points for the four‐cylinder, 4S engine correspond to cases 3, 6, 9, 12, 

and 15 (Table 3). The recirculated gas is provided by the standard LP‐EGR system, while 

the value of the start of combustion is slightly adjusted in order to comply with the con‐

straints on peak pressure rate rise and peak cylinder pressure. These parameters, as a mat‐

ter of fact, determine the limit for the maximum performance outputs of the RCCI engine; 

a further increase of fuel rate would cause an engine failure. 

4. The 2‐Stroke Engine 

The first purpose of the virtual 2S engine proposed in the study is to demonstrate the 

feasibility of an RCCI combustion system equivalent to the one experimentally developed 

on the 4‐stroke prototype. Moreover, the numerical model permits to predict the engine 

performance outputs under the same identical hypotheses and design constraints adopted 

for the 4‐stroke unit. 

In order to maintain the same combustion patterns when passing from 4‐ to 2‐stroke, 

at the same engine speed and fuel rate, the hypotheses listed below are made. 

 The two engines share: Bore, stroke, number of cylinders, and geometry of the com‐

bustion chamber (shape of the bowl and cylinder head, squish clearance); 

 The exhaust valve lift profile and timing of the 4S engine are modified, in order to 

operate according to the 2S cycle (double rotational speed, shorter opening duration, 

maximum lift around BDC); 

 The intake valves and ports of the 4S engine are converted into exhaust valves, oper‐

ating as described above; 
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 The set of inlet ports of the 2S engine is designed in order to provide the same swirl 

ratio within the cylinder, occurring at the intake valve closing, in the 4S cycle. 

 As in the 4‐stroke engine, a homogeneous mixture of air, gasoline vapor, and burnt 

gas is generated within the cylinder before the start of combustion 

A further condition for reproducing the in‐cylinder pressure diagram measured on 

the RCCI single‐cylinder demonstrator  is  to keep  the same amount of  trapped air and 

burnt gas. To achieve this purpose, it is necessary to design a specific gas‐dynamic system 

for the 2S engine, shown in Figure 7. 

 

Figure 7. Layout of the 2‐stroke RCCI engine. 

The main aspects considered in the project are summarized in the following. 

 Inlet ports and manifold: for each cylinder, a set of 12 piston‐controlled ports is fed 

by a compact manifold, wrapped around the liner, as visible in Figure 8; 

 Supercharging system made up of a variable geometry turbocharger (turbine in red, 

compressor in blue, Figure 7), coupled to a mechanical supercharger, installed after 

the dynamic compressor and the first Charge air Cooler (C.A.C. 1). A second inter‐

cooler (C.A.C. 2) is located between the supercharger and the intake plenum. In this 

system, the gas flow rate across the cylinders can be regulated by varying both the 

turbine rack and the area of the bypass valve installed on the supercharger; 

 Exhaust manifold, upstream of the turbine: assuming an even firing interval of 90°, 

the shape of the manifold is designed to prevent the negative effects of interference 

among cylinders, without damping the kinetic energy of the exhaust flow, feeding 

the turbine; 

 Exhaust gas recirculation: besides the conventional low pressure EGR system (link‐

ing the turbine outlet to the compressor inlet, through a cooler), the amount of burnt 

gas within the cylinder depends on the actuation law of the exhaust valve; 

 Gasoline  injection system:  the  low reactivity  fuel  is supposed  to be  injected  in  the 

intake manifold, at a proper timing, so that a negligible amount of fuel is lost through 

the exhaust valves, during the scavenging process. The optimization of the gasoline 

injection system is beyond the scope of this study, and it must be addressed with the 

support of a further 3D‐CFD analysis. 
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Figure 8. Inlet manifold and ports. 

Assuming the engine speed and the mass flow rates of gasoline and diesel fuel as 

independent parameters, the calibration of the gas‐dynamic system is far from trivial, due 

to the high number of control parameters: (1) Turbine rack; (2) throttle angle; (3) opening 

of the bypass valve on the supercharger; (4) EGR valve opening area; (5) opening of the 

exhaust flap (a valve installed after the turbine for controlling the amount of low pressure 

EGR); (6) timing of the exhaust valves. 

1D‐CFD simulation is the most suitable tool to address the setup of these parameters, 

as well as to drive the design of the engine components. 

The construction of the simulation model is based on the experience of the authors in 

similar projects [24, 25, 27–31]. The modeling of the scavenging process is based on the 

3D‐CFD simulation carried out on a 2S engine with the same cylinder design. For Friction 

Mean Effective Pressure (FMEP), it is assumed that this parameter is halved when passing 

from a 4S to a 2S cycle. Obviously, the burn rate at each operating condition corresponds 

to the experimental curve measured on the RCCI prototype. 

