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摘要

论文围绕涡轮增压发动机的进气充量，分析了影响充气效率的因素，提出了改善

换气质量、提高充气效率的一系列措施，并通过发动机燃烧化学特性计算以及试验分

析后，确定进气系统的最大空气流量。

通过分析研究大量车型设计累积的经验，确定了进气系统管路设计、进气阻力、

流速设计计算方法，并将其用Excel表综合的方式，评价所设计的进气系统，为规范设

计提供了一种方法。

本文从理论上分析了中冷器的热交换原理，考虑到中冷器在车用发动机上的使用

目的，确定了能明确表示出中冷效果的密度恢复系数叩。，作为车用中冷器的评价指标，

并在中冷器总成设计计算中得到了应用。

在研究中，采用CFD(Computational Fluid Dynamics计算流体动力学1中的Fluent

与汽车冷却系统专业软件KULI结合的方法，对中冷系统进行仿真模拟，解决了无法

直观、定量地描述发动机舱内的气流和温度场的问题。通过模拟分析中冷系统与整车

匹配的散热性能，确定中冷系统各设计参数，并用转毂试验方法验证仿真分析结果的

正确性，克服了以前需通过多次试验才能确定中冷系统各参数这种不适应当今发展要

求的传统模式，为今后其它车型的开发设计提供了一种实用的方法。

关键词：涡轮增压发动机进气系统中冷系统CFD仿真
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Abstract

The thesis analyzes the factors of affecting air charging efficiency around the amounts

of intake air for the turbo engine．It puts forward to a series of measures to improve the air

quality and charging efficiency．Moreover it determines the maximum air flow of intake

system through the engine combustion chemical characteristic calculation and test analysis．

By way of analysis and research，it determines the calculation method of the piping

design，intake system restriction and air flow speed according to the experiences

accumulated by a great deal of vehicles design,and designed intake system is estimated by

Excel that sums up them mentioned above．It provides a method for the criterion design．

The thesis analyzes the principle of thermal exchange of charge air cooler on theory．

Considering the using purpose of charge air cooler on vehicle engine，it establishes density

resume coefficient叩。that can obviously indicate the effect of charge air cooling as the

estimation index of charge air cooler used for vehicle．and it is applied in designing

calculation of charge air cooler．

In the study,the thesis is to apply the method that combines software Fluent of

CFD(Computational Fluid Dynamics)with special software KULI on automotive cooling

system，simulates charge air cooling system．The method solutes the problem on describing

the air flow and temperature fields under hood directly and quantitatively．Through

simulating and analyzing the hcat ejection performance of matching the charge air cooler

with full vehicle，it determines every design parameters of charge air cooling system，

validates the correctness of the imitation analysis ending by wind tunnel，overcomes the

defects of traditional methods that needed to determine the parameters of charge air cooling

system by several test before，that is not suitable for current developing requirement．It

provides a practical method to research and develop of other vehicles for the future．

Keywords：tm'oocharged engine，air-intake system，charge air cooling system，CFD

simulation，
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1．1选题背景

1绪论

随着市场不断开拓和发展，以及国家对商用车排放要求越来越严格，要求2004

年7月1日起全国实施欧2(欧洲2号排放标准，以下同1排放标准，2005年7月1日

起停售欧1车等一系列政策法规出台，用户对满足欧2和欧3排放法规的中、重型

商用车的需求日益增加。为发挥东风汽车有限公司优势，拓宽东风系列产品，巩固

东风汽车有限公司中重型车领域的产品优势，东风汽车有限公司在2004．2005年中重

型商用车开发计划中，将在2005年推出满足欧2和欧3排放法规、驾驶室换新等全

面升级的新一代商用车，T2Rll即为其中的一个车型。本研究来源于东风汽车有限

公司2004．2005年中霞型商用车开发计划，主要任务是设计、研究配置C260．20发动

机的T2Rll车型的进气及中冷系统，在研究过程中，应用CFD(Computational Fluid

Dynamics)方法模拟中冷系统与整车的匹配，并进行仿真分析，为今后的开发设计

寻找出一种切实可行的方法。

1．2国内外现状

本文进气系统主要指发动机外围的进气系统，即从空气滤清器进气口到增压器

进气口。对于装有增压器的发动机，进气、中冷系统研究关键在于如何保证干燥、

清浩、充足的空气提供给发动机，即进气充量；空气增压后如何降低高温气体。11】f2㈣

近年来车用柴油机采用废气涡轮增压技术日益增多。增压的作用就是通过提高

进气压力使进入气缸的空气密度增加，从而增加充气量，就可以多供给燃料，得到更

大的功率，这就是增压的基本目的。

增压前后气体密度的变化，与增压压力和增压气体的温度都有直接关系[4la根据

压气机的绝热效率叩^关系式



华中科技大学硕士学位论文

‰一ro
瓦一瓦

式中：P6——增压压力P。——非增压压力

瓦——增压后温度 瓦——增压前温度

k——绝热指数

以及理想气体状态方程(下标“0”表示非增压参数，下标⋯k’表示增压后的

参数，下同)：

式中：P，——充气密度

照，旦墨
印p。瓦 (1．2)

