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中文摘要 

以均质充量压燃着火（HCCI/CAI）燃烧为代表的汽油低温高效燃烧技术可

以同时改善燃油经济性和氮氧化物（NOx）排放，受到了广泛的关注。但是，常

规实现策略难以兼顾高稀释低温燃烧中燃烧过程的改善与充量获取的优化，限制

了燃油经济性的进一步提升。本文通过研究热空气和内外部废气对充量的加热作

用、稀释作用和容积填充作用及其相互耦合机制和对燃烧放热过程的影响规律，

探索进一步提升高稀释低温燃烧汽油机热效率的实现方法。 

本文在一台配备进气热管理系统和全可变气门机构的汽油单缸原理性样机

上，通过实验与仿真相结合，研究空气-废气组合稀释优化 HCCI/CAI 燃烧的方

法，探寻正气门重叠角重吸废气方式的混合燃烧实现与优化准则。建立起高稀释

低温燃烧放热率预测模型，并基于稀释工质与换气模式的优化设计出全负荷低温

燃烧汽油机热效率提升方案。 

针对传统负气门重叠角策略下 CAI 燃烧燃油经济性改善受限的问题，揭示

了进气加热取代内部废气过程中提升燃前压力和降低泵气损失以改善热效率的

本质，提出了余热回收加热进气与内部废气留存组合优化 HCCI/CAI 燃烧的方法。

通过协调空气和内部废气的热量供给和稀释填充，在满足缸内稀释度与热状态需

求的基础上，优化缸内废气-空气工质并降低换气模式损失，实现燃油经济性改

善 8-12%并拓展小负荷边界至 0.8 bar。 

在主要依靠废气稀释燃烧的中高负荷工况下，分析了正气门重叠角实现的废

气重吸方式对缸内废气留存的影响规律，揭示了正气门重叠角策略在协调缸内稀

释度与热状态中的充量获取和燃烧控制机制，提出了以进气门早开为主、排气门

晚关为辅的正气门重叠角混合燃烧优化策略，相比于负气门重叠角策略，显著降

低了换气模式损失，最高可实现 9%的燃油经济性提升。 

为实现汽油高稀释低温燃烧的全负荷运行优化，在分析总结边界条件对火花

点火和多点自燃的影响特性基础上，建立了可适用于多燃烧放热模式的高稀释低

温燃烧放热率模型。依据高稀释低温燃烧的理想运行需求，设计了余热回收加热

进气结合正气门重叠角重吸废气策略的全负荷技术路线，在实现高稀释低温燃烧

的同时优化了缸内废气-空气工质和换气模式，相比于负气门重叠角策略下的低

温高效燃烧和传统 SI 燃烧，分别可实现 6.2%和 21%的综合油耗改善。 

 

关键词：高稀释低温燃烧；稀释工质；换气模式；放热率模型 

https://www.reguanli.com



 

II 

Abstract 

High-dilution low-temperature combustion of gasoline engine, represented by 

homogeneous charge compression ignition (HCCI) combustion, also known as 

controlled auto-ignition (CAI), is attracting more and more attention for its capability 

of improving fuel consumption and NOx emission simultaneously. However, 

optimized combustion process and the improved in-cylinder charge acquirement 

cannot be satisfied at the same time by using traditional approaches. Thus, in the 

presented research, the coordinated optimization of heating effect and dilution effect 

of the in-cylinder charge was carried out with the consideration of both the required 

thermo-dilution state and in-cylinder charge acquirement. The fuel economy of 

high-dilution low-temperature combustion was further improved and the related 

implementation strategy throughout the whole operating range was proposed. 

The research was carried out both experimentally and numerically based on a 

single-cylinder gasoline HCCI principle prototype engine. First, at the target of 

improving HCCI/CAI combustion, the combination of the intake preheating strategy 

and residual gas trapping strategy was investigated. Second, the positive valve overlap 

strategy was applied to achieving hybrid combustion based on exhaust gas rebreathing. 

Then, a multi-mode heat release model of SI, CAI and SI-CAI hybrid combustion is 

established to enable the engine cycle simulation of high-dilution low-temperature 

combustion. Finally, a full-load operation strategy based on waste heat recovery and 

positive valve overlap was proposed to achieve the coordinated optimization of the 

required thermo-dilution state and charge acquirement. 

The optimization method employing both intake preheating strategy and residual 

gas trapping strategy was proposed to overcome the restriction of fuel economy 

improvement in CAI combustion. The influence of this combination strategy on 

combustion and charge acquirement was investigated. By coordinating the heating 

effect and dilution effect of the air and residual gas, the contradiction between high 

dilution ratio and low thermal supply were solved at a relatively low cost of charge 

acquirement, realizing 8-12% fuel consumption improvement and expanding the low 

operation limit to 0.8 bar. 

The effect of exhaust gas rebreathing implemented by positive valve overlap on 

hybrid combustion and gas exchange was analyzed. A related optimization strategy, in 

which the positive valve overlap is formed mainly by advancing intake valve timing 

and subordinately by retarding exhaust valve timing, was proposed to coordinate 

in-cylinder state and charge acquirement. Compared with hybrid combustion 

employing negative valve overlap strategy, up to 9% improvement of fuel 



 

 

consumption can be achieved with the optimization of in-cylinder charge 

implementation. 

A heat release model for high-dilution low-temperature combustion was 

established based on the general characteristics of flame propagation and multi-site 

auto-ignition. By analyzing the ideal demand of high-dilution low-temperature 

combustion, a full load operation strategy based on waste heat recovery and positive 

valve overlap was proposed to improve both the combustion process and charge 

acquirement process. Compared to the low temperature combustion implemented by 

negative valve overlap strategy and the traditional SI combustion, 6.2% and 21% of 

fuel economy improvement can be achieved respectively. 

 

Key words：High-dilution low-temperature combustion; dilution components; 

implementation approach; heat release model 
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第一章 绪论 

1.1 引言 

能源的开发与利用是人类社会生存和发展的基本需求。纵观人类社会的发展

历史，人类文明的每一次重大进步都伴随着能源利用的革新和更替。过去的 100

多年时间虽然只是地球发展历史中的一瞬，但随着世界各国的全面工业化进程，

地球上大量的自然资源，特别是能源资源被迅速消耗，能源消费增加是经济社会

发展的必然结果。 

专家预计，随着世界人口的持续增长，到 2050 年世界总人口将突破 100 亿，

其中 95%的增加量在非洲、亚洲，人口的急剧增长对未来粮食、淡水和能源提出

了空前的需求；工业化国家的能源需求量预计将增加 5 倍，而且仍然主要是由矿

物燃料来满足。全球范围内的碳、硫、氮氧化物排放量持续增长，气候变暖趋势

仍将持续[1]。 

中国是目前世界上第二位能源生产国和消费国。但是，中国优质能源资源相

对不足，制约了供应能力的提高；能源资源分布不均且开发难度较大，也增加了

持续稳定供应的难度；经济增长方式粗放、能源结构不合理、能源技术装备水平

低和管理水平相对落后，导致单位国内生产总值能耗和主要耗能产品能耗高于主

要能源消费国家平均水平，进一步加剧了能源供需矛盾。单纯依靠增加能源供应，

难以满足持续增长的消费需求。《BP2030 世界能源展望》预测：到 2030 年，中

国的能源赤字将增加 8 亿吨油当量，全球一半以上的液体燃料需求将来自中国，

中国在所有类别的燃料上的能源短缺都将扩大 5 倍[2]。 

为了应对以上问题，我国政府提出了以“坚持节约优先、立足国内、多元发

展、依靠科技、保护环境、加强国际互利合作，努力构筑稳定、经济、清洁、安

全的能源供应体系，以能源的可持续发展支持经济社会的可持续发展”为基本内

容的国家能源战略[3]。 

气候变化也是国际社会普遍关心的重大全球性问题。能源的大量开发和利用，

是造成环境污染和气候变化的主要原因之一。正确处理好能源开发利用与环境保

护和气候变化的关系，是世界各国迫切需要解决的问题。我国以建设资源节约型

和环境友好型社会为目标，积极促进能源与环境的协调发展。 

为应对我国经济发展中的环境问题，我国政府提出了很多具体举措。其中与

动力源领域相关的有：第一，积极发挥能源节约和优化能源结构在减缓气候变化
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中的作用，努力降低化石能源消耗，提高能源利用效率，减少温室气体排放。第

二，更加重视能源的清洁利用，并作为环境保护的重点，积极防治生态破坏和环

境污染。第三，积极防治机动车尾气污染。 

1.1.1 车辆动力源对能源环境的影响 

2012 年中国石油年消耗约 4.76 亿吨，是全球大约 40 多亿吨石油消耗量的

10%左右，但是其中 2.69 亿吨需要进口。而交通运输是目前石油资源消耗量最大

的行业之一，其消耗量占全国成品油消耗总量的 30%以上，并呈现逐年增长的态

势。 

公安部交管局提供的数据显示，我国汽车产量已连续三年超过 1800 万辆，

我国汽车工业已进入总量较高的平稳发展阶段，连续四年蝉联世界第一。截至

2012 年 6 月底，中国机动车总保有量达 2.33 亿辆，其中汽车 1.14 亿辆。但是目

前我国交通运输业的能源利用效率较国际水平明显偏低。资料显示，我国乘用车

单位油耗水平比欧洲高 22%、比日本高 39%。因此，改善能源供给问题，除了

要采用能源需求控制措施减少对石油能源的依赖外，更重要的是要发展节能技术，

节省石油资源。 

与此同时，由于汽车保有量的大幅增加，在我国，城市的大气污染正由煤烟

型向汽车尾气型转化，汽车排出的废气在大中城市空气污染中的分担率越来越高。

机动车尾气已经成为大中城市温室气体的首要来源。例如，当 2007 年北京机动

车保有量为 300 万辆时，汽车尾气对碳氢化合物、氮氧化物，以及一氧化碳的“贡

献率”分别达到了 86.8%、54.7%和 60%。而在上海市，汽车尾气对碳氢化合物、

氮氧化物，以及一氧化碳的“贡献率”更是分别达到了 90%、56%和 86%。此外，

机动车带来的温室气体排放量，如 CO2 等，也逐年增加。因此，必须减少废气

污染，保护生态环境，实现交通与环境的和谐发展。 

目前我国政府也在积极采取措施并通过相关政策来提高对能源节约和环境

保护的重视程度。降低燃料消耗量是汽车的一项综合性指标，与发动机效率的提

高、汽车排放及汽车结构设计的优化、轻量化材料的使用等都有很强的关联性，

这种连带关系可以促使整个汽车产业链优化升级。从 2005 年起，《乘用车燃料

消耗量限值》(GB19578-2004)强制性国家标准正式实施，且相应的《第三阶段乘

用车燃料限值标准》也已于 2012 年起实施，力争 2015 年全国平均乘用车燃料消

耗量降至每百公里 6.9 L，大幅缩小与发达国家在耗油量和 CO2 排放水平上的差

距。 

针对环境污染问题，我国也已经仿照西方国家的做法，通过立法来保护大气

环境。目前的机动车排放标准限值为国家Ⅳ阶段法规，已于 2012 年 7 月 1 日起
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在全国范围强制执行，而北京地区则采用了更为严格的京五排放标准限值。且新

一阶段的国五标准在排放限值方面已与欧美等发达国家同步。目前各国家地区已

经公布的代表性排放污染物限制，如表 1-1 所示。 

表 1-1 中国 IV 阶段、欧洲 V/VI 阶段和美国加州轿车排放法规限值[4-6] 

Table 1-1 Emission limits of China IV, Europe V/VI and California law 

标准名 发动机形式 
CO     

(g/km) 

HC/NMOG 

(g/km) 

NOx 

(g/km) 

HC+NOx 

(g/km) 

PM 

(g/km) 

中国Ⅳ 
点燃式 1.00 0.1 0.08 - - 

压燃式 0.50 - 0.25 0.30 0.025 

欧 V  
点燃式 1.00 0.10 0.06 - 0.005 

压燃式 0.50 0.05 0.18 - 0.005 

欧 VI (proposed) 
点燃式 1.0 0.10 0.06 - 0.005 

压燃式 0.50 - 0.08 0.17 0.005 

加州

法规 

低排放 任何 2.61 0.056 0.04 0.00 0.01 

超低排放 任何 1.30 0.034 0.04 0.00 0.01 

高超低排放 任何 0.06 0.006 0.01 0.00 0.01 

综上所述，能源供给和环境保护问题，是我国经济和社会发展过程中必然面

临的重要问题，也是社会经济可持续发展的关键。其中，运输车辆动力源是能量

消耗和有害尾气排放的主要源头之一。降低车辆的燃油消耗和排放污染，是交通

运输行业亟待解决的问题。因此，降低车辆动力源的能量消耗和有害尾气的排放

是研究所追求的目标。 

1.1.2 车辆动力源存在的主要问题 

为缓解能源环境问题压力并着眼于未来，我国开始鼓励和促进新能源汽车的

发展。所谓新能源汽车，是指采用非常规的车用燃料作为动力来源（或使用常规

的车用燃料、采用新型车载动力装置），综合车辆的动力控制和驱动方面的先进

技术，形成的技术原理先进、具有新技术、新结构的汽车[7]。新能源汽车包括混

合动力汽车（HEV）、纯电动汽车（BEV，包括太阳能汽车）、燃料电池电动汽

车（FCEV）、氢发动机汽车、其他新能源（如高效储能器、二甲醚）汽车等各

类别产品。国家财政部、科技部相继颁布多个政策，以资金补贴等方式，促进新

能源汽车的推广。目前，新能源汽车技术已经得到国内所有汽车生产企业和科研

院所的重视，取得了长足的进步。但是混合动力轿车和电动轿车发展所需要的配

套技术和设施较多，包括充电站的建设，电网的改造，电池的成本和维护、废旧

电池的处理等等，短时间内还很难全部得到有效的解决。在 20 到 30 年内，在技
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术取得重大突破和配套硬件设备改造完成前，电力驱动的动力源还不可能取代传

统内燃机动力源成为交通运输中的主角。对于新能源汽车领域的另一大技术方向

－清洁绿色的代用燃料而言，以乙醇、甲醇、二甲醚和生物柴油等为代表的生物

质替代燃料，已经在一定范围内得到应用，并取得了良好的节能减排效果，且改

型设计的复杂度和附加投资也远小于电力驱动的车辆。但是中国耕地资源不足世

界人均水平 30%的现实严重制约了生物质能源的开发。虽然未来能源领域，燃料

来源也必将呈现多元化，但是，完全依靠生物质替代燃料来降低对外能源依存度

也是不现实的。 

由此可见，虽然道路车辆的动力源将呈现多元化的发展趋势，但是新能源汽

车仍不足以完全取代传统的内燃机在交通运输中的作用。目前，传统的柴油机热

效率一般在 35%，而传统的汽油机热效率只有 25%，因此，传统内燃机的热效

率还存在着较大的提升空间。研究并开发出提升传统热机效率的技术方案，同样

能够有效达到节能减排的目的。 

柴油发动机的主要特点是燃油经济性好，扭矩大，广泛应用于工程车辆和中

重型卡车。不过，柴油机成本较高，排放比较难于处理，特别是 NOx 和颗粒物

排放存在折衷关系，很难同时解决掉。目前，常用的方法是加装排放后处理器，

主要包括选择性催化反应还原（SCR）和颗粒捕集器（DPF）等。后处理器虽然

可以有效控制排放水平，但是其大大增加了发动机的成本，并对很多贵重稀有金

属产生新的依赖。 

作为乘用车动力源的主力，传统汽油机虽然有着动力响应性好、升功率高、

成本低、使用当量空燃比燃烧排放产物易于处理等优点，但其燃油经济性相比于

柴油机要低 20~30%。这是由汽油燃料特性本身所限定的火焰传播方式及爆震燃

烧限制所导致的。随着技术的不断进步，各种“可变”控制技术得到长足的发展，

如进气控制方面的可变气门定时技术（VVT，Variable Valve Timing）、可变气

门升程技术（VVL，Variable Valve Lift）、可变进气歧管系统（VIM，Variable Intake 

Manifold）和可变截面涡轮（VGT，Variable Geometry Turbocharger）等技术，

燃油控制方面的单点喷射、多点喷射和缸内直喷等技术。准确的缸内油-气控制

为汽油机的热效率提升奠定了坚实的基础。 

1.2 提升汽油机热效率的燃烧技术研究 

汽油机热效率的提升需要从限制汽油机燃油经济性的几个问题入手。传统汽

油机油耗较高的根源在于 1）节气门节流控制负荷的方式，尤其在中小负荷导致

了较高的泵气损失；2）汽油燃烧的爆震特性，将汽油机的压缩比限制在较低的
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范围；3）混合气采用当量燃空比以满足三效催化的后处理要求，造成了油气混

合气较低的平均工质比热比。 

为了克服上述三个方面对燃油经济性的限制，以直喷分层为代表的稀释 SI

燃烧技术和以均质压燃为代表的低温燃烧技术成为改善汽油机油耗的两大主流

方案。上述两项技术的共同点是均采用了无节气门缸内整体高度稀释的燃烧实现

方式。 

目前直喷分层火花点火燃烧技术主要是通过降低节气门的泵气损失、降低燃

烧过程传热损失和稀薄燃烧来实现对热效率的提升[8]。此外，由于燃油直喷所带

来的缸内工质冷却作用，也使得压缩比能够得到有效提升，也同样有助于改善发

动机的燃油经济性。当然，受限于

稀薄燃烧和爆震的限制，直喷分层

稀燃技术一般也会在不同工况下采

用不同稀释比的燃空混合气，如图

1-1 所示，在中低转速和中小负荷

下采用稀释分层燃烧的模式，而在

中高转速和中大负荷下则恢复整体

当量的燃空混合气配比。从分层混

合气的形成机制可以将直喷稀释

SI 燃烧分为气流引导、壁面引导和

雾束引导三类。近期发展起来的雾

束引导方式以其较低的燃烧效率损

失和燃烧相位损失，相比于前两类方式获得了更高的燃油经济性，同时也减少了

对燃烧室气流组织和活塞顶凹坑设计的依赖。研究表明，相比传统的节气门控制

的 SI 燃烧方式，采用直喷分层燃烧能够在中小负荷实现 19~23%的燃油经济性提

升，在 FTP 驾驶循环工况下可综合节油 15%
[10]。最近的研究表明，压电晶体喷

油器配合较高的燃油喷射压力（20 MPa）实现多次喷射，能够有效降低燃油的

湿壁现象，进而获得显著的 HC 排放改善[11]。Frohlich 和 Borgmann 的研究表明，

基于压电晶体喷油器的直喷分层稀释燃烧的应用，相比于传统SI燃烧可实现20%

以上的油耗改善，同时升功率可达 60 kW/L
[12]。从上述研究进展可以看出，直喷

分层 SI 燃烧确实能够显著改善汽油机的燃油经济性，但同时其带来的燃烧稳定

性变差[13]、过高的 HC 排放[14]，以及对油品的高要求，都为其在汽油机实际应用

中带来了不小的麻烦。 

以均质压燃燃烧为代表的汽油机低温燃烧，是通过提高缸内温度和增大缸内

稀释度的办法，在压缩行程末期形成缸内混合气的多点自燃放热。均质压缩燃烧

图 1-1 直喷分层 SI 发动机的燃空比配置[9] 

Figure 1-1 equivalence ratio configuration in 

DISI gasoline engine 
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方式同时结合了压燃式发动机和点燃式发动机的优点，它有着较高的压缩比和较

低的传热损失，与传统的点燃式发动机相比，它取消了节气门，泵气损失小，混

合气多点同时着火，燃烧持续期短，可以得到与压燃式发动机相当的较高的热效

率；与传统柴油机相比，由于是均质混合气，燃烧反应几乎是同步进行，没有火

焰前锋面，燃烧火焰温度低，NOx 排放很低，几乎没有碳烟排放。该燃烧方式

早在 1979 年就被日本的 Onishi 等提出并命名为“活化热氛围燃烧（ATAC）”[15]，

ATAC 概念的应用有效降低了二冲程汽油机污染物排放和燃油消耗率。同年，日

本的 Noguchi 等也在二冲程汽油机上通过高速摄影光学分析验证了其化学反应

中间产物导致的自燃着火过程的本质[16]。Najt 和 Foster 
[17]于 1983 年最早提出了

四冲程发动机上具有 HCCI 燃烧特征的“压缩着火均质充量燃烧(CIHC)”研究报

告。1989 年，Thring
[18]继 Najt 和 Foster 之后利用混合汽油燃料进行了 HCCI 发

动机实验研究，确定了一台单缸四冲程 HCCI 发动机的空燃比和废气再循环率

(EGR)的运行 MAP，并正式提出了“HCCI”燃烧这个名字。如今，随着研究的

进一步扩展和深入，“HCCI 燃烧”已不再单纯局限于均质混合气的压燃放热，

而是逐渐拓展为采用了高度稀释混合气及自燃放热的象征性代名词，具体的燃烧

放热模式也有了许多技术变形，如预混合充量压燃燃烧 PCCI
[19]、部分预混压燃

燃烧 PPCI
[20]、基于反应速率控制的燃烧 RCCI

[21]、火花点火辅助压燃燃烧 SACI
[22]

等，但其均是采用较高的缸内充量稀释并利用混合气的自燃放热特性，来实现高

效的低温燃烧，本质上都属于高稀释低温燃烧技术。 

1.3 汽油机高稀释低温燃烧技术的主要问题和实现策略 

1.3.1 汽油机高稀释低温燃烧技术实现所面临的主要问题 

虽然在汽油机上采用低温高效燃烧具有同时降低油耗和 NOx 排放的巨大潜

力，但是由于其不同于传统 SI 的着火及燃烧放热过程，使得汽油机高稀释低温

燃烧在实际的燃烧实现过程中有着许多特殊的挑战和限制。包括美国能源部[23]、

SAE 汽车工程师协会[17]在内的多个权威机构和研究者[16,24,25]在其论著中都总结

了以 HCCI 燃烧为代表的高稀释低温燃烧技术在实现过程中存在的技术问题，目

前所公认的技术难点主要有： 

1）着火时刻和放热速度的控制 

传统汽油机的着火是基于点火时刻进行控制，因此火焰传播的速度主要是取

决于缸内的湍流强度。传统柴油机则是通过喷油时刻来控制着火时刻，因此放热

速度主要由燃油和空气的掺混速度决定。而和传统汽油机、柴油机相比，HCCI

燃烧的着火及燃烧过程主要是通过控制缸内混合气的温度、压力和成分来间接控

https://www.reguanli.com
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制，是属于化学驱动的燃烧过程。因此，其缺乏类似于汽油机中的火花点火和柴

油机中的喷油时刻这样直接且强力的调节着火时刻和控制放热速度的手段。此外，

随着发动机负荷的改变，缸内的边界条件如初始温度、压力、混合气浓度和成分

等也会随之改变，尤其是发动机转速的变化还会改变化学反应进行的时间。因此，

一旦发动机工况发生改变，就需要相应调整控制参数，来相应改变缸内的温度、

压力变化历程，以实现合适的着火时刻和放热速度。这种控制无疑是十分困难的。

Christensen
[24]指出，对于 HCCI 燃烧方式的着火时刻控制，需要综合考虑压缩比、

进气温度、进气歧管压力、燃料类型、空燃比、EGR 率、发动机转速、冷却水

温度等，同时，如果是缸内直喷 GDI 汽油机，还需要考虑喷油时刻和喷油量。

实际上，由于着火时刻和放热速率的控制是实现合理可靠的 HCCI 燃烧的本质出

发点，因此目前实现 HCCI 燃烧的所有技术方案的都是在为解决这一问题而努力，

不论是调整进气温度和废气率，或是改变压缩比和燃料性质都是根据实际燃烧的

需要，调整缸内化学反应的发生过程。 

2）HCCI 汽油机运行范围的扩展 

由于 HCCI 燃烧方式采用均质的混合气压缩着火，燃烧时缸内多点几乎同时

自燃，即使是采用了较高的缸内稀释充量，其缸内燃烧速率也远高于传统的汽油

机和柴油机。尤其是发动机工作在较高负荷工况时，由于缺乏足够的缸内充量对

燃烧进行稀释，过快的放热速度会引起发动机的爆震现象，且过高的缸内压力升

高率会导致发动机的机械负荷和热负荷过大，以致造成发动机的损坏，同时也会

引起发动机的高噪声和高 NOx 排放。此外，随着转速的升高，留给化学反应的

时间减少，受限于 HCCI 燃烧的化学反应的本质，完全依靠化学反应来维持燃烧

过程会变得困难。而对于汽油这类高辛烷值燃料，在低转速、低负荷工况下，也

会因燃烧反应速度过慢引起的缸内温度过低、着火条件不稳定等问题，导致燃烧

不充分，并形成大量的未完全燃烧产物，严重降低了燃料的利用率，且有害排放

物增加，甚至会出现“失火”的燃烧不稳定性急剧增加的现象。因此，在早期的

研究结果中，所有研究者公布出的 HCCI 燃烧的运行范围都只能覆盖一部分的发

动机工况，且只能满足发动机部分负荷的需求，在中高负荷无一例外受到了过快

放热速率的限制，而在小负荷则因过高的缸内稀释度和过低的燃烧温度使负荷下

界难以有效拓展。 

随着研究的进一步拓展和深入，研究者也采用了其他许多技术手段来拓展

HCCI 燃烧的运行范围。如采用进气增压[26,27]和外部废气再循环[28,29]来增强缸内

的燃烧稀释能力，也可采用燃油直喷[30,31]在缸内形成分层混合气的方法来降低燃

烧放热速率，但均不能从本质上完全解决 HCCI 放热过快的本质问题。为了使

HCCI 燃烧部分应用于实际车用工况，也有研究者开展了 SI 与 HCCI 燃烧模式切
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换的研究[32,33]，但也存在着瞬态切换过程中对边界参数控制精度要求高、燃烧变

动较大等问题。近期的研究表明，火花辅助压燃燃烧（SACI）是一种可有效拓

展 HCCI 燃烧负荷边界同时增强着火可控性的燃烧方式[34]。由于 SACI 燃烧在前

期借助了较缓的火焰传播来消耗部分燃油和提高缸内热状态以实现后期自燃，因

而在降低了压升率的同时依然可以保持较高的热效率和较低的 NOx 排放[35]。并

且，本课题组[36]和国外研究机构[37]均在 2011 年的研究中都证明了这种以火焰传

播为起始以自燃放热为终了的混合燃烧放热模式，能够有效地填补 HCCI 燃烧与

SI 燃烧之间燃烧边界鸿沟，实现随负荷变化的平缓的燃烧模式过渡。然而，由

于混合燃烧过程存在的火焰发展和自燃放热对边界条件的双重敏感性[38,39]，因此

通过相应的策略和技术手段调节合理的缸内热状态和稀释度，是降低混合燃烧循

环变动和实现燃烧模式平顺过渡的关键。 

3）HCCI 燃烧的 HC 和 CO 排放偏高 

较高的缸内充量稀释程度使得 HCCI 燃烧成为一个低温燃烧过程，这对于抑

制 NOx 排放是十分有利的，但却会导致较高的 HC 和 CO 排放，尤其是在小负

荷工况下[40]。这主要是由于较低的缸内燃烧温度不足以使燃油的氧化放热反应进

行完全[41]。虽然可以通过采用提前着火时刻和进气节流的方法来从一定程度上提

高缸内燃烧温度，但均会造成燃油经济性的恶化。在后处理方面，虽然 HC 和

CO 催化技术相对成熟，在汽车工业中已使用了几十年，但是由于 HCCI 发动机

的排气温度较低，会延长催化氧化反应器反应的时间并降低氧化效率。因此在满

足 HC 和 CO 的排放要求方面，需要有一个相对便宜的低温高效催化氧化反应器。 

4）HCCI 发动机控制复杂性 

由于 HCCI 燃烧本身对边界条件极其敏感，因此在 HCCI 燃烧的实际应用和

燃烧控制对发动机的各执行器、传感器以及控制系统的软硬件都提出了新的要求

和挑战。新的技术机构，无论是全可变气门运动机构、可变压缩比机构还是汽油

机直喷等技术平台都对 ECU 的能力提出了很高的要求，且燃烧闭环反馈技术在

燃烧控制中也变得至关重要。在控制策略层面，基于模型的控制方法也被认为是

燃烧控制中必备技术之一。在燃烧控制方面，瑞典 Lund 大学[42,43]通过 PC 机进

行了控制方法的初步探索，目前尚不具备实用的能力。本课题组在 2007 年[44]提

出采用分布式控制系统对 HCCI 燃烧进行控制，整个系统采用四个独立控制单元

（ECU）通过 CAN（Controllers Area Network）总线组成一个完整的控制系统，

各个控制单元各司其职完成系统控制，分别是：HCCI 发动机管理单元、喷油及

点火控制单元、全可变气门控制单元和汽缸压力采集分析单元。通用公司在 2007

年发布的 HCCI 样车同样采用了分布式的控制系统。为了实现燃烧闭环反馈，甚

至装入了一套昂贵且笨重 DSPACE 系统用于分析和控制。由于对于 HCCI 燃烧
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瞬态过程的分析和研究还不够深入，控制领域发表的研究成果还很有限。随着