After the construction of the numerical model at full load (defined by the maximum 

amount of  fuel  in RCCI mode),  the  following parameters have been optimized  for  the 

maximization of brake thermal efficiency: 

 Height of the inlet ports (timing); 

 Opening duration and maximum lift of the exhaust valves; 

 Size of the turbocharger; 

 Size and transmission ratio of the supercharger; 

 Layout and characteristic dimensions of the exhaust manifold, before the turbine; 

 Characteristic dimensions of the intake manifold. 

Table 4 reviews the main characteristics of the optimized 2S engine. 

Table 4. Main characteristics of the optimized 2S engine. 

Parameter  Unit   

Bore × stroke  mm  83 × 90.4 

Compression ratio  #  16.5 

N° of cylinders  #  4 

Total displacement  L  1.96 

N° of exhaust valves  #  4 

Exhaust valve diameter (inner seat)  mm  20 

Exhaust valve opening duration  °CA  156 
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Exhaust valve max. lift  mm  7.6 

Exhaust valve opening  °CA ATDC  96 

Exhaust valve closing  °CA ATDC  252 

N° of inlet ports  #  12 

Width of each inlet port  mm  14 

Height of each inlet port  mm  9.7 

Inlet port opening  °CA ATDC  135 

Inlet port closing  °CA ATDC  225 

Max. reduced mass flow rate 

of the supercharger 
kg/s×K0.5/bar  3.36 

Max. reduced mass flow rate 

of the compressor 
kg/s×K0.5/bar  4.04 

Max. reduced mass flow rate 

of the turbine 
kg/s×K0.5/bar  1.95 

It  is very  important  to notice  that  the 2S engine may be  further optimized. As an 

example, different types of valveless engines could be developed, adopting piston‐con‐

trolled ports and a brand‐new combustion system [24, 25, 27–31]. Even maintaining the 

uniflow design,  the combustion chamber could be redesigned  for  the new combustion 

patterns. However, the purpose of the study was not to develop the best possible 2S RCCI 

design, but to evaluate the advantages for an RCCI engine, when switching from a 4‐ to a 

2‐stroke cycle, maintaining all other conditions as close as possible. 

5. 2S vs. 4S RCCI Engine at Full Load 

In this section, a comparison at full load among the standard 4S diesel engine (re‐

ferred to as 4S_STD, blue), the modified 4S RCCI unit (4S_RCCI, red) and the new 2S RCCI 

solution (2S_RCCI, green) is presented. For both RCCI engines, the set of full load condi‐

tions corresponds to the operating points 3, 6, 9, 12, and 15 of Table 3. 

The operating conditions applied to all simulations are: 

 Engine speed from 1500 to 3500 rpm, by steps of 500 rpm; 

 Experimental burn rates. 

The engines also share the following constraints: 

 In‐cylinder peak pressure: 190 bar; 

 Peak of pressure rise rate: 13 bar/deg. 

Figure 9 shows  the brake performance  (torque and power) of  the engines. As ex‐

pected,  at  low  speed  the brake  output  of  4S_RCCI  is  about halved,  in  comparison  to 

4S_STD, mainly because of the constraint on the peak of the pressure rise rate (a further 

increase of the fuel rate would cause an engine failure). The 2S cycle helps recover a part 

of the gap, but not all of it. At high speed, 2S_RCCI yields the best performance, also in 

comparison to 4S_STD. 
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(a)  (b) 

Figure 9. Brake torque (a) and brake power (b) comparison, base diesel engine, 4‐stroke RCCI engine 

and 2‐stroke RCCI engine. Operating point 1500–3500 rpm at full load. 

The strength of the 2S configuration at high speed is more evident considering the 

BMEP and GIMEP curves of Figure 10: despite the higher brake torque and power, the 

cylinder mechanical  load,  expressed  in  particular  by GIMEP,  is much  lower  than  in 

4S_STD (16–17 bar vs. 26 bar), and slightly lower than in 4S_RCCI. 

   
(a)  (b) 

Figure 10. BMEP (a) and GIMEP (b) comparison between base diesel engine, 4‐stroke RCCI engine 

and 2‐stroke RCCI engine. Operating point 1500–3500 rpm at full load. 

The fuel conversion efficiency of the engines was analyzed by means of the following 

set of parameters: 

 Gross  indicated efficiency: ratio of  the  indicated work done over  the compression 

and expansion strokes (referred to as gross work) to the fuel energy (product of fuel 

mass and fuel lower heating value); 

 Pumping efficiency: ratio of the net indicated work done over the whole cycle to the 

gross work (for the 2‐stroke cycle, the net work is calculated as the difference between 

the cycle work and the work adsorbed by the supercharger); 

 Mechanical efficiency: ratio of the brake work to the net indicated work. 