等斗瑚竿一·】]-1 qs，

由1．3式可见，增压前后工质密度的变化，与增压比n／p。和压气机绝热效率仉

气的温升，也同样可以提高绝热效率，从而使进气密度增加【5l【6】。

由于增压后平均指示压力提高，而平均机械损失压力p一基本保持不变(在转速

相同的前提下)，那么机械效率在增压后将是增加的川【8】【91。实际上

叼耐

r／，0

旦熊二旦苎!畦． 星型Q

pm*P,．／o—p～o (1．4)

将p。．‰。以及定义式p～。‘p一(1一‰。)代入1．4式后，有

坠；上11一堕(1-rimo)I
r／．o r／．o【pmI J f1．5)
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由于p“’p一，1．5式最终的结果是大于1的，这就意味着增压后内燃机的机

械效率得到了提高。

式中：叩卅——机械效率P。——平均指示压力

p。——平均机械损失压力

增压后充量系数可用1．6式的近似关系式估算

磬谢To” 限。、妒。o l J ，1 m

式中：丸——充量系数

由于瓦，To，故增压后内燃机的充量系数是增大的。

空气在压气机中压缩后，其温度上升(瓦，To)会使密度下降。在理想状况下

的绝热压缩，密度比与压比的关系为

等P。嚣。愀纠。时 ∽·，
。 最瓦 l R』l昂』 l昂J

、。

1．7式说明，即使在理想状态下，密度比的增加也将小于压比的增加。除非在理

想等温压缩条件下，密度比才能等于压比。实际上由于压气机效率仉等因素的影响，

密度比与压比相比较，前者增加得更缓慢。因此，为使空气密度获得更大提高，必

须采用增压空气的中间冷却技术。近年来降低柴油机NOx排放的要求日益提高，更

使得中冷技术受到重视【圳。

大量的资料表明，在给定的增压压力下，增压空气温度每下降IO。C，其密度约

增加3％，发动机功率约提高3～5％。或者在相同的功率下，燃料的消耗减少1．5％，

可使最高燃烧温度和整个循环的平均温度下降3℃【111112l。显然，进气冷却对增压发

动机的动力性、经济性及对排气净化程度都有较大的提高，因此，增压中冷是柴油

机发展的关键性技术之一。据不完全统计，日本在1994、1995年间生产的柴油机中，

增压中冷技术的机型已达73．9％。

3
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T2Rll车型选装的发动机是涡轮增压发动机，因此对发动机的外部的进气、中