HCCI 燃烧实用化的推进，更为先进的燃烧控制系统的研发将被提上日程。 

另外，在 HCCI 瞬态工况下，发动机负荷和转速的变化会使得缸内燃烧边界

条件出现大幅变化。为此，HCCI 燃烧的瞬态控制对发动机瞬态条件下控制量补

偿提出了很高的要求。目前这个领域的研究多数是采用基于模型的控制方法[45,46]，

针对 HCCI 燃烧的发动机工作循环过程建立起面向控制的模型，主要依靠仿真的

方式在局部工况范围内进行变负荷和变转速的瞬态测试。而在实验方面，更多人

的注意力还重点放在 HCCI 和传统 SI 燃烧之间的模式切换过程上。 

5）HCCI 汽油机冷起动困难 

HCCI 汽油机在冷起动时，尤其是在采用缸内废气再循环策略的 HCCI 燃烧

时，由于缸内不存在已燃废气，并且混合气在压缩过程中的温度较低，燃烧室壁

面较冷，无法达到自燃着火的条件，发动机冷起动困难。这一问题是 HCCI 燃烧

实用化最后的关键问题之一，鉴于 HCCI 燃烧都存在负荷下边界，比较主流的观

点是在启动工况采用传统的 SI 和 CI 模式启动，待暖机后再切换回 HCCI 燃烧模

式[47]。这个领域的研究需要建立在其他 HCCI 燃烧技术问题大体得到解决之后，

因此，目前在这个领域，还没有见诸报导的研究。 

从上述以 HCCI 燃烧为代表的高稀释低温燃烧技术所面临的主要问题可以

看出，着火时刻与放热速率的控制以和 HCCI 燃烧的全负荷运行拓展是其实现过

程中最基础和最关键的一步，只有找到合理可靠的燃烧实现策略和相应的技术路

线，以及着火控制的方法和全负荷运行的方案，才能为后期的燃烧瞬态控制研究

提供坚实的基础。 

1.3.2 汽油机高稀释低温燃烧的主要实现策略和技术手段 

由于汽油本身具有不易自燃着火的化学特性，因此，若要实现油气混合气在

上止点附近的压缩自燃，就必须要在压缩末期达到相对较高的缸内温度和压力，

或是借助于其他易自燃特性燃料的掺混或者制造局部引燃点，来降低对缸内温度

和压力的较高需求。自 HCCI 燃烧的概念被提出以来，不同 HCCI 的燃烧实现方

法也相继被提出，都围绕着提高缸内初始充量温度、增大缸内充量压缩程度和改

善燃料特性这三个核心方式。目前汽油机高稀释低温燃烧的实现策略和相应的技

术手段主要有： 

1）内部废气重压缩 

内部废气重压缩策略目前被认为是四冲程汽油机上实现 HCCI 燃烧的最为

切实可行的方法。其实现 HCCI 燃烧的基本思想是利用提前关闭的排气门时刻或
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较低的最大排气门升程，如图 1-2

所示，将一定量的废气留在缸内，

在经过重压缩过程后，加热吸入气

缸内的新鲜充量，提高压缩前的缸

内工质温度最终在压缩末期实现混

合气自燃。同时，残余废气本身也

作为一种燃烧稀释剂来辅助减缓

HCCI 过快的放热速率。这种基于负

气门重叠角的 HCCI 燃烧和控制方

式得到了多数人的认可，也被称为

可控制自燃（Controlled 

Auto-ignition，CAI）燃烧。 

自从 Willand
[48]首次利用负气门重叠角的方法实现了 CAI 燃烧后，在后续广

泛而深入的研究过程[49-53]中，借助于进排气门相位、升程和持续期的不断优化，

可实现的 CAI 燃烧运行范围得到了显著的拓展，且也证明了同时具备相位和升

程可变的全可变气门机构相比于传统的可变气门相位装置在实现 CAI 燃烧方面

的优越性。此外，由于 CAI 发动机的压缩比与传统火花点火式发动机相近，故

而有利于其在中高负荷区域通过模式切换或者模式过渡的方式恢复传统 SI 燃烧

时，不致引起高压缩比所导致的高爆震倾向。正是借助于这种与 SI 燃烧之间的

良好承接性，在后期的研究中，负气门重叠角策略也被广泛应用于实现以火焰传

播为起始以多点自燃为终了的混合燃烧[54-58]。研究者借助于气门重叠角对缸内残

余废气率的连续调节能力，通过减小气门重叠角负角，降低缸内废气率，并配合

火花点火时刻的合理调节，以混合燃烧的方式有效拓展了 HCCI/CAI 燃烧的上负

荷运行边界。随着研究的进一步深入，本课题组[36]和美国密歇根大学[37]均在 2011

年的研究中利用混合燃烧放热模式填补了 HCCI 燃烧与 SI 燃烧之间的燃烧边界

条件鸿沟，实现了燃烧模式随负荷变化的平顺过渡。 

基于上述废气重压缩策略下的汽油机高稀释低温燃烧现状可以看出，借助于

负气门重叠角策略中残余废气的加热作用、稀释作用和填充作用这三个主要作用
[59]，汽油机 CAI 燃烧获得了便利而有效的实现，且在外部废气再循环的辅助下，

通过内外部废气率随负荷的合理调节，能够在几乎全工况范围内实现这种基于废

气管理的低温高效燃烧方式。正是由于负气门重叠角所捕捉的废气在 CAI 燃烧

中扮演了重要角色，因此，废气稀释能力和加热作用的协调控制始终是基于废气

管理策略的汽油机低温高效燃烧在所有负荷工况下都要面临的核心问题。但内部

废气的加热作用和稀释能力与燃烧的实际需要存在着先天的矛盾，因此需要采用

降低有效压缩比、外部 EGR 和混合燃烧及稀释 SI 燃烧放热模式等方法来实现内

图 1-2 负气门重叠角策略 

Figure 1-2 negative valve overlap strategy 
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部废气加热作用和稀释能力的协调，并付出了相应的燃油经济性或者额外成本的

代价，导致了这种基于废气管理的汽油机低温高效燃烧存在着一些不足，如图

1-3 所示。 

首先，由于废气在燃烧实现过程中的大量填充，使得缸内充量的平均比热比

低于常规的当量比油气混合气，更是明显低于空气稀释下的稀薄混合气。缸内充

量比热比的降低直接导致了发动机循环热效率的下降。此外，缸内残余废气在经

历重压缩过程时所带来的额外的散热损失，导致了发动机在换气过程会产生一定

的泵气损失，且该泵气损失会随着负荷的降低即重压缩峰的增大而明显恶化。因

此，实验研究也充分表明，CAI 发动机的经济性优势是打了折扣的，其油耗虽然

低于稀燃火花点火汽油机[60,61]，但却明显高于其他类型的 HCCI 发动机[62,63]。 

其次，当 CAI 燃烧运行在小负荷工况时，由于缸内燃烧温度偏低，此时缸

内残余废气的稀释作用大于加热作用，对新鲜充量的加热效果减弱，且缸内稀释

度的增加又提升了油气混合发生自燃所需的温度，因此 CAI 燃烧在小负荷边界

会遭遇缸内热状态不足所导致的燃烧稳定性较差甚至失火的问题。针对这个问题，

通用公司先后采用了稀空燃比下直喷多次喷射结合火花辅助的方法[64]和重压峰

和压缩过程两次喷射并结合进气加热的方法[65]分别实现了 CAI 燃烧小负荷工况

的拓展并在怠速工况实现了 HCCI 燃烧。通用公司的方法虽然比较有效，但是也

付出了两套喷油系统的成本，并引入了直喷系统对油品的成分要求较高和控制复

杂度的问题。本课题组针对 CAI 燃烧小负荷的拓展问题，提出了负气门重叠角

配气相位基础上的进气门早开策略，利用所形成的进气前回流使缸内的高废气率

区和高温度区发生分离，也同样实现了 CAI 燃烧向小负荷边界的拓展[66]，但由

于非对称的气门相位配置，使得换气过程中产生了较高的泵气损失，因此该策略

的实现是以牺牲 CAI 燃烧燃油经济性为代价的。而随着负荷的增大，废气填充

容积的减小和内部废气热量的增加，使得内部废气的稀释作用迅速降低而加热作

  图 1-3 基于废气管理的低温高效燃烧的原理与不足 

Figure 1-3 Principle and deficiency of low temperature combustion driven by exhaust gas 

https://www.reguanli.com
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用逐步增强，故需采用推迟进气门关闭时刻降低有效压缩比的方法来实现对废气

两个作用的协调控制，降低缸内的热作用，抑制过快的放热速率。而有效压缩比

的降低则极大降低了发动机工作循环的做功能力。 

此外，基于负气门重叠角的

CAI 燃烧在向中高负荷工况拓展为

混合燃烧时，会因这种排气门早关

的缸内废气留存方式，在排气过程

中产生较高的换气损失[67]，如图

1-4所示。这部分损失主要是源于，

随着负荷的增大，缸内工质膨胀做

功的程度加大，而负气门重叠角策

略下较低的排气门升程和较早的排

气门关闭时刻使得发动机的排气过

程不畅，大量的排气在经过较小的

排气窗口时发生堵塞，使得排气背

压升高，因此从示功图上可以看到明显的换气过程损失。实际上，这项损失在中

小负荷的 CAI 燃烧中也存在，只不过因为负荷偏低、气体膨胀程度偏小，因此

排气过程没有受到太大的阻碍，损失几乎可以忽略。这项由负气门重叠角配气相

位所造成的损失会随着负荷的增大而显著增加，即使燃烧模式转变为 SI 燃烧时，

也会因气门型线更多针对 CAI 燃烧设计所具备的短持续期和低升程特性，而明

显限制发动机的充气效率，降低发动机的负荷上限，也失去了在大负荷工况下通

过引入外部废气等方式优化 SI 燃烧的机会。 

因此，废气重压缩策略虽然具有燃烧实现方面的便利性，但其缸内充量中较

高的废气组分而导致了较低的工质比热比，同时也因留存内部废气付出了重压缩

散热和换气损失、以及恶化的充气效率等换气模式损失，极大地限制了其燃油经

济性的改善空间。 

2）内部废气重吸 

废气重吸策略同样是一种利用缸内残余废气来实现 HCCI/CAI 燃烧的气门

策略。与内部废气重压缩策略不同的，废气重吸策略是指在进气过程中把排气门

打开，将排出去的废气重新吸入气缸内的策略。基于这种废气重新吸回到缸内的

方法，研究者主要通过采用电液式气门机构或是特制的二次开启的排气凸轮轴，

也同样在中小负荷范围内较好地实现了 HCCI/CAI 燃烧[68-74]。Kaahaaina
[68]采用

电液气门执行机构，在排气和进气冲程中均保持排气门始终打开，使排出的废气

在进气过程中重新吸回，实现了 HCCI 燃烧过程，试验所得到的负荷范围大约为

图 1-4 负气门重叠角策略混合燃烧的 P-V 图[67] 

Figure 1-4 P-V diagram of SI-CAI hybrid 
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SI 原机的 30%~55%。IFP 公司的 Duffour
[69]等人利用电液式全可变机构，通过试

验和仿真相结合的方法，研究了排气门长开策略和二次打开策略对缸内成分和温

度分布的影响，并指出废气重吸策略能够改变缸内温度的分布和废气分布的不均

匀性，从而影响随后的 HCCI 燃烧放热过程。FEV 公司等德国研究机构[73,74]以及

法国的 IFP 公司[70]等都已经在使用二次排气门打开方面做了很多研究工作，并着

手开发工程样机。AVL 公司在一款多缸机上开发了 AVL-CSI（Compression and 

Spark ignition）燃烧系统[75]。该发动机的进气门侧安装的是传统的凸轮驱动气门

机构和凸轮相位移相器（CPS），通过切换挺杆来改变气门升程与相位；在排气

门侧，传统的凸轮驱动气门机构与电液驱动气门 EHVA（Electro Hydraulic Valve 

Actuation）结合。减小进气凸轮升程至 3.5 mm，并使进气门早关。通过进气凸

轮定时、进气压力和电控节气门调整进气量。在进气冲程末期，电液驱动气门打

开，已燃废气从排气道重新被吸入，实现了 HCCI 燃烧。 

Wolters
 [70]用全可变气门机构比较了废气再压缩和废气重吸这两种方法对

HCCI/CAI 燃烧过程的影响。结果表明，内部废气重吸策略下的缸内混合气温度

偏高，浓度分层更均匀，着火时刻偏晚，放热速度较慢，压力峰值低。这主要是

由于相比于废气重压缩策略，内部废气重吸策略中废气在重吸过程中经历了更高

的热损失造成的。虽然这一点使得内部废气重吸策略所能实现的负荷下限略显不

足，但其却可以使得 CAI 燃烧能够较好的运行在更高的负荷上边界。此外，由

于重吸过程没有重压缩过程固有的泵气损失，因此在燃油经济性方面也好于内部

废气重压缩策略。 

在常规的气门型线和气门机构配置下，采用一定的气门重叠正角也同样可以

起到废气重吸的效果。英国 Brunel 大学的 Yang 等人采用正气门重叠角的相位开

展了 HCCI 燃烧的研究[76]，不过由于这种方式捕捉缸内废气的能力有限，因此在

基于正气门重叠角策略实现 HCCI 燃烧时需要通过进气加热的手段来辅助。 

然而，相比于对缸内热状态要求较高的 HCCI/CAI 燃烧，中高负荷下的混合

燃烧因为有了前期火焰传播的帮助，故降低了对缸内充量温度的需求。因此，采

用正气门重叠角相位实现较少量的内部废气重吸，成为满足混合燃烧对缸内热状

态需求的一种方式。同时，由于正气门重叠角相位不存在对排气过程的阻碍，因

此不会造成类似于负气门重叠角策略下的较高的换气过程损失。通用公司开展了

混合燃烧在正气门重叠角策略和负气门重叠角策略下的燃烧特性对比研究[77]，结

果表明，正气门重叠角策略能够有效降低发动机的泵气损失并改善混合燃烧的燃

油经济性。但其在研究中重点是强调与负气门重叠角策略的对比，没有针对正气

门重叠角配气相位对燃烧及换气过程的影响开展研究，也没有涉及正气门重叠角

策略下的混合燃烧优化。国内清华大学的王志等人[78]利用传统 SI 气门型线的正
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气门重叠角相位也开展了混合燃烧的研究工作，不过由于其采用的气门重叠正角

较小，燃烧实现更大程度上依赖其较高的压缩比，此外，由于其研究过程中气门

相位是固定的，因此所获得的混合燃烧运行工况范围也相对较窄。 

综合上述研究现状可以看出，基于废气重吸策略所实现的 CAI 燃烧虽然存

在负荷下边界受限的问题，但由于重吸方式获取缸内废气的过程对换气过程没有

造成明显的泵气损失等负面影响，故这种高稀释低温燃烧的实现模式避免付出了

过高的换气模式损失，因此能够展示出较高的燃油经济性，尤其是在 CAI 燃烧

的负荷上边界以及混合燃烧工况区域。不过目前尚没有废气重吸策略在全工况范

围内应用方案的相关研究。 

3）进气加热 

利用进气加热提高混合气的初始压缩温度，进而改变缸内温度变化历程，在

常规的压缩比条件下实现较高的压缩终了充量温度，是实现 HCCI 燃烧的最为简

单且直接的手段。最早使用进气加

热方式来进行汽油机 HCCI 燃烧研

究的是 Najt 和 Thring 等人[17]，他们

将进气温度加热到 300 °C以上实现

了均质压燃燃烧。在随后的很多研

究中，进气加热一直被作为一种直

接有效的实现手段来研究 HCCI 的

燃烧特性。其中比较有代表性的是，

英国Brunel大学的Oakley和赵华等

人[79,80]在普通的进气道喷射发动机

上开展了不同高辛烷值燃料 HCCI

燃烧的研究。他们取消了节气门，

利用进气口处的加热器将进气温度

加热到 320 °C，使可燃混合气在压

缩过程终了时能够达到自燃温度。为了减缓放热速率，引入外部废气再循环，以

改变混合气中的氧气浓度、惰性气体浓度和比热，进而改变了燃烧特性。他们研

究了发动机在 1500 r/min 时，不同空燃比和外部 EGR 率下的 HCCI 燃烧的运行

范围。结果表明：HCCI 燃烧运行范围存有三个限制边界，分别是：部分燃烧边

界、失火边界和敲缸边界，如图 1-5 所示。与相同转速和负荷下的 SI 发动机相

比，NOx 排放最多减少了 97%，最大负荷点的油耗减少了 20%，但未燃 HC 和

CO 排放有所增加。 

图 1-5 进气加热汽油 HCCI 稳定运行范围[74] 

Figure 1-5 Steady operating range of HCCI 

combustion achieved by intake preheating 
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利用进气加热来实现 HCCI 燃烧通常以过量的空气作为燃烧的稀释源，配合

以增压技术可极大地拓展其稳态运行工况，且由于稀薄混合气的平均工质比热比

较高，因此能够获得较高的循环热效率即实现极低的油耗，工作在 HCCI 上负荷

边界运行区域时可最低可实现 175 g/kWh 的指示燃油消耗率[81]。 

为了实现进气温度的快速调节以满足瞬态 HCCI 燃烧工况的需求，福特公司

在 2002 年[81]提出了一套新的进气管理装置，该进气系统利用换热器实现排气对

进气的加热，并具备冷、热两个进

气管道，通过一个 TCV 阀

（Temperature Control Valve）将冷、

热两股进气在进入气缸前按比例混

合，以获得所需的进气温度，最终

实现 HCCI 燃烧，该系统示意图可

参见图 1-6，福特公司将其称为

OKP（optimized kinetic process）。

这种进气系统在很大程度上提高了

进气温度的调整速度，使得以进气

温度为主控制量的 HCCI 燃烧控制

成为可能。瑞典 Lund 大学[82]在进

气加热实现 HCCI 燃烧方面也做了深入的研究工作，搭建了与福特公司类似的快

速进气管理系统（Fast thermal management system），并在一台高压缩比的 HCCI

多缸机上进行了变转速、变负荷的发动机瞬态实验，获得了优于可变压缩比控制

的响应速度。美国 Lawrence Livermore 国家实验室[83]也同样基于冷、热气按比例

混合以调整进气的方案，在一台多缸机上实现了天然气的 HCCI 燃烧，并依靠进

气温度的独立调节解决了各缸不均匀性的问题。此外，以这种进气温度快速调节

的热管理系统为基础，福特公司[84]和美国密歇根大学[85]也开展了基于模型的

HCCI 燃烧控制研究，展示了其瞬态工况的实现能力。 

然而在这种进气加热策略中，倘若加热进气的能量来源于常规的电加热，则

这些高达几千瓦的功率消耗会极大幅度地削弱 HCCI 燃烧本所能实现的燃油经

济性优势。考虑到内燃机在工作过程中有近三分之二的能量以热的形式损失掉，

因此通过余热能回收来加热进气是更为合理的方案。 

美国 Lawrence Livermore 国家实验室[86]在 2000 年首次提出了通过换热器利

用废气热量对进气进行加热的方案，解决了实际应用中进气加热方式所需要的热

量来源问题。研究结果表明，通过协调换热器、增压器和中冷器三者的工作状态，

图 1-6 福特公司的 OKP 系统示意图[75] 

Figure 1-6 Schematic diagram of OKP system 
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并在一定的电加热辅助下，在一台柴油机上满足了 HCCI 燃烧对进气温度的需要，

在较大工况范围内实现了稳定的HCCI燃烧，具体的试验系统配置可参见图1-7。 

福特公司在 2002 年发表的文章[81]也提到了可通过换热器利用发动机的冷却

水和排气热量来加热进气，如图 1-5 所示，并可以在压缩比为 15.2 的条件下直接

满足 HCCI 燃烧对进气温度的需求。瑞典 Lund 大学[82]在进气热管理控制 HCCI

燃烧的研究中也采用了发动机余热能回收加热进气的方案，但也是需要高压缩比

的配合或电加热的辅助。加州大学伯克利分校[87]在一台压缩比为 17：1 的发动机

上采用余热能回收的方式实现了含水乙醇的 HCCI 燃烧，从能量平衡的角度极大

提升了发动机的热效率。国内上海汽车公司与上海交通大学与合作[88]，在一台高

压缩比的汽油机上通过冷却水-进气换热和排气-进气换热，在中小负荷范围内实

现了进气加热的 HCCI 燃烧。 

从基于余热能回收实现进气加热的 HCCI 燃烧研究可以看出，燃烧的稳定实

现离不开高压缩比或电加热的辅助。这主要是因为在汽油机的常规压缩比（9.5：

1 - 11.5：1）配置下，通常需要高达 250 - 320 °C 的进气温度才能实现进气加热

的 HCCI 燃烧[17,80,89]。如此高的进气温度需求很难通过发动机的余热能回收来实

现，尤其是当发动机机运行在小负荷工况时，HCCI 燃烧的排气温度很低，甚至

低于 300 °C。而小负荷时的 HCCI 燃烧对进气温度的需求最高，这就更导致了

HCCI 燃烧的进气热需求与余热能热供应之间的矛盾。尽管采用排气门早开或进

气节流的方法[90]能够在一定程度上缓解热供应与需求的差距，但仍然需要较高压

缩比的支持，且会牺牲不小的燃油经济性。此外，考虑到车用安装情况，换热器

图 1-7 换热器、增压器和中冷器对进气温度的协调控制试验系统[86] 

Figure 1-7 Schematic diagram of intake temperature control system configured with heat 

exchanger, turbocharge and intercooloer 
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本身的结构和尺寸以及成本也会受到一定的限制，因此换热器的换热效率很难达

到较高的水平，常规且紧凑的换热器是更为实际的选择。 

进气加热的 HCCI 燃烧也有着运行范围的上负荷边界限制。且相比于基于废

气策略的 HCCI 燃烧，进气加热策略的 HCCI 燃耗由于其较高的缸内氧浓度，燃

烧放热速度更快，更容易发生爆震，导致上负荷边界略低[91]。在混合燃烧工况区

域，单纯依靠进气加热的实现方式使燃烧表现出对进气温度的高度敏感性[92]，这

主要是由空气的弱稀释作用下混合燃烧中火焰传播与自燃相互作用产生燃烧比

例不稳定的振荡现象导致的。 

基于进气加热策略的汽油机高稀释低温燃烧研究现状可以看出，由于其缸内

稀释工质为比热比较高的空气，且这种燃烧实现模式也无需为获取内部废气而付

出换气模式损失等充量获取代价，因此利用进气加热和空气稀释所实现的 HCCI

燃烧具有相当高的燃油经济性，但其主要问题在于小负荷工况时余热能不足，在

有助于全负荷运行的常规压缩比配置下，难以满足 HCCI 燃烧对进气温度的较高

需求。此外，由于空气作为主要缸内工质，也会因缺乏足够的燃烧稀释作用，限

制了该策略在 HCCI/CAI 负荷上边界的拓展和混合燃烧的实现与优化。 

4）高压缩比 

除了上述采用内部废气和进气加热这类提高压缩前缸内充量温度的方法以

外，提高发动机的压缩比也可以在同等的初始缸内状态的基础上获得更高的压缩

末期缸内温度和压力，进而实现油气混合的压燃燃烧。不过，尽管提高发动机的

压缩比可以有助于中小负荷工况下 HCCI 燃烧的实现，但在高负荷工况时则需要

面对更为粗暴的燃烧过程和更强的爆震倾向。因此，可变压缩比技术一度被引入

HCCI 燃烧的研究中[93,94]，以满足不同负荷工况对压缩比的不同需求。虽然可变

压缩比技术虽然具有在较大的工况范围内对 HCCI 燃烧的有效调节能力，并具备

在中高负荷工况使燃烧转换为混合燃烧和 SI 燃烧的优势，但是由于在发动机运

行过程中改变压缩比时需要克服较大的缸内压力，机构的执行动作存在一定的迟

滞，加之目前的可变压缩比技术还尚未完全成熟，也在某种程度限制了该种 HCCI

燃烧实现策略的发展前景。 

5）采用易于自燃的燃料 

从改善燃料自燃特性入手，也是实现 HCCI 燃烧的一种解决方案。和 PPCI

等柴油机中燃用汽油燃料解决均质充量的目的相对应，在汽油机中燃用高十六烷

值燃料是为了改善燃料的自燃特性。研究表明[95-97]，燃料组成及其物理、化学特

性对 HCCI 燃烧过程影响显著，可以增大 HCCI 燃烧运行范围和改善排放、噪音

等问题。但由于这套策略下 HCCI 燃烧的实现与控制需要配备两套供油系统，增
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加了系统成本和复杂度，并且需要根据燃烧状况实时调整两种燃料的比例，控制

较难。且考虑到在实际中应用这一方案，必然需要用汽油和柴油来代替异辛烷和

正庚烷作为发动机燃料。从这个角度看，这个策略与柴油机平台的 PPCI、PCCI

等策略有异曲同工之处，所面临的限制问题也是一样的。 

1.4 本课题研究思想的引出 

从上述汽油机高稀释低温燃烧的主要实现策略的和技术手段可以看出，内部

废气重压缩、废气重吸和进气加热策略是三种主流且可行性较高的技术方案。虽

然三种策略都能够在一定范围内实现并调控高稀释低温燃烧，但却有着截然不同

的燃烧表现。这其中的差异主要可以总结为缸内稀释工质和换气模式的不同。在

内部废气重压缩策略中，缸内空间主要由废气填充，大量的废气组分降低缸内工

质的平均比热比，造成了循环热效率的下降；而在换气模式方面，留存内部废气

的重压缩过程无论是在中小负荷还是在中高负荷，均会导致较高的泵气损失，造

成了燃油经济性的恶化。废气重吸策略虽然同样是以废气作为缸内的主要稀释工

质，但其借助于排气道重吸的内部废气获取方式，避免了废气重压缩过程的较高

泵气损失，因此热效率相对较高，但废气重吸的方式也同样导致了相对有限的内

部废气的获取能力，限制了燃烧在小负荷工况的实现。进气加热策略采用大量空

气作为缸内的主要稀释工质，并且不需要为获取内部废气而付出额外的换气模式

损失，因此能够实现相当高的循环热效率。然而，发动机余热能回收通常难以满

足进气热需求，这是阻碍这种进气预热的实现方式在中小负荷工况应用的最大障

碍，额外的电加热辅助则会导致显著的整体燃油经济性恶化。 

由此可见，缸内废气-空气稀释工质和换气模式会显著影响汽油高稀释低温

燃烧的热效率。因此，在满足高稀释低温燃烧对缸内热状态的基本需求的基础上，

实现缸内废气-空气的稀释工质优化并降低实现换气模式损失，是进一步提升汽

油机热效率的核心方法。而上述废气重吸、进气加热和内部废气重压缩三种策略

在缸内废气-空气稀释工质和换气模式方面有着各自的优缺点，其综合互补在改

善全负荷工况范围内燃烧放热过程同时，有着优化废气-空气稀释工质和改善换

气模式损失的潜力。 

在中小负荷工况的 HCCI/CAI 燃烧模式下，采用进气加热策略与内部废气留

存策略的组合有利于同时实现缸内稀释工质和换气模式的优化。一方面，利用进

气加热减少燃烧对内部废气填充作用的依赖，降低留存内部废气所付出的换气模

式损失，同时通过空气稀释的引入提高缸内工质比热比；另一方面，部分内部废

气的留存也有助于降低燃烧对进气温度的过高要求，使得在常规压缩比条件下依

靠余热回收加热进气实现 HCCI 燃烧成为可能。这种组合策略的本质即是协调进
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气加热与内部废气留存对缸内热状态和稀释度的共同作用，从缸内废气-空气稀

