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摘要：四阶段《重型商用车辆燃料消耗量限值》对柴油机有效热效率(BTE)提出了更高的要求．基于一台 7.7 L

柴油机进行了一维仿真和试验验证，并通过 火用分析探讨了米勒循环耦合压缩比对有效热效率的影响机制．结果表

明：随着米勒度的增加，不可逆燃烧损失和排出损失降低．在等转矩条件下，压缩比的提高可以减小排出损

失．两级增压器的使用提高了进气流量，缸内总热容增大，有利于降低传热损失和排出损失．在高爆压目标下，

相比晚关策略，进气门早关方案的传热损失和排出损失增加．根据计算结果完成了实际方案开发，在转速为

1 200 r/min、转矩为 1 200 N·m 工况下，当进气门关闭角延后 40° CA、压缩比由 17.2 提高至 20.5 且爆压由

16.5 MPa 提升至 25.0 MPa 时，有效热效率提升了 4.0%，燃油消耗率(BSFC)降低了 16 g/(kW·h)． 
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Thermodynamic performance and exergy analysis of a two-stage 

turbocharged Miller-cycle diesel engine 
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Abstract：The fourth stage of China’s fuel consumption limits for heavy-duty commercial vehicles has set higher 

requirements for the brake thermal efficiency(BTE). Based on a 7.7 L diesel engine，a one-dimensional simulation 

was firstly conducted with experimental verification，and the mechanism of the influence of Miller-cycle coupling 

compression ratio on the BTE was explored through exergy analysis. The results indicate that the irreversible com-

bustion loss and exhaust loss decrease with the increase of Miller degree. Under the equal torque conditions，an in-

crease in the compression ratio can reduce the exhaust loss. The use of two-stage turbochargers increases the intake 

flow rate and total heat capacity in the cylinder，which helps to reduce the heat transfer loss and the exhaust loss. 

Under high combustion pressure targets，compared to the late intake valve closing strategy，the early intake valve 

closing scheme increases the heat transfer loss and exhaust loss. Then，an actual engine development plan was 

completed based on the above calculation results. Engine test was run under the speed of 1 200 r/min and the torque 

of 1 200 N·m. The BTE increases by 4.0% and the brake specific fuel consumption rate(BSFC) decreases by 

16 g/(kW·h)，when the intake valve closing angle is delayed by 40° CA，the compression ratio is increased from 

17.2 to 20.5 and the peak combustion pressure is increased from 16.5 MPa to 25.0 MPa. 

Keywords：diesel engine；two-stage turbocharged；Miller cycle；compression ratio；exergy analysis 

 

随着化石能源的枯竭以及人类对环境的重视，近

年来各国颁布了更加严苛的法规，以限制发动机排

放．2020 年，中国提出“碳达峰、碳中和”目标，标志

着中国能源产业进入低碳化发展阶段．轻型车辆的

电气化被认为是大幅降低温室气体排放的主要途径，

但实际上在船舶、陆地长途运输、工程机械和发电站
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等领域，柴油机的作用仍无可替代． 