冷配置应从以下几方面进行设计：

1)为了增大充气效率，分析影响充气效率的因素，提出改善换气质量、提高充

气效率的一系列措施，并通过发动机燃烧化学特性计算以及试验分析综合后，确定

进气系统的最大空气流量。

2)依据相似车型设计累积的经验，确定各段进气管的最佳管道形状、长度和直

径，寻找减小进气系统内空气动力损失的方法；给出进气系统管路设计、进气阻力、

流速的设计计算方法，对发动机外部进气系统进行结构设计、布局分析，并将上述

各因素综合用Excel计算出各段的阻力，来评价所设计的进气系统，便于快速调整。

3)采用中冷技术，降低空气增压后的进气温度，控制发动机进气温升。应用

CFD软件中的Fluent与汽车冷却系统专业软件KULI结合的方法，对中冷系统进行

模拟仿真，直观、定量地描述发动机舱内的气流场和温度场，通过模拟分析进气中

冷系统与整车匹配的散热性能，确定中冷系统各设计参数，并用转毂试验方法验证

仿真分析的适应性。

本论文所做的主要工作是：进气系统的研究；中冷系统的研究；中冷系统散热

性能的仿真分析。

4
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2进气系统的研究

2．1影响涡轮增压发动机充量系数的分析

根据增压方式的不同，增压可分为四种类型：机械增压、废气涡轮增压、气波

增压和复合增压。

涡轮增压发动机是利用排出的废气驱动涡轮，涡轮再带动离心式压缩机来提高

进气压力，并通过中冷器冷却增大空气的密度后进入气缸。涡轮增压器追使更多的

空气进入气缸，所以它可燃烧更多的柴油，发动机发出更大功率。涡轮增压柴油机

中的各运转参数都是相互关联的，如增压压力、空气流量、燃烧过量空气系数、排

气温度等。

衡量内燃机充气性能的一个重要指标是充量系数，其定义为：内燃机内每循环

实际进入气缸的新鲜充量J，l，与进气管内状态充满气缸的工作容积的理论充量m。之

比。这里所指的进气管状态，是指进入气缸前气体的热力学状态，如温度与压力等。

由予充量系数对于评价进气系统非常重要，首先应导出充气效率的理论分析式，以

便用来分析提高充气效率的各种措施。

记残余废气系数为诈，迸气终了时的缸内残余废气质量为m，，进气门关闭时

(以下标a表示)缸内气体总质量见2．1式：

研a。m1+州，。(1+办Ⅻ1 f2．n

根据充气效率仇的定义，并引入气体状态方程以及压缩比的定义式，可得：

”丑。上．旦；上．旦．vo．RT,．土．土．至．丝(2．2)¨

研；^ 1+m，朋曲 1+癖R L只K 1+谚s。一1 L P；

、 ’

式中，下标S表示迸气管内的状态。

从2．2式可看出，在发动机的结构参数(如几何压缩比￡。)确定的前提下，提商

充量系数的措施可以归结为以下几点
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1)降低进气系统的阻力损失，提高气缸内进气终了时的压力P。；

2)降低排气系统的阻力损失，以减小缸内的残余废气系数屯：

3)减少高温零件在进气系统中对新鲜充量的加热，以降低进气终了时的充量温

度瓦。

研究表明，上述影响因素中，以第一个因素最为重要。换言之，降低进气过程的

流动阻力损失提高进气终了压力，是提高充量系数最有效的措施。

2．1．1进气系统量大空气流量

汽车是依靠发动机将燃料和空气的混合物燃烧所产生的热能转化为机械能而运动

的。通常lkg的汽油约需14．8kg的空气。对柴油来说，其燃烧所需的空气比汽油更多。

对于一般的发动机，多一点燃油供应也许还不是一件难事，但由于空气的供给在进入

气缸时要受到诸多因素的制约，故要充入更多的空气就难得多了。空气量不足，直接

导致发动机的动力性、经济性和排放指标不理想。进气系统的任务就是供给发动机足

够的既清洁又干燥的空气。进气系统除包括进气口、连接管及支架夕}，最主要的装置

是过滤灰尘的空气滤清器(简称空滤器)。下面用三种方法计算空气流量，综合考虑后，

确定最大空气流量。

2．1．1．1空气流量的理论计算

1)按自然吸气计算

T2R1l系列车型按配备四冲程、六缸康明斯发动机C260—20计算其自然吸气量，

C260—20发动机基本参数见表1．1。

如果忽略充气效率和进气损失的影响，该发动机在自然状态下的理论充气量可以

按以下方式求出：

根据四冲程发动机的作功原理，曲轴每转两周，发动机每缸各作功一次，吸气一

次，那么在额定功率状态下，发动机各缸作功次数j=n／2：

每缸的理论吸气量K—j硝(D／2)2H

设定发动机发出功率为额定功率，那么整个发动机在单位时间里的理论充气量

6
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矿-iv,·ijar(D／2)2H一9．09mZin

表1．1 C'260-20发动机基本参数

发动机 C260-加

2200rpm 1400rpm
性能

191kw 1025N-m

排量(L) 8_3

缸径X行程(ram) 114X135

油耗取g／h) 48．11 33．92

压气机出1：3压力(”a) 170 136

增压比 1．69 1．35

压气机出12流量Q(k窖，mlin) 23．08 13

进气散热量On(kW) 49 17

压气机出口温度(℃) 182 138

进气岐管最高温度(℃) 65

中冷器外部冷却空气温度(℃) 25

最大允许中冷前后压力差AP(kPa) 16

允许的进气管直径(mm) 80

由于发动机燃烧时实际所需空气是要远大于理论空气量。因此，C260-20发动机的

实际空气消耗量要比9．09m3／min多得多。

2)按照发动机的燃烧化学特性计算

柴油的主要成分是碳(c)、氢(H)和少量氧(O)元素，假设其它杂质忽略不计

设lkg的柴油中含C、H、O的重量成分各为g。、g．、go体g)，则：

g。+g^+g。一lkg

假定柴油中C、H完全燃烧，其化学方程式分别是：

C+02-C02

日2+1／202·H20

(2．3)

(2．4)

(2．5)

7
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因碳(C)、氢(H)和氧(O)元素的原子量分别为C=12，H=I，O=16，则根