释工质和换气模式两方面改善 HCCI/CAI 燃烧的燃油经济性。 

在中高负荷工况的混合燃烧模式下，缸内主要采用废气稀释组分以抑制过快

的放热速率，因此热效率的提升则主要从稀释工质的换气模式方面入手。利用正

气门重叠角重吸废气的方式来留存内部废气，能够在满足缸内热状态需求的基础

上，改善换气过程，提高缸内充量效率，进一步通过缸内热状态与稀释度的协调

去优化混合燃烧放热过程；同时也借助于废气的重吸过程避免了重压缩方式导致

的高泵气损失，降低换气模式损失。 

为了在全局进行燃油经济性优化，需要以上述兼顾燃烧过程和稀释工质及换

气模式的汽油机高稀释低温燃烧的优化准则为基础，综合形成一套参数承接性好

且切实可行的全负荷技术路线及实现方案，这就需要建立汽油机高稀释低温燃烧

放热率模型，以便于通过仿真分析的方式在全负荷工况范围内快速开展多燃烧模

式的燃烧性能评价与优化，并依据汽油高稀释低温燃烧的理想运行需求，提出并

评价基于废气-空气组合稀释与换气模式优化的全负荷低温燃烧汽油机热效率提

升方法。 

综上所述，本研究即是在不同负荷工况及燃烧模式下，有针对性地选用进气

加热策略与内部废气留存策略或其组合，通过缸内废气-空气稀释工质与换气模

式的优化，探索提升高稀释低温燃烧热效率的实现方法，并综合提出基于废气-

空气组合稀释与换气模式优化的全负荷实现方案。 

1.5 本课题的研究内容和意义 

高稀释低温燃烧因热效率且排放低而成为内燃机研究领域的研究热点。但是，

常规实现策略难以兼顾燃烧过程的改善与充量获取的优化，限制了燃油经济性的

进一步提升。本研究以高稀释低温燃烧中稀释工质与换气模式对热效率的影响为

出发点，旨在研究空气和内外部废气的加热作用、稀释作用和容积填充作用对燃

烧放热过程的影响机理和规律，探索提升高稀释低温燃烧汽油机热效率的实现方

法。研究思路及内容如图 1-8 所示。研究稀释工质和换气模式对 HCCI/CAI 燃烧

的影响，寻找废气-空气组合稀释优化 HCCI/CAI 燃烧的方法；研究正气门重叠

角所实现的废气重吸方式在协调缸内稀释度与热状态中的充量获取和燃烧控制

机制；以分析总结边界条件对火花点火和多点自燃的影响特性为基础，建立汽油

机高稀释低温燃烧放热率预测模型，进而根据高稀释低温燃烧的理想运行需求，

探索基于废气-空气组合稀释与换气模式优化的全负荷低温燃烧汽油机热效率提

升方法并进行评价。 
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主要研究内容及章节安排如下： 

1）第二章主要介绍研究所采用的单缸机实验平台和仿真平台。 

2）第三章研究缸内充量中废气-空气稀释工质和换气模式对 HCCI/CAI 燃烧

的影响规律及原因，并寻找余热回收加热进气结合内部废气留存所实现的废气-

空气组合稀释提升 HCCI/CAI 燃烧热效率的方法。 

3）第四章研究正气门重叠角所实现的废气重吸方式对混合燃烧的影响规律，

探索基于正气门重叠角重吸内部废气的混合燃烧控制机制，寻找中高负荷范围内

降低换气模式损失并提升热效率的混合燃烧优化方法。 

4）第五章在总结分析边界条件对火焰传播和多点自燃的影响特性基础上，

建立适用于全负荷工况的高稀释低温燃烧放热率模型，以实现对废气-空气组分

的多燃烧放热模式的仿真预测。 

5）第六章以缸内空气-废气稀释工质与换气模式的优化为出发点，设计提升

高稀释低温燃烧汽油机热效率的全负荷实现方法并进行评估。 

 

  

图 1-8 本文的研究思路和研究内容 

Figure 1-8 Research idea and content of the paper 
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第二章 研究平台介绍及关键参数计算方法 

本章主要介绍研究开展所采用的单缸低温高效燃烧原理性实验样机平台，以

及研究所涉及的基于一维流动动力学软件 GT-Power 的一维仿真平台和基于通用

流体计算软件 Star-CD 的三维仿真平台，并对分析过程所需的关键参数的定义和

计算方法进行了说明。 

2.1 单缸低温高效燃烧原理性实验样机平台 

本研究所开展的试验均是在低温高效燃烧单缸原理性样机实验平台上完成

的。低温高效燃烧单缸原理性样机主要由 Ricardo 单缸机、配备有全可变气门运

动机构的发动机缸盖、进气热管理系统、外部废气再循环系统、冷却水和机油的

外循环温度调节装置以及交流电力测功机等组成。图 2-1 为单缸原理性样机试验

台架系统的总体示意图。 

 

 

图 2-1 单缸原理性样机试验台架系统 

Figure 2-1 Schematic of the test setup 

https://www.reguanli.com
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2.1.1 4VVAS 单缸试验发动机台架 

以 Ricardo Hydra 140 型单缸机的原配置为基础，课题组自行设计了发动机

缸盖和配气机构，实现了对两个进气门和两个排气门的升程和相位的连续迅速调

节功能，称之为全可变气门运动机构（4 Variable Valve Actuation System，4VVAS）。

全可变气门运动机构所能实现进排气门型线调整如图 2-2 所示，有利于使单缸机

通过各类气门型线组合实现对缸内组分、温度和进排气历程的管理。改造后单缸

原理性样机的实物图如图 2-3 所示。其结构参数及试验条件如表 2-1 所示。 

图 2-2  全可变气门机构可实现的气门升程曲线 

Figure 2-2 Valve profiles of variable valve acuation system 

缸径 86 mm 

行程 86 mm 

连杆长 143 mm 

压缩比 10.67 

喷油压力 2.6 bar 

火花塞间隙 1.0 mm 

进排气门数 2 进 2 排 

进气门直径 34.2 mm 

排气门直径 28.7 mm 

进气方式 自然吸气 

燃油 93# 汽油 

气门升程调节范围 0.3 - 9.7 mm 

气门相位调节范围 0 - 60 °CA 

表 2-1 4VVAS 单缸机结构及试验参数 

Table 2-1 Engine specifications 

图 2-3 4VVAS 单缸原理样机实物图 

Figure 2-3 Photo of 4VVAS gasoline engine 
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考虑到冷却水温度对发动机燃烧性能的影响和机油温度对发动机润滑和可

变气门定时机构的影响，冷却水温度和机油温度通过外循环冷却系统来保持恒定，

在本研究中总，水温和油温分别为 80 °C 和 50 °C。 

试验台架采用科达公司生产的 30 kW 交流电力测功机。该测功机能够实现

对发动机的倒拖功能，可兼做启动电机功能，有利于汽油低温燃烧各项基础理论

试验的开展。 

在试验中使用 ETAS 公司 LA4 线性空燃比分析仪监测缸内混合气浓度。该

测试系统属于宽域线性型，其测量范围为过量空气系数范围是从 0.7 到 32.7，并

可通过串口与上位机进行通讯，不但可以实时得到缸内混合气浓度，还可以用来

进行空燃比闭环反馈控制。 

使用 Kistler 6125 型石英压力传感器测量缸内压力，可测量的压力范围为

0~25 MPa，传感器热冲击误差低于-0.03 MPa。传感器通过高电阻线与 Kistler 

50llB 型电荷放大器相连，将电荷信号转化为电压信号，标定后可以得到缸内压

力数值。 

发动机的进气量和燃油消耗的测量则分别采用了上海同圆公司生产的

ToCeiL-LFE60 型层流流量计和 ToCeiL-CMFG010 型瞬时油耗仪。 

使用了 HORIBA 公司（日本崛场株式会社）生产的 MEXA-7100DEGR 型废

气分析仪来检测分析各工况下的排放水平。CO 和 CO2 的测量都是基于不分光红

外分析仪，HC 使用的是加热式氢离子火焰法（HFID），而 NOx 的测量使用化

学发光法（CLD）。所有的排放数据都是以该排放仪所测得的体积排放为原始数

据，按照 GB 14762-2002 标准[98]计算得到。该废气分析仪还具有测量外部废气再

循环比例的功能，本研究中所使用外部废气比例都是通过该废气分析仪测量所得。 

2.1.2 进气热管理系统和外部废气再循环系统 

发动机所配备的进气热管理系统是通过在进气管路上游改造出两条进气分

支管路来实现的，其中热气路中安装有 6 kW 的电加热器以实现对进气充量的加

热，最高可将进气加热到 300 °C，同时也可通过管路旁通，利用换热器以发动机

余热回收的形式来加热进气，余热回收加热进气的系统示意图如图 2-4 所示；而

冷气路分支管路的上游则直接连同环境大气。通过调节安装在冷热气路汇合前的

流量控制阀，即可通过控制冷气和热气进气量的比例来实现对进气温度的调整。

K 型热电偶安装在进气道靠近气缸侧 300 mm 处，用以测量进气温度。进气热管

理系统的实物图如图 2-5 所示。 
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由于单缸机的排气量较小，且在一个循环内只排气一次，排气管路的脉动很

大。因此为了实现稳定的外部废气再循环率，在排气管路中安装了稳压罐，维持

排气压力的稳定。为了确保外部废气再循环能够实现，通过排气管路上的调压阀，

将排气背压的数值调整到表压1.25 kPa。这个压力既不会对燃烧产生明显的影响，

又足以确保外部废气可以通过较长的再循环管路回到进气管内。回到进气管内的

外部废气量由安装在外部废气循环管路上的调节阀来控制。外部废气率是根据排

放仪分别测量进气中和排气中的 CO2 含量来获得的，所采用的 EGR 测量公式为： 

2 2

2 2

[ ] [ ]

[ ] [ ]

INTAKE BAK
external

EXHAUST INTAKE

CO CO
EGR

CO CO




         （2-1） 

2.1.3 分布式控制系统 

由于 4VVAS 单缸机原理性试验样机的控制的对象较多，本课题采用一种基

于 CAN 总线的分布式控制系统，通过 CAN 总线将复杂的控制任务分配到每个

独立的控制单元中。该控制系统由 4 个相对独立而又相互联系的 ECU 组成，包

括 PFI 喷油及点火控制单元、GDI 燃油喷射和控制单元、全可变气门控制单元和

燃烧反馈控制单元，并通过 CAN 总线组成一个分布式控制系统[99]。HCCI 发动

机管理单元通过 CAN 总线将进排气相位、升程、点火时刻和喷油量等控制量分

别发给全可变气门单元和喷油点火控制单元来实现对高稀释低温燃烧的控制，并

可从 PC 端对各参数进行实时监控和修正。控制系统结构图如图 2-6 所示。 

  图 2-4 余热能回收加热进气的系统示意图 

Figure 2-4 Schematic diagram of the waste heat 

recovery system 

图 2-5 进气热管理系统实物图 

Figure 2-5 Photo of intake thermal 

management system 
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2.1.4 燃烧实时分析系统 

瞬态燃烧分析系统是在 PC 机 Windows 环境下开发的，具有操作整个试验系

统平台、数据采集管理、实时监控及燃烧分析等功能。该系统采用 PCI 总线高速

A/D 卡和多串口扩展卡，利用多线程、多级缓存、显示缓存等软件处理技术，采

集气缸压力及各种性能参数、控制参数、气门参数、发动机状态参数，并能在线

调整喷油量、点火控制等参数，具有高速数据采集和处理的能力，能在高速数据

采集保存的同时，进行燃烧状态实时监控、燃烧过程在线分析等复杂多任务处理，

为 HCCI 燃烧试验提供实时的反馈信息，能满足 HCCI 稳态和瞬态实验研究的需

要。其监控和分析界面如图 2-7 所示，可以在监控燃烧的同时分析我们需要的燃

烧状态参数，同时将最重要的缸内压力、瞬时放热率、压力升高率和累积放热率

四个燃烧分析和监控参数进行图形化处理，便于我们在试验过程中实时掌握试验

信息。 

此外，燃烧分析系统还提供“数据回放”和“离线数据分析”等辅助功能，

便于试验后详细分析 HCCI 燃烧过程，计算各种燃烧特征参数及发动机的动力性、

经济性指标（如：最大压力及其相位、最大压升率及其相位、燃烧始点 CA10、

燃烧相位 CA50、燃烧终点 CA90、燃烧持续期、IMEP 、PMEP、循环变动分析、

图 2-6 4VVAS 单缸原理样机控制系统 

Figure 2-6 Control system of 4VVAS single cylinder gasoline engine 
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转矩、指示功率、指示燃油消耗率、指示热效率、残余废气百分比等），提高实

验数据的处理分析效率，为试验分析提供保证。 

2.2 一维仿真平台 

一维发动机循环模拟软件 GT-Power 由于其计算快捷、便于开展发动机性能

预测等特点，在发动机设计和试验指导时被广泛应用。本研究依据单缸机试验系

统台架所建立起的一维仿真平台如图 2-8 所示。该仿真平台主要由空气滤清器、

进气加热器、冷热进气阀、进气道、喷油器、进气门、气缸、排气门、曲轴箱、

排气道和外部废气再循环管路等模块组成。 

发动机气缸模块参数除了包括缸体直径、冲程、连杆长度、几何压缩比等基

本结构参数外，还包括传热和燃烧模型。用于描述发动机壁面热损失的传热模型

采用了 Woschni 传热公式进行计算。发动机的燃烧过程模拟既可以采用试验中的

放热率来复现燃烧过程辅助分析，也可以借助本研究所建立的放热率模型来实现

燃烧性能的预测仿真建立，所建立的燃烧放热率模型在论文第五章中进行了详细

的介绍。 

动态绘

图区 

实验操

作区 

数据分

析区 

采集数据显

示区 

图 2-7 多参数测控及燃烧分析系统主界面 

Figure 2-7 Main interface of meansurement and analysis system 
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管道参数，如长度、直径及摩擦系数等与实验中实际管道保持一致。在进、

排气门的设置中，描述气道流动特性的流量系数由实验测得，进、排气门升程曲

线是根据气道试验台测试结果拟合得到[100]。 

曲轴箱模块主要描述发动机驱动机构参数，如发动机冲程数、缸数、排列方

式、点火间隔、发动机转速及摩擦功的计算等等。其中，摩擦功主要跟发动机转

速相关，可以通过发动机倒拖试验获得。 

一维仿真平台在本研究中一方面用于辅助单缸机实验分析，另一方面则在耦

合放热率模型的基础上，通过发动机工作过程和驾驶循环仿真评价和优化汽油机

高稀释低温燃烧的实现方案。 

2.3 三维仿真平台 

以本研究所用的单缸低温燃烧原理性样机为原型，建立了三维数值模拟模型。

采用了发动机自动化网格生成工具 ES-ICE 完成瞬态模拟动网格模型的生成，应

用基于有限容积法的通用流体计算软件 STAR-CD 进行模拟研究工作。具体的数

模模型见图 2-9。 

计算中假设缸内气体流动是三维可压缩的粘性湍流运动，采用瞬态计算，湍

流模型采用了 k-ε/RNG 模型；密度计算采用理想气体状态方程；比热计算采用

多项式差值方法；计算域初始温度压力由实验计算或一维工作循环仿真得出；数

值计算算法采用速度与压力耦合的 PISO 算法。 

图 2-8 单缸原理样机一维仿真平台 

Figure 2-8 1D simulation platform of single cylinder gasoline engine 
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三维仿真平台在本研究中主要作为单缸机试验和一维仿真的补充，辅助理解

边界参数和燃烧实现方案对缸内温度和组分分布的影响。 

2.4 关键参数的定义和计算方法 

这里对实验与仿真的分析过程涉及的关键参数进行定义，并介绍其计算方法。 

1) IMEP 

平均指示压力是衡量发动机实际循环动力性能的一个很重要的指标，在单缸

机试验研究中 IMEP 也是表征其负荷大小的重要参数。平均指示压力是指示功图

中闭合曲线所包含的面积与发动机气缸工作容积倒数的乘积，计算公式为 

  

 

sV

dvvP
IMEP




                                （2-2） 

式中： 

P(v)——气缸容积对应的瞬时气缸压力，Pa; 

VS——发动机气缸工作容积，m
3。 

示功图中闭合曲线所包围的面积由沿闭合曲线积分求出。在实际计算中，通

常设定积分步长等于压力采样间隔。 

2) 瞬时放热率及累计放热率 

根据热力学第一定律： 

hthr QWdUQ  
                                （2-3） 

  图 2-9 单缸机网格模型 

Figure 2-9 Mesh model of single cylinder gasoline engine 
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式中： 

dU ——系统工质总的内能变化量； 

W ——对外所作的机械功； 

htQ ——工质与系统周壁所交换的热量。 

即在燃烧过程，燃烧释放的热量等于系统工质总的内能改变、对外所作的机

械功和工质与系统周壁所交换的热量总和。 

在封闭的系统中，由理想气体状态方程 PV = mRgT，有 

 
1

mdT pdV Vdp
R

 
                             （2-4） 

又由 dW pdV                                  （2-5） 

vdU c mdT
                                  （2-6） 

RCC vp 
                                  （2-7） 

p

v

c

c


                                      （2-8） 

v v p pC c m C c m   
                           （2-9） 

将以上各式，代入式（2-3），得到放热率计算公式： 





 d

dp
V

d

dV
p

d

dQ

d

dQ

d

dQ hthrn

1

1

1 





                 （2-10） 

式中： 

dQn/d ——净放热率（net heat release rate）； 

 = Cp/Cv ——比热比。 

因此，只要将实测的压力、瞬时工作容积、以采样间隔为步长的压力和瞬时

工作容积的变化率及估算出压缩做功行程的平均比热比代入上式，就可求出净放

热率（net heat release rate）。对式（2-10）按照曲轴转角积分即可得到已燃质量

分数(Burned mass fraction，MFB)。 MFB 曲线常被用来确定着火时刻（CA10，

累积燃烧掉 10％燃料时所对应的曲轴转角）、燃烧持续期（从燃烧掉 10％燃料

到 90％燃料所需的曲轴转角）等燃烧特征量。 

3) 残余废气质量分数 
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首先是缸内残余废气量。本研究通过气门相位调整，改变缸内残余废气量，

实现 HCCI 燃烧。因此上一循环缸内的残余废气量是决定下一循环燃烧情况的一

个重要特征参数，它的大小也决定了发动机负荷。由于缸内残余废气量无法直接

测得，所以只能通过模拟手段计算其数值。 

缸内混合气由上一循环残留在缸内的废气、当前循环进入的新鲜空气和燃油

组成，缸内残余废气质量分数为 

fuelairbrg

brg

rg
MMMn

Mn
f






                      （ 2-11） 

式中： 

airM
 ——每循环吸入的新鲜空气质量，kg； 

fuelM
——每循环的燃油质量, kg； 

rgn
 ——缸内残余废气摩尔数； 

bM
 ——缸内残余废气分子量。 

每循环吸入的新鲜空气质量 Mair可根据空气流量计测的进气空气流量算出；

每循环喷油质量 Mfuel由 ECU 上传的喷油脉宽，依据喷油器标定公式算出。因此，

缸内残余废气质量分数的计算关键在于确定缸内残余废气摩尔数 nrg和缸内残余

废气分子量 Mb。 

残余废气摩尔数 nrg 的计算： 

根据理想气体方程 PV = nRT，在上一循环排气门关闭（EVC）时刻有: 

EVC

EVCEVC
rg

TR

VP
n






                                （ 2-12） 

式中： 

rgn
——残余废气摩尔数； 

R ——气体常数(取 8.314 J/mol·K)； 

EVCP 、 EVCV 、 EVCT ——分别表示排气门关闭（EVC）时刻的缸内压力、瞬

时工作容积及缸内温度。 

排气温度是由安装在排气管上的热电偶实测得到的，但由于排气系统的热损

失，实测的排气温度低于缸内实际的已燃气体温度。如果直接利用排温来计算残
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余废气摩尔数，势必会带来较大的误差，因此要求出较为准确的残余废气摩尔数

nrg，必须修正 EVC 时缸内实际工质温度[100]。 

残余废气分子量的计算 

由定义，残余废气分子量 

b

RP
b

n

m
M 

                                        （2-13） 

式中： 

RPm ——缸内混合物（包括已燃和未燃）的质量； 

bn ——缸内已燃混合物摩尔数； 

已知空气中的 N2 和 O2的原子个数比为 3.773，假设汽油中 H 和 C 的原子个

数比为 y，当量比为 φ，则： 

773.3*16.28
4

4
*21432 












y
mRP 

                （2-14） 

773.31
4

4
1 










 

y
nb

             （2-15） 

将计算得出的 mRP、nb代入式（2-13），即可求出残余废气分子量。 

至此，将计算得出的缸内残余废气摩尔数 nrg、缸内残余废气分子量 Mb 及每

循环吸入的新鲜空气质量 Mair、每循环喷油质量 Mfuel 代入式（2-11），即可求出

缸内残余废气质量分数。 

4) 外部废气率 

利用 MEXA-7100DEGR 的废气分析仪可以测得进气外部废气与新鲜空气的

摩尔百分比。通过内部废气率中计算得到废气摩尔质量，空气摩尔质量取为 29。

通过进气流量计可以测得进气中空气的体积，进而通过换算得到外部废气质量率。 

5) 缸内温度历程 

缸内混合气的温度历程对于研究汽油机低温高效燃烧过程来说是十分重要

的，必须进行研究。本研究采用课题组之前经过推导得到的缸内温度计算方法。

计算假设缸内混合气均匀，由理想气体状态方程可得到密闭状态下（进排气门都

关闭时），第 i 个曲轴转角区间内混合气温度为 
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i i
i

i

p V
T

n R




                                  （2-16） 

式中，压力 pi 可以由压力传感器测得，容积 Vi可由当前曲轴转角计算得到，

需要求出此时缸内混合气的总摩尔数 ni 即可求得此时缸内混合气温度。 

假设汽油燃料完全气化，根据燃烧化学可知，当燃料完全燃烧时化学反应式

为 

2 2 2 2 2( )( 3.773 ) 3.773( )
4 2 2 4 2

c h o

h o h h o
C H O c O N cCO H O c N        

 （2-17） 

1 mol 燃料燃烧后，工质摩尔数的增加量 Δn 为 

1
4 2

h o
n   

                                              （2-18） 

第 i 个曲轴转角区间工质的摩尔数 ni 为 

0i IVC f bin n n X n   
                                       （2-19） 

式中，nIVC 为进气门关闭后，缸内总混合气的摩尔数，包括残余废气摩尔数

nrg，新鲜空气摩尔数和喷入缸内的燃油摩尔数 nf0；Xbi 为第 i 个曲轴转角区间时

的燃料累积已燃质量百分比。将式（2-19）代入式（2-16）即可求出各工况下的

缸内混合气温度历程。 

由于计算间隔采用的是缸压采样的间隔，因而，缸内热力循环中每个时刻的

温度也可以从温度历程中查知。 

6) 响度指数 

响度指数是通用公司通过研究提出的评估 HCCI 燃烧噪声的指标，英文名为

Ringing Intensity，简称 RI。由于其理论计算公式非常复杂，本文采用简化的计

算方法[101]： 

8 22.88 10 ( ) /RI MPRR RPM PP                          （ 2-20） 

单位为 MW/m
2；其中 MPRR 是最大压升率，单位为 bar/°CA；RPM 为转速，

单位为 r/min；PP 为最大压力，单位为 bar。 

7) 温度不均匀度 

为表征缸内温度整体不均匀分布的情况，利用统计的方法，借助标准差的概

念，将缸内温度的不均匀分布进行定量处理，引入温度不均匀度的定义[102]，表

达式如下： 
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S
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              （2-22） 

其中, nv 为当前曲轴转角下气缸体的网格总数，xi 为缸内单个网格单位体积

的温度，x 为缸内平均温度。vi 代表相应网格的体积，v 表征缸内网格的总体积。

S值越小，表示每个网格的温度偏离当前缸内平均温度的程度越小，分布越均匀；

反之，S 值越大，缸内温度的分布越不均匀。 

8) 废气不均匀度 

同温度不均匀度类似，为表征缸内组分整体不均匀分布的情况，利用统计的

方法，借助标准差的概念，将缸内组分的不均匀分布进行定量处理，引入组分不

均匀度的定义[102]，表达式如下： 

2

1

1

1
( )

vn

iv

S
in

x x






           （2-23） 
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x v vx


 
 

 
 

              （2-24） 

其中, nv 为当前曲轴转角下气缸体的网格总数，xi 为缸内单个网格单位体积

的组分分数，x 为缸内平均组分分数。vi 代表相应网格的体积，v 表征缸内网格

的总体积。S 值越小，表示每个网格的组分分数偏离当前缸内平均组分分数的程

度越小，分布越均匀；反之，S 值越大，缸内组分的分布越不均匀。 

2.5 本章小结 

本章详细介绍了汽油低温高效燃烧原理性样机实验平台，以及辅助研究所涉

及的一维仿真平台和三维仿真平台，并对分析过程所需的关键参数的定义和计算

方法进行了说明。 
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第三章 废气-空气组合稀释的HCCI/CAI燃

烧 

针对传统负气门重叠角策略下 CAI 燃烧燃油经济性改善受限的问题，提出

了进气加热与内部废气留存组合优化 HCCI/CAI 燃烧的思路。通过单缸机实验和

仿真分析，研究了预热空气和内部废气的加热作用与稀释作用对燃烧的影响规律，

揭示了在中小负荷下进气加热方式相比于内部废气留存方式改善燃油经济性的

原因，提出了利用余热回收加热进气结合内部废气留存的策略，既可提高中小负

荷热效率，又可拓展 HCCI/CAI 燃烧小负荷边界。 

3.1 废气-空气组合稀释的 HCCI/CAI 燃烧 

基于负气门重叠角策略的 CAI 燃烧，因废气在燃烧实现过程中的大量填充，

使得缸内工质的平均比热比较低，影响发动机循环热效率的提升。且大量缸内残

余废气的实现是以重压缩过程导致的换气过程损失为代价的，这同样牺牲了燃油

经济性。因此缸内稀释工质和换气模式损失是负气门重叠角策略的 CAI 燃烧油

耗改善的主要障碍。而通过进气加热实现 HCCI 燃烧虽然具有易于实现高热效率

的缸内稀释工质和低换气损失，但会在小负荷遇到余热能回收难以满足进气温度

需求的矛盾。 

从优势互补的角度考虑，上述两种实现方式的结合有着克服各自不足的潜力。

一方面，缸内残余废气的留存能够有效降低 HCCI/CAI 燃烧对进气温度的需求
[49,80]，另一方面，采用预热空气部分取代缸内废气可以改善缸内稀释工质和降低

换气模式损失进而提高发动机的循环热效率。 

已有不少研究在实现 HCCI/CAI 燃烧时同时利用了上述两种策略。福特公司
[103]利用正气门重叠角捕捉的缸内残余废气配合进气加热实现了怠速工况的

HCCI 燃烧。然而该研究中所捕捉的内部废气较为有限并主要依赖于偏高的排气

背压来实现，且其 HCCI 燃烧的实现更大程度上受益于较高的压缩比。在另一项

针对丙烷燃料的 HCCI 燃烧研究中[104]，进气加热和负气门重叠角策略虽然被同

时使用，但进气加热主要用于在废气重压缩实现的 CAI 燃烧基础上维持恒定的

燃烧相位。此外，也有相关研究用来探索进气加热和内部废气两类缸内充量加热

方法对 HCCI 燃烧的异同，研究表明，相比于内部废气，在常规环境状态附近的

进气温度变动对 HCCI 燃烧放热的影响较小[55]，而在较高温度范围下，进气加热

能够有效调控缸内最大压升率[105]和燃烧相位限值[91]。在利用进气加热策略实现
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的 HCCI 燃烧研究中，福特公司[81]和英国 Brunel
[76,106]大学都肯定了利用余热能