在柴油机中，CO2 排放与燃油消耗率呈正比关 

系[1]．目前，中国已全面实施三阶段《重型商用车辆

燃料消耗量限值》[2]，且在 2022 年提出了四阶段草

案，要求重型商用车燃料消耗量在三阶段限值的基础

上继续降低 15%
[3]．因此，作为重型车辆的主要动力

源，柴油机需要进一步优化，从而提高有效热效率

(BTE)、降低燃油消耗率(BSFC)和碳排放．米勒循

环[4]、高压缩比[5]和两级涡轮增压[6]等技术作为提高

热效率的有效方式，也逐步应用在柴油机上． 

米勒循环通过进气门关闭正时(IVC)的提前

(EIVC)或推迟(LIVC)，实现非对称循环，形成膨胀

比大于压缩比的局面[7]．采用米勒循环后发动机的有

效压缩比(ECR)减小，从而降低了 NOx 排放[8]．此

外，米勒循环较长的膨胀行程也有利于 CO 的继续氧

化[9]，但米勒循环在实际应用中也存在一些不足．主

国强等[10]研究表明，在发动机转速为 1 800 r/min 条

件下，EIVC100 造成进气量下降 22.34% ，导致功率

输出降低．因此，在采用米勒循环时，一般会结合涡

轮增压系统，以保证充足的进气流量． 

两级涡轮增压系统由两台大小不等的增压器串

联构成，可以实现全工况范围内增压器和柴油机的良

好匹配．Lee 等[11]采用一台带两级增压和废气再循环

(EGR)系 统 的 柴 油 机 进 行 台 架 试 验 ．在 转 速 为

1 800 r/min、有效功率为 100 kW 工况且 EGR 阀完全

打开时，发动机的进气压力和 EGR 率分别达到

210 kPa 和 25% ．李先南等[12]在标定转速下进行试

验，结果表明：相比单级增压系统，采用两级增压系

统后整机功率提高了 13.6% ，燃油消耗率降低了

11.6 g/(kW·h)，且 NOx 排放降低了 11.8% ．对于重

型商用车，单级增压系统无法满足高原、高寒等复杂

环境下的进气需求．随着油耗法规的日益严苛，两级

增压系统将成为车用柴油机的主流． 

尽管米勒循环有利于降低 NOx 排放，但米勒循

环相比奥托循环没有明显的热效率提升．Rinaldini

等[13]通过流体动力学(CFD)仿真探讨了米勒循环对

直喷柴 油 机性能 的影响，发 现 燃 油 效 率恶化 了

2% ．Miklanek 等[14]认为采用米勒循环降低了 ECR，

使得压缩终了时刻缸内的温度下降，从而减缓了燃烧

速度，热效率降低．为了保证米勒循环的优势，增大

几何压缩比(GCR)是最直接有效的方法．赵自庆 

等[15]将压缩比从 11.5 提高至 17.0，整机热效率提高

了 1%左右．李军成等[16]研究发现，采用压缩比为

18.6 的燃烧室时，BSFC 和 NOx 排放分别降低了

1.42% 和 4.58% ．GCR 的提高弥补了米勒循环造成的

ECR 降幅，且加强了缸内气流运动，有利于提高热效

率；但随着 GCR 的不断增加，缸内燃烧愈加粗暴，

NOx 和碳烟排放将产生恶化[17]．因此，压缩比和米勒

循环的协调开发必不可少． 

目前，关于米勒循环的研究主要集中在发动机的

燃烧和排放性能上，对米勒循环耦合高压缩比对柴油

机热力学性能的分析较少．特别是在采用两级增压

器的情况下，进气压力得到了保证，有必要将米勒循

环和高压缩比结合起来，分析二者耦合作用对发动机

热效率的影响．基于此，笔者前期采用 AVL-Boost 软

件进行一维热力学仿真，在确定实施方案后进行了台

架试验，以验证方案的可行性．针对研究结果，从  

火用平衡的角度探讨各方案的差异，明确米勒循环和

GCR 对热效率的影响机理，以期为柴油机经济性优

化提供参考． 

1 研究方案 

1.1 试验设置 

原始机型为一台直列、6 缸的 7.7 L 单级增压柴

油机，表 1 为发动机主要技术参数． 

表 1 发动机主要技术参数 

Tab.1 Engine specifications 

    参数 数值 

缸径/mm 110 

活塞行程/mm 135 

排量/L 7.7 

压缩比 17.2 

燃烧室 ω 型 

标定转速/(r·min
-1) 2 200 

进气门最大升程/mm 12.00 

排气门最大升程/mm 12.94 

进气门开启时刻/(° )CA 348 

进气门关闭时刻/(° )CA 559 

排气门开启时刻/(° )CA 126.5 

排气门关闭时刻/(° )CA 376.5 

 

试验在 AVL 交流电力测功机台架上进行，采用

进气空调系统将进气温度、湿度及压力分别维持为

25±1℃、50%±3% 和 100±1 kPa，以保证进气条件

稳定．喷油参数通过 INCA 软件和电子控制单元

(ECU)进行调整．在压气机、中冷器和涡轮机等部件

的下游位置安装有压力和温度传感器，在进气管内设

有气体流量计．气缸中安装有 Kistler 压力传感器，缸

压信号经电荷放大器传输至计算机．燃油测控仪中

具有高精度的燃油流量计，可以测得柴油流量并计算

得到 BSFC． 
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研究基于单级增压和两级增压进行．最终方案

所采用的发动机由原始发动机改造而成，用两级增压

系统取代了原始的单级增压系统，并替换了活塞和凸

轮轴．图 1 为两级增压发动机试验系统．原始机型不

具有增压器 2 和级间中冷器，空气经增压器 1 后直接

进入中冷器，而排气支管则直接连通增压器 1 的涡轮

机，废气在通过废气阀后流入排气管． 

 