据2．4、2．5式化学方程式可知：lmol的碳完全燃烧需要1 mol的氧气，即129的碳

原予完全燃烧需要16×2=329的氧原子，lmol的氢完全燃烧需要1／2mol的氧气，即

1／2x 16x2=169的氧原子。

因此燃烧lkg的柴油，理论上所需的氧气量为：

02“。-8／39。．Sg^一g。(kg)

而在标准大气压1．013×105Pa时，柴油中碳元素的质量成分为87％，氢元素的质

量成分为12．6％，氧元素的质量成分为O．4％，空气中氧的相对质量成分为23．2％，

氧的相对容积成分为21％，所以lkg的柴油完全燃烧在理论上所需要的空气量：

L；I／0．232xqm=14．33kg

考虑过量空气系数a，经验值取a=1．9，则燃烧lkg的柴油所需的新鲜空气充

量为：L-DL一27．23kg

以上即是两种方式计算的发动机燃烧lkg柴油所需的空气量。

2．1．1．2试验分析

进气系统的设计涉及到发动机的燃烧特性，理论分析起来是十分复杂的，所以，

试验也是不可缺少的一种手段。

通过试验得到C260-20发动机在额定功率满负荷时的空气消耗量：

Qc=12．35，”3／min。

2．1．1．3进气量的确定

通过上述理论计算和试验测量，对T2R11车型进气消耗量就有了一个设计参照

依据，可先将上面所得到的三种数据流量取平均值【13】【141(取单位时间里的空气需求

量)。

根据以上分析计算和试验数据，三种结果分别为：

V：9．09m3／min

8
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Lb=27．23kg

Qc=12．35m3／min

通过单位换算，可以计算出该车型匹配的空滤器流量(平均值)：

Q t1／3ff'o+t+Q。)

计算L矗时，在标准大气压1．013x 105 Pa时，空气的密度为1．29kg／m3，但是考虑

C260·20发动机涡轮增压(增压比为1．69)的影响，空气被压缩，因此完全燃烧lkg

的柴油需要的空气为35．67 ma／kg*№；根据C260-20发动机万有特性曲线，并考虑整

车储备功率的情况，发动机在额定功率时所消耗的燃油量为48．11kg／h，因此满足此

条件状态时燃烧lkg的柴油所需要的时间是60／48．11(min)，所以

L：=28．60m3／min

所以：Q=19．41m3／min(1164．6m 3／h)

按照空滤器超量试验分析，可以大致计算出配备C260．20发动机所需空滤器的

空气流量。

具体试验方法是，设定T2Rll实际所需进气量远大于19．41肼3／min，用超过

C260．20发动机在额定功率满负荷时的空气消耗量50％的流量的空滤器做试验，可以

测定T2Rll在额定功率满负荷时的燃油消耗量，此时燃油消耗囊是建立在有足够的

空气流量前提下的，因此，计算出来的油耗是最经济的，这对于选配空滤器来说是

先决条件㈣。

通过试验，T2Rll整车在装备空气流量为29．12m3／min空滤器后，发动机处于

额定功率满负荷时的燃油消耗为48．1lkg／h。为了进一步确定29．12m3／rain流量的空

滤器满足T2Rll整车在发动机处于额定功率时所需的进气量，可以再用一个更大流

量的空滤器来重复上愿的试验。试验结果表明，此时的T2Rll燃油消耗为48．26k90a。

比较结果表明，T2Rll整车在额定功率满负荷时最经济燃油消耗量不会低于48kg／h。

而对流量为19．41m3／min的空滤器进行试验，结果表明，其燃油消耗量和流量为

9
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29．12m3／rain的空滤器的燃油消耗量差异率不超过8％，从而证实T2Rll整车选配空