回收加热进气的方式能够从整体上显著改善发动机的热效率，这与早期可控自燃

小负荷仿真研究[107]中提到的进气加热辅助 CAI 燃烧有相同的论断。 

然而，目前尚没有研究涉及大范围的废气率和空燃比匹配，去探索两种实现

策略的组合对 HCCI/CAI 燃烧的影响规律和优化准则。因此，本章借助于单缸机

实验和仿真分析，针对进气加热与内部废气留存的组合对 HCCI/CAI 燃烧的优化

开展研究。首先，通过恒定喷油量的实验来分析和揭示进气加热与内部废气留存

的不同组合影响 HCCI/CAI 燃烧的本质规律，进而，再通过在中小负荷范围内的

恒负荷实验去开展余热回收加热进气结合内部废气留存对 HCCI/CAI 燃烧的优

化。 

由于研究过程中涉及两类 HCCI/CAI 燃烧实现方式及其组合的燃烧边界条

件控制问题，因此对于不同实现方式的燃烧及负荷调控中涉及的进气温度和负气

门重叠角配置原则进行说明。在实现基于内部废气留存的 CAI 燃烧时，配气机

构采用了排气门早关和进气门晚开的负气门重叠角相位。排气门关闭时刻与进气

门开启时刻关于换气上止点保持对称，排气门开启时刻控制在排气下止点附近以

保持较完整的做功膨胀过程。通过合适的喷油量控制，保持缸内为当量比混合气，

发动机的负荷主要是通过缸内废气率来调节。此外，调整进气门关闭时刻来实现

对有效压缩比的调节，进而对燃烧相位的调控。 

在实现基于进气加热的 HCCI 燃烧时，配气机构采用了传统汽油机气门型线

和配气相位。燃烧相位则主要通过对进气温度的调节来控制。发动机负荷通过喷

油量直接调节，缸内充量无需保持为当量比混合气。 

在实现基于进气加热和内部废气留存组合优化的 CAI 燃烧时，在气门型线

由传统汽油机型线逐渐切换到负气门重叠角相位的过程中，进气温度也逐渐由高

温进气恢复至环境温度。发动机负荷由喷油量大小直接控制，缸内充量无需保持

为当量比混合气。 

3.2 稀释工质对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

为了研究进气加热与内部废气留存的不同组合对 HCCI/CAI 燃烧的影响，固

定循环喷油量为 9.2 mg，通过气门相位和进气温度的调节，实现了不同进气温度

和内部废气留存率下的 HCCI/CAI 燃烧。实验点的燃烧相位均控制在上止点后

7 °CA 左右以保持较高的循环热效率。五个不同进气加热与内部废气留存实现组

合的实验工况点及其过量空气系数和废气率如表 3-1 所示，所采用的气门型线及
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配气相位如图 3-1 所示。整个实验过程中，节气门保持为全开状态以消除源自节

气门的泵气损失。发动机转速维持在 1500 r/min。 

从表 1 中的过量空气系数和废气率变化可知，HCCI/CAI 燃烧实现方式由内

部废气留存向进气加热的转变不仅是一个缸内热源来源的转换过程，也是一个缸

内稀释工质的转换过程。在这个过程中，缸内工质逐渐由废气稀释向空气稀释过

渡。图 3-2 所示为不同进气加热和内部废气留存组合下 IMEP 和进气温度随过量

空气系数的变化关系。从图 3-2 可以看出，在由废气稀释向空气稀释的转换过程

中，实现同等燃烧相位所需的进气温度不断升高，且实现的 IMEP 也不断增大。

由于循环喷油量是保持恒定不变的，IMEP 的增大则表明在废气稀释向空气稀释

的转换过程中燃油经济性逐渐改善。图 3-3 给出了不同进气加热和内部废气留存

  表 3-1 五个不同稀释组分及实现方式的

试验工况点 

Table 3-1 Testing points of different 

implementation pattern 

工况点 过量空气系数 废气率 

组合 1 1.0 44.2% 

组合 2 1.4 25.1% 

组合 3 1.7 18.3% 

组合 4 2.0 14.2% 

组合 5 2.7 3.5% 

 

图 3-1 气门型线及配气相位示意图 

Figure 3-1 Schematic valve profiles 
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图 3-2 不同进气加热和内部废气留存组合下负

荷和进气温度随过量空气系数的变化关系 

Figure 3-2 Variations of IMEP and intake 

temperature as a function of relative air/fuel ratio 

图 3-3 不同进气加热和内部废气留存的实现

组合下的 CO、HC 和 NOx 排放 

Figure 3-3 Variations of CO, HC and NOx 
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的实现组合下，CO、HC 和 NOx 排放的情况。从图 3-3 中可以看出，在实现方

式由内部废气留存向进气加热的转换过程中，CAI燃烧的 HC 排放逐渐增高，NOx

排放逐渐降低。CO 排放则是先急剧降低后缓慢增加。 

3.2.1 稀释工质对换气过程的影响 

为了深入了解上述不同进气加热和内部废气留存组合所实现的不同 CAI 燃

烧排放和油耗的原因，对 CAI 燃烧的换气及燃烧过程分别进行了对比和分析。

净平均指示有效压力可以表达为总平均指示有效压力与泵气指示有效压力的差，

如， 

gIMEP IMEP PMEP 
            （3-1） 

因此，净平均指示有效压力（IMEP）的变化也可以被表示为， 

gIMEP IMEP PMEP   
           （3-2） 

其中总平均指示有效压力（IMEPg）代表了压缩和燃烧做功过程中的动力输

出，而泵气平均有效压力（PMEP）则是换气过程中泵气损失的折合表现。 

图3-4展示出了不同进气加热和内部废气留存的实现组合下泵气平均有效压

力（PMEP）和总平均指示有效压力（IMEPg）。以纯废气留存策略的实验点为

基准，可以看出，随着进气加热量的增加，泵气损失逐渐减小而总平均指示有效

压力持续增加，使得净平均指示有效压力显著增加。泵气损失的降低主要是受益

于负气门重叠角的减小导致了较少的废气经历重压缩过程。然而从图 3-4中可知，

泵气损失的降低对于净平均指示有效压力的改善仅贡献了约五分之一，而其余的

图 3-4 不同进气加热和内部废气留存的实现组

合下 PMEP、IMEPg和 IMEP 的变化 

Figure 3-4 Variations of PMEP, IMEP and IMEPg 
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收益均源自总平均指示有效压力的增长。为了更直观清晰地比较 HCCI/CAI 燃烧

实现方式对发动机热力循环的影响，如图 3-5 所示为进气加热和内部废气留存两

种实现方式下的示功图比较。从图中可以看出，两类实现方式的示功图差异主要

体现在燃烧和换气两个方面，具体为燃烧前缸内压力不同导致的做功差异和换气

过程不同导致的泵气损失差异。这与图 3-4中的两部分平均有效压力差值相对应，

其中 ΔIMEPg代表燃前压力改变对燃烧做功能力提升的贡献，ΔPMEP 代表重压

损失改变的贡献。 

3.2.2 稀释工质对燃烧做功的影响 

为了更好的阐述总平均指示有效压力即压缩和做功冲程中动力输出的增长

原因，对燃烧放热做功过程中的几项效率转化损失进行考虑。除了燃烧效率以外，

还主要包括 1）非理想的燃烧持续期和燃烧相位；2）传热损失；3）压缩比及膨

胀做功过程有限；4）缸内混合气组分的实际比热比有限。 

上述四个因素中的第一个因素，即燃烧放热过程对做功输出的影响，可以通

过放热率进行分析。图 3-6 为不同进气加热和内部废气留存的实现组合下的放热

过程特性。从图 3-6（a）中可以看出，在实现方式由内部废气留存向进气加热的

转换过程中，放热过程逐渐缩短同时放热速率峰值明显增高。如图 3-6（b）所示，

在燃烧相位（CA50）几乎保持不变的情况下，燃烧始点（CA10）逐渐被推迟，

而燃烧终点（CA90）则逐渐前移，最终使得燃烧持续期缩短。燃烧实现方式转

变导致的缸内氧浓度上升在一定程度上导致了上述现象的发生。然而，从对做功

能力贡献的角度来分析，较小幅度的燃烧持续期变动（小于 3 °CA），是难以对

图 3-6 不同进气加热和内部废气留存的实现组合下的放热过程特性 

Figure 3-6 Variations of heat release process 
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总平均指示有效压力造成明显的影响。因此燃烧放热略微加快不能够成为解释图

3-4 所示的总平均指示有效压力的显著增加的主要原因。 

在 HCCI/CAI 燃烧实现方式由

内部废气留存向进气加热的转换过

程中，进气门关闭时刻是逐渐向有

效压缩比增大的方向移动的，如图

3-1 的型线所示。图 3-7 给出了上述

5 个工况点即不同进气加热和内部

废气留存的实现组合下，进气门关

闭时刻和有效压缩比的变化情况。

可以看出，内部废气率的降低使得

采用较高的压缩比成为可能。因此，

在采用进气加热的实现方式下，可

以通过辅助采用更高的压缩比来实

现同等的压缩末端温度。 

如图3-8所示，随着进气加热量的增加，缸内温度历程发生没有显著的变化，

而缸内压力因进气门关闭时刻的改变而逐渐增大。由于传热损失主要是受到缸内

温度和壁温之间差值的影响，因此相似的缸内温度历程就决定了传热损失也基本

保持不变。故而从压缩过程中传热损失的这个角度来看，其并没有对总平均有效

压力的变化做出贡献。然而，从缸压曲线的变化可以看出，实现方式转变过程中

气门型线及配气相位的变化使得有效压缩比增加，同时排气门开始时刻的推迟也

延长了膨胀做功冲程，这都有利于热功转换效率的提升，从而使得做功能力增加。 

图 3-7 不同进气加热和内部废气留存的实现组

合下进气门关闭时刻和有效压缩比 

Figure 3-7 Variations of intake valve closing time 

and effective compression ratio 
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图 3-8 不同进气加热和内部废气留存的实现组合下缸内温度和压力的变化历程 

Figure 3-8 Variations of in-cylinder pressure and temperature 
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图3-9所示为不同进气加热和内部废气留存的实现组合下的缸内组分变化情

况。可以看出，随着进气加热量的增加，缸内残余废气逐渐被新鲜空气所替代。

同时缸内的总工质质量在这个过程中是逐渐增加的，这主要是由于一方面进气门

关闭时刻向下止点附近移动，合理的气门相位获得了更高的充量效率，另一方面，

较低的缸内废气率也使得压缩始点的缸内温度较低，也有利于实现更大的进气量。

缸内工质中空气组分的增大会提高缸内混合气的比热比，这一点也可以从缸内压

力曲线计算得出的多变压缩指数

得到证明。如图 3-9 中所标注多变

压缩指数可知，在实现方式由内部

废气留存向进气加热的转换过程

中，空气组分比例的增大使得多变

压缩指数由废气留存策略下的1.34

增加到进气加热策略下的 1.37。由

于循环热效率与缸内工质比热比

成正比关系，因此，借助于缸内稀

释工质的改变，稀释混合气能够在

同等燃油质量下实现更高的做功

输出。此外，缸内总工质量的增加

也有利于的总平均指示有效压力

的提高。 

3.2.3 稀释工质影响燃油经济性的量化分析 

为了量化上述影响因素对总平均指示有效压力提升的贡献程度，利用一维发

动机工作循环仿真来拆解上述因素的综合作用。针对上述五组进气加热和内部废

气留存的实现组合，建立起五个相应的一维仿真算例，以单纯依靠内部废气留存

所实现的CAI燃烧为基准算例，其余每一个算例均在此基础上，通过依次改变1）

气门型线和配气相位，2）缸内工质组分，3）放热过程，计算出每一步改变所代

表的因素对总平均指示有效压力的影响。其中步骤 1）仅改变了气门型线和配气

相位，并借助进气中加入废气的方法来保持当量比空燃比，其与单纯依靠内部废

气留存的基准算例相比，即可表征出气门型线和配气相位这个因素对总平均指示

有效压力的影响。而步骤 2）则将步骤 1）中虚拟的当量比混合气调整为真实的

缸内组分比例，其与步骤 1）所对应的算例相比，即可表征出缸内工质组分对总

平均指示有效压力的影响。最后，步骤 3）将原先单纯依靠内部废气留存的燃烧

放热率调整为改变实现方式后的真实的燃烧放热率，其与步骤 2）所对应的算例

相比，即可表征出燃烧放热过程对总平均指示有效压力的影响。 

图 3-9 不同进气加热和内部废气留存组合下的

缸内工质变化 

Figure 3-9 Variations of in-cylinder charge and 

polytropic exponent 
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图 3-10 所示即为不同进气加热和内部废气留存的实现组合下，上述 1）气门

参数 2）缸内稀释工质 3）放热过程三个因素对总平均指示有效压力的影响的量

化贡献。可以看出，气门型线和配气相位改变所带来的有效压缩比增加和膨胀行

程增长对总平均指示有效压力的

影响最为明显，其贡献比例超过

50%。而加快的放热过程仅带来了

不到0.01 bar的总平均指示有效压

力上升。从图中还可以得知，随着

实现方式由内部废气留存向进气

加热的转换，气门型线和配气相位

对做功输出的影响愈加明显。相反

地，气体组分改变所带来的影响只

有在实现方式刚刚由内部废气留

存向进气加热发生转变时才比较

明显，这主要是因为实现方式转变

接近完全进气加热时，缸内废气率

已经到达很低的水平，缸内工质组

成所能发生的变化较小。 

图 3-8（b）中所示的近似相同的温度历程无法解释出图 3-3 中所展示的较明

显排放变化规律。不同的缸内温度和组分分布应当是 CAI 燃烧实现方式下影响

排放结果的主要原因。近期的研究表明，内部废气留存方式能够使缸内温度和组

分分布不均，这主要是由内部热废气和新鲜充量的混合不充分导致的[102]。 

为了进一步明确 HCCI/CAI 实现方式转换过程中缸内温度和组分分布的变

化规律，利用 Star-CD 三维仿真软件对上述五组进气加热和内部废气留存的实现

组合 CAI 燃烧的算例进行了仿真研究。在三维仿真计算中，主要是对燃烧上止

点前即压缩冲程中的缸内分布进行研究，因此仿真以排气冲程为始点，以压缩上

止点为终点，过程中无须涉及燃烧模拟，各初始燃烧边界条件均根据一维仿真的

结果来设定。燃烧上止点前 50 °CA 的缸内温度和废气分布如图 3-11 和图 3-12

所示。在这里，采用温度不均匀度和废气不均匀度[102]来量化缸内分布的不均匀

性。从图 3-11 和图 3-12 中可以看出，在实现方式由内部废气留存向进气加热的

转换过程中，缸内温度分布和废气分布的不均匀性都呈现下降的趋势。 

图 3-10 不同进气加热和内部废气留存的实现

组合下气门型线、缸内工质和放热过程对总平

均指示有效压力的量化影响 

Figure 3-10 Quantified contributions to the 

growth of IMEPg 
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因此，在实现方式由进气加热向内部废气留存的转换过程中，缸内废气留存

率增大，缸内局部高温区的存在使得 HC 排放降低，同时 NOx 排放升高。此外，

内部废气留存实现方式中燃油分布不均也会使得 CO 排放增高。单纯依靠进气加

热实现 CAI 燃烧会产生偏高的 CO 和 HC 排放，这主要是因为较长的膨胀行程和

较高的缸内工质比热比会使得缸内气体温度在膨胀过程中快速下降，不利于燃油

氧化放热反应进行完全。 

不同进气加热和内部废气留存的实现组合下的燃烧效率如图 3-13 所示。从

图中可以看出，在实现方式由内部废气留存向进气加热的转换过程中，燃烧效率

逐渐降低。这与 HC 和 CO 的排放增加正好对应起来。燃烧效率的下降主要是由

燃烧实现方式转换过程中燃烧温度的降低和缸内温度和组分分布的均匀化导致

的。 

图 3-11 燃烧上止点前 50 °CA 的缸内温度分布及温度不均匀度 

Figure 3-11 Variation of in-cylinder temperature distribution 

图 3-12 不同进气加热和内部废气留存的实现

组合下温度不均匀度和废气不均匀度 

Figure 3-12 Variation of inhomogeneity in 
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图 3-13 不同进气加热和内部废气留存的实现

组合下的燃烧效率 

Figure 3-13 Variation of combustion efficiency 

0.8 1.0 1.2 1.4 1.6 1.8 2.0 2.2 2.4 2.6 2.8 3.0

92

93

94

95

96

燃
烧
效
率

 /
 %

过量空气系数



第三章 废气-空气组合稀释的 HCCI/CAI 燃烧 

43 

基于上述不同实现方式组合的恒喷油量燃烧实验分析可知，燃烧实现方式的

改变对 HCCI/CAI 燃烧经济性的影响可以分为燃前压力和重压损失两个方面。在

实现方式由内部废气留存向进气加热的转换过程中，燃前压力的提升主要源于气

门参数调整所带来的有效压缩比提升和缸内工质改变所实现的工质比热比增大，

而内部废气率的降低使得重压损失显著减小，共同增大了总平均指示有效压力

IMEP。此外加快的燃烧放热过程也起到了微小的作用，而燃烧效率的略微恶化

对经济性的影响可以忽略。为了进一步研究燃前压力和重压损失对油耗贡献度随

发动机负荷的变化规律，分析了在不同喷油量条件下进气加热和内部废气留存所

实现的 HCCI/CAI 燃烧的差异，如

图 3-14 所示。从图中可以看出，

实现方式对HCCI/CAI燃烧做功的

整体差异随着负荷的升高呈现降

低的趋势，无论是代表燃前压力改

变贡献的 ΔIMEPg，还是代表重压

损失改变贡献的 ΔPMEP，都随着

负荷的增大而减小。其中重压损失

的贡献度显著降低，这主要是由于

随着负荷的增大，内部废气留存策

略下经历废气重压缩过程的内部

废气量减少，所造成的泵气损失降

低，因此降低了换气过程的改善潜

力。 

3.3 废气-空气组合稀释优化 HCCI/CAI 燃烧 

3.3.1 废气-空气组合稀释 HCCI/CAI 燃烧的油耗和排放特性 

由于上述 HCCI/CAI 燃烧实现方式对油耗和排放影响的实验是在恒定循环

喷油量下进行的，为了进一步在整个 HCCI/CAI 工况范围内探索进气加热与内部

废气留存的组合实现方式对燃烧的优化，故在中小负荷工况范围内开展了多组恒

定负荷的实验。负荷范围从 1.5 bar 至 3.5 bar，间隔 0.5 bar 为一组实验，每个负

荷下均采用不同程度的进气加热与内部废气留存的组合来实现。图 3-15 所示为 5

组恒负荷实验所有工况点的缸内废气率和空燃比的分布情况。可以看出，缸内废

气率和过量空气系数共同决定了缸内的稀释度。在较高缸内废气率和过量空气系

数下，HCCI/CAI 燃烧因过度稀释而无法达到下负荷边界区域；反之，在较低缸
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内废气率和过量空气系数时，HCCI/CAI 燃烧因稀释不足而无法到达上负荷边界

区域。 

图 3-16 所示为上述实验点的

压力升高率(dP/dζ)和 IMEP 循环变

动(COV)在过量空气系数-缸内废

气率图的分布情况。在本研究中，

定义 IMEP 循环变动高于 6%的工

况为失火，压力升高率高于 5 

bar/°CA 的工况为爆震。爆震和失

火区域也在图 3-16 上进行了标注。 

上述实验点对应的油耗和排

放情况如图 3-17 所示。从图中可以

看出，随着过量空气稀释和废气率

的减小，即负荷的增大，油耗以及

CO 和 HC 排放都逐渐降低。NOx

排放几乎在整个工况范围内都保

持在极低的水平，只有在最高负荷

区域才略微增加。 

图 3-15 中小负荷 HCCI/CAI 燃烧 5 组恒负荷实

验的缸内废气率和过量空气系数 

Figure 3-15 HCCI/CAI combustion achieved by 

different combinations between residual gas 

trapping and intake preheating 
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Figure 3-16 Pressure rise rate and covariance of IMEP of HCCI combustion employing 

different combinations between residual gas trapping and intake preheating 
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从上述中小负荷 HCCI/CAI 燃烧在不同实现方式组合下的特性还可以看出，

在每一个负荷下，进气加热和内部废气留存的组合方式对 HCCI/CAI 燃烧的影响

规律都是相似的，即在燃烧稳定的前提下，较好的燃油经济性都是需要通过获取

尽量多的预热空气和尽量少的内部废气来实现。HC 排放总是随着实现方式向进

气加热的转变而逐渐恶化，但 CO 排放对 HCCI/CAI 燃烧实现方式的变化则不敏

感，这主要是因为 CO 排放同时受到了空燃比的增加和燃烧温度的降低两个相反
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图 3-17 中小负荷 CAI 燃烧在不同实现方式组合下的油耗和排放 

Figure 3-17 Fuel economy and emissions of HCCI combustion employing different 

combinations between residual gas trapping and intake preheating 
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作用的影响。此外，对比实现方式对 HCCI/CAI 燃烧的影响在不同负荷下的表现，

可以得知，随着负荷的增大，实现方式的差异对 HCCI/CAI 燃烧的影响作用是逐

渐减小的。这主要是因为负荷的增大使得内部废气留存策略与进气加热策略在1）

气门参数 2）缸内工质组成 3）燃烧放热过程 4）泵气损失这四个方面的差异都

有所减少，因此使得 HCCI/CAI 燃烧的特性对实现方式逐渐不敏感。这也说明了

进气加热与内部废气留存的组合优化对 HCCI/CAI 燃烧的改善在小负荷才能发

挥更大的潜力。另外，由于 NOx 排放在 HCCI/CAI 燃烧工况区域内基本都保持

在较低的水平，因此可不必保持缸内为当量比混合气以满足 NOx 在三效催化转

换时的高效率，同时偏高的 HC 和 CO 排放依然可借助三效催化转换得以改善 

3.3.2 基于余热回收的废气-空气组合稀释 HCCI/CAI 燃烧 

基于上述分析可知，采用预热空气取代内部废气留存来实现 CAI 燃烧能够

获得更好的燃油经济性。但由于进气加热的热量来源会受到发动机余热能及其回

收效率的限制，因此有必要对不同工况条件下的进气热需求和余热能供应进行量

化分析。图 3-18 所示为中小负荷 HCCI/CAI 燃烧在不同实现方式组合下的进气

温度和排气温度情况。从图中进气温度和排气温度的变化可以清晰地看出，随着

负荷的下降，进气温度的需求上升而排气温度却降低。 

图 3-18 中小负荷 CAI 燃烧在不同实现方式组合下的进气温度和排气温度 

Figure 3-18 Intake temperature required and exhaust temperature of HCCI combustion 

employing different combinations between residual gas trapping and intake preheating 
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为了评估发动机余热能回收对热交换实现进气加热的可行性，本研究中采用

了一台冷却水-进气换热器和一台排气-进气换热器来计算不同工况下的余热能

回收所能实现的最高进气温度。所提出的余热能回收实现进气加热的试验系统示

意图如图 2-4 所示。 

常温空气先经过冷却水-进气换热器实现第一级预热，后进入排气-进气换热

器进行第二次加热。研究中所选用的两个换热器均为板翅式，选用的尺寸及结构

参数详见表 3-2所示，其换热性能的评估计算参考常规的换热器设计及性能[108]。

考虑到排气余热能相比冷却水余热能具有更高的可用能和变化范围，在评估计算

中选用了两款不同尺寸的排气-进气换热器以反映余热能回收效能对进气加热效

果的影响。换热器中进气与冷却水及排气的传热计算采用 ε-NTU 传热单元数法。

计算中冷却水温度设定为 80 °C，环境温度设定为 15 °C，冷却水流量为1000 kg/h，

而进气和排气的流量则视具体工况而定。进气和排气的比热比均依据参考文献
[109]进行设定。换热系统中的管路热损失主要受到管路中气体温度和气体流速的

影响，计算中则依据实验中获得的经验规律予以考虑。 

表 3-2 余热能回收评估计算所采用的换热器尺寸及结构参数 

Table 3-2 Specifications of heat exchangers 

基于上述换热评估的计算方法和参数设定，计算出了不同工况不同 CAI 燃

烧实现方式下通过余热能回收所能实现的最高进气温度，如图 3-19 所示。从所

能实现的最高进气温度与进气热需求的对比可知，基于余热能回收所能达到的进

气温度并不能在全部工况内满足 CAI燃烧对进气的热需求，可实现区域在图 3-19

中标记为阴影区域，而在高空燃比和低废气率的区域则因缺少的热废气的辅助、

较低的排温无法满足较高的进气需求，使得在该区域内不能够通过余热回收所提

供的进气热量来实现 CAI 燃烧。 

依据图 3-19 中的阴影边界和图 3-17(a)中的油耗分布，可以总结出在有限换

热和进气热供应能力下的最佳燃油经济性路径，即均为阴影区域的右下边界，如

图 3-20(a)所示。从图中还可以看出，单纯的进气加热、单纯的内部废气留存以

及处于两者之间的组合在油耗及空燃比和废气率图上的分布，也可以清晰地认识

换热器 冷却水-进气 排气-进气 

导热材料 铝合金 不锈钢 

流动形式 对流 对流 

传热系数 / W/(m
2
·K) 30 10 

等效传热面积 / m
2
 0.3 0.3 (小); 0.5 (大) 

体积 / L 1 1.0 (小); 1.7 (大) 
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到，余热能回收的进气热供应在不同负荷下对油耗的改善效果。图 3-20(b)直观

地对比了两款换热器即不同的余热回收热供应能力下，进气加热和内部废气留存

图 3-19 不同工况下不同 CAI 燃烧实现方式下通过余热能回收所能实现最高进气温度 

Figure 3-19 Preheated intake temperature of HCCI combustion employing different combinations 

between residual gas trapping and intake preheating based on waste heat recovery 

  (a)小排气-进气换热器  

 

 

  (b)大排气-进气换热器 
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图 3-20 不同 CAI 燃烧实现方式下的燃油经济性路径及对比 

Figure 3-20 Comparison of load path and fuel economy between different implementations of 

HCCI combustion 

  (a)最佳燃油路径 

 

 

  (b)油耗对比 
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的组合优化实现方式对 CAI 燃烧油耗的改善。可以看出，四种 CAI 燃烧均比原

机 SI 燃烧的燃油经济性有了明显的提高，但这四种 CAI 燃烧的实现方式之间还

是有比较大的差距，通过基于余热能回收的进气加热与内部废气留存的组合优化

能够在原有单纯内部废气留存的基础上，进一步降低油耗 8-12%，且该节油效果

会随着负荷的降低而更加明显。另一方面，通过对比两个排气-进气换热器在实

现进气加热和内部废气留存优化 CAI 燃烧的效果可以发现，虽然较大的换热器

比较小的换热器尺寸大了接近一倍，余热能的回收效率也有了明显的提升，但最

终所实现 CAI 燃烧节油效果仅比小的换热器多出 2%左右。这主要是由于组合实

现方式来优化 CAI 燃烧主要是通过利用进气加热的作用来取代对内部热废气的

依赖，从而免除掉由废气留存所导致的如泵气损失、工质比热比低、有效压缩比

低等一系列恶化燃油经济性的劣势。而相比于单纯的内部热废气实现方式，少量

的进气加热即能使内部废气得有效降低，而随着进气温度的进一步升高，内部废

气率的降低趋势则越来越趋于平缓，这一点可以从图 3-18(a)中清晰地看出来。

因此，在一定进气温度的基础上，进一步地提高进气温度所能实现的废气率降低

收益是逐渐降低的，这就表明，通过改进换热器以提升换热效率所能实现的燃油

经济性改善收益是逐渐减小的，且由于节油效果随负荷的增大是逐渐降低的，因

此部分内部废气的留存能够在补偿余热能回收限制进气加热不足的同时保持较

高的燃油经济性优势，尤其表现在油耗改善潜力较大的小负荷工况下。 

3.3.3 废气-空气组合稀释拓展 HCCI/CAI 燃烧小负荷边界 

负荷下限难以拓展是 HCCI 燃烧在实际应用中的主要障碍之一。正如前言中

所提到的，传统的负气门重叠角策略下的 CAI 燃烧会在小负荷时因废气的稀释

作用大于热作用而遇到着火困难和燃烧不稳定的问题。尽管采用进气加热策略能

够在相对较低的负荷实现稳定的 HCCI 燃烧，但过高的进气温度需求以及较高的

CO 和 HC 排放仍旧难以解决。基于上述小负荷研究的现状，开展了进气加热和

内部废气留存的组合优化方式来拓展 HCCI/CAI 燃烧小负荷边界的实验研究。在

这个过程中，余热能回收加热进气的效果预测依旧是基于表 3-2 中的冷却水-进

气换热器和较大尺寸的排气-进气器。 

图 3-21 所示为进气加热和内部废气留存的组合实现的小负荷 HCCI/CAI 燃

烧的油耗及缸内燃烧边界条件，并与单纯内部废气留存策略和进气加热策略进行

了对比。从图 3-21(a)中可以看出，以 6%的燃烧循环变动为负荷下限边界，与单

纯内部废气留存策略相比，在基于余热能回收的进气加热的帮助下，能够将小负

荷边界由 1.3 bar 拓展至 0.8 bar。尽管这种进气加热与内部废气组合优化所实现

的CAI燃烧的燃油经济性距离单纯依靠进气加热所实现的HCCI燃烧还有一定差

距，但相比于传统的 SI 燃烧，依然可实现 15%左右的提升。从图 3-21(b)中各小
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负荷 HCCI/CAI 实现方式下的过量空气系数、废气率和进气温度对比还可以看出，