图 1 试验装置示意 

Fig.1 Schematic of test device 

试验过程中转速稳定为 1 200 r/min，保持 60%负

荷(转矩为 1 200 N·m)．原始方案的循环喷油量为

136.8 mg，喷油起始时刻(SOI)为-7.8° CA ATDC，喷

油持续期为 19° CA，轨压为 103.9MPa．试验进行

300 次循环，然后将最终收集的数据进行集合平均，

以保证数据精度．此外还进行了倒拖试验，以得到摩

擦平均有效压力． 

1.2 仿真模型 

根据所用试验系统，利用 AVL-boost
[18]建立了整

机一维热力学计算模型．该模型包含进/排气系统、增

压系统、EGR 系统、控制系统、气缸和中冷器．在单

级增压模式的基础上，引入了一个额外的涡轮增压

器，并配备了级间中冷器，与原有增压器串联形成两

级增压系统． 

各部分结构参数、环境参数、增压进气压力及喷

油量等条件根据实际情况进行设置，增压器的性能

Map 由制造商提供．缸内燃烧和放热模式分别采用

AVL MCC模型、AVL 2 000传热模型[18-19]．最终，通

过调节缸内燃烧过程、增压压力和缸内传热损失系数

完成计算模型的校准．表 2 为部分主要参数的试验

值和计算值对比，两者间的最大误差(以试验值为基

准)小于 3% ． 

图 2 为缸内压力和放热率(HRR)的试验值和仿

真值．可知，二者之间的偏差不超过 5% ，证明该模型

的精度较高，可以准确预测发动机的热力学性能． 

表 2 计算值与试验值对比 

Tab.2 Comparison of calculation and experimental results 

   参数 计算值 试验值 误差/%  

转矩/(N·m) 1 200.0 1 200.5 ＜1 

进气压力/kPa 241.4 241.6 ＜1 

进气温度/℃ 35 35 0 

排气背压/kPa 12.9 13.0 ＜1 

左涡前压力/kPa 257.9 257.3 ＜1 

右涡前压力/kPa 252.4 252.3 ＜1 

爆发压力/MPa 16.61 16.51 ＜1 

EGR 率/%  4.81 5.00 ＜1 

BSFC/(g·kW
-1·h

-1) 192.6 192.5 ＜1 

BTE/%  43.53 43.55 ＜1 
 

 

图 2 缸内压力和放热率的试验值和仿真值 

Fig.2 Experimental and simulation results of cylinder 

pressure and heat release rate  

1.3 研究方案 

研 究 中同时 进 行 了 进 气 门早关 和晚关 的计

算．以活塞压缩行程上止点为 0 点，则试验发动机的

IVC＝559° CA，即下止点后 19° CA，将原始气门型

线命名为 IVC559．40° CA 的 IVC 提前、延后分别命

名为 EIVC40、LIVC40．图 3 为不同米勒循环策略的

气门升程．其中，LIVC 型线的最大升程与原始型线

保持不变，按 IVC 晚关角将下降沿整体延后；而

EIVC 型线由 boost 设计得到，在提前 IVC 的同时将 

 

图 3 不同方案的气门升程 

Fig.3 Valve lift for different schemes 
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下降沿前移并降低气门升程．LIVC40(优化)是最终

确定的方案，并不参与前期计算过程． 

压缩比和 IVC 的改变会影响到燃烧性能，因而

笔者对缸内爆压(峰值燃烧压力(PCP))进行了控

制．表 3 为整体研究方案，在不同增压方式、爆压条

件下分别进行了 GCR 耦合米勒循环的全因子计

算．后续过程中，以两级 E40＋G21.0＋P25.0 表示两

级增压模式、EIVC40、GCR=21.0 且爆压为 25.0MPa

的方案．以表 1 中试验发动机参数为原方案，根据命

名规则，原方案为 E0＋G17.2＋P16.9．在计算过程

中，保持喷油压力不变，AVL-boost 软件会自动控制

喷油量和 SOI，以保证和爆压达到设定的目标值，并

考虑爆压对摩擦功的影响． 

表 3 研究方案 

Tab.3 Research schemes 

参数 计算范围 步长 数量 

压缩比 17～21 1 5 

EIVC/(° )CA 0～40 5 9 

LIVC/(° )CA 0～40 5 9 

爆压/MPa 17～25 40 3 

增压系统 单级增压系统，两级增压系统 

 