滤器流量为19．41m3／min是合适的。为了使空气滤清器总成尽量靠现有总成，而又

不致于使空滤额定流量过大，故选现有最大流量为1300 m3／h的空滤器。

如何保证空气的最大流量和质量，这与空气滤清器的原始阻力、滤清效率、储

尘能力有着密切的关系，空滤器产生的进气阻力占整个进气系统阻力的50％～60％，

只有达到空滤器的性能要求，才能保证空气的流量和质量。如何达到空滤器的性能

不是本文的研究内容，由制造厂家保证。

2．2进气系统流动阻力的研究

进气系统的流动阻力，按其性质可分为两类，一类是沿程阻力，实际上是管道

摩擦阻力，与管长和管内流动厦上的表面质量有关；另一类是局部阻力，它是由于

流通截面大小、形状以及流动方向变化，在局部产生涡流损失所引起的【16】。在柴油

机进气流动中，由于管道较短，壁面比较光滑，其沿程阻力并不大；而局部阻力则

是流道中的主要损失，它由一系列的局部阻力叠加而成，尤其在进气门座处、空气

滤清器和流道转弯处，流动损失更为明显。因此，降低这些地方的局部阻力损失，

对降低进气系统的流动阻力，提高充量系数有显著的意义117】【181。

2,2．1减少进气管和空气滤清器的阻力

进气管的截面形状和通道流线，对进气过程影响也很大。其设计原则是：空气

流动阻力低：各气缸间的新鲜充量分配均匀。

除此之外，由于进气管中气流的不稳定流动，在进气管中还存在着⋯个重要的

现象，即谐振或调谐。进气管的长度与管径的大小对充气效率的影响较大，我们知

道，随着进气管长度的增大以及管径的减小，充量系数的峰值向低速一侧移动，这

就是调谐现象的结果119l。其原因在于，在进气过程中，活塞的下行运动可导致进气

管内产生膨胀波，该膨胀波将在进气管的开口端反射，然后产生正向压力波向气缸

传播【删。在合适的条件下(如转速、进气管长度等)，这个正向压力波可以使得进气

10
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过程结束时，迸气门处的压力高于正常的进气压力，这样发动机就可以多进气，从

而使充量系数得到提高【2l】。

在实际应用中，为了追求最佳的充气效率值，在一些高档轿车上采用可变进气

系统，以充分利用进气谐振的效果，达到高速与低速性能的最优化。比较常见的可

变进气系统是通过改变进气管长度或流通截面的方式来实现。在低速时控制阀保持

关闭状态，气体从主气道流入发动枫中；丽高速时控制阀打开，气体从主、副两个

气道同时流入气缸中。控制阀关闭时，相当于进气管流通截面减小，相应提高了低

速充气效率。

空气滤清器是进气系统阻力的主要来源之一，应当在保证滤清效果的前提下尽

可能减少空气滤清器的流动阻力，同时，定期对空滤器进行清理与保养也是减小进

气流动阻力的一个重要措施。还有一点应特别注意；空气滤清器与进气歧管之间接

管的长度。它也是影响进气歧管内气流不稳定流动的重要因素之一【冽【231【241。

2．2．2降低排气系统的流动阻力

降低排气系统阻力，可以使气缸内的残余废气压力下降，这样不仅可以减少残

余废气系数，有利于提高充气效率，而且减少泵气损失，提高指示效率。排气系统

的设计目标是：降低排气背压，减少排气噪声。

与进气系统一样，排气流通截面最小处是排气门座处，此处的流速最高、压降

最大，故在设计时应保证气门及其座面的良好结构。排气道应当是渐扩型，以保证

排除气体的充分膨胀，从而降低气缸与排气管内的压力差，使得气缸内的废气压力

得以迅速下降，达到提高充气效率和降低泵气损失的目的∞I。

与进气管一样，排气管也存在调谐现象，只不过所希望的调诣效果是使得排气

门处的压力降低，以利于排气。为此， 需要通过大量的理论计算以及试验，确定合

理的排气管长度。

2．2．3减少对进气充量的加热

在进气过程中，进入气缸的新鲜充量将会被各种高温表面所加热而温度升高，
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从而导致进气密度下降，充气效率减小，还可能促使发动机整体热负荷提高和不正

常燃烧的发生。进气温度升高受到各种结构与运行参数的影响，如进气管结构、发

动机转速、负荷、冷却水温度等。

对于进气道喷射的汽油机和柴油机，均采用进、排气管两侧布置的方案，以提

高充气效率。对于高速柴油机，采用进气冷却技术，以降低进气温度。增压柴油机

则将进气中冷技术作为进一步提高增压压力的重要途径之一。

2．3进气系统的设计

发动机外围配置主要包括进气系统、

纵系统、发动机悬置系统和供油系统【26l。

增压柴油机外部进气系统构成如下：

排气系统、冷却系统、中冷系统、油门操

本课题主要对进气、中冷系统进行研究。

图2．1增压柴油机进气中冷系统简化框图

2．3．1进气系统的设计目标

进气系统设计应达到以下目标；

1)按照装康明斯柴油机的要求，整个进气系统的原始阻力(从空滤器进气口至

增压器进气口)不应大于6．2kPa(即632mmH20)。

2)空气滤清器总成的滤清效率不低于99．5％，总成原始阻力不应大于2．45kPa

(即250mmH20)。

12
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3)进气系统温升也就是指从空气滤清器进气口到发动机进气口。空气滤清器进