基于余热能回收所实现的进气加热与内部废气留存的组合实现方式，能够有效避

免过低的空燃比和过高的废气率，且

相比于单纯的进气加热方式，对进气

温度的需求大幅降低，但仍旧获得较

好的油耗改善效果，这也再次证明了

3.3 节中研究所得出的进气温度的增

加对油耗的改善是逐步递减的结论。 

图3-22所示为进气加热和内部废

气留存的组合实现的小负荷

HCCI/CAI 燃烧的排放情况。从图中

与单纯内部废气留存策略和进气加热

策略的效果的对比可以看出，基于余

热能回收所实现的进气加热与内部废

气留存的组合实现方式并没有造成

HC 和 CO 排放的明显恶化，这主要是

由于组合方式下实现了较好的过量空

气系数与废气率的折中。 

图 3-21 进气加热和内部废气留存的组合实现的小负荷 HCCI/CAI 燃烧以及与单纯内部废气留

存策略和进气加热策略的对比 

Figure 3-21 Comparison of ISFC, lambda and RGF between different implementations at light loads 

  (a)小负荷拓展效果 
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图 3-22 进气加热和内部废气留存的组合实现

小负荷 HCCI/CAI 燃烧的排放 

Figure 3-22 Comparison of emissions between 

different implementations at light loads 
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3.4 本章小结 

针对传统负气门重叠角策略下 CAI 燃烧燃油经济性改善受限的问题，提出

了进气加热与内部废气留存组合优化 HCCI/CAI 燃烧的方法。通过单缸机实验和

仿真分析，研究了预热空气和内部废气的加热作用与稀释作用对燃烧的影响规律，

揭示了进气加热取代内部废气留存以改善燃油经济性的本质，进而在整个

HCCI/CAI 工况范围内开展了基于发动机余热能回收的空气-废气组合稀释对

HCCI/CAI 燃烧的优化，并探索了对 HCCI/CAI 小负荷边界拓展的可行性。主要

结论如下： 

1）通过进气加热和内部废气留存的组合优化，能够协调空气和内部废气的

热量供给和充量稀释组分，在解决中小负荷 CAI 燃烧缸内高稀释度与低热状态

矛盾的同时，优化缸内稀释工质并降低换气损失。 

2）进气加热降低了燃烧所需热状态对内部废气的依赖，减少了实现内部废

气留存所付出的换气模式损失。同时空气稀释的引入降低了缸内过高的稀释度，

并使得缸内工质比热比上升，共同提高了发动机的循环热效率。 

3）HCCI/CAI 燃烧实现方式由直接留存内部废气向进气加热新鲜充量转换

时，所引起的 HC 排放升高和 NOx 排放降低，以及 CO 排放的先降低再升高的

过程，是源于缸内温度和组分分布的均匀化和燃烧温度的降低。 

4）发动机余热能及其回收效率限制了对进气充量的加热程度。在常规汽油

机压缩比件下，单纯依靠余热能回收难以满足 HCCI 燃烧对进气热状态的需求，

一定程度的废气留存辅助是必要的。通过进气加热与内部废气的组合优化，能够

实现进气温度需求和发动机热效率的有效折中，从而改善 HCCI/CAI 燃烧的油耗

和排放。 

5）以单纯依靠内部废气留存实现的 CAI 燃烧为基础，提高进气温度取代内

部废气所实现的改善效果是逐步递减的，且节油效果随负荷的增大是逐渐降低的，

因此部分内部废气的留存能够在补偿余热能回收限制进气加热不足的同时仍旧

保持较高的燃油经济性优势，尤其表现在油耗改善潜力较大的小负荷工况下。 

6）与传统的负气门重叠角策略实现的 CAI 燃烧相比，通过余热能回收加热

进气与部分缸内废气留存相结合，在 HCCI/CAI 工况范围内协调了空气和内部废

气的热量供给和充量稀释组分，实现 8-12%的燃油经济性改善并拓展小负荷边界

至 0.8 bar。 
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第四章 正气门重叠角重吸废气策略的混合

燃烧 

第三章通过废气-空气组合稀释的方法改善了中小负荷 HCCI/CAI 燃烧的燃

油经济性，而在采用废气稀释的中高负荷混合燃烧方面，传统的负气门重叠角策

略所实现的混合燃烧，会因直接留存缸内废气产生较高的泵气损失而使燃油经济

性的改善受到限制。因此，本章利用正气门重叠角重吸废气的方式降低内部废气

留存的换气模式损失并改善换气过程，通过单缸机实验和仿真分析，研究正气门

重叠角所实现的废气重吸方式对缸内废气留存的影响规律，探索其在协调缸内稀

释度与热状态中的充量获取和燃烧控制机制，并提出正气门重叠角配气相位下废

气重吸策略的燃烧控制方法和优化准则，进一步提升发动机热效率。 

4.1 正气门重叠角策略的三种实现模式 

相比于负气门重叠角策略，正气门重叠角的配气相位能够在捕捉内部废气的

同时实现较好的换气过程和较低的泵气损失。虽然所能实现的内部废气率相对有

限，但仍有着满足混合燃烧相对较低的缸内热状态需求的潜力。因此，研究基于

正气门重叠角对废气重吸过程和缸内热状态的影响，找到废气重吸策略对燃烧和

换气过程的控制方法，是优化中高负荷混合燃烧和稀释 SI 燃烧的必要环节。 

尽管正气门重叠角相位下所实现的缸内废气留存均是通过废气的重吸方式，

然而具体的气门相位配置仍旧会对重吸的过程有一定的影响。因此，为了深入分

析不同的废气重吸过程，在本研究中，将正气门重叠角的配气相位分成三类，分

别为进气门早开（Early Intake Valve Opening，EIVO）、排气门晚关（Late Exhaust 

Valve Closing，LEVC）以及进气门早开和排气门晚关相结合（EIVO&LEVC）。

图 4-1 所示为三类正气门重叠角策略的示意图。 

图 4-1 正气门重叠角策略的三种废气重吸模式 

Figure 4-1 Classification of PVO configuration: EIVO, LEVC and EIVO&LEVC 
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在进气门早开策略中，进气门在换气上止点之前开启来形成正气门重叠角。

这就使得一部分废气在排气冲程中直接经过进气门而进入到进气道中，后在进气

行程中随着新鲜充量一同再进入缸内。因此进气门早开策略的本质是缸内废气的

进气道回流。在排气门晚关策略中，排气门在换气上止点之后关闭来形成正气门

重叠角。这就使得在进气行程中，一部分废气会随着活塞的下行从排气道内被吸

回缸内。因此排气门晚关策略的本质是缸内废气的排气道重吸。而进气门早开和

排气门晚关相结合的策略则是兼顾了缸内废气的进气道回流和排气道重吸。 

因此，正气门重叠角的具体配气相位显著影响废气在缸内的留存过程。在本

章研究中，首先开展仿真研究正气门重叠角配气相位对废气留存过程的影响。而

后，通过实验研究废气重吸策略对燃烧放热过程的影响，最后，基于正气门重叠

角策略和外部废气再循环，开展混合燃烧及稀释 SI 燃烧在中高负荷的燃烧优化。 

4.2 正气门重叠角配气相位对废气重吸过程的影响 

为了评价基于正气门重叠角重吸策略对换气过程的影响，采用了一维和三维

的数值仿真方法研究两种重吸策略下换气过程。一维仿真着重于研究正气门重叠

角配气相位对废气留存能力的影响，而三维仿真研究则着重于分析缸内温度和废

气的分布。一维仿真是基于商业发动机工作过程仿真软件 GT-Power 进行的，而

三维仿真则采用了商业软件 Star-CD。一维仿真中燃烧放热过程采用了固定燃烧

相位和持续期的简化放热率曲线，以便于消除燃烧差异对换气过程的影响。仿真

过程中采用了当量比混合气。在三维仿真中，没有涉及燃烧模拟，仿真以排气冲

程为始点，各初始燃烧边界条件均根据一维仿真的结果来设定。 

图 4-2 仿真算例中所采用的进排气型线 

Figure 4-2 Valve profiles used in simulation on the gas exchange process 
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仿真算例中，排气门的开启时刻和进气门的关闭时刻保持不变以排除配气相

位对排气冲程和进气冲程的影响。仿真过程中所采用的气门型线如图 4-2 所示。

基于 EIVO 策略和 LEVC 策略的正气门重叠角换气过程的对比如图 4-3 所示。 

从图 4-3 中可以看出，两类正气

门重叠角策略下，采用较大的气门

重叠角均可以实现较高的缸内废气

率。然而，这两类策略还是存在着

明显的区别。从图中的分析可知，

在小气门重叠角的排气门晚关策略

下，缸内废气是通过类似于进气门

早开策略的废气进气道回流实现的。

这主要是由发动机排气压力略高于

进气压力造成的。进排气的压力差

使得即使在正气门重叠角形成在换

气上止点略靠后的位置，部分排气

仍旧会涌入进气道。因此，这就导致了缸内废气的进气道回流与排气道重吸的分

界线相比于换气上止点提前了接近 20 °CA。此外，同样是受到进排气压力差的

影响，使得排气门晚关策略比进气门早开策略更有利于实现缸内废气的留存，如

图 4-3 中所示，在同等气门重叠角的基础上，随着重叠角的增大，排气门晚关策

略能够获得更早获得更高的缸内废气率。 

图 4-3 基于 EIVO 策略和 LEVC 策略的正

气门重叠角换气过程的对比 

Figure 4-3 The effect of LEVC and EIVO 

strategy on catching iEGR 
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图 4-4 EIVO 策略和 LEVC 策略下缸内温度和废气分布的对比 

Figure 4-4 Comparison of temperature and residual gas distribution at 50 °CA BTDC 

between EIVO strategy and LEVC strategy 
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正气门重叠角的配气相位的不仅会影响到对缸内废气的捕捉能力，同时还会

影响到温度和废气在缸内的分布。在这里，考虑到单缸机实验中，最早的点火时

刻为上止点 49 °CA，因此选用燃烧上止点前 50 °CA 的缸内状态用于对比。燃烧

上止点前 50 °CA 的 EIVO 策略和 LEVC 策略下缸内温度和废气分布如图 4-4 所

示。在这里，同样采用温度不均匀度和废气不均匀度[102]来量化缸内分布的不均

匀性。从图 4-4 可以看出，进气门早开策略下的缸内温度和废气分布的不均匀性

较低，这主要是因为在废气通过进气口回流到进气道的过程中，为废气和新鲜充

量提供更多的混合时间。 

基于上述仿真分析可知，排气门晚关策略下易于实现更高的缸内废气留存率，

这有利于偏低负荷时实现混合燃烧所需的缸内热状态。同时，排气门晚关策略也

有利于实现缸内温度和废气的不均匀分布，有利于抑制混合燃烧中过快的放热速

率。 

4.3 正气门重叠角配气相位对混合燃烧过程的影响 

4.3.1 混合燃烧爆震边界的定义 

合理的混合燃烧理应具有尽可能快的放热速率又不致于引起爆震。为研究方

便，要有一个量化的指标来表征爆震边界。在很多研究中，常采用最大压力升高

率和响度指数量化表征燃烧的粗暴程度[101]。但是在本研究中发现，上述两项参

数并不适用于混合燃烧模式。这主要是因为混合燃烧中存在前期火焰与后期自燃

的相互作用，使得其对边界条件更为敏感，爆震现象伴随着清脆的金属敲击声在

燃烧过程中时有发生。有时受缸内状态传递机制和扰动的影响，中高负荷下的混

合燃烧甚至会过渡转换为放热率不可接受的 HCCI 燃烧。图 4-5 所示为连续 150

个循环的混合燃烧缸压变动情况。 

从图中可以看出，尽管在该组

实验中最大压力升高率和响度指

数的平均值都比较低，且 IMEP 的

燃烧循环变动也不是特别高，但爆

震现象时常发生。在本研究中，定

义了爆震概率 Pknock 来表征混合燃

烧在不稳定工况下的爆震倾向程

度，爆震概率 Pknock 即为在连续循

环中压力升高率出现高于 5 

bar/°CA 的循环的平均概率，并将

图 4-5 连续 150 个循环混合燃烧缸压变动情况 

Figure 4-5 Cylinder pressure traces of 150 
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为 2%的爆震概率 Pknock 定义为爆震边界。图 4-5 中所示工况的爆震概率 Pknock 为

4%，因此该实验点被视为爆震工况而不可接受。 

在本研究的正气门重叠角配气

相位下，混合燃烧主要受到气门重

叠角大小、外部废气再循环率和火

花点火时刻的控制。其中火花点火

时刻通过调整前期 SI 放热比例来

实现对混合燃烧的燃烧相位控制，

如图 4-6 所示。鉴于火花点火对混

合燃烧的良好调控作用，在不同气

门重叠角和外部废气再循环的组合

下，均可通过点火时刻的控制，调

节混合燃烧相位，燃烧处于爆震边

界附近，以获得尽可能高的循环热

效率。后续实验中，分别对进气门

早开和排气门晚关两类正气门重叠角策略下的混合燃烧开展研究，而后，基于两

者的对比分析，总结出基于正气门重叠角的混合燃烧优化规律。由于实验中均采

用当量比混合气，CO、HC 和 NOx 排放能够通过三效催化转换得到很好的后处

理，因此在燃烧优化过程中着重围绕燃油经济性进行展开。 

4.3.2 EIVO 和 LEVC 策略下的混合燃烧特征 

为了研究 EIVO 策略对混合燃

烧的影响，开展了不同进气门早开

时刻下的混合燃烧实验，排气门型

线保持不变，且排气门关闭时刻固

定在换气上止点附近，所采用的气

门型线如图 4-7 所示。进气门最大

升程略低，以避免在较大气门重叠

正角时发生气门与活塞的碰撞。实

验过程中探索了不同的气门重叠角

与外部废气再循环率的组合，气门

重叠正角范围从 5 °CA 到 55 °CA，

而外部废气率范围从 0%到 22%。 

图 4-6 点火时刻对混合燃烧的调控作用 

Figure 4-6 Effect of spark ignition on SACI 

combustion at medium-high load 
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图 4-7 EIVO 策略下混合燃烧所用气门型线 

Figure 4-7 Valve lift profiles for EIVO strategy 
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图 4-8 所示为进气门早开策略结合外部废气再循环下混合燃烧的燃烧特性。

从图中可以看出，混合燃烧的负荷 IMEP 受到气门重叠正角和外部废气率的显著

影响，气门重叠正角的增大和外部废气率的增高使得发动机负荷持续降低，同时

燃烧稳定性也逐渐恶化。而燃烧相位 CA50 则呈现带状分布，在每一个气门重叠

正角下均会存在一个最优的外部废气率，从而实现尽可能提前的燃烧相位，获得

最佳的燃油经济性。因此也使得油耗 ISFC 具有与燃烧相位 CA50 相似的带状分

布，进而也可根据油耗的分布规律总结出不同负荷下的最优燃油经济性路线，如

图中标记的黑色箭头所示。此外，在上述任意气门重叠正角与外部废气率的组合

工况下，泵气损失都保持在较低的水平（小于 0.1 bar），这也正表明了正气门重

叠角相比于负气重叠角策略在泵气损失方面的显著优势。 
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图 4-8 进气门早开策略结合外部废气再循环的混合燃烧特性 

Figure 4-8 Characteristic of SACI combustion employing EIVO strategy with eEGR 

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

15

11

6.2

4.0

10 20 30 40 50

0

5

10

15

20
COV / %

e
E

G
R

 /
 %

PVO / CA

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

263

271263

255

255

248

248

240

240

10 20 30 40 50

0

5

10

15

20

e
E

G
R

 /
 %

PVO / CA

ISFC / g/kw·h

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

24

22

15

13

24

20
19

22

15

17

20
19

17

10 20 30 40 50

0

5

10

15

20

最佳燃烧相位呈带状分布

CA50 / CA ATDC

e
E

G
R

 /
 %

PVO / CA



天津大学博士学位论文 

 58 

进气门早开策略下的 HC 和 NOx 的排放如图 4-9 所示。从图中可以看出，

HC 和 NOx 的排放主要还是受到了发动机负荷的影响，在高废气率大重叠角的偏

低负荷下，较低的燃烧温度使得 HC 排放较高而 NOx 排放较低，反之，在低废

气率小重叠角的大负荷下，较高的燃烧温度使得 HC 排放较低而 NOx 排放较高。

此外，在上述任意气门重叠正角与外部废气率的组合工况下，CO 排放一直保持

在 10 g/kW·h 至 20 g/kW·h 之间的水平，并且没有明显的变动规律，这主要是因

为实验过程中一直采用当量比混合气，而 CO 排放在空燃比为当量比附近时对空

燃比的敏感性较强，因而微小的空燃比变动即会引起较大的 CO 排放波动。 

为了研究 LEVC 策略对混合

燃烧的影响，开展了不同排气门晚

关时刻下的混合燃烧实验，进气门

型线保持不变，且进气门开启时刻

固定在换气上止点附近，所采用的

气门型线如图 4-10 所示。排气门

最大升程略低，以避免在较大气门

重叠正角时发生气门与活塞的碰

撞。实验过程中探索了不同的气门

重叠角与外部废气再循环率的组

合，气门重叠正角范围从 5 °CA 到

65 °CA，而外部废气率范围从 0%

到 18.5%。 

图 4-9 进气门早开策略结合外部废气再循环的混合燃烧 HC 和 NOx 排放 

Figure 4-9 HC and NOx emission of SACI combustion employing EIVO strategy with eEGR 

 

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

2.80

6.78

3.59

5.19

4.39

10 20 30 40 50

0

5

10

15

20
ISHC / g/kw·h

e
E

G
R

 /
 %

PVO / °CA

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

14.0

12.0

10.1

8.10

2.18

6.13

4.15

10 20 30 40 50

0

5

10

15

20
ISNOx / g/kw·h

e
E

G
R

 /
 %

PVO / °CA

图 4-10 LEVC 策略下混合燃烧所用气门型线 

Figure 4-10 Valve lift profiles for LEVC strategy 
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图4-11所示为排气门晚关策略结合外部废气再循环下混合燃烧的燃烧特性。

从图中可以看出，从图中可以看出，与进气门早开策略的混合燃烧表现相似，负

荷 IMEP 也是显著受到气门重叠正角和外部废气率的影响，且燃烧相位 CA50 和

燃油经济性 ISFC 也是呈现类似的带状分布，同样根据油耗的分布规律可总结出

不同负荷下的最优燃油经济性路线，如图中标记的黑色箭头所示。然而，排气门

晚关策略下混合燃烧的泵气损失却是与气门重叠角关系密切，随着气门重叠角的

增大，泵气损失明显恶化，因此也使得原本带状分布的燃油经济性呈现向小气门

重叠角区域的环形分布。此外，在上述任意气门重叠正角与外部废气率的组合工

况下，燃烧循环变动都保持在较低的水平。 
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图 4-11 排气门晚关策略结合外部废气再循环的混合燃烧特性 

Figure 4-11 Characteristic of SACI combustion employing LEVC strategy with eEGR 
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排气门晚关策略下的 HC 和 NOx 的排放如图 4-12 所示。从图中可以看出，

同进气门早开策略相似，HC 和 NOx 排放也是随着气门重叠正角和废气率的增大

而分别升高和降低。同样是在当量比附近对空燃比敏感性较高的影响，CO 排放

在上述任意气门重叠正角与外部废气率的组合工况下，均维持在 15 g/kW·h 且没

有呈现出明显的规律。 

4.3.3 气门策略对混合燃烧特征的对比分析 

基于上述 EIVO 策略与 LEVC 策略下的混合燃烧表现，可以看出两类正气门

重叠角策略均能够在一定负荷范围内实现稳定的燃烧。且由于它们实质上都是通

过控制内外部废气，来协调缸内燃烧前的温度，即缸内热状态，和油气混合气被

废气稀释的程度，即缸内稀释度，因此两类策略存在着很多共同点： 

1）由于进入缸内的当量混合气主要是由内外部废气量的总和决定的，因此发动

机的负荷均主要受到气门重叠正角和外部废气再循环率的控制。然而，在低外部

废气率区域，发动机负荷并不会随着外部废气率的变化而发生明显的改变。这主

要是因为，在较低的外部废气率工况下，偏高的缸内热状态致使燃烧相位需大幅

推迟以避免爆震，导致了较低的做功输出能力。而随着外部废气率的增高，一方

面，缸内的当量比混合气减少，使得发动机负荷下降；而另一方面，外部废气率

的增多加强了对放热的稀释能力，使得燃烧相位得以提前，进而获得了更好的热

效率，在同等的油气混合气基础上输出更高的发动机负荷。因此，上述两个相反

的作用削弱了外部废气率对发动机负荷的影响效果。 

图 4-12 排气门晚关策略结合外部废气再循环的混合燃烧 HC 和 NOx 排放 

Figure 4-12 HC and NOx emission of SACI combustion employing LEVC strategy with eEGR 
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2）燃烧相位 CA50 也同样主要受到气门重叠正角和外部废气率的影响。在低外

部废气率区域，较低的缸内稀释度和较高的缸内热状态使得燃烧放热速率较快，

因此需通过推迟点火时刻来获得较晚的燃烧相位以避免爆震；而在高外部废气率

区域，较高的缸内稀释度和较低的热状态使得燃烧放热速率较慢，即使提前点火

时刻也无法使燃烧相位提前而获得稳定的燃烧。在外部废气率固定时，气门重叠

正角的增大使得燃烧相位略微提前。这主要是因为通过气门重叠正角所捕捉的内

部废气也具有稀释燃烧的作用，因而可采用较早的点火时刻。总体分析可知，为

了实现较为合理的燃烧相位，对缸内热状态和稀释度的协调控制尤为重要，即在

高负荷工况应采用较高的外部废气率和较小的气门重叠正角，而在低负荷工况则

采用较低的外部废气率和较大的气门重叠正角。 

3）燃油经济性主要受到燃烧相位的影响。在每一个发动机负荷下，最佳的燃油

经济性点总是在最为提前的燃烧相位下获得，因此增大缸内稀释度进而实现尽可

能提前但又不致引起爆震的燃烧相位，是从燃烧优化方面来改善中高负荷混合燃

烧燃油经济性的主要原则。 

4）HC 和 NOx 排放均主要受到缸内稀释程度的影响。气门重叠正角和外部废气

率的增大都能够为增强缸内对燃烧的稀释作用，进而可实现较低的燃烧温度，从

而有利于 NOx 排放的降低。与 NOx 排放相比，HC 排放呈现相反的变化规律，

但变化范围相对较窄。 

为了更深入地理解正气门重叠角下的混合燃烧，开展了一组不同气门重叠正

角和外部废气率组合的实验。实验过程保持 IMEP 为 7.5 bar 以消除负荷差异的

影响。图 4-13 为不同气门重叠正角和外部废气率组合下的燃烧特性对比。从图

中可知，由于泵气损失始终保持在较低水平，故而燃油经济性的高低主要取决于

燃烧相位 CA50 的合理与否。较大的气门重叠正角所实现的较高内部废气率使得

缸内热状态较高，需采用较为推迟的燃烧相位以避免爆震。较晚的燃烧相位导致

换气时缸内温度较高，不利用新鲜充量的进入，因此为保持实现同等负荷所需的

当量比混合气，就必须降低外部废气率，而外部废气率的减少所导致的缸内稀释

度的降低，更使得燃烧相位需进一步推迟。因此，通过减小气门重叠正角来降低

内部废气率，可以采用更高的外部废气率以实现更高的总废气率，实现对燃烧过

程的更充分稀释，进而可在不发生爆震的前提下实现更早更合理的燃烧相位。 

上述内部废气率与外部废气率的相互作用共同影响了缸内稀释度和热状态，

主要可反映在为缸内总废气率和平均废气温度的变化。缸内总废气率是指内部残

余废气和外部废气再循环的总和占缸内总工质量的比例。平均废气温度则是通过

内部废气温度和外部废气温度的加权平均得出，其中假定内部废气温度等同于排

气门开始时刻的缸内温度，而外部废气温度等同于进气温度。在这里，点火时刻
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优化燃烧的本质是对废气稀释能力和热作用不协调的补偿，当废气的稀释能力高

于其热作用时则提前点火时刻，当废气的热作用高于其稀释能力则推迟点火时刻。

当然，火花点火的这种协调补偿作用也是有限的，当点火时刻过早时，就难以再

通过提前点火时刻来维持其对于燃烧相位的控制效果。因此，当气门重叠正角所

实现的内部废气率不足时，过低的缸内热状态和过于推迟的燃烧相位是无法通过

提前点火时刻来补偿的。从不同气门重叠正角下的放热率曲线对比可以看出，随

着正气门重叠角的减小，放热过程由两阶段放热的混合燃烧逐渐转变为传统的

SI 燃烧。对比放热过程和油耗的变化可知，燃烧经济性并非总是随着自燃比例

的增加而提高。合理的燃烧相位对于油耗的改善更为重要，缸内热状态的作用在

更大程度上是为了稳定高废气率下的火焰传播过程，而非是简单地为了实现放热

过程中的混合气自燃。因此最佳的燃油经济性主要通过协调缸内总废气率和平均

废气温度来实现的，即是在不影响燃烧稳定性的前提下，尽可能采用较高的外部

废气率、较小气门重叠正角和较为提前的点火时刻。 

图 4-13 不同气门重叠正角和外部废气率组合下的内外部废气率、总废气率、废气温度、放热速率、

燃油经济性 ISFC 和燃烧相位 CA50 的对比（IMEP=7.5 bar PMEP=0.1bar） 

Figure 4-13 Comparison of EGR amount and EGR temperature, heat release, ISFC and CA50 between 

different combinations of PVO and eEGR at 7.5bar IMEP with PMEP below 0.1bar 
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不同气门重叠正角和外部废气率组合下的 CO、HC 和 NOx 排放如图 4-14

所示。由于中高负荷下的较高缸内燃烧温度，CO 和 HC 排放在气门重叠正角增

大时仅表现出轻微的降低，

而 NOx 排放则对缸内稀释

度的变化表现得极为敏感。

外部废气率的增加能够显著

降低 NOx 排放，但是过度稀

释导致的较长燃烧持续期又

会导致 NOx 排放的生成，因

此最低的 NOx 排放需综合

考虑外部废气率稀释和燃烧

持续期这两个相反的影响作

用，在本组负荷为 7.5 bar 的

实验中，则需要采用 42 °CA

的气门重叠正角和 15%外部

废气率来实现。 

基于上述分析可知，两类正气门重叠角策略下的混合燃烧因其本质都是内部

和外部废气率对缸内稀释度和热状态的共同影响，因此在燃烧特性与排放方面都

可总结相似的燃烧调控机制。然而，由于两类正气门重叠角捕捉内部废气的方式

不同，因此在应用于混合燃烧的实现中也存在着差异。为了便于对比和分析两种

气门策略对混合燃烧的不同影响，分别取得进气门早开策略下和和排气门晚关策

略下的燃油经济性最佳路径（图 4-8 和图 4-11 中黑线所示）的燃烧特性进行对

比，如图 4-15 所示。进气门早开策略和排气门晚关策略下的差异可以总结为如

下几点： 

1）稳定燃烧负荷范围的差异。在研究中，将燃烧循环变动低于 6%视作稳定燃烧

工况。与进气门早开策略相比，排气门晚关策略能够在更大的负荷范围内实现稳

定的燃烧。这负荷范围的不同主要来源于两类气门策略下泵气损失的差异。排气

门晚关策略下的较高泵气损失使得在同等喷油量和缸内热状态的前提下从表面

上可达到更低的负荷下限。此外，排气门晚关策略下所实现的相对较早的燃烧相

位 CA50 也有利于燃烧的稳定。 

2）燃烧相位 CA50 的差异。在偏高负荷工况下，两类气门策略下的燃烧相位 CA50

是几乎一致的。这主要是因为抑制过快的放热速度是上负荷边界区域的核心，两

类策略下都采用较多的外部废气率而非大幅度的气门重叠正角，因此燃烧边界条

件的一致使得燃烧表现也趋于一致。而随着负荷降低，气门重叠正角逐渐增大来

图 4-14 不同气门重叠正角和外部废气率组合下的 CO、

HC 和 NOx 排放 

Figure 4-14 Comparison of CO, HC and NOx emission 

between different combinations of PVO and eEGR 
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平衡缸内废气的热作用和稀释作用，且在这个过程中，燃烧相位得以逐渐提前以