1.4 能量和火用值占比 

由于燃烧过程中产生的不可逆损失在第一定律

中无法体现，因而使用热力学第二定律对燃烧过程进

行分析．第二定律分析的关键是火用，一般也称作可用

性．通过对火用的分析，研究每个能量流产生功的能

力，可以明确发动机能量损失的主要来源．以柴油机

从进气到排气的整个开口系统作为研究对象，进入柴

油机的能量项目包含进气焓和燃油化学能，由此建立

能量平衡方程，即 

   
in f bw ml ht ex ib rel

E E E E E E E E+ = + + + + +  (1)
 

式中：E 为火用值；下标 f 为燃油，bw、ml 分别为输出

功、机械损失，ht 为传热，in、ex 分别为进/排气，ib 为

燃烧不可逆性，rel 为剩余能量．燃油火用
[19]的计算式为 

   
f f f

E m e=  (2)
 

   
H O

f

C C

LHV 1.04 0.17 0.04
b c

a a

M M

e
M M

⎡
⎢= + + +
⎢
⎣

 

     
S H

C C

0.22 1 2.06
d b

a a

M M

M M

⎤⎛ ⎞
⎥⎜ ⎟−

⎜ ⎟⎥⎝ ⎠⎦

 (3)

 

式中：mf 为喷油量；LHV 为燃油的低热值；ef 为燃料

化学火用．化学式为 CaHbOcSd 的一般液体燃料可通过

式(3)进行计算，
H

b

M /
C
a

M 为 H 和 C 的摩尔质量之

比．由于式(3)未考虑其他化学特性，仅与 LHV 和化

学式有关；而正庚烷和柴油的 LHV 非常接近，因而

使用 正庚烷的 化学式 C7H16 和 柴 油 的 LHV 为

42.8MJ/kg 来计算 ef． 

机械损失主要考虑泵气功 Epw 和摩擦功 Efw，并

直接以做功公式进行计算，即 

   3

bw tq

2
10 3600

60

n
E T

−π= ⋅ ⋅ ⋅  (4)
 

   ml fw pwE E E= +  (5)
 

   
IVC

pw cy l
180 CA

dE p V
°

= ∫  (6)
 

   fw cy l bwdE p V E= −∫�  (7)
 

式中：n 为转速；Ttq 为转矩；pcyl 和 V 分别为瞬时缸内

压力和气缸容积． 

  Eht 主要与燃烧时向壁面的传热量有关[18-19]，即 

   ( )( )ht c w w cyl w 0 cyl1 /E f A a T T T T= ⋅ ⋅ ⋅ − −  (8)
 

式中：fc、aw 分别为缸内传热因子、对流换热系数； 

Aw 为缸套传热面积；Tw 为壁面温度；Tcyl、T0 分别为

瞬时缸内温度和下止点温度．进/排气的热机械火用根

据流量m 、比焓 h 和比熵 s计算[19]，有 

   ( ) ( )0 0 0x x x x
E m h h T s s= ⋅ − − −⎡ ⎤⎣ ⎦  (9)

 

式中：下标 x 为进气或排气，其中 Ein 很小，可以忽

略．根据相关研究[20]，超过 90% 的不可逆损失是由燃

烧引起的，燃烧不可逆性[19]可表示为 

   ib 0

cyl

dd

d d

j

j

j

mE T

T
μ

ϕ ϕ
= − ∑  (10)

 

式中：ϕ 为曲轴转角；下标 j 为所有的反应物和生成

物；µj 为比热力学能，对于燃油，有 µj＝ef． 

其余损失都归入到剩余能量中，即 

    
rel f ht bw pw fw ib ex( )E E E E E E E E= − + + + + + (11)

 

每一项火用的占比为 

   
fi i

E Eη =  (12)
 

2 结果与分析 

2.1 进/排气流量 

图 4 为不同工况下单个工作循环的进/排气道流

量．可知，当进气门提前关闭时，由于气门升程的降

低，进气过程中瞬时流量减少；而随着 IVC 的推迟，

进气出现明显的回流现象．根据计算结果，相比原方

案，采用 E40 和 L40 分别使发动机进气流量减少了

25.70% 和 4.95% ．在采用两级增压器后，发动机的进

气压力提升，进气流量曲线上移，最大瞬时进气流量

相比原方案提升了 33.50% ．此外，较大的进气压力

也减弱了气门升程的影响，两级增压模式下 E40 方

案的进气流量仅比 L40 小 5.70% ． 

在整个循环过程中，进气流量曲线的波动较小，
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而排气流量曲线存在明显波动．排气压力波在排气