Obviously, the brake thermal efficiency is the product of the three efficiency param‐

eters. 

Looking  at  Figure  10,  the  highest  values  of  gross  indicated  efficiency  belong  to 

4S_RCCI. The curve corresponding  to 2S_RCCI  is shifted down, but  it remains always 

above 4S_STD, except at 1500 rpm. This outcome can be explained considering that RCCI 

combustion improves the efficiency of the thermodynamic cycle (heat release closer to the 
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isochoric process), in comparison to the standard diesel combustion. However, in the 2S 

cycle, the expansion stroke is interrupted earlier by the opening of the exhaust valves. 

When considering  the  friction and pumping  losses  that pass  from gross  indicated 

thermal efficiency to brake thermal efficiency, the situation changes a  little bit. At high 

speed, the 2S cycle yields the maximum brake efficiency, thanks to the lowest friction and 

pumping losses (see also Figure 11); conversely, at medium and low speeds, 2S_RCCI is 

penalized by the slip of fresh charge through the exhaust during the scavenging process. 

Even if the amount of lost gasoline is negligible, the work done by the mechanical super‐

charger to push the excess air and recirculated exhaust gas within the cylinder is a burden 

for the pumping efficiency of the engine. 

   
(a)  (b) 

Figure 11. Indicated efficiency (a) and brake efficiency (b) comparison between base diesel engine, 

4‐stroke RCCI engine and 2‐stroke RCCI engine. Operating point 1500–3500 rpm at full load. 

The drop in pumping efficiency found on 4S_RCCI over 2500 rpm is due to the high 

EGR rates required by this combustion mode. While in a standard diesel engine EGR is 

not necessary at  full  load, here  the  target of recirculation rate can be obtained only by 

throttling the exhaust flow, downstream of the turbine (in order to increase the pressure 

differential between  intake and exhaust). As a  result,  the engine back‐pressure signifi‐

cantly increases, generating higher pumping losses. This issue is not observed in the 2S 

engine, since the amount of exhaust gas within the cylinder can be controlled simply by 

varying the exhaust valves timing. 

Regarding mechanical  efficiency  (Figure  12)  the  relatively  low  values  shown  by 

4S_RCCI are due to the higher ratio of friction work to indicated work: while the former 

is almost independent of the brake output, the latter is low when the brake torque is low. 

Finally, Figure 13 presents a comparison among the three engines in terms of brake‐

specific emissions. For the diesel engine, the parameters are directly measured at the dy‐

namometer bench, whereas for the RCCI versions they are calculated. The calculation is 

based on the experimental measure on the RCCI prototype of the gross indicated specific 

quantity (i.e., the mass flow rate of pollutant divided by the gross indicated power), and 

the calculation by GT‐Power of pumping and mechanical efficiencies. It is supposed that 

the gross indicated specific emissions do not change when passing from the 4S to the 2S 

cycle. The hypothesis is supported by the fact that both engines have the same identical 

combustion chamber, the same composition of the trapped charge, the same flow field 

within the cylinder, the same diesel injection strategy, and the same thermodynamic con‐

ditions within the cylinder at the combustion onset; therefore, combustion patterns should 

be identical. 
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(a)  (b) 

Figure 12.   Pumping efficiency (a) and Mechanical efficiency (b) comparison between base diesel 

engine, 4‐stroke RCCI engine, and 2‐stroke RCCI engine. Operating point 1500–3500 rpm at  full 

load. 

 
(a) 

 

 
(b) 

 

 
(c) 

 
(d) 
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(e) 

Figure 13. Brake‐specific emissions comparison: Specific UHC (a), Specific CO (b), Specific 

NOx,(c), Specific Soot (d), Specific CO2 (e) 

The brake‐specific emissions correspond to the gross indicated specific emission, di‐

vided by the product of pumping and mechanical efficiency. 

The comparison provides the main results listed below: 

 The 2S engine maintains a huge advantage in terms of NOx and soot emissions ob‐

served on the 4S version; RCCI combustion is confirmed to be almost NOx‐less and 

soot‐less, as found by many other researchers; 

 The drawback of both RCCI engines consists in the strong increase of UHC and CO; 

this outcome is also typically found in the literature. However, in absolute terms, the 

concentration of these pollutants is lower or comparable to a conventional SI engine 

at full load; moreover, they can be easily managed by using a specific oxidation cat‐

alyst; 

 CO2 emissions are almost perfectly proportional to brake thermal efficiency, due to 

the similar chemical composition of gasoline and diesel fuel; therefore, at low and 

medium  speed  4S_RCCI  has  the  lowest  carbon  footprint,  while  at  high  speed 

2S_RCCI takes the lead. 