实现更高的循环热效率。进气门早开策略下，在 IMEP 为 7.8 bar 时就开始因缸

内热状态的不足而导致燃烧相位不能够进一步提前而开始推迟，相比而言，排气

门晚关策略下则是在 IMEP 为 6.8 bar 时才发生了燃烧相位的推迟。这其中的主

要原因可以从两方面来分析。一方面，当气门重叠正角较大时，进气门早开策略

会使得有效压缩比明显降低，不利于缸内热状态的提升；另一方面，进气门早开

策略下的缸内废气由于经历了进气道的回流过程，因此相比于排气门晚关策略会

产生更高的散热损失，较低的废气温度也使得缸内热状态较低，从而不利于燃烧

相位的前移。 

3）泵气损失的差异。从两类气门策略的直观对比可以看出，进气门早开策略下

的泵气损失一致保持在很低的水平，约为 0.1 bar。而在排气门晚关策略下，泵气

损失会随着气门重叠正角的增大而急剧增大，这主要是由较晚的排气门开启时刻

导致了一定的排气负功引起的。这也正是排气门晚关策略虽然燃烧相位更合理但

油耗却更高的原因。通过采用较长的排气门开启持续期可以缓解上述问题，但却

会在小气门重叠正角时因较早的排气门开启时刻而导致燃油经济性的恶化。 

图 4-15 EIVO 和 LEVC 策略下的燃油经济性 ISFC、燃烧相位 CA50 和泵气损失对比 

Figure 4-15 Comparison of ISFC, CA50 and PMEP between EIVO and LEVC strategy 
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4.4 正气门重叠角策略下内外部废气耦合的混合燃烧优化 

从上述两类气门策略的异同点分析可知，进气门早开策略易受到缸内热状态

不足的限制，而排气门晚关策略则有着泵气损失较高的缺点。由于本研究中所采

用的气门型线与传统汽油机的气门型线比较相似，且略低的气门升程对于常规转

速下的进排气过程也没有太大的影响，因此，上述两类气门策略所存在的问题也

并非是特殊现象，而是常规气门机构在采用正气门重叠角策略时的常规弊端。为

了实现对混合燃烧的优化并拓展其负荷范围，两类气门策略需被综合利用来弥补

各自的缺点。 

混合燃烧的优化可以被理解为意在使燃烧相位尽可能合理的同时保持尽可

能快的放热速率而不致引起爆震。这对于相对稀释度较高的混合燃烧而言，合理

的缸内热状态的维持就显得尤为重要。在理想情况下，随着油气混合气的增加，

理应通过增大外部废气率和减小内部废气率来实现缸内稀释度的上升和热状态

的降低。然而，在实际情况下，由于节气门全开，缸内总废气率主要取决于气缸

在填充完燃烧所需油气混合气后所剩余的容积。理想情况与现实情况的对比如图

4-16 所示。图中分别代表理想总废气率和实际总废气率的两条线是相交的。也即

是说，只有正在相交点的负荷工况下，实际情况下缸内填充的废气才能满足理想

情况对稀释作用的需求。在较高的负荷工况下，由于本身油气混合气较多，缸内

不再能够为废气提供更多的填充空间，这就导致了缸内未能达到理想的稀释程度，

因此被迫采用推迟燃烧相位的方法来抑制过快的放热速率，牺牲了燃油经济性；

相反，在较低的负荷工况下，由于实现目标负荷所需的油气混合气较少，相比理

想情况下缸内富余了更多的空间填充了更多的废气，这就导致了缸内过高的稀释

图 4-16 缸内废气管理的实际情况与理想

情况的差异 

Figure 4-16 The difference between actual 

and ideal EGR management 

图 4-17 燃烧优化过程中的内部废气率、外部

废气率和燃烧相位 

Figure 4-17 The iEGR, eEGR and CA50 for 

optimizing combustion 
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程度，因此燃烧放热速率缓慢燃烧相位推迟，燃烧循环波动较大。此外，从图

4-16 中还可以看出，实际情况下的内外部废气配比也未能满足理想情况下的需求，

尤其是在偏低的负荷工况下，由于气门重叠正角捕获缸内废气的能力有限，缸内

热状态也难以满足理想情况，更进一步限制了负荷下限的拓展。 

从上述理想情况与实际情况的对比分析可以看出，为了实现对燃烧过程的优

化和负荷范围的拓展，就必须通过气门策略的合理调整来使缸内废气的实际情况

趋近于理想情况。图 4-17 所示为优化后的正气门重叠角策略下缸内废气和燃烧

相位随负荷的变化情况。从图中可以看出，在较高的负荷下，缸内废气主要由外

部废气组成，同时采用推迟的燃烧相位来弥补总体稀释度的缺失。随着负荷的降

低，缸内总体废气量得以增多且通过气门重叠正角获取足够的内部废气率。在这

个过程中，尽管进气门早开策略的低缸内热状态特征恰适用于偏高的负荷工况，

为了避免由进气门过早关闭所导致的进气充量效率降低，仍旧采用一定程度的排

气门晚关来辅助实现内部废气的获取。在更低的负荷工况下，需采用更高的内部

废气率和更低的外部废气率来达到合适的缸内热状态。这时，气门重叠角正角主

要由进气门早开来实现，这样在获得尽可能多的内部废气率的同时，还能够通过

较早的进气门关闭时刻来限制进入缸内的充量，从而有利于在保持当量空燃比的

基础上实现外部废气率的降低。 

基于上述分析可知，正气门重叠角下的混合燃烧在大负荷时应采用较小的气

门重叠角以实现较高的进气充量效率和外部废气率，而在小负荷时则应采用主进

气门早开辅之以排气门晚关的策略来实现尽可能多的内部废气率和较小的进气

充量。基于该废气管理机制和气门重叠正角的相位策略，在 5-9 bar 的负荷范围

内实现了混合燃烧的优化。图

4-18 所示为优化后的气门重叠

角和外部废气率随负荷的变化

情况，其中 EVC-PVO 代表由

排气门晚关所实现的气门重叠

正角，而 IVO-PVO 则表示由

进气门早开所实现的气门重叠

正角。从图 4-18 中可以看出，

在高负荷工况下，只采用了外

部废气再循环而没有利用气门

重叠正角来捕捉内部废气。随

着负荷的逐渐降低，进气门开

启时刻持续提前而排气门关闭

图 4-18 优化后的气门重叠正角和外部废气率 

Figure 4-18 The optimized PVO and eEGR strategy for 

SACI combustion at medium-high load 
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时刻逐渐推迟，外部废气率维持在相对较高的水平以稀释燃烧。为了保持较低的

泵气损失，排气门晚关所实现的气门重叠正角限制为 25 °CA。 当负荷进一步降

低时，进气门开启时刻进一步减小，外部废气率逐渐降低。 

图 4-19 给出了采用上述优化的气门重叠正角和外部废气率配置策略下的混

合燃烧的燃烧特性。从图中可以看出，燃烧放热率的曲线随负荷变化十分显著。

在较高的负荷下，尽管燃烧相位被推迟来弥补缸内稀释能力的不足，但由于其明

显的后期自燃放热，因而燃烧持续期较短，放热峰值较高。当负荷降低时，燃烧

相位得以逐渐提前且不引起爆震，放热过程趋于平缓同时第二阶段自燃放热的现

象逐渐消失。在负荷降至 7 bar 以下时，因缸内热状态较低，燃烧相位不再提前

反而开始推迟，放热过程成为长放热持续期的传统 SI 燃烧。 

优化后的混合燃烧油耗和泵气损失如图 4-20 所示，HC 和 NOx 排放如图 4-21

所示，且分别与负气门重叠角策略下的混合燃烧和传统 SI 燃烧的结果作了对比。

从正气门重叠角策略下的混合燃烧的油耗变化可以看出，其在高负荷工况区域和

低负荷工况区域分别因稀释能力不足和缸内热状态不足而使燃油经济性出现恶

化。然而，与负气门重叠角策略下的混合燃烧和传统 SI 燃烧的油耗相比，仍然

实现了较大幅度的改善，尤其是在中等负荷工况下。这燃油经济性的改善主要应

归因于泵气损失的大幅降低和稀释燃烧状态下燃烧相位的合理前移。在排放方面，

由于正气门重叠角策略能够实现较高的外部废气率，因而有效降低了 NOx 排放。

与负气门重叠角的混合燃烧和传统 SI 燃烧相比，HC 排放并没有发生明显的恶化。

综合整个中高负荷范围内的表现，与传统的 SI 燃烧相比，正气门重叠角重吸废

气实现的混合燃烧可实现 5-12%的油耗改善；与负气门重叠角策略下的混合燃烧

相比，燃油经济性可最多提高 9%，NOx 排放降低 35-70%。 

图 4-19 优化后混合燃烧的燃烧特性 

Figure 4-19 Characteristics of optimized SACI combustion at medium-high load 
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4.5 本章小结 

针对负气门重叠角策略下直接留存缸内废气产生较高的泵气损失而使混合

燃烧的燃油经济性改善受限的问题，开展了利用正气门重叠角实现内部废气重吸

策略的混合燃烧研究。通过单缸机实验与仿真分析相结合，研究正气门重叠角所

实现的废气重吸方式对缸内废气留存的影响规律，探索其在协调缸内稀释度与热

状态中的充量获取和燃烧控制机制，并提出正气门重叠角配气相位下废气重吸策

略的燃烧控制方法和优化准则，主要结论如下： 

图 4-20 优化后混合燃烧的油耗和泵气损失及其负气门重叠角策略混合燃烧和传统 SI 燃

烧的对比 

Figure 4-20 Comparisons of ISFC and PMEP between SI, NVO-SACI and PVO-SACI 
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图 4-21 优化后混合燃烧的排放及与负气门重叠角策略混合燃烧和传统 SI 燃烧对比 

Figure 4-21 Comparisons of HC and NOx emission between SI, NVO-SACI and PVO-SACI 
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1）利用正气门重叠角实现排气道废气重吸和进气道废气回流过程，能够在

提高缸内热状态的同时避免直接留存内部废气所产生的较高泵气损失，并有助于

实现通畅的换气过程以提升充量效率。 

2）相比于废气的进气道回流方式，排气道重吸方式有利于实现更高的内部

废气率以及缸内温度和废气的分层。 

3）在进气门早开策略下，受废气回流进气道时的热损失和较低的有效压缩

比限制，当发动机负荷降低时在同等内部废气率下不利于实现稳定的燃烧。而排

气门晚关策略虽然易于实现较高的缸内废气率和废气温度，但会因较晚的排气门

开启时刻而产生较大的排气负功。 

4）在燃烧循环变动低于 6%的可接受稳定性范围内，通过协调缸内稀释度与

热状态，小气门重叠正角和高外部废气率以及提前点火时刻的组合能够兼顾燃烧

相位和燃烧持续期的优化，在同等负荷下实现最优的燃油经济性和 NOx 排放。 

5）以实现缸内稀释度与热状态的协调并降低充量获取代价为出发点，提出

以进气门早开为主、排气门晚关为辅的正气门重叠角策略，在 5-9 bar 的负荷范

围内实现了稳定的混合燃烧，与负气门重叠角策略下的混合燃烧相比，燃油经济

性可最多提高 9%，NOx 排放降低 35-70%。 
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第五章 汽油高稀释低温燃烧放热率模型 

第三章提出了废气-空气组合稀释优化 HCCI/CAI 燃烧的方法，第四章则研

究了废气重吸模式在改善混合燃烧油耗方面的优越性。为在全负荷工况范围内综

合应用并评价上述优化方法，本章以缸内燃烧边界条件对火花点火和多点自燃的

影响规律为基础，建立了能够同时描述火焰传播、多点自燃和混合放热过程的放

热率模型构架。并通过对实验数据的分析拟合，确定并建立起各燃烧边界条件与

燃烧放热过程参数的关系，同时以概率密度函数的形式考虑了稀释 SI 燃烧中的

燃烧不稳定性，实现了高稀释低温燃烧放热率模型在全负荷工况范围内对 SI 燃

烧、HCCI/CAI 燃烧以及混合燃烧过程的预测。 

5.1 高稀释低温燃烧放热率模型的发展 

汽油机高稀释低温燃烧因其燃烧边界条件的敏感性和燃烧模式的多样性，其

燃烧实现方法的选择评价和控制参数的优化方面极具复杂性。通过发动机试验，

固然可以针对性地开展燃烧参数的优化以及实现方法的验证评价等工作，但往往

会消耗大量的人力、物力和精力。尤其是在涉及的控制参数较多和实现策略较为

灵活的情况下，大量的评价及标定试验会严重拖后研究进度。此外，受试验条件

和试验环境的局限，很难在同一发动机上进行多种燃烧控制方法的比较和耦合控

制。 

而发动机工作过程仿真研究则能够有效减少试验工作的强度和负担，在燃烧

实现方法的选择评价和控制参数的优化方面便于开展大量且细致的研究工作。同

传统的汽油机 SI 燃烧和柴油机 CI 燃烧类似，在以 HCCI 燃烧为代表的汽油机高

稀释低温燃烧方面，不少研究者也建立了不同复杂程度的仿真模型并开展了相应

的仿真研究工作[110-114]。采用三维 CFD 仿真耦合化学反应动力学的仿真模型有着

模拟 HCCI 燃烧过程的最佳潜力，因此也通常用于研究着火和放热过程本身的机

理及特性[114]。然而，由于这类模型对于计算资源和时间有着较高的要求，因此

并不适用于发动机工作循环性能的评价仿真。一维发动机工作过程模拟是基于热

力学的循环仿真分析，它忽略了温度和压力分布以及工质组成的不均匀性问题，

以燃烧放热率的形式简单明了地描述出整个燃烧放热过程，而无需涉及具体的燃

烧机理，能够以较少的计算资源消耗为代价，实现发动机工作循环的仿真分析，

并对发动机各项性能进行快速有效的评估。与描述 SI 燃烧的韦伯方程和描述 CI

燃烧的沃森方程相似，以 HCCI 燃烧为代表的汽油机高稀释低温燃烧也需要有一

个统一的放热率模型对放热过程进行合理准确的描述，才便于评价和比较燃烧策
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略。具体到本研究中，为了在全局进行汽油机高稀释低温燃烧的燃油经济性优化，

需要以上述燃烧优化策略为基础，综合形成一套参数承接性好且切实可行的全负

荷运行策略，这就需要建立汽油机高稀释低温燃烧放热率模型，以便于通过仿真

分析的方式在全负荷工况范围内快速开展多燃烧模式的燃烧性能评价与优化，并

依据优化准则综合提出并评价基于进气热控制结合废气管理的汽油机全部负荷

运行策略。 

不同于汽油 SI 燃烧的 Wiebe 模型和柴油压燃燃烧的 Watson 模型，目前还没

有一个较为成熟且被广泛应用的放热率模型能够实现对汽油机低温燃烧的模拟。

Agrell
[115]利用Livengood和Wu提出的KIM模型[116]预测HCCI燃烧的着火始点，

修改 Wiebe 模型系数配置以实现对 HCCI 燃烧的放热过程模拟，并指出了 Wiebe

模型实现 HCCI 燃烧仿真的不足。Yasar
[117]针对 Wiebe 模型不能较好模拟 HCCI

燃烧的问题，提出了采用双韦伯函数实现对汽油 HCCI 燃烧放热率的模拟，但模

型准确性验证仅限于空气稀释的 HCCI 燃烧。García
[118]针对 Yasar 提出的双韦伯

模型做了进一步的修改和完善，并指出通过针对模型系数的调节，该放热率模型

可实现绝大多数工况下的 HCCI 燃烧的极小误差的模拟，但该研究并未能给出模

型系数与 HCCI 燃烧工况的关系，故该模型还不能广泛用于不同工况下 HCCI 燃

烧放热率的预测。本课题组秦静[119]通过修改Watson 模型以模拟 HCCI燃烧过程，

并通过燃烧边界参数与模型系数的回归分析实现了模型对当量空燃比燃烧过程

的预测性仿真。Xu
[120]在上述改进的 Watson 模型基础上，用阿列纽斯积分判定

替代了原有温度阈值的着火判定，并部分拓展了模型在空燃比的适用范围。本课

题组侯圣智[121]在 HCCI 燃烧模型的基础上，完善了模型对于混合燃烧的模拟，

但模型的应用范围仍旧只限于当量空燃比工况。此外，韦伯模型也广泛直接应用

于面向控制的 HCCI/CAI 燃烧建模中[122-126]，但用于燃烧预测的燃烧边界参数的

选取都依赖各自的燃烧实现方式并有着各自的参数范围局限。在燃烧模式的切换

仿真方面，Shaver
[126]利用韦伯方程分别对 SI 燃烧和 HCCI 燃烧进行建模，但燃

烧模式切换过程中的燃烧始点和放热持续期均需依赖于事先标定。Yang 建立了

面向控制的混合燃烧模型并应用于发动机 HIL 仿真[127,128]，其中 SI 燃烧和 HCCI

燃烧也同样均借助于韦伯模型来模拟，混合燃烧放热过程则由 SI 燃烧时未燃混

合气的自燃来实现，但是由于缺乏实验数据，并没有对混合燃烧预测的有效性进

行验证，且模型中也未能体现出混合燃烧不稳定的特性。 

可以看出，目前的放热率模型还不能够满足汽油机低温燃烧对较广应用范围

和混合燃烧放热过程模拟的要求。此外，在汽油机低温燃烧负荷拓展所涉及的燃

烧模式切换和混合燃烧放热过程中，由特殊的缸内稀释度和热状态所导致的燃烧

不稳定特性，尚未能在燃烧仿真中予以体现，这也使得现有模型难以实现真实的

发动机燃烧性能评价。 
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因此本研究需要建立起一个通用性强且适用于全负荷工况范围的汽油机高

稀释低温燃烧放热率模型，进而可通过仿真分析在全负荷工况范围内快速开展多

燃烧模式的燃烧性能优化，并依据优化准则综合提出并评价汽油机高稀释低温燃

烧的全部负荷运行策略。 

5.2 模型特征参数分析和选取 

汽油机高稀释低温燃烧放热率模型的建立和验证都离不开实验数据的支持。

借助于单缸原理样机实验平台，开展了不同燃烧边界条件下的多燃烧模式实验，

并探索各边界参数对燃烧过程的影响。 

5.2.1 HCCI/CAI 燃烧影响因素分析 

由于 HCCI/CAI 燃烧是主要受到化学反应动力学的影响，故针对影响化学反

应过程的温度、压力、工质组成等参数都需要进行影响性分析。考虑到实际实验

条件，主要对进气温度、过量空气系数、转速和废气率这四个参数对 HCCI/CAI

燃烧的影响进行实验分析。 

1）进气温度对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

图 5-1 所示为固定转速 2000 r/min、过量空气系数 lambda=2.7 时，进气温度

对 HCCI/CAI 燃烧过程的影响。从图中可以看出，随着进气温度的逐渐升高，燃

烧始点提前，燃烧持续期缩短，整个燃烧相位前移，燃烧放热速率变大，缸内最

高压力增大。这主要是因为进气温度的升高直接导致缸内的压缩前温度变高，在

图 5-1 进气温度对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

Figure 5-1 Effect of intake temperature on HCCI/CAI combustion 

(a)缸内压力 (b)放热率 
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活塞上行的过程也就会更早达到自燃所需要的温度，这就使得燃烧发生在距离上

止点前更早的位置，这使得部分燃烧过程与活塞压缩行程同时进行，缸内温度升

高得更快，加快了化学反应的速率，故而燃烧放热率增大，最终导致缸内最高压

力增大。 

2）过量空气系数对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

图 5-2 中所展示为固定转速 2000 r/min、进气温度为 275 °C 时，过量空气系

数对 HCCI/CAI 燃烧的影响。从图中可以看出，随着过量空气系数的增大，自燃

着火时刻延后，燃烧持续期延长，燃烧放热速率减缓，缸内最高压力降低，指示

热效率先增大后减小。这主要是因为在转速和进排气门相位都保持不变时，气缸

的循环进气量不会有太大的变化，通过减小喷油量来增大过量空气系数，混合气

浓度变稀，一方面使得低温反应进行速度较慢，着火时刻推迟；另一方面也减缓

了高温放热速率，使得燃烧相位延后，同时由于以过量空气作为稀释气体，缸内

温升相对而言较低，气体膨胀程度减弱，最终使得缸内最高压力减小。 

3）发动机转速对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

图 5-3 中所示为固定过量空气系数为 4.1、进气温度为 275 °C，IMEP 约在

1.6 bar 时，转速对 HCCI/CAI 燃烧的影响。从图中可以看出，随着转速的提高，

自燃着火时刻前提，燃烧相位前移，燃烧放热率增大，缸内最高压力增大,发动

机指示热效率增大。这主要是因为随着转速的提高，活塞上行速度加快，缸内气

体向缸壁的传热损失减小，使得在同样的进气温度条件下，会较早的达到自燃所

需的温度，故燃烧时刻提前，较高的缸内温度加快了化学反应速率，引起燃烧放

热速率增大，缸内最高压力增大。 

图 5-2 过量空气系数对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

Figure 5-2 Effect of air-fuel ratio on HCCI/CAI combustion 
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4）残余废气率对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

内部残余废气率作为控制 HCCI/CAI 燃烧过程的主要手段，对汽油机

HCCI/CAI 燃烧的影响主要分为加热作用、稀释效应、热容效应、化学影响、分

层效应五个方面。图 5-4 中所示为固定转速 1500 r/min、过量空气系数为 1、进

气温度为 15 °C，IVC 时刻恒定即有效压缩比一定时，不同残余废气率对

HCCI/CAI 燃烧的影响。从图中可以看出，随着废气率的增大，HCCI 着火时刻

前提，燃烧相位前移，但燃烧持续期先减小后增大，缸内最高压力逐步减小。这

是因为随着废气率的增大，压缩前缸内的温度逐渐增大，故燃烧时刻前移，同时

图 5-3 发动机转速对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

Figure 5-3 Effect of engine speed on HCCI/CAI combustion 
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图 5-4 残余废气率对 HCCI/CAI 燃烧的影响 

Figure 5-4 Effect of residual gas fraction on HCCI/CAI combustion 
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废气除了具有加热作用外还具有较强的稀释作用，故虽然燃烧相位前移，但缸内

的燃烧放热率在废气稀释作用的影响下呈一个先减小后增大的现象，起初燃烧相

位对放热速率的加快作用较大，后来随着废气率的继续增大，稀释作用对放热速

率的减缓作用占据了上峰，从而使得燃烧持续期呈现一个先减小后增大的趋势。

此外，缸内的最高燃烧压力会随着废气率的增大而减小，这主要是因为缸内废气

越多，可进入缸内的新鲜气体就越少，燃油量也就越小，故燃烧压力也减小。 

5.2.2 稀释 SI 燃烧影响因素分析 

通过单缸机实验研究了进气压力、进气温度、空燃比和废气率对 SI 燃烧的

影响，尤其是在高稀释低温燃烧常涉及的稀释燃烧条件下，重点了解各边界参数

对放热过程及燃烧稳定性的影响。 

1）过量空气系数对稀释 SI 燃烧的影响 

图 5-5 中所展示的是转速为 1500 r/min、点火时刻为-49 °CA ATDC、进气压

力为 0.88 bar、进气温度为 55 °C 时，过量空气系数的变化对稀释 SI 燃烧的影响。

从图中可以看出，过量空气系数的增大稀释了缸内的油气混合气，使得 SI 燃烧

图 5-5 过量空气系数对稀释 SI 燃烧的影响 

Figure 5-5 Effect of air-fuel ratio on diluted SI combustion 
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的点火滞燃期延长，燃烧相位推迟，燃烧持续期也进一步增长，缸内的最大爆发

压力降低，最大爆发压力峰值推迟。同时，由于缸内的稀释度增大和燃烧相位的

推迟，也使得燃烧放热的不稳定性增加，燃烧循环变动随着过量空气系数的增加

呈现显著的上升趋势。 

2）进气压力对稀释 SI 燃烧的影响 

图 5-6 中所展示的是转速为 1500 r/min、点火时刻为-40 °CA ATDC、过量空

气系数为 1.2、进气温度为 55 °C 时，进气压力的变化对 SI 燃烧的影响。从图中

可以看出，进气压力的降低使得整个压缩历程中缸内压力都有所将降低，使得在

同等点火时刻下，SI 燃烧的滞燃期延长，燃烧相位推迟，同时较低的缸内压力

也不利于火焰传播的进行，因此燃烧持续期也进一步增长。缸内的最大爆发压力

降低，最大爆发压力峰值推迟。此外，较低的缸内压力和燃烧相位的推迟，也使

得燃烧放热的不稳定性增加，循环变动随着进气压力的下降呈现显著的上升趋势。 

3）进气温度对稀释 SI 燃烧的影响 

图 5-6 进气压力对稀释 SI 燃烧的影响 

Figure 5-6 Effect of intake pressure on diluted SI combustion 
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图 5-7 中所展示的是转速为 1500 r/min、点火时刻为-40 °CA ATDC、过量空

气系数为 1.4、进气压力为 0.98 bar 时，进气温度的变化对 SI 燃烧的影响。从图

中可以看出，进气温度的升高使得在同等点火时刻下，SI 燃烧的滞燃期缩短，

燃烧相位提前，同时燃烧持续期也进一步缩短。缸内的最大爆发压力升高，最大

爆发压力峰值提前。进气温度的升高够有效促进 SI 燃烧的进行。此外，较高的

缸内温度和燃烧相位的提前，也使得燃烧放热的稳定性增强，循环变动随着进气

压力的上升呈现显著的下降趋势。 

4）废气率对稀释 SI 燃烧的影响 

图 5-8 中所展示的是转速为 1500 r/min、点火时刻为-49 °CA ATDC、过量空

气系数为 1、进气温度为 55 °C、进气压力为 0.98 bar 时，废气率的变化对 SI 燃

烧的影响。从图中可以看出，如过量空气系数的影响作用相似，废气率的增大稀

释了缸内的油气混合气,使得在同等点火时刻下，SI 燃烧的滞燃期延长，燃烧相

位推迟，同时燃烧持续期也进一步增长。缸内的最大爆发压力降低，最大爆发压

图 5-7 进气温度对稀释 SI 燃烧的影响 

Figure 5-7 Effect of intake temperature on diluted SI combustion 

(a)缸内压力 (b)放热率 

(c)燃烧循环变动 
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力峰值推迟。此外，较高的缸内稀释度和燃烧相位的推迟，也使得燃烧放热的不

稳定性增加，循环变动随着废气率的增加呈现显著的上升趋势。 

 

5.2.3 混合燃烧影响因素分析 

由于混合燃烧是火焰传播与自燃放热的组合作用结果，故不再逐一分析所有

边界条件对燃烧放热的影响。之前研究所得的共同参数对燃烧的影响依然适用。

但是混合燃烧同时存在两种燃烧方式，故需依据其特点，重点研究缸内整体的热

状态以及稀释度对混合燃烧中火焰传播和自燃之间相互转化的规律，以及在不同

缸内状态下点火时刻对整个燃烧过程的调控作用。实验过程中，进排气气门参数

保持不变，利用外部废气再循环的调节来保持空燃比为理论空燃比，通过改变喷

油量来研究不同缸内稀释度条件对燃烧的影响规律，通过改变进气温度来研究不

同缸内热状态条件对燃烧的影响规律。并在每个工况点进行点火时刻对燃烧影响

的研究以探寻火花点火对燃烧调控作用的工况差异性。 

图 5-8 废气率对稀释 SI 燃烧的影响 

Figure 5-8 Effect of residual gas fraction on diluted SI combustion 

(a)缸内压力 (b)放热率 
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1）点火时刻对混合燃烧的影响 

改变点火时刻是调控燃烧的有效手段。在稀释的缸内混合气条件下，点火时

刻对燃烧放热过程的影响如图 5-9 所示。从图中可以看出，较早的点火时刻使燃

烧放热呈现混合燃烧的特征，而随着点火时刻的推迟，燃烧过程中的自燃放热现

象减弱，燃烧持续期增长，燃烧相位推迟，使燃烧放热呈现常规的 SI 放热特征。

而在燃烧循环变动方面，本研究中将点火滞燃期定义为从火花点火到累积放热率

为 2%所经历的曲轴转角。可以看出，随着点火角的推迟，燃烧循环变动急剧增

大，而点火滞燃期则基本保持不变。虽然点火滞燃期的循环变动随点火时刻的推

迟而略有增大，但仍在较小的变动范围内（小于 1 °CA）。可知，在这种较为稀

释缸内状态下，燃烧循环变动的恶化并非源自早期火焰传播的不稳定性，而是由

于燃烧时刻过晚使得原本稀释燃烧导致的偏长燃烧持续期进一步增长，活塞下行

过程使得稀释火焰的后期放热不稳定。 

2）进气温度对混合燃烧的影响 

图 5-9 点火时刻对混合燃烧的影响 

Figure 5-9 Effect of spark timing on SI-CAI hybrid combustion 
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缸内热状态对燃烧有着显著的影响。一方面，点火时缸内热状态的高低会影