系统中以纵波的形态进行传播，受到排气系统结构的

影响产生反射[19]．因此，在反射形成的负波影响下，

排气流量曲线呈压力波形态，在排气行程中期有短时

间波动，之后趋于平稳．在膨胀行程下止点后(图 4

中 200°～210° CA 范围内)，排气道压力高于缸内压

力，导致气缸重新吸气[20]，该时段排气流量为负．两

级增压系统的应用使得缸内气体工质增加，排气道压

力和流量均有一定提升．相比原方案，两级增压 L40

方案的涡轮入口压力提高了 101 kPa． 

 

图 4 进/排气流量的瞬态变化 

Fig.4 Transient changes in intake and exhaust flow rates 

2.2 SOI的变化 

图 5 示出目标爆压为 17.0MPa 时不同方案的

SOI．可以发现，SOI 随着 GCR 的增加而延后，L0＋

G21.0 的 SOI 为-2.4° CA ATDC．GCR 增大会提高压

缩阶段的压力和温度，影响燃油蒸发速率 ve
[18]，即 

   ( ){ }e c c c
0.703 53 exp 4 159v T p T= ⋅ ⋅⎡ ⎤⎣ ⎦  (13)

 

式中：Tc、pc 分别为喷油时的缸内温度和压力．在高

压缩比条件下，保持相同的 SOI，Tc 升高有助于燃油

的蒸发，使得燃烧速率加快并导致爆压提升．因此，

为了达到 17.0MPa 的目标值，软件控制 SOI 延后以

推迟燃烧的发生．LIVC 的应用减少了缸内工质， 

pc 和 Tc 降低，则需提前喷油以达到目标爆压． 

 

图 5 单级增压模式下 SOI随 LIVC和压缩比的变化 

Fig.5  Variation of SOI with LIVC and GCR in single

turbo mode  

2.3 不同增压模式下 EIVC对 BTE的影响 

图 6 为 BTE 随 EIVC 和压缩比的变化．图 6(a)

中，压缩比与 BTE之间呈良好的正向关系，而热效率

随 EIVC 的变化趋势则受到爆压的影响．若爆压控制

为 17.0MPa，进气门提前关闭有助于提高 BTE；而在

21.0MPa 的爆压目标下，BTE 则随 IVC 的提前呈先

轻微增加后减小的趋势．此外，高压缩比的应用可以

减弱 EIVC 对 BTE 的影响．在 G21.0＋P21.0 条件

下，IVC 提前 20° CA仅使得 BTE 增加了 0.1% ，继续

提前 20° CA 则导致 BTE 降低 0.4% ．在低压缩比条

件下，过度的进气门早关将造成 BTE 急剧减小， 

E40＋G17.0＋P25.0 工况的 BTE 降低至 39.2% ，相比

原方案下降 4.3% ． 

 
（a）单级增压 

 

（b）两级增压 

图 6 BTE随 EIVC和压缩比的变化 

Fig.6 Variation of BTE with EIVC and GCR 

图 6(b)中，采用两级增压系统后进气压力显著

上升，低压级和高压级压气机的耦合增压比大于

2.8，使得压缩压力显著提升，部分工况的压缩压力已

超过 17.0MPa，无法实现设定的低爆压目标．在  

E0＋G21.0 工况，可达到的最低爆压约为 20.0MPa． 

此外，在两级增压模式下，BTE 和压缩比间也呈

良好的正向关系，但与单级增压模式不同，此时热效

率随 IVC 的提前而增大．在 G21.0＋P21.0 条件下，

IVC 提前 40° CA 使 BTE 增加了 1.1% ．爆压控制为

25.0MPa，E30＋G21.0 方案使 BTE 提高至 46.4% ． 
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2.4 不同增压模式下 LIVC对 BTE的影响 

图 7 为采用不同增压模式时 LIVC 对 BTE 的影

响．对比图 7 和图 6 可知，BTE 随 LIVC 的变化趋势

与 EIVC 相似．单级增压模式下，若爆压保持为

17.0MPa，LIVC 的增加有助于热效率提升；若爆压为

25.0MPa，LIVC 会对热效率产生不良影响．相同条

件下采用进气门晚关策略更有利于提升热效率，该现

象在低压缩比工况表现得十分明显．在 G17.0＋

P25.0 条件下，L40 方案的 BTE相比 E40 方案提升了

1.3% ．单级增压模式下，LIVC 可实现的最大热效率

为 45.0% ，与进气门早关方案相当． 

 