气13到增压器进气口的进气温升不应大于15"(2，发动机进气温度不应高于环境温度

30℃。

4)进气系统内气体流速不易超过25m／s，以减少进气系统引起的发动机功率损失。

5)整个进气系统、管路应保证密封，在维护保养时不应被破坏。

6)进气口应设置在雨、雪及灰尘不易进入的部位，延长空滤器的使用寿命。

基于上述设计目标，在设计和选择各总成时，应首先考虑到这些要求，同时尽

量做到主要部件的通用等。

2．3．2空滤器的型式和布置

空滤器是进气系统的一个主要总成，由于空间位置限制，加之考虑维修保养方

便，空滤器的结构设计为水平型式。空滤器的布置要考虑以下几个方面：

1)空滤器进气口与整车的空气进口及空滤器出气口与发动机进气口的相对位置

关系，以保证可以方便、顺畅地连接，尽可能地减小空气流动阻力；

2)需有适当的空间位置以安装空滤器固定支架。支架应结构紧固，并且稳固地

固定在支承体上，而且必须保证空滤器壳体密封表面不产生任何变形；

3)空滤器四周的空间保证。当选择空滤器位置时，应该保证集尘杯拆卸和重装

容易，以便经常进行维护和保养。同时，还要确保纸质滤芯在不必拆卸其它零件时，

就能毫无困难地拆卸。还要注意，若拔拉滤芯要通过尖锐边缘或脏污物体时，有可

能在纸上划破洞或者使灰尘落入空气系统的清洁侧。

4)远离热源。空滤器及管路应该与散热器、排气管等热源保持适当的间隙。因

为温度过高会显著降低进气密度，同时，进口空气温度高会增加发动机热损失。如

超过38℃时，每增加5℃，热损失增加1．5％，并且使冷却更困难。

2．3．3进气管路设计

由于发动机与空滤器或空滤器与通气管之间的相对位移，管件需要挠性连接和

附加支撑。如果采用不妥当的或错误设计的支撑，管路会很快发生疲劳损坏。必须
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注意，挠性应出现在橡胶零件中而不发生在管内。在可能遇到的最大阻力条件下，

管件必须不破裂；最大加速时，在保证发动机进气管阻力最大(滤芯脏污)的情况

下，具有足够的抗瘪性。

由于材料随温度变化，密封表面间的滑动是不容许的。为了防止水份和灰尘进

入，管件接头上应采用能3600密封的软管夹箍，因为空滤器上游段连接的不好，空

气可能从不如空气进口理想的地方吸入系统。空滤器下游管件的漏隙是最严重的问

题，因为这将导致灰尘直接进入发动机。如在空滤器下游管件上有一个微小破洞，

都将因足够的灰砂进入而损坏发动机。

在接装管件时，应考虑以下一些因素：

1)如果管件缺乏足够的强度和刚度，为得到足够的密封而固紧软管卡箍，可能

会使管件变形或破裂；

2)租糙端面能够割坏或檫伤挠性接头而破坏密封；

3)管件内壁和表面需要光滑和无泄漏，以保证完全密封和减少空气流动阻力。

2．3A进气系统阻力计算

除考虑进气口、空滤器及发动机进气1：3的相对位置，进气管路的设计外，还要

考虑进气系统阻力的大小，因为进气阻力的大小将直接影响发动机功率的发挥。

进气系统的阻力取决于大量的可变因素，其中包括管的形状、输送管道的光滑

程度、挠性接头型式、管尺寸、进气口的外形以及弯管型式。在整个管路初步设计

完成后，应计算系统的总阻力，与发动机所要求的最大进气阻力相对照，从而确定

进气系统的最终设计方案。

2．3．4．1流速的计算

空气在进气管道中的流动可以视为近似稳定的一元流动，它遵循连续性方程。

也就是说，任一截面的一切参数都不随时阔而变化，保持为一定值，所以，流经任

一截面的质量流量也不随时间变化而保持定值。由于单位时间流经管道的气流容积

流量等于流速与相应截面积的乘积，即：

G=AV (2，61
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式中，G为管路中的空气流量；A为管路截面积；v为管路中气体流速。由2．6

式可得：

进气管路中气流的流速可按2．7式计算。

2．3．4．2局部阻力损失的计算

因为空气的密度和粘度很小，所以，沿程摩擦阻力相对局部阻力来说可以忽略

不计，这样，系统的阻力主要表现为局部阻力。

根据流体力学理论，局部阻力损失的普遍公式见2．8式：

”亭丢 眩。，

式中，∈为局部阻力系数，对不同的局部阻力，其值是不同的。

常用接管型式的局部阻力系数6的计算公式有以下三种：

1)对于弯管

；‘[。·131+。-163(手)35】(2一嘉) 。：．9，

2,9式中，8为弯角；d为管内径；r为弯头的曲率半径。见图2．2。

2)对于逐渐缩小的管路

图2．2弯管

；。壶№-41)2】8sin竺I I川
2。

。

(2．10)
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2．10式中，，k为出口管截面积；Al为进口管截面积；口过渡管圃角，见图2．3。