响前期火焰发展速度的快慢；另一方面，较高的缸内热状态会使得在火焰传播过

程中，缸内的未燃混合气更易达到自燃。这里通过改变进气温度来实现对缸内热

状态的调整，由于进气密度会受到进气温度的影响，因而缸内稀释程度也会稍有

改变，即外部废气率会随着进气温度的升高而减小。 

图 5-10 为改变进气温度对燃烧的影响。可以看出，在较低的进气温度下，

燃烧持续期很长，燃烧相位极为推迟，燃烧循环变动较大，且点火时刻的改变对

燃烧的作用也极为有限。而随着进气温度的升高，燃烧持续期逐渐缩短，燃烧相

位提前，燃烧稳定性改善。在本研究燃烧分析中，将可接受的燃烧窗口定义为介

于爆震和燃烧失稳之间的区域，过早的点火时刻易导致过高的放热率，而偏晚的

点火时刻使得燃烧放热过缓而产生较大的循环变动，这里定义燃烧循环变动高于

10%为燃烧失稳。从图 5-10 中可以看出，随着进气温度的升高，可接受的燃烧

窗口先增大后减小。燃烧窗口先增大是因为进气温度的升高使得火焰传播速度提

高，燃烧持续期缩短，燃烧稳定趋于稳定。而燃烧窗口后减小则是因为随着进气

温度的进一步升高，燃烧后期发生自燃，进气温度越高，自燃比例越高，导致了

图 5-10 进气温度对混合燃烧的影响 

Figure 5-10 Effect of intake temperature on SI-CAI hybrid combustion 

(c)燃烧循环变动 

27 30 33 36 39 42 45 48 51

5

10

15

20

25

30

 68 °C

 88 °C

 110 °C

 138 °C

C
A

5
0

 /
 °

C
A

 A
T

D
C

点火时刻 / °CA BTDC

(a)燃烧相位 (b)燃烧持续期 

27 30 33 36 39 42 45 48 51

15

20

25

30

35

40

 68 °C

 88 °C

 110 °C

 138 °C

燃
烧
持
续
期

 /
 °

C
A

点火时刻 / °CA BTDC

27 30 33 36 39 42 45 48 51

0

4

8

12

16

20

24

28

32

 68°C

 88°C

 110°C

 138°C

喷油量 = 19.7 mg

负
荷
循
环
变
动

 /
 %

点火时刻 / °CA ATDC



第五章 汽油高稀释低温燃烧放热率模型 

81 

更快的燃烧放热速度，因而不得不推迟点火时刻来抑制压升率。然而过于推迟的

点火时刻容易导致燃烧循环变动，这是因为过晚的初期火焰传播不仅使得自燃的

发生变得不稳定，还会因活塞下行使得后期火焰传播发生淬灭，如图 5-11 所示，

当点火时刻推迟至上止点前 32 °CA 时，循环间的缸压波动显著增大，且某些循

环出现了灭缸的情况。故燃烧窗口会受到了自燃放热过快和过晚燃烧变动两方面

的限制。 

3）缸内热状态和稀释度对燃烧的影响 

上述分析了在恒定喷油量 19.7 mg 时，点火时刻和进气温度对燃烧的影响。

不同的进气温度反映出了不同的缸内热状态对燃烧的影响。虽然调节进气温度时

会因进气密度的变化而适当改变缸内稀释程度，但缸内稀释程度的变化范围还是

相对有限的。如图 5-12 为通过改变喷油量而实现的不同缸内稀释度范围下，进

气温度和点火时刻对燃烧循环变动的影响。 

从图 5-12 中可以看出，当喷油量较小使得缸内稀释度较高时，需要较高的

进气温度才能实现稳定的燃烧，且进气温度窗口较窄，可行的点火时刻范围也较

窄。这是因为较高的缸内稀释度使得火焰传播较为困难，只有依靠高热状态下实

现的自燃放热才可使燃烧趋于稳定，与 HCCI 燃烧特性接近，因而对燃烧对缸内

图 5-11 点火时刻对混合燃烧后期自燃放热稳定性的影响 

Figure 5-11 Effect of spark timing on cyclic variation in SI-CAI hybrid combustion 
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热状态更为敏感，点火时刻调节作用较为有限，偏早的点火时刻易导致自燃发生

过早产生爆震，而偏迟的点火时刻则易使得火焰传播较晚而使得后期自燃难以发

生。当喷油量较大使得缸内稀释度较低时，需要较低的进气温度才能抑制过快自

燃的发生以避免爆震，而进气温度受到了环境温度的下限限制，因而使得点火时

刻的可行范围也较窄，容易出现早点火爆震、晚点火失火的极度狭窄燃烧控制区

域。 

图 5-12 不同喷油量下进气温度和点火时刻对燃烧循环变动的影响 

Figure 5-12 Effect of intake temperature and spark timing on cyclic variation at different 

injected fuel quantity 
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5.2.4 模型关键参数的选取 

基于上述各燃烧模式下的参数影响性分析可以得知，不同边界条件的改变会

对不同燃烧模式有着不同的影响。而多种技术手段如进气加热、进气增压、内部

废气留存、外部废气再循环等的复合多变使得技术层面的边界条件难以成为量化

对各类燃烧模式影响的统一性参数。考虑到各类技术手段均是通过调节缸内状态

来实现对燃烧的调控的，因此，本研究避开技术层面参数，直接选用缸内状态参

数来分析和量化其对于各类燃烧放热过程的影响，来进行高稀释低温燃烧放热率

模型的构建，参数选取示意图如图 5-13 所示。 

从化学反应的角度，缸内的燃烧放热这一化学反应过程，其主要受到反应物

浓度、反应温度和压力的影响。在本研究中，选用缸内过量空气系数、废气率以

及上止点前 50 °CA 时缸内的温度和压力来表征缸内的状态。其中过量空气系数

和废气率能够量化表征反应物浓度，而上止点前 50 °CA 时缸内的温度和压力则

量化表征反应温度和压力。 

为了使所建立的放热率模型能够在更广的参数变化范围内应用，实验中通过

各类技术手段的组合以获取较广的废气率、过量空气系数、缸内温度和压力范围

内的燃烧特性。在 HCCI/CAI 燃烧中，缸内热状态提升的主要源自进气加热和内

部废气留存，相应的缸内燃烧稀释也主要可分为废气稀释和空气稀释，由于自燃

放热对于热状态的要求较为苛刻，在非爆震和无失火的正常的稳定燃烧区域内，

缸内热状态条件近似，故主要力图在较广的废气率和过量空气系数范围内获取燃

烧数据。图 5-14 为 CAI 燃烧模式下工况点的废气率和过量空气系数的分布。 

图 5-13 放热率模型构建的影响参数选取思路 

Figure 13 Parameter selections for heat release model 
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相比于 HCCI/CAI 燃烧，混合燃烧与稀释 SI 燃烧则因较高的负荷而处于偏

低的缸内稀释度状态，而缸内热状态的差异则对燃烧特性有着显著的影响。 

在稀释低温燃烧中，缸内的废气和空气均有着对燃烧放热过程的稀释作用，

为了综合量化表征缸内油气混合气的稀释程度，在这里定义缸内稀释度 δ 的概念，

为缸内废气和空气总质量与完全燃烧缸内燃油所需空气的比值，即缸内总稀释工

质量与理论燃烧所需空气量的比值， 

air residual

fuel st

M M

M AFR






             (5-1) 

其中，Mfuel为缸内燃油质量，Mair 和 Mresidual分别为缸内空气和废气质量，

AFRst 为理论空燃比，针对汽油取值为 14.7。将过量空气系数 λ 和废气率 RGF 代

入上式， 
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图 5-14 HCCI/CAI 燃烧模式下工况点的废

气率和过量空气系数分布 

Figure 5-14 Distribution of RGF and lambda 

in HCCI/CAI operating range 

图 5-15 不同燃烧模式工况点的稀释度 δ 和

热状态 T50 分布 

Figure 5-15 Distribution of δ and T50 in 

different combustion modes 
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缸内稀释度 δ 代表了缸内稀释工质对燃空混合气的稀释程度，若 δ=1，表明

缸内除了燃油及其完全燃烧所需的空气，再无其他空气和废气稀释放热过程，即

理论上的满负荷工况，若 δ>1，代表缸内存在着废气和多余的空气用于稀释燃烧，

δ∈(1, +∞)即对应着从满负荷到零输出的工况范围。由此也可以看出，在节气门

全开配置下，其质调节的负荷控制方式可由缸内稀释度的变化直接反映。 

HCCI/CAI 燃烧、混合燃烧和稀释 SI 燃烧工况点的稀释度 δ 和热状态 T50

分布如图 5-15 所示。从图中可以很明显地看出，CAI 燃烧模式下工况点呈带状

分布在高稀释度和高热状态区域，受自燃对热状态的苛刻限制，具有相对较宽的

稀释度区间和相对较窄的热状态区间，而混合燃烧和稀释 SI 燃烧工况点因能够

利用点火时刻来协调补偿，因此具有相对较宽的热状态区间。 

5.3 高稀释低温燃烧放热率模型的建立 

高稀释低温燃烧放热率模型意在实现对缸内混合气的多燃烧模式的燃烧模

拟。火焰传播 SI 燃烧和多点自燃 CAI 燃烧是汽油机燃烧的两个基本模式，混合

燃烧放热则是火焰传播与多点自燃在特定工况下发生相互作用的体现。因此高稀

释低温燃烧放热率模型的搭建是以火焰传播与多点自燃这两个模块为基础，再依

据它们之间的相互作用机制实现对混合燃烧放热的模拟。最后再将燃烧不稳定的

因素纳入到放热率模拟中以实现对循环变动的仿真。 

5.3.1 火花点火 SI 燃烧 

在 SI 燃烧过程中，由于油气混合气是由火花塞跳火点燃再通过缸内的火焰

传播过程完成放热，因此在本研究中，SI 燃烧建模也包括着火始点判定和放热

过程模拟两个部分，其中着火始点判定由火花点火后的滞燃期预测来实现，而放

热过程模拟则是由 Wiebe 方程结合燃烧持效期的预测来实现。 

SI 燃烧始点的判定如下式所示， 

SI spark delaySoc   
              (5-3) 

其中 ζspark 为点火时刻，Δζdelay则代表点火滞燃期。 

基于韦伯方程的 SI 燃烧累积放热率表达式如下， 

11 exp( ( ) )mSISoc
MFB a






  

             (5-4) 
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其中 ζ 为瞬时曲轴转角，Δζ 为 SI 燃烧持

续期，系数 a 和 m 为形状因子。定义 Δζ 为累

积放热率从 10%到 90%所需的曲轴转角，系数

a 和 m 可在本研究中取经典值分别 5 和 2
[129]。 

点火滞燃期 Δζdelay，燃烧持续期 Δζ 和形

状因子 m 均通过单缸机实验数据的回归分析

标定为发动机转速、过量空气系数、废气率、

T50 和 P50 以及点火时刻的函数，如式（5-5）

和式（5-6）所示。拟合所选用的 35 个实验工

况点分布如表 5-1 所示，数据拟合效果如图

5-16 和图 5-17 所示。 

3 3 1.5

1 1 1 1 50 1 50 1 1ln( ) / / /delay sparka b c RGF d P e T f g speed         
   (5-5) 

3 3 1.5

2 2 2 2 50 2 50 2 2ln( ) / / /sparka b c RGF d P e T f g speed         
   (5-6) 

5.3.2 多点自燃 CAI 燃烧 

油气混合气的压燃放热是基于化学反应动力学的复杂过程，其主要受到缸内

状态的影响。在本研究中，采用基于反应进行度的阿累尼乌斯积分方程[116]来进

行自燃着火时刻的判定， 

1/ ( ( )) 1

Soc

IVC

d                         (5-7) 

( ) exp( )a b n aE
A RGF p

RT
       

           (5-8) 
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图 5-17 SI 持续期的拟合效果 

Figure 5-17 Fitting results of burn duration 
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图 5-16 SI 滞燃期的拟合效果 

Figure 5-16 Fitting results of ignition delay  

工况参 分布范围 

废气率 0~30% 

空燃比 1~1.5 

T50 500~575 K 

转速 1000~2000 

表 5-1 SI 燃烧拟合所用工况点 

Table 5-1 Experimental data used for 

SI combustion fitting 
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其中 p 和 T 分别为压缩过程中的瞬时缸内压力和温度，A 为常量，Ea 为反

应的活化能系数，而系数 a，b 和 n 则分别代表了着火反应对空燃比、废气率和

缸内压力的敏感程度。所有的系数均依据实验数据进行回归分析和拟合标定，拟

合所选用的 35 个实验工况点分布如表 5-2 所示，着火判定的拟合效果如图 5-18

所示。 

自燃放热过程采用修改后的 Watson 方程[119]以累积燃烧放热率的形式表达

如下， 

1 21 (1 ( ) )cp cpSoc
MFB






  

              (5-9) 

其中 Soc 和 Δζ 分别为自燃着火时刻和燃烧持续期，cp1 和 cp2 为形状因子。

同样地，依据单缸机实验数据的回归分析，将燃烧持续期 Δζ 拟合标定为发动机

转速、过量空气系数、废气率和自燃着火时刻的函数，形状因子 cp1 和 cp2 则根

据实验数据的拟合情况分别取值为 3 和 5。 

1.5 2

3 3 3 3 3ln( ) /a b c RGF d Soc e speed      
          (5-10) 

5.3.3 SI-CAI 混合燃烧 

混合燃烧是前期火焰传播触发后期自燃放热的两阶段放热过程，其本质上是

SI 燃烧与 CAI 燃烧相互作用的结果。因此在本研究的建模过程中，并非针对混

合燃烧单独进行放热率模型的建立，而是以 SI 燃烧与 CAI 燃烧各自的放热模型

为基础，通过简化考虑两者的共存形式和相互之间的影响关系，来实现对混合燃

烧放热过程的模拟。 

图 5-18 自燃着火判定的预测效果 

Figure 5-18 Fitting results of auto-ignition 
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工况参数 分布范围 

废气率 40~80% 

空燃比 2~5 

T50 650~750 K 

转速 1000~2000 r/min 

 

表 5-2 CAI 燃烧拟合所用工况点 

Table 5-2 Experimental data used for 

CAI combustion fitting 
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如上所述，混合燃烧的放热过程可以分为两个阶段，第一阶段为自燃放热发

生前缸内的火焰传播放热过程，第二阶段为以自燃放热为主导的火焰传播与自燃

放热共存至燃烧终了。因此，混合燃烧的放热过程可以通过累积放热率的形式表

达如下， 

1/ ( ( )) 1

(1 ) 1/ ( ( )) 1

Soc

SI

IVC

Soc

CAI CAI SI

IVC

Wiebe d

MFB

Waston Waston Wiebe d

   

   


 


 
    






    (5-11) 

其中 WiebeSI是式（5-4）基于 Wiebe 方程所计算的 SI 燃烧累积放热率，而

WastonCAI是式（5-9）基于修改后的 Watson 方程所计算的 CAI 燃烧累积放热率。

上述清楚地表明了，在 SI 燃烧过程中，当缸内未燃混合气的条件按照阿累尼乌

斯的反应进行度方程达到自燃状态时，自燃放热成为缸内主要燃烧模式并与削弱

的火焰传播共同持续至燃烧末期。SI 燃烧中缸内未燃混合气的状态估算是判定

自燃发生时刻的必要条件。在这里，假定火焰传播过程中，缸内各处瞬时压力均

等，缸内未燃混合气的温度依据参考文献[109]可由多变压缩过程计算出， 

( 1)/

0 0( / ) u u

uT T p p
 

 
            (5-12) 

其中p为缸内瞬时压力，T0和P0分别代表SI燃烧始点时的缸内温度和压力，

γu 是缸内未燃混合气的比热比，参考取值为 1.29
[130]。 

在发生缸内未燃混合气的自燃之后，持续进行的火焰传播过程带来的缸内热

状态提升会促进自燃放热的进行速率，同时也会继续消耗缸内剩余的油气混合气，

这都可体现为对自燃发生后缸内燃烧持续期的缩短。因此在本研究中，自燃发生

至燃烧终了的燃烧持续期通过下式进行计算， 

SI CAI CAI    
             (5-13) 

其中 ΔζSI-CAI为自燃发生至燃烧终了的燃烧持续期，ΔζCAI是若无火焰传播存

在时的自燃放热持续期（可由式（5-10）计算得出）。而 ε 则被定义为火焰传播

对后期自燃放热的加速系数，且通过实验数据的回归分析，该系数被证实与自燃

发生时刻的缸内已燃质量分数和自燃发生的时刻有着较好的规律，标定拟合的公

式如下，拟合所选用的 26 个实验工况点分布如表 5-3 所示，数据拟合效果如图

5-19 所示。 

4 4 4a + b + c
CAISoc CAIMFB Soc 

          (5-14) 
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5.3.4 稀释 SI 燃烧的不稳定性 

与 HCCI 燃烧相比，SI 燃烧更容易受到缸内流场和火花塞附近油气混合气分

布的影响，流场和浓度场的循环变动导致 SI 燃烧放热的不稳定，且在较为稀释

混合气中表现的更为明显。在本研究的建模过程中，采用概率密度函数的方法来

简化实现对 SI 燃烧循环变动的模拟。如图 5-20 所示，以一组稀释 SI 燃烧的燃烧

特征为例，其点火滞燃期和燃烧持续期的循环变动均服从高斯分布。高斯分布的

期望即为点火滞燃期和燃烧持续期的多循环平均值，而高斯分布的方差则量化了

其循环变动的强弱程度。因此，SI 燃烧的点火滞燃期 Δζdelay和燃烧持续期 ΔζSI
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图 5-20 稀释 SI 燃烧点火滞燃期和燃烧持续期的循环变动服从高斯分布 

Figure 5-20 Gaussian distribution of cyclic ignition delay and burn duration of SI combustion 

(a)滞燃期 (b)持续期 

图 5-19 混合燃烧中加速系数的拟合效果 

Figure 5-19 Fitting results of acceleration 

factor in SI-CAI hybrid combustion 
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促
进
系
数
仿
真
值

促进系数实验值

工况参数 分布范围 

废气率 0~40% 

空燃比 1~2 

T50 550~650 K 

转速 1000~2000 r/min 

 

表 5-3 混合燃烧拟合所用工况点 

Table 5-3 Experimental data used for 

SI-CAI hybrid combustion fitting 
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的建模表述应修改为， 

2(0, )
delaydelay delay N      

          (5-15) 

2(0, )
SISI SI N      

           (5-16) 

且通过进一步的研究可以发现，点火滞燃期和燃烧持续期的方差与其期望值

有着较好的规律，如图 5-21 所示。 

因此也就可以通过上述方差与期望之间的关系实现对燃烧循环变动程度的

预测， 

5 5delay delaya b    
            (5-17) 

2.5

6 6SI SIa b    
            (5-18) 

5.3.5 高稀释低温燃烧放热率模型 

综上所示，在对火花点火SI燃烧和多点自燃CAI燃烧函数化建模的基础上，

分析归纳了火焰传播与自燃放热之间的影响，并以概率密度函数的形式添加了稀

释火焰发展的不稳定特性，所建立起的高稀释低温燃烧放热率预测模型可综合整

理为式（5-19），放热率模型所涉及系数的取值范围如表 5-4 所示，相应的计算

流程如图 5-22 所示。 
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图 5-21 点火滞燃期和燃烧持续期的平均值与方差之间的关系 

Figure 5-21 Relationship between the average value and variance of ignition delay and 

burn duration respectively 

 

(a)点火滞燃期的方差与期望值的关系 (b)点火滞燃期的方差与期望值的关系 
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
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       (5-19) 

 

SI 燃烧建模 

a1 1.0e2~5.0e2 b1 1.0e1~5.0e1 c1 1.0e1~5.0e1 d1 1.0e1~10.0e1 

e1 1.0e9~5.0e9 f1 1~5 g1 1.0e5~10.0e5 a2 1.0e1~10.0e1 

b2 1~10 c2 1.0e1~5.0e1 d2 1.0e1~10.0e1 e2 1.0e8~10.0e8 

f2 1e-1~10e-1 g2 -10e5~-1e5     

CAI 燃烧建模 

A 1~5 a -10e-1~-1e-1 b -5e-1~-1e-1 n 1~5 

Ea 1.0e3~10.0e3 a3 1.0e1~5.0e1 b3 1~5 c3 1~10 

d3 1~1.5 e3 -10e5~-1e5     

混合燃烧建模 

a4 0~1 b4 1~5 c4 0~1   

燃烧不稳定建模 

a5 -10e-1~-1e-1 b5 1e-2~10e-2 a6 1e-1~10e-1 b6 1e-4~10e-4 

 

表 5-4 高稀释低温燃烧放热率模型的系数取值范围 

Table 5-4 Range of experimental data used for model validation 

图 5-22 高稀释低温燃烧放热率模型计算流程图 

Figure 5-22 Calculation flow chart of high-dilution low-temperature heat release model 
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5.4 高稀释低温燃烧放热率模型的验证 

将式（5-2）至（5-19）所表述的放热率模型及其拟合标定关系式利用 Fortran

语言编译后，通过 GT-Power 的用户子模型接口与 GT-Power 耦合运行，并将该

放热率模型加载到所建立起的单缸机一维仿真平台中，从而可实现对汽油机高稀

释低温燃烧的工作循环仿真，进而通过仿真数据与实验数据的对比来开展放热率

模型的准确性验证。 

5.4.1 放热率模型燃烧相位准确性验证 

为了验证所建立的汽油机高稀释低温燃烧放热率模型的有效性和准确性，在

拟合模型所用的数据之外，另选取了 93 个工况点，对比仿真预测所得的燃烧相

位和实验值。为了充分验证所建立模型的参数适用性，所选取的工况点的分布如

表 5-5 所示。其中 HCCI/CAI 燃烧模式下的工况点有 35 个，混合燃烧和稀释 SI

燃烧模式下的工况点有 58个。如图 5-23所示为所选取的工况点的燃烧相位CA50

模型仿真值与实验值的对比情况。从图中可以看出，该模型具有较高的燃烧相位

预测精度，燃烧相位 CA50 的预测偏差基本控制在 3 °CA 以内，其平均绝对误差

为 1.4 °CA，混合燃烧的工况点的预测偏差略大，这主要是源于混合燃烧放热预

测中涉及火焰传播和自燃放热两阶段误差的叠加。 

5.4.2 边界参数对放热过程影响的验证 

为了进一步验证模型对汽油机高稀释低温燃烧的预测效果，还开展了燃烧边

界参数对燃烧放热过程影响的仿真验证。如图 5-24 所示为仿真出的进气温度、

空燃比和点火时刻对燃烧放热过程的影响及与实验结果的对比。可以看出，模型

工况参数 分布范围 

废气率 0~80% 

空燃比 1~5 

T50 500K~750K 

转速 1000~2000 r/min 

 

表 5-5 放热率模型验证所用工况点 

Table 5-5 Experimental data used for 

model validation 

 

图5-23 燃烧相位CA50的仿真值与实验值对比 

Figure 5-23 Comparison of combustion phase 

between experimental value and simulation result 
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可以较为准确地反映出进气温度和空燃比对 HCCI/CAI 燃烧过程的影响，同时也

能够较好地模拟出点火时刻对混合燃烧两阶段放热过程的影响。 

5.4.3 燃烧循环变动的验证 

此外，燃烧稳定性也是混合燃烧和稀释 SI 燃烧的重要燃烧特性，因此模型

也应能够充分预测出混合燃烧和稀释 SI 燃烧的燃烧循环变动。如图 5-25 所示为

稀释 SI 燃烧工况下仿真模拟出的燃烧相位 CA50 在相邻循环间的变动情况及与

实验结果的对比，能够看出仿真所得出的 CA50 循环变动情况与实验结果有着相

似的分布规律，均呈现出随着空燃比的增加而燃烧相位波动恶化的趋势。 

图 5-24 燃烧边界参数对燃烧放热率影响的仿真验证 

Figure 5-24 Validations of influence of boundary conditions on heat release process 

(a)进气温度的影响 

 

(b)空燃比的影响 

 

(c)点火时刻的影响 
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而在混合燃烧模式工况下，内部废气作为缸内热源加热新鲜并承担一部分对

燃烧放热的稀释作用。因此，内部废气的变动会从缸内温度和稀释程度两方面对

本循环燃烧产生影响，而混合燃烧的前期火焰不稳定和后期自燃放热敏感的特点，

使得其更易受到缸内状态的影响，改变燃烧相位、自燃比例等，进而影响下一个

循环的内部废气状态。这种内部废气与混合燃烧过程的耦合影响，在依靠排气门

早关重压废气的 NVO 策略中尤为

明显，使得燃烧容易遭遇相邻循环

间自燃比例的较大幅度变动情况。

如图 5-26 所示为表现为混合燃烧工

况下仿真模拟出的燃烧相位 CA50

在相邻循环间的变动情况及与实验

结果的对比。从图中的对比可以看

出，仿真所得出的燃烧相位在相邻

循环间确实能够表现出较为明显的

振荡现象，且燃烧相位的振荡分布

于实验值有着相似的趋势，因此证

明了放热率模型能够在一定程度上

模拟出混合燃烧的自燃比例振荡的

不稳定特性。 

图 5-25 放热率模型对稀释 SI 燃烧循环变动的仿真验证 

Figure 5-25 Comparison of cyclic variation in diluted SI combustion between experiment and 

simulation 

（a）实验值 （b）仿真值 

图 5-26 放热率模型对混合燃烧放热振荡现

象的仿真验证 

Figure 5-26 Simulated and experimental large 

cyclic variations of SI-CAI hybrid combustion 

achieved by NVO strategy 
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5.5 本章小结 

本章以涵盖可控自燃、混合燃烧和废气稀释的 SI 燃烧的汽油机高稀释低温

燃烧的燃烧特性为基础，通过实验数据的分析拟合建立了高稀释低温燃烧放热率

模型，主要结论如下： 

1）所建立的燃烧放热率模型在缸内燃烧边界条件对火花点火、多点自燃和

混合燃烧影响规律的基础上，借助于不同缸内充量的实验数据的分析拟合，能够

在全部负荷工况范围内实现对 HCCI/CAI 燃烧、混合燃烧和稀释 SI 燃烧的放热

过程的预测。 

2）所提出的燃烧放热率模型在分别模拟火花点火 SI 燃烧和多点自燃

HCCI/CAI 燃烧的基础上，通过简化火焰传播与混合气自燃之间的影响机制，实

现对 SI-CAI 混合燃烧放热过程的模拟。 

3）所提出的燃烧放热率模型以概率密度函数的形式考虑了火花点火燃烧受

缸内流场及分布变动所导致的循环变动，可实现反映出稀释火花点火燃烧中较明

显的放热循环变动；并借助于一维流动过程对缸内热废气的循环迭代计算，能够

模拟出混合燃烧中自燃比例振荡现象。 

4）所建立的燃烧放热率模型以缸内状态参数为模型输入并具有较广的参数

适用范围，能够在较宽的缸内温度范围 T50=500~750 K 和较广的稀释组分范围

内 RGF=0~80% λ=1~5 实现对火焰传播和多点自燃为代表的多种燃烧放热过程的

模拟，且具有较高的燃烧相位预测精度，燃烧相位的预测误差在 3 °CA 以内。 
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第六章 汽油高稀释低温燃烧全负荷运行策

略 

第五章建立了可适用于多种燃烧放热模式的高稀释低温燃烧放热率模型，为

全负荷工况范围内优化实现方案和评价热效率提升效果提供了有效工具和可靠

基础。本章分析了高稀释低温燃烧的理想运行需求，从优化稀释工质和换气模式

的角度提出了余热回收加热进气结合正气门重叠角重吸废气策略的全负荷运行

方案，并通过一维发动机工作过程仿真和整车驾驶循环仿真评价了该方案的热效

率提升效果。 

6.1 全负荷运行策略的提出 

6.1.1 高稀释低温燃烧的理想运行需求分析 

汽油高稀释低温燃烧的全工况运行策略的提出及优化，需要从高稀释低温燃

烧对缸内热状态和稀释度的理想运行需求入手。高稀释低温燃烧改善燃油经济性

的本质是通过取消节气门避免了进气节流产生的泵气损失，用质调节取代了传统

汽油机量调节的负荷调节方式，并通过缸内热状态的提升来完成并优化高稀释状

态下的混合气燃烧放热过程。在这种质调节负荷控制方式下，将燃油及其完全燃

烧所需的空气视作当量油气混合气，其余缸内容积则需要被多余的空气或者废气

填充，因此在全负荷范围内，高稀释低温燃烧的缸内工质变化如图 6-1 所示。从

图 6-1 高稀释低温燃烧全负荷范围内缸内工质变化示意图 

Figure 6-1 Varaition of in-cylinder charge in high-dilution low-temperature combustion 
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图中可以得知，在小负荷工况下，缸内大部分容积由当量混合气以外的其他缸内