（a）单级增压 

 

（b）两级增压 

图 7 BTE随 LIVC和压缩比的变化  

Fig.7  Variation of BTE with LIVC and GCR 

两级增压模式下，BTE 随进气门晚关角的增加

而增大．在爆压为 17.0MPa 和 21.0MPa 时，LIVC 对

热效率的影响程度小于 EIVC 方式，相同工况的 BTE

也更低．当爆压为 25.0MPa 时，LIVC 策略更为有

利．根据计算结果，L40＋G21.0＋P25.0 工况的热效

率为 46.8% ，高于 EIVC 方式的最大 BTE． 

2.5 燃烧特性 

2.5.1 缸内压力和放热率 

原方案为 E0＋G17.2＋P16.9(工况 1)，为了明确

米勒度和压缩比对 BTE 的影响机理，笔者选取了最

大压缩比工况(单级 E0＋G21.0＋P17.0，工况 2)和最

大米勒度工况(单级 L40＋G17.0＋P17.0，工况 3)；选

取不同模式的最大热效率工况：单级 L30＋G21.0＋

P21.0(工况 4)和两级 L40＋G21.0＋P25.0(工况 5)以

分析热效率提升的原因；选取两级 E40＋G21.0＋

P25.0(工况 6)和工况 5 对比，分析 LIVC 和 EIVC 的

区别．通过不同方案分析 2.3 节和 2.4 节中所述现象

产生的原因．图 8 为不同工况的缸内压力和放热率，

图 9 为相应的燃烧特征参数． 

图 8 中，随压缩比增加，压缩压力明显增大．由

于压缩比增大后，软件自动控制 SOI 延后以达到设

定的目标爆压，造成放热率曲线整体后移[21]．此时主

体燃烧在活塞下行过程中进行，CA 50(放热量达到

50% 对应的曲轴转角)相对滞后，燃烧等容度较小，但

缸内压力下降的趋势也相对缓慢．当 IVC 早关角或

晚关角较大时，软件也自动控制 SOI 提前使燃烧更

早进行，因而 CA 50 提前，燃烧持续期缩短(图 9)． 

两级增压系统的应用可以改善因工质减少导致

的压力损失，使得米勒循环方案的压缩终了温度提

高，燃油更易受热蒸发，有利于缩短滞燃期．两级

L40 相比单级 L40 方案，CA 50 提前，并实现了更大

的爆压目标，增强了做功能力，可获得更高的热效

率．此外，由于 E40 方案的进气量少于 L40 方案，后

者的压缩压力和温度较低．燃料燃烧前需要更长的

物理准备时间，滞燃期延长，预混比例增加，且滞燃 

 

图 8 不同工况的缸内压力和放热率 

Fig.8 Cylinder pressure and HRR of different conditions 

 

图 9 不同工况的燃烧特征参数 

Fig.9 Combustion characteristic parameters of different 

conditions  
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期内积累了更多的混合油、气，从而增大了初期燃烧

速度和放热率峰值． 

2.5.2 缸内气体平均温度 

图 10 为不同方案下的缸内平均温度．可以发

现，米勒循环和两级增压系统的使用降低了压缩行程

前期的缸内温度，但最大降幅不超过 20 K．一方面，

米勒循环减少了进气流量，使得膨胀行程增加，而空

气在活塞下行期间预膨胀冷却，导致缸内温度降低；

另一方面，采用两级增压模式后，压气机 Map得到优

化，且各方案均工作在高效区内．根据计算结果，两

级 L40 方案的高、低压级压气机效率分别为 80.5% 和

75.4%，而单级 L40 方案的压气机效率仅为 72.9%，因

而两级增压模式有效降低了进气温度．在压缩行程

后期，高压缩比方案的缸内温度升高，在 SOI 时接近

甚至超过了原方案． 

 

图 10 不同方案的温度 

Fig.10 Temperature of different schemes 

燃烧重心越靠近上止点，燃烧等容度越大，在相

同时间内可以释放更多的热量．单级增压模式下，

L30＋G21.0＋P17.0 方案的 CA 50 最为提前，缸内平

均燃烧温度明显高于其余方案，超过 2 100 K．对比

两级 L40 与单级 L30 方案可知，尽管前者的 CA 50

更接近上止点，但其燃烧温度较低，其原因在于：根

据热力学第一定律，燃烧过程中(闭口系)的温度变化

∆T 与放热量 Qf、对外做功 Qw、传热量 Qht 以及总热

容
v,k k

m C∑ 有关[22]，即 

   f w ht

v,k k

Q Q Q
T

m C

− −
Δ =

∑
 (14)