3)对于单折管

图2．3渐缩管

o．0．946cos2旦+2．05cos"旦。
' ’

2．11式中0为弯角，见图2．4。

图2．4单折管

(2．11)

2．3．4．3进气系统阻力计算

进气系统阻力可分为：空滤器阻力、进气罩阻力及管路阻力。管路阻力又分为

直管阻力和弯头阻力，将理论分析计算与试验的经验积累综合，归纳出进气系统备

段阻力的计算方法，阻力值计算如下：

空滤器引气帽进气阻力：由于进气帽流阻计算尚无经验，只能通过试验确定，取

经验值5．6in水柱(142mmn20)

光滑直管的气流阻力见图2．5，如4英尺长的5”管子阻力：4英尺x0．026英寸水柱／

英尺=0．104英寸水柱(2．64mmH20)；4英尺长的5．5”管子阻力：4英尺x0．017英寸水柱／

英尺=0．068英寸水柱(1．73mmH20)。

光滑的90。弯头的气流阻力见图2．6，如90。的5．5”直径的弯管阻力：0．15英寸水

16
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柱(3．81mmH20)

光滑的45。弯头的阻力见图2．7，如45。的5．5，，弯管阻力：0．055英寸水柱

(1．40mmH20)
’

图2．5光滑直管的气流阻力

17
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图2．6光滑的900弯管的气流阻力

18
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圈2．7光滑的450弯管的气流阻力

如有变径连接管，变径连接管的气流阻力见图2．8：

19
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图2,8变径连接管的气流阻力

最后，将上述各阻力相加，即褥整个系统的总阻力。用电子表格EXECL的形式

表示出来，可快速调整数据，直至整个系统阻力达到要求，见图2．9。
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图2．9进气系统阻力计算

通过分析研究，根据大量车型设计累积的经验，将这些设计指标归纳成用Excel

表示出来，评价所设计的进气系统，为将来规范设计提供了一种方法。

2．4小结

空气量的确定对进气系统来说是十分重要的指标。空滤器的结构形式取决于滤

芯，而滤芯的大小又决定于最大空气量，郎额定空气量。以前，对空气流薰的确定

只是凭借经验公式估算(即增压四冲程发动机需空气量Q=0．095Pm3／min，P：额定功

率kW)，或者是参照相似车型推出。本章采用理论和试验相结合的方法，空气量的

确定较准确。
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3．1中冷器的型式

3中冷系统的研究

根据冷却介质不同，中冷器一般可分为两类：一类是以水为冷却介质的水．空中冷

器，也称水对空类型；一类是以空气为冷却介质的空．空中冷器，也称空对空类型f朋。

水．空中冷器根据冷却水的来源可分为两种：一种是利用柴油机本身冷却循环系

统的水做冷却介质，即增压空气在进入气缸之前，先要在水冷却系专为其设鬣的中

冷器中流过，从而降低温度。但由于冷却水本身温度在80*(2～90。C，所以冷却效率

不高。另一种是在柴油机之外单独设立一个水循环系统，利用外部环境冷却水进行

冷却。由于其水温较低，所以冷却效率高，但因其必须设置一个独立的冷却系统，

汽车用柴油机显然不好应用，因此该型中冷器多用于工业用固定式柴油机和船用柴

油机上。

空．空中冷器根据冷却风扇的位置可分为两种：一种是将涡轮、风扇制成一体装

到进气系统中，利用从废气涡轮增压器输出端引出的部分高压空气，推动空气涡轮，

从而驱动风扇，将空气吹向中冷器，对进气进行冷却。另一种是利用水冷系的风扇，

吹拂置于水冷系散热器前部的中冷器，对进气进行冷却。图3．1为空冷增压中冷柴油

机示意图。T2Rll车型采用的是后一种形式。

图3．1空冷增压中冷柴油机
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评价一台中冷器性能好坏的标准除了传热系数外，还有比较重要的一项即为流

体流过中冷器的压力降，好的中冷器应同时具备传热系数大和压力降小两个特点洋j。

目前，研制大部分高效冷却元件的重点都放在如何提高传热系数上，阻力的增加并

没有引起足够的重视，而实际上这两者的关系存在着一个最优化的问题，即应牺牲

最小的压力降来换取最大的传热系数的提高，当然，这项工作需要通过大量的实验

才能完成，但优化问题却是中冷器研究领域今后发展中的一个重要的课题129J。

3．2中冷系统的设计

3．2．I中冷器总成布置

中冷器的布置方式通常有两种

i)与发动机散热器以及其它热交换器串联见图3．2。

图3．2发动机散热器以及其它热交换器串联型式

2)与发动机散热器以及其它热交换器并联见图3+3。
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圈3．3发动机散热器以及其它热交换器并联型式