6. Conclusions 

The numerical study presented  in  this paper  is based on a comprehensive experi‐

mental campaign carried out on a four‐cylinder 4‐stroke 2.0 L diesel engine. Performance 

and emissions were measured for two configurations: Standard diesel and “3 + 1”, i.e., 

with one cylinder operating in RCCI mode (gasoline and diesel) and the other three cyl‐

inders running on diesel mode. For each operating condition  in RCCI mode, a specific 

calibration was carried out, in order to minimize pollutant emissions (in particular NOx 

and soot) and fuel consumption (therefore, also CO2). 

The experimental data were used to build and calibrate a 1D‐CFD engine model of 

an RCCI 4‐stroke four‐cylinder engine. The maximum brake performance of this engine 

was found  to be  limited by  the constraints on peak cylinder pressure (190 bar) and on 

peak of pressure rate rise (13 bar/°). 

Therefore, a 2‐stroke engine, with the same combustion system as the 4‐stroke unit, 

was virtually developed, with  the  support of 1D‐CFD  simulation and of empirical as‐

sumptions. The maximum care was devoted to reproduce within the 2S engine cylinders 

with the same identical conditions of the tested RCCI engine (same geometry of the com‐

bustion chamber, same composition of the charge, same in‐cylinder flow field, same diesel 

injection strategy). 

Under these hypotheses, it can be assumed that gross indicated specific emissions are 

identical between 2‐ and 4‐stroke. Therefore, brake‐specific emissions of the RCCI engines 
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can be calculated by adjusting the experimental data with the support of 1D‐CFD simula‐

tion, which provides the values of mechanical and pumping efficiency. 

The numerical comparison at full load among the standard diesel, the 4‐stroke RCCI, 

and the 2‐stroke RCCI yielded the following main results: 

 NOx and soot brake‐specific emissions are reduced by at least one order of magnitude 

when passing from diesel to RCCI, both in 4‐stroke and 2‐stroke; 

 Conversely, UHC and CO increase, but they can be easily managed by a cost‐effective 

oxidation catalyst; 

 Brake thermal efficiency (and then the carbon footprint) is always improved when 

switching from diesel to RCCI, in the 4‐stroke cycle; 

 In comparison to the 4‐stroke RCCI engine, the 2‐stroke engine provides an almost 

double brake torque and power; 

 At high speed, the 2‐stroke RCCI engine has the highest power output and the high‐

est brake thermal efficiency. 

In conclusion, the 2‐stroke cycle can be an ideal platform for developing RCCI com‐

bustion systems, considering that the reduction of pollutant emissions and fuel consump‐

tion,  experimentally  and  theoretically  observed  by most  researchers,  can  be  obtained 

without significant penalization on brake performance. 
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Definitions/Abbreviations 

#  Number 

2S  2‐Stroke 

2S_RCCI  2‐Stroke RCCI engine 

4S  4‐Stroke 

4S_RCCI  4‐Stroke RCCI engine 

4S_STD  4‐Stroke Standard Diesel engine 

ATDC  After Top Dead Center 

BEV  Battery Electric Vehicles  

BMEP  Brake Mean Effective Pressure  

BTE  Brake Thermal Efficiency 

CA  Crank Angle 

CAC  Charge Air Cooler  

CDC  Conventional Diesel Combustion 

CFD  Computational Fluid Dynamics  

CI  Compression Ignition 

CO  Carbon Monoxide 

CO2  Carbon Dioxide 

CR  Compression Ratio 

DMDF  Dual‐Mode Dual‐Fuel 

DOC  Diesel Oxidation Catalyst  

DPF  Diesel Particulate Filter  
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ECU  Electronic Control Unit 

EGR  Exhaust Gas Recirculation 

FMEP  Friction Mean Effective Pressure 

GA  Genetic Algorithm 

GHG  Greenhouse Gas  

GIMEP  Gross Indicated Mean Effective Pressure 

HEV  Hybrid Electric Vehicles  

HP EGR  High Pressure EGR line 

ICE  Internal Combustion Engine 

IMEP  Indicated Mean Effective Pressure  

LP EGR  Low Pressure EGR line 

LTC  Low Temperature Combustion  

NOx  Nitrogen Oxides 

PM  Particulate Matter 

PPRR  Peak Pressure Rise Rate  

RCCI  Reactivity Controlled Compression Ignition  

SCR  Selective Catalytic Reduction  

SI  Spark Ignition 

SOI  Start Of Injection 

UHC  Unburnt Hydrocarbons 

VGT  Variable Geometry Turbine  

VSA  Variable Swirl Actuator  

VVA  Variable Valve Actuation  
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