 

式中：
v, k

C 为定容比热容，下标 k 为组分，包含空气、

EGR 和燃油等．在控输出转矩一致的前提下，热效率

的增加代表 Qf 减少，且采用两级增压系统后进气流

量增加，因而∆T 减小．此外，由于燃烧放热主要集中

在上止点附近，而总放热量降低，因而两级增压模式

下燃烧中、后期的缸内温度显著减小．由计算结果可

知，两级 L40＋G21.0＋P25.0 方案(工况 5)的涡轮机

前排气温度相比原方案降低了 105 K． 

2.6 火用值分析 

图 11 为不同方案的火用值占比．根据式(2)和式

(3)可知，燃油火用值高于燃油能量，因而图 12 中输出

功的火用值占比小于热效率(能量占比)，但仍可根据

Ebw 占比 来 分析 BTE 的变化原因 ．选取转 速 为

1 200 r/min 工况，由原方案结果可知，其机械损失占

比小于 2.0%，因而各方案的 Eml占比变化不大，最大

增幅不超过 0.3%．其余损失 Erel包含漏气损失、不完

全燃烧损失等，其占比也小于 2.0%．因此，Eml 和 Erel

并不是影响 BTE 的主要因素． 

 

图 11 不同方案的火用值占比 

Fig.11 Proportion of exergy for different schemes 

燃烧温度的降低有利于减少传热损失，但图 10

显示压缩比对燃烧温度的影响较小，因而传热损失的

变化并不明显．燃烧不可逆损失一般被认为是由反

应气体向未燃区传热引起的[20]．G21.0 方案的燃烧持

续期较长，燃烧反应速度较慢，向未燃区的传热量更

多；但因为该方案的燃烧温度较低，其 Eib 相比原方

案增幅仅为 0.1%．随着压缩比的增加，膨胀行程中缸

内压力有所增加，在输出功一致的前提下，有助于减

小喷油量，即燃油火用值减少，因而 Ebw 占比增加．喷

油量减少后缸内放热量降低，单位气体的能量(比焓)

减小，排气焓流降低，Eex相比原方案减小了 0.54%． 

随着 IVC 延后，燃烧温度提升明显，传热损失占

比增加了 1.2%，而不可逆燃烧损失表现出降低趋

势．一方面，单级 L40＋G17.0 方案的燃烧持续期缩

短，燃料的快速燃烧有助于减少 Eib；另一方面，进气

回流导致缸内气体工质降低，由式(10)可知，反应物

热力学能是不可逆燃烧损失的重要组分部分，因而两

者相互作用下 Eib 降低了 0.6%．此外，气体工质降低

也使得排气流量减小，从而降低了排出损失．总体来

看，单级 L40＋G17.0 方案在 17.0MPa 的爆压目标下

有助于增大输出功占比，尽管增幅并不明显．对于单

级 L30＋G21.0＋P21.0 方案(工况 4)，尽管传热损失

相比单级 L40＋G17.0＋P17.0(工况 3)进一步增加，
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但不可逆损失和排出损失有更大的降幅，从而获得更

高的热效率． 

米勒循环与两级增压结合使用，会导致排气温度

降低而排气流量增大．计算模型在第 1 缸排气歧管

处有测点，结果显示原方案(工况 1)和两级 L40＋

G21.0＋P25.0 方案(工况 5)在测点处的排气焓分别

为 715.6 kJ/kg 和 526.4 kJ/kg，而单缸排气流量分别为

117.5 kg/h 和 122.1 kg/h．相比原方案(工况 1)，两级

L40＋G21.0＋P25.0 方案(工况 5)的排气焓大幅减

少，Eex占比减小 6.0%．考虑到燃烧中、后期阶段两级

L40 方案的缸内温度下降明显，且燃烧持续期缩短，

已燃区向未燃区的传热量呈降低趋势，两级 L40 方

案的 Eib占比相比原方案降低了 0.6%．此外，该方案

的喷油量减少，整体放热量下降明显，从而降低了缸

内燃烧过程中的焓和熵增，由此可知 Eib 和排气焓是

降低的．对于 E40 方案，其燃烧温度相比 L40 方案更

高，传热损失增加，而工质的减少使得不可逆燃烧损

失降低．在高爆压目标下 Eht 的增幅较大，EIVC 策略

的热效率低于 LIVC 策略；而在低爆压目标下，燃烧

温度差距减小，结果相反． 

可知，米勒循环的采用降低了不可逆燃烧损失和

排出损失，但使得传热损失增加．在低爆压条件下，

传热损失的占比较小，Eht 的增量小于 Eib 和 Eex 的总

降幅，有利于热效率提升；而在高爆压条件下，传热

损失的增量更高，导致热效率降低．采用两级增压器

后，缸内燃烧温度低，米勒循环带来的传热损失增量

较小，在最高爆压为 25.0MPa 的条件下仍有利于热

效率提升．因此，图 6 和图 7 中显示单级增压模式下

过大的爆压目标和米勒度会对热效率产生负面影响，

而在双增压模式下则呈相反的趋势． 

2.7 试验对比 

根据计算结果，笔者选取两级 L40＋G21.0＋

P25.0 方案(工况 5)进行发动机开发，以确定该方案

的可行性．由于存在加工误差，实际发动机压缩比为

20.5．为了减小凸轮轴落座加速度，笔者优化设计了

气门型线，即图 4 中的 LIVC40(优化)．最终按照实

际方案进行了重新计算，得到原始计算值，并根据试

验结果重新标定模型得到标定计算值，如图 12 所

示．可知，试验值与计算值的缸内压力表现出良好的

一致性，且标定计算值的放热率与试验值基本一

致．原始计算值的放热率峰值较大，但燃烧后期阶段

的放热率较小，这可能是原始计算预混燃烧比例大、

燃烧速率快所导致的．图 12 中，最大放热率的原始

计算值与试验值差距约为 11%，在可接受范围内，由

此可以判定仿真计算过程是可靠的． 

对于宏观性能，BTE 试验值达到 47.5%，相比优

化前提高了 4.0%．发动机燃油消耗率下降至 176.6 g/ 

(kW·h)，相比原机降幅达 16.0 g/(kW·h)．表 4 为

原始计算值与试验值的性能和火用值占比．试验值在泵

气损失、传热和排出损失等方面均有所优化，而其摩

擦功占比提升．可知，开发方案的效果十分优良，可

以有效提高实际发动机的热效率． 

 

图 12 最终方案的计算值和试验值对比 

Fig.12 Comparison of calculated and experimental results

of the final plan 

表 4 计算值与试验值对比 

Tab.4 Comparison of calculation and experimental results 

   参数 原始计算值 试验值 

BSFC/(g·kW
-1
·h

-1) 179.7 176.6 

BTE/% 46.7 47.5 

Ebw/% 43.71 44.78 

Epw/% 0.66 0.19 

Efw/% 1.63 2.10 

Eht/% 12.10 10.87 

Eib/% 15.82 16.86 

Eex/% 24.18 23.30 
 

3 结 论 

 (1) 当采用相同的增压模式时，随着 IVC 的延

后，进气量减少，燃烧温度提升，导致传热损失占比

增加，而不可逆燃烧损失和排出损失则表现出降低的

趋势；在单级增压＋G17.0＋P17.0 条件下，IVC 延后

40° CA仅使得 BTE 增加了 0.4%． 

(2) 在单级增压模式下，采用米勒循环后进气量

不足，会导致压缩压力和温度降低，而采用高压缩比

可以弥补上述参数的损失；在相同爆压条件下，GCR

的提高有助于减小排出损失；此外，在输出功一致的

前提下，爆压升高可以降低喷油量，进一步提升热效

率；单级增压 L30＋G21.0＋P21.0 方案(工况 5)的

BTE 可以达到 45.0%． 

(3) 将单级增压系统改造为两级增压系统，可降

低排气温度和排出损失；两级 L40＋G21.0＋P25.0 方
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案(工况 5)与原方案(工况 1)相比，排气温度降低了

105 K，排出损失占比减小了 6.0%；在爆压目标为

25.0MPa 下，相比 L40 方案，E40 方案的传热损失占

比增加了 0.8%，故后者的热效率减小了 0.5%． 

(4) 根据计算结果和实际开发，最终优化方案采

用两级增压模式，将 IVC 延后至 599° CA，增大压缩

比至 20.5，并提高爆压至 25.0MPa；台架试验结果显

示两级增压方案效果显著，相比原机型的 BTE 提升

了 4.0%，BSFC 降低了 16 g/(kW·h)． 
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