如果空间允许并联布置更好因为进入发动机散热器的是未被加热的冷空气，气

流的阻力小，容易保养和维修。

设计中由于空间限制，采用串联形式的空．空中冷系统，利用串联的吸风风扇吸

进的冷空气进行冷却。吸风风扇比吹风风扇相比更有效，因为吹风风扇吹到中冷器

的气流通常已经被发动机加热过，温度较高。而吸风风扇吸到中冷器的气流是未被

加热过的空气。由于气流被预加热，吹风系统一般需要选择散热面积更大的中冷器

和流量更大的风扇。

3．2．2中冷系统管路布置

在空．空中冷系统中，与中冷器连接的管路越直接越好，弯头越少越好。应根据

管路的直径确定最合适的拐弯半径应避免管路直径突然变化。应综合考虑系统的压

降和发动机的瞬态响应来确定管路的直径。管路赢径太大，节气门的响应会减慢。

对于排量小于9-7t-的发动机来说，管路赢径为2．54英寸；对于排量大于15升的发动机，

管路直径为4．5英寸。

在所有拐弯的地方尽景使用硬管，不要使用软管。由于中冷系统中空气的压力

和温度都很高，加上系统的相对运动，成型软弯管很容易损坏。
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3．3中冷器设计

3．3．1中冷器设计要求

1)为取得满意的中冷效果，要求中冷器在发动机多种工作条件下供给相对恒定

的迸气温度。对中冷器而言，由于发动机在大进气量的满负荷条件下，要获得足够

低的进气温度比在低进气量下更为困难【删13¨，因此，中冷器应按满负荷条件下设计；

2)为得到中冷后发动机需要的最大温度降，中冷器不同的工作特性应根据发动

机和涡轮增压器给定的工作点来确定，一般情况下中冷后的进气温度在60～80。C是理

想的；

3)应使进气压力降尽可能的低，一般应小于2％；

4)尽可能降低冷却空气侧压力降；

5)选择高效低阻的传热元件。

中冷器的设计指标为：

中冷器冷却效率：rt t>0．8

增压空气温降：AT>／110"(2

发动机进气温升At≤30℃

中冷器最大允许压降AP≤16kPa。

中冷系统冷却效率rt,：80～85％。

3．3．2中冷器结构参数

T2Rll车型采用管带式、内置紊流片结构，材料为铸铝气室的中冷器总成。这

种结构的放热系数较大，可以满足设计的要求，其结构参数见表3．1：
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嵌3．1中冷器总成结构参数

中冷器总成 结构参数

芯子尺寸：高x宽x厚(nun) 792X560X50

管尺寸(㈣) 50X8

管数(根) 39

管壁厚(ram) O．8

管子热导率九[w／(m．℃)】 240

带尺寸(波高X波距)(ram) 12X4．5

带数(根) 40

进出气口直径Cram) 89

紊流片形式 错齿紊流

芯子正面面积S(m2) 0．4435

冷侧散热面积S舳(m2) 15．07

比散热面积(m2／kW) 0，072

比迎风面积(em2／Kw) 21．12

单根散热管流通面积S。(mm2) 309．76

全部散热管流通面积S。(ram2) 12080．64

单根散热管流体润湿周长上6l(ram) 109．6

全部散热管流体润湿周长k(mm) 4274．4

热侧当量直径为D^(ram) llt305

外掠管当量直径为D。(mm) 13．79

热侧散热管内表面积为&。(rn2) 11．394

3．3．3功率点设计计算

边界条件如下：

温度为t=25 4C，车速为25km／h，相当于冷却空气进风速度为V=7m／s，发动机

参数见表1．1。
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33．3．1热侧空气的物性参数

压缩空气经增压器出口到中冷器的进口有温降，从中冷器的出口到发动机的进

气歧管有温升，为计算方便，在这里忽略它的升降，即中冷器出气口温度疋t At+t，

则疋-55"C

根据中冷器冷却效率t7一号暑争‘100％≥80％，得出l=175℃，则热侧(增压)空
气的温差Ar-正一L=175．55=120℃，增压空气的平均温度为L。五善。115"C，在

该温度时，热侧空气的物性参数为：

定压比热容q·1．009／cJ／七g·。C

密度
n—P218-7．t4^／．7已／2·1．45船／∥

热导率^一z．“x，。一2(2亳3)。's2-3．26×10-2W／∞·。c，
运动粘度

H一半(亳)⋯州⋯“川‰
普朗特数 P。．型晕鱼。o．675

^

3．3．3．2热恻换热系数计算

管内热空气流速K，由Ql·K·S。，得：

K；矗以L蜘，s
热侧雷诺数R，t K·见／v。=16496

雷诺数在10‘。1