充量所填充；随着负荷的增大，当量油气混合气逐渐增多，因此留给其他缸内充

量的容积也就逐渐减小。然而这一缸内充量的实际变化情况是与理想的燃烧稀释

需求相违背的。从合理控制燃烧放热速率的角度分析，在小负荷工况时，由于当

量油气混合气的燃烧放热量较小，较多的缸内充量稀释会使得燃烧放热速率过缓、

混合气自燃着火所需温度过高甚至发生失火；而在大负荷工况时，由于当量油气

混合气的燃烧放热量较大，较少的缸内充量不足以实现对燃烧的有效稀释，燃烧

粗暴难以接受。 

因此，若要使得高稀释低温燃烧的放热过程尽可能向理想目标趋近，就需要

合理调节缸内当量油气混合气以外的充量。在实际的发动机运行过程中，用于填

充缸内容积的充量无非就是废气和空气。其中废气相比于空气，具有更强的燃烧

稀释作用。故在中小负荷工况下，应选用空气作为缸内其余容积的填充充量，缓

和因充量偏多而导致的对燃烧的过度稀释；而在中高负荷工况下，则选用废气作

为缸内其余容积的填充充量，弥补因充量偏少而对燃烧稀释效果的缺乏。 

由于在中高负荷工况下，即使全部采用废气作为填充充量也依然无法将自燃

放热的压升率控制在可接受范围内，所以需要将燃烧模式逐渐过渡为混合燃烧和

SI 燃烧，缸内热状态也应随着负荷的增大而逐渐降低。因此，为了实现汽油高

稀释低温燃烧在全负荷范围的理想运行，在负荷由小变大的过程中，缸内充量的

稀释效果应逐渐增强而加热作用则应逐渐减弱，这就需要合理协调缸内工质中空

气和废气的充量比例和热量携带比例。 

6.1.2 稀释工质和换气模式优化的全负荷运行策略 

从前述的研究中可知，缸内稀释工质和换气模式通过影响指示热效率及泵气

损失，能够较大程度改变汽油高稀释低温燃烧的热效率。因此，优化缸内稀释工

质和换气模式是进一步改善汽油机高稀释低温燃烧热效率的主要途径。 

1）缸内稀释工质优化 

基于高稀释低温燃烧的理想运行需求分析，为提高汽油高稀释低温燃烧的指

示热效率，设计了缸内稀释工质在全负荷运行范围内的优化方案，如图 6-2所示。

在中小负荷的 HCCI/CAI 工况，由于缸内可填充的空间较多，爆震倾向较低，因

此选用比热比较高且稀释效果较弱的预热空气作为主要缸内充量，并通过部分内

部废气留存来弥补余热能加热进气难以满足缸内热需求的的不足。在这个阶段内，

随着负荷的增高，发动机排气温度显著上升，因此余热回收所实现的预热空气在

缸内充量中的比例上升，内部废气比例下降。当负荷上升至燃烧爆震边界时，余

热能的提升和燃烧所需热状态的下降，使得内部废气比例降至常规 SI 燃烧的水
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平，同时为了抑制爆震，逐步引入外部废气来提高对缸内燃烧的稀释效果以降低

过快的放热速率。当负荷进一步增大时，借助于缸内逐渐降低的稀释度，采用火

花点火辅助的混合燃烧方式或稀释 SI 燃烧方式来抑制过快的放热速率。同时由

于燃烧对缸内热状态的需求大幅下降，而对缸内工质稀释能力的需求显著上升，

因此在中高负荷工况区域，具有低热作用和强稀释作用的外部废气取代原有比例

较高的预热空气，成为填充缸内油气混合气以外容积的主要充量。 

2）实现模式优化 

为满足上述全负荷策略对预热空气和内外部废气的需求，需要采用合理的缸

内工质实现模式以尽可能降低以泵气损失为主的换气模式损失。不同于预热空气

和外部废气的直接进气吸入方式，内部废气的留存由于会影响发动机换气过程及

气门参数的合理性，是导致泵气损失为主的充量获取代价的主要原因。因此，降

低对内部废气的需求和采用低泵气损失的内部废气留存方式，是实现换气模式优

化的核心。 

从图 6-2 所示的全负荷策略对缸内稀释工质的需求可知，借助于余热回收所

实现的预热进气，内部废气在缸内充量中的比例已被降至较低的水平，即使在比

例最大时的小负荷工况下也只有不到三分之一。因此，在本研究所提出的全负荷

运行策略中，应选择废气重吸的方式来获取内部废气。一方面，废气重吸的方式

能够在获取内部废气的同时保持尽可能低的泵气损失；另一方面，较低的缸内废

气需求程度也完全能够通过废气重吸方式来实现。考虑到实现的便利性及与中高

图 6-2 稀释工质和换气模式优化的汽油机高稀释低温燃烧全负荷运行策略 

Figure 6-2 In-cylinder charge management for high-dilution low-temperature combustion 

with optimized dilution components and gas exchange mode 
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负荷的混合燃烧和 SI 燃烧在实现

方式上的承接性，利用常规气门型

线的正气门重叠角来实现废气的重

吸是最佳选择，气门型线配置示意

图如图 6-3 所示。在中小负荷下采

用如图中实线所示的气门型线配置，

即较晚的排气门相位和较早的进气

门相位组合，能够利用较大的正气

门重叠角实现对缸内废气的留存，

同时还能够借助于较为合理的进气

门关闭时刻以实现较高的有效压缩

比，易于提高缸内热状态，降低 HCCI/CAI 燃烧对进气温度的高要求。在中高负

荷下则采用如图中虚线所示的气门型线配置，即较早的排气门相位和较晚的进气

门相位组合，与常规的汽油机 SI 燃烧型线相近，较小的正气门重叠角以降低缸

内废气率，同时还能够借助于较晚的进气门关闭时刻以降低有效压缩比，从而有

利于降低混合燃烧和 SI 燃烧模式中的爆震倾向。 

3）全负荷运行策略的实现基础及参数连续性原则 

基于上述缸内稀释工质和换气模式的优化可知，该全负荷运行策略的实现是

以余热能回收加热进气和正气门重叠角重吸废气为基础的，具体的发动机配置如

图 6-4 所示。其中进气道采用冷热双气道的快速进气热管理系统以实现对进气温

度的调节，热气管路加装换热器以实现对发动机余热能的利用；发动机进排气均

采用可变气门定时技术，便于正气门重叠角的实现和调节；外部废气再循环管路

则用于实现中高负荷下外废气率的调节。 

图 6-4 实现稀释工质和换气模式优化的发动机配置 

Figure 6-4 Engine configurations for optimizing dilution components and gas exchange mode 

90 180 270 360 450 540 630

0

2

4

6

8

10

进气

升
程

 /
 m

m

曲轴转角 / °CA

上止点排气

图 6-3 气门型线配置示意图 
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在考虑制定高稀释低温燃烧的全工况运行方案时，不仅需要参考各工况和各

燃烧模式下的燃烧优化准则，更需要考虑到工况与燃烧模式过渡在覆盖全工况范

围时的平顺性，即是要重点保证工况变换过程中发动机燃烧边界条件和执行器机

构调节的连续性。从图 6-2 可以看出，在所设计的全负荷运行策略中，缸内空燃

比和内外部废气率等燃烧边界条件均已符合参数变化平顺性的要求。而在执行机

构参数的连续性方面，为了避免中小负荷负气门重叠角和中高负荷正气门重叠角

之间的气门参数阶跃，依靠于进气加热对缸内热状态承担起主要贡献作用，在该

全工况运行策略中均采用了正气门重叠角重吸废气的的内部废气留存方式。这样

不仅满足了执行机构参数连续性的要求，同时也利用废气重吸方式避免因了废气

重压缩过程导致的额外泵气损失及对充气效率的负面影响，实现换气模式损失的

降低。 

如图6-5所示为汽油高稀释低温燃烧全负荷运行中边界参数的连续性变化情

况。在中小负荷工况下，充分利用发动机的余热能回收以实现尽可能高的进气温

度，并通过采用较大的气门重叠正角获得较多的内部废气来辅助满足 HCCI/CAI

燃烧的较高缸内热状态需求；随着负荷的增大，则通过逐渐减小气门重叠正角降

低内部废气率，在降低进气温度的同时增大缸内的外部废气率。且针对于中高负

荷工况下的混合燃烧和稀释 SI 燃烧，采用一定的正气门重叠角也有利于充分换

气，以实现更高的缸内稀释度进而优化燃烧过程。 

6.2 全负荷运行策略的热效率提升效果 

根据上述所提出的全负荷运行策略，以图 6-4 所示的发动机配置为对象，建

立起一维仿真模型，通过仿真分析的方法对所提出的稀释工质和换气模式优化的

全负荷运行策略进行验证和评价。 

图 6-5 汽油高稀释低温燃烧全负荷运行中边界参数的连续性变化 

Figure 6-5 Continuous variation of boundary conditions in high-dilution gasoline combustion  
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图 6-6 所示为建立的发动机一维仿真模型，包括带有常规可变进排气门正时

机构的发动机本体模块、余热能回收模块、进气热管理模块和外部废气再循环模

块。其中，常规可变气门正时模块能够使发动机进排气门正时均实现 60 °CA 的

调整，调节范围如图 6-3 所示；余热能回收模块则通过冷却水-进气换热器和排

气-进气换热器实现对新鲜充量的预热；快速进气热管理模块则用于调整进气温

度以实现燃烧放热过程的优化；外部废气再循环模块连接于进排气总管之间，实

现外部废气率的控制。 

 

6.2.1 全负荷工况范围内的燃油经济性优化 

在所建立起的单缸汽油机一维仿真模型上，加载第五章所搭建的高稀释低温

燃烧放热率模型，开展基于余热能回收加热进气耦合废气重吸策略的高稀释低温

燃烧仿真研究，对稀释工质和换气模式优化的全负荷运行策略进行验证和评价。 

选取转速为 1500 r/min，负荷从 1 bar 至 10 bar 的全部负荷工况范围，开展

稳态仿真研究。依据图 6-2 和图 6-5 所示的全负荷运行策略，在仿真研究过程中

均通过对缸内热状态和稀释度的协调来满足高稀释燃烧在不同负荷下的需求，并

在避免爆震或失火的基础上优化燃烧相位以获取较高的热效率，具体应遵循以下

原则： 

图 6-6 配备 DVVT+FTM+WHR+eEGR 的单缸汽油机一维仿真模型 

Figure 6-6 1D simulation platform of single cylinder gasoline engine equipped with DVVT, 

FTM, WHR and eEGR 
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1）预热空气优先填充原则 

当燃烧没有受到爆震限制时，特别是在中小负荷工况范围内，优先采用余热

能回收加热进气来提高缸内热状态，增大缸内充量中空气组分，并减小正气门重

叠角以确保内部废气仅用于辅助自燃放热的实现。 

2）外部废气优先稀释原则 

当燃烧受到爆震限制，尤其是在中高负荷工况范围内，优先采用外部废气稀

释过快的燃烧放热速率，同时相应降低进气温度并减小正气门重叠角以提高缸内

充量效率。 

3）边界参数连续性原则 

在相邻的负荷工况点，发动机执行器参数和燃烧边界参数的变化应保持较强

的平顺性，避免参数的阶跃突变所带来的实际应用障碍。 

图 6-7 和图 6-8 所示为基于常规可变气门正时机构、外部废气再循环和余热

能回收及进气热管理装置在实现汽油全负荷高稀释低温燃烧时对各控制参数和

燃烧过程的优化结果。从图中可以看出，在小负荷时，气门重叠正角较大，以辅

助进气加热来实现较高的缸内热状态需求。随着负荷的增大，余热能回收所能实

现的进气温度逐渐升高，因此气门重叠正角逐渐减少以降低内部残余废气率。在

负荷为 4 bar 时，进气温度到达最大值同时气门重叠正角减至最小，并且引入一

定量的外部废气来辅助稀释燃烧，此时达到 HCCI/CAI 燃烧的负荷上边界。当负

荷的进一步增大时，缸内热状态降低以配合减小的缸内稀释度，燃烧逐渐过渡为

混合燃烧模式和稀释 SI 燃烧模式。 

图 6-7 高稀释低温燃烧全负荷工况运行中进气

温度、气门重叠正角和外部废气率的变化 

Figure 6-7 Variations of intake temperature, PVO 

and eEGR 

图 6-8 高稀释低温燃烧全负荷工况运行

中燃烧相位及持续期的变化 

Figure 6-8 Variations of combustion timing 

and burn duration 
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图 6-9 和图 6-10 分别为高稀释低温燃烧全负荷运行时基于余热能回收的进

气热控制和基于气门重叠正角的缸内废气留存的优化结果。从图中可以看出，在

小负荷时，余热回收所实现的进气加热需配合较大比例的缸内废气率才能满足

HCCI/CAI 燃烧所需的缸内热状态。随着负荷的增大，余热能回收加热进气取代

内部废气的能力不断增加，因此气门重叠角正角恢复至常规值以减小内部废气率。

而在负荷高于 4 bar 后，燃烧模式的转变显著降低了对缸内热状态的需求，需通

过降低进气温度并采用外部废气再循环以配合实现燃烧稀释和燃烧模式的转变。 

 

图 6-9 全负荷工况运行中排温、余热回收可

实现的进气温度以及进气温度需求的变化 

Figure 6-9 Variations of exhaust temperature, 

intake temperature realized and demanded 

图 6-10 全负荷工况运行中气门重叠角正

角、内部废气率和进气温度的变化 

Figure 6-10 Variations of PVO, iEGR and 

intake temperature 
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图 6-11 余热回收加热进气结合废气重吸策略的汽油机高稀释低温燃烧节油效果 

Figure 6-11 Comparison of ISFC between throttled SI combustion, low temperature 

combustion achieved by NVO strategy and the proposed new strategy 
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图 6-11 给出了在 1500 r/min 转速的全部负荷工况范围内，该基于余热回收

加热进气结合废气重吸策略的高稀释低温燃烧的油耗，及其与传统 SI 燃烧和基

于负气门重叠角的低温高效燃烧的对比情况。从图中可以看出，相比于基于负气

门重叠角的低温高效燃烧，基于余热回收加热进气结合废气重吸策略的高稀释低

温燃烧的油耗有了显著的降低。在中小负荷的 HCCI/CAI 工况区域，借助于进气

加热和内部废气的组合优化，实现了 9%的油耗改善；而在中高负荷的混合燃烧

和稀释 SI 燃烧区域，受益于正气门重叠配气相位下的良好换气过程，达到了 4%

的燃油经济性提升。与传统的 SI 燃烧相比，在全部负荷工况范围内可实现 4~24%

的油耗改善，且节油效果随着负荷降低而愈加显著，这更有利于在驾驶循环工况

下获得更高的燃油经济性改善效果。 

为了进一步分析和阐明在此高稀释低温燃烧全负荷优化过程中缸内稀释工

质与换气模式对热效率提升的贡献作用，以上述结果为基础并补充了相关仿真数

据，对比展示了空气充量和废气充量及相应换气模式下对热效率的影响，如图

6-12 所示。从图中可以看出，在较低的缸内稀释度和较低的负荷下，空气填充借

助其较低的稀释度和较高的工质比热比，相比于废气填充可实现更高的指示热效

率，但随着负荷的增大，废气填充的较强稀释作用有助于在混合燃烧和 SI 燃烧

中实现更佳的燃烧相位，因而逐渐展示出优于空气填充的燃烧指示热效率。在缸

图 6-12 缸内稀释工质和换气模式对高稀释低温燃烧热效率的影响 

Figure 6-12 Effect of dilution components and gas exchange mode on high-dilution 

low-temperature combustion efficiency 
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内充量的实现方面，废气填充则因废气重压缩过程和堵塞的排气过程而付出了相

对较高的代价，空气填充也因部分的电辅助加热而导致了额外的能量损耗，因而

实际指示热效率都受到了严重的负面影响。在本研究基于余热回收加热进气结合

废气重吸策略下，一方面通过缸内稀释工质的优化，实现燃烧指示热效率的折中

改善，另一方面借助于换气模式的优化，降低了充量获取损失并避免了额外的能

量损耗，实现了发动机的实际指示热效率的最大化提升。 

因此，通过上述分析能够进一步明确稀释工质和换气模式在影响热效率中所

起的作用。首先，在高稀释低温燃烧对缸内热状态需求得以满足的基础上，稀释

工质 β 和稀释度 δ 共同决定了高稀释低温燃烧的指示热效率 εgr， 

gr ( , )f   稀释度 稀释工质
            (6-1) 

其次，换气模式对热效率的影响实际上可视作燃烧实现所需付出的代价，以

泵气损失为主，也包括由于进排气相位不佳所导致的排气门早开的膨胀损失、进

气门晚关的燃烧前压力损失等。因此这种燃烧实现过程中在内燃机工作循环上所

需付出的代价和损失，定义为 Wloss，主要受到燃烧换气模式的影响， 

( )lossW f 换气模式
                (6-2) 

因此，实际的热效率 εe即可以表示为式（6-3）。故在负荷对应的稀释度 δ

下，实现缸内稀释工质 β 和实现模式损失 Wloss 的协同优化，是提升汽油机高稀

释低温燃烧热效率的关键。 

e

gr f l loss

f l

n m H W

m H


 


               (6-3) 

余热回收加热进气结合废气重吸策略正是兼顾了稀释工质和换气模式的优

化，在满足全负荷范围内高稀释低温燃烧对热缸内状态需求的基础上，通过废气

-空气的组合稀释策略以提升燃烧指示热效率 εgr，同时也借助于合理的换气模式

以降低换气模式损失，因而能够在有限的余热能利用和常规压缩比条件下实现高

稀释低温燃烧的热效率最大化。 
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6.2.2 驾驶循环工况下的节油效果评价 

基于本研究提出的汽油机高稀释低温燃烧全工况运行策略，根据相应仿真数

据的基础上，采用优化后的进气温度、气门

重叠正角和外部废气率参数配置，以一台配

备 2.0 L 四缸汽油机的常规 B 级车为研究对

象，开展了该高稀释低温燃烧技术在整车驾

驶循环中节油效果的仿真研究。该选定的常

规 B 级车基本参数配置如表 6-1 所示。将如

图 6-6 所示的汽油机一维仿真模型修改为四

缸配置，并与车辆模型耦合，实现驾驶循环

工况下的整车运行模拟，整车一维仿真平台

如图 6-13 所示。 

整车动力学模型主要包括整车基本动力参数（车重、载重、迎风面积、风阻

系数、车速等）、制动特性、变速器模型、离合器模型、环境路况模型和驾驶员

模型等。制动力矩是关于制动踏板位置与发动机当前转速的 Map。变速器模型主

要描述轿车换档特性，包括换档时间、换档条件、档位、变速比等。 离合器模

型模型中需要设置其最大静态负荷、有效半径、摩擦系数等基本参数。环境路况

模型包括环境模块和道路模块。环境模块主要包括环境温度、压力、风速等，道

路模块描述道路情况，如坡度、道路表面状况等。驾驶员模型为速度表模式，该

模式下驾驶员可以根据预先给定的目标车速和当前的实际车速灵活控制加速踏

排量 2.0 L 

缸数 4 

车重 1.5 t 

档位 5 

迎风面积 2 m
2
 

 

表 6-1 发动机及整车模型参数配置 

Table 6-1 Vehicle specifications 

图 6-13 整车一维仿真平台 

Figure 6-13 1D simulation platform for driving cycle test 
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板、制动踏板以及离合器踏板，以达到跟踪目标车速的目的。实际上驾驶员模型

就是 PID 控制器，通过调节加速踏板和制动踏板，对车速进行闭环控制。驾驶员

模型中还可以描述换档、启动过程中加速踏板和离合器踏板的动作，可以比较真

实的反映驾驶员在驾驶过程中的操作。选取了欧洲循环工况（New European 

Driving Cycle，NEDC）作为整车模拟运行的测试工况，如图 6-14 所示。 

图 6-15 所示为 NEDC 驾驶循环中，汽油机的实际运行工况在 HCCI/CAI 燃

烧、混合燃烧和稀释 SI 燃烧模式中的分布情况。图 6-16 所示为 NEDC 驾驶循环

下的仿真所得出的百公里油耗及对比情况。从图中可以看出，采用本研究所提出

的基于余热能回收加热进气结合废气重吸的高稀释低温燃烧方案可实现 6.1 L 的

百公里油耗，与基于废气管理的高效低温燃烧技术相比，能够进一步改善燃油经

济性 6.2%。且相比于 7.7 L 的原机油耗，实现了 21%的节油效果。 

图 6-14 NEDC 驾驶循环的速度-时间图 

Figure 6-14 velocity-time diagram of NEDC test 
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图 6-15 NEDC 驾驶循环中运行工况分布 

Figure 6-15 Operating point distribution in NEDC 

图 6-16 NEDC 驾驶循环油耗对比 

Figure 6-16 Comparison of fuel economy 
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6.3 本章小结 

本章在分析高稀释低温燃烧的理想运行需求的基础上，围绕稀释工质和换气

模式的优化，设计了余热回收加热进气结合正气门重叠角重吸废气策略的汽油高

稀释低温燃烧全负荷运行方案，通过协调缸内充量中空气和内外部废气稀释作用

和热加作用，优化了缸内稀释工质并降低了换气模式损失，并利用一维发动机工

作过程仿真和整车驾驶循环仿真评价了该方案的热效率提升效果。主要结论如下， 

1）汽油高稀释低温燃烧过程优化对缸内稀释度的理想需求随负荷增加而逐

渐提高，对热状态的理想需求则呈现相反的规律，需要通过缸内工质中空气与内

外部废气对燃烧稀释和充量加热的合理协调来实现。 

2）燃油经济性的改善源于燃烧过程的优化和充量获取代价的降低两方面。

在满足高稀释低温燃烧对缸内稀释度和热状态要求的同时，避免因捕捉内部废气

而导致的过高换气模式损失，是进一步提升循环热效率的必要条件。 

3）所设计的基于余热回收加热进气结合正气门重叠角重吸废气策略的全负

荷运行方案，通过对缸内充量中空气和内外部废气稀释作用和热加作用的协调，

在实现高稀释低温燃烧的同时，优化了缸内稀释工质并降低了换气模式损失，相

比于基于负气门重叠角的低温高效燃烧和传统 SI 燃烧，分别可实现 6.2%和 21%

的综合燃油经济性改善。 

4）在满足全负荷范围内高稀释低温燃烧对热缸内状态需求的基础上，围绕

稀释工质和换气模式的优化，通过废气-空气的组合稀释策略以提升指示热效率，

并借助于合理的换气模式以降低换气模式损失，是实现高稀释低温燃烧的热效率

最大化的关键。 
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第七章 全文总结和展望 

对于传统汽油机进行技术升级，实现高效低温燃烧，是节约石油资源和减少

有害排放的最佳选择之一。以 HCCI 燃烧为代表的汽油低温高效燃烧技术可以同

时改善燃油经济性和 NOx 排放，受到国际内燃机研究领域广泛关注。但是，常

规实现策略难以兼顾汽油高稀释低温燃烧中燃烧过程的改善与充量获取的优化，

限制了燃油经济性的进一步提升。为此，本文高稀释低温燃烧过程中缸内稀释工

质与换气模式的优化为出发点，采用进气加热与内部废气留存的组合实现方式来

优化中小负荷工况的 HCCI/CAI 燃烧，利用正气门重叠角所实现的废气重吸策略

来改善中高负荷的混合燃烧和稀释 SI 燃烧，建立可同时描述火焰传播和多点自

燃放热的高稀释低温燃烧放热率模型，根据汽油高稀释低温燃烧的理想运行需求，

设计出基于余热回收加热进气结合正气门重叠角重吸废气策略的全负荷运行方

案并作出评价。 

7.1 全文总结 

本文在配备有进气热管理系统和全可变气门机构的汽油 HCCI 单缸原理性

样机上，通过实验与仿真相结合的研究手段，开展汽油机高稀释低温燃烧中缸内

废气-空气稀释工质和换气模式的优化研究。揭示了进气加热取代部分内部废气

改善燃油经济性的本质，提出了余热回收加热进气与缸内废气留存相结合优化

HCCI/CAI 燃烧的方法；分析了正气门重叠角所实现的废气重吸方式对缸内废气

留存及混合燃烧放热的影响规律；以归纳总结边界条件对火焰传播和多点自燃的

影响特性为基础，建立起可预测 HCCI/CAI 燃烧、混合燃烧和 SI 燃烧的高稀释

低温燃烧放热率模型；揭示了高稀释低温燃烧对缸内稀释工质的理想需求，并设

计了余热回收加热进气结合正气门重叠角重吸废气策略的高效低温燃烧汽油机

全负荷运行方案，实现了稀释工质与换气模式在全负荷范围内的协同优化，显著

提升了汽油机高稀释低温燃烧的热效率。主要结论如下： 

1）缸内热状态与稀释度的合理匹配是实现高稀释低温燃烧的必要基础，而

稀释工质和换气模式的选择是其达到更高热效率的关键，具体表现为在中小负荷

的 HCCI/CAI 燃烧模式下应优化缸内废气-空气组分，而在中高负荷的混合燃烧

模式下则应降低换气模式损失。 

2）通过协调空气和内部废气的热量供给和稀释组分，在满足 HCCI/CAI 燃

烧的缸内稀释度与热状态需求的基础上，优化缸内工质稀释组分并降低充量获取

损失，在中小负荷工况范围内改善油耗 8-12%，拓展小负荷边界至 0.8 bar。 
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3）进气加热降低了燃烧所需热状态对内部废气的依赖，减少了直接留存内

部废气所付出的充量获取代价。同时空气稀释的引入降低了缸内过高的稀释度，

并使得缸内工质比热比上升，共同提高了发动机的循环热效率。 

4）以单纯依靠内部废气留存实现的 CAI 燃烧为基础，提高进气温度取代内

部废气所实现的改善效果是逐步递减的，且节油效果随负荷的增大是逐渐降低的，

因此部分内部废气的留存能够在补偿余热能回收限制进气加热不足的同时仍旧

保持较高的燃油经济性优势，尤其表现在油耗改善潜力较大的小负荷工况下。 

5）利用正气门重叠角实现排气道废气重吸和进气道废气回流过程，能够在

提高缸内热状态的同时避免直接留存内部废气所产生的较高泵气损失，并有助于

实现通畅的换气过程以提升充量效率。 

6）在燃烧循环变动低于 6%的工况范围内，通过协调缸内稀释度与热状态，

小气门重叠正角和高外部废气率以及提前点火时刻的组合能够兼顾燃烧相位和

燃烧持续期的优化，在同等负荷下实现最优的燃油经济性和 NOx 排放。 

7）进气门早开策略在应用中受到废气回流进气道时的热损失和较低的有效

压缩比限制，而排气门晚关策略因较晚的排气门开启时刻而容易造成较大的排气

负功。所提出的以进气门早开为主、排气门晚关为辅的正气门重叠角策略能够实

现中高负荷下燃烧过程与充量获取的协同优化，与负气门重叠角策略相比，燃油

经济性最高可提升 9%。 

8）在缸内燃烧边界条件对火花点火和多点自燃影响规律的基础上，考虑了

火焰传播与自燃放热之间的影响并以概率密度函数的形式添加了稀释火焰发展

的不稳定特性，建立起可适用于多燃烧模式的高稀释低温燃烧放热率模型，能够

在全部负荷工况范围内实现对 HCCI/CAI 燃烧、混合燃烧和稀释 SI 燃烧的放热

过程的预测，燃烧相位的预测误差在 3 °CA 以内，并能够模拟出稀释火花点火燃

烧中较明显的放热循环变动和混合燃烧中自燃比例振荡现象。 

9）高稀释低温燃烧对缸内工质的稀释作用和加热作用的理想需求随负荷变

化呈现相反的规律。所设计的基于余热回收加热进气结合正气门重叠角重吸废气

策略的全负荷运行方案，通过对缸内空气和内外部废气稀释作用和加热作用的协

调，采用废气-空气的组合稀释策略以提升指示热效率，并借助于合理的换气模

式以降低换气模式损失，相比于基于负气门重叠角的低温高效燃烧和传统 SI 燃

烧，分别可实现 6.2%和 21%的综合燃油经济性改善。 
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7.2 未来工作的展望 

本研究在自然吸气条件下开展了汽油机高稀释低温燃烧稳态工况的实现与

优化，后续有两方面的工作需进一步开展和完善。一方面，汽油机高稀释低温燃

烧具有对燃烧边界条件的高度敏感性，在瞬态工况下的燃烧控制是其在实际应用

过程中面临的另一个主要难题。因此，基于本研究所得出的缸内稀释和进气热控

制在全负荷运行的调节准则，发展出面向控制的发动机模型，并开展瞬态工况下

缸内稀释组分和热状态的补偿策略研究，是下一步研究的重点。另一方面，增压

直喷技术有着更加灵活调控缸内稀释度的潜力，探索利用进气增压协调缸内空气

和废气比例优化汽油高稀释低温燃烧也是后续工作的主要研究内容。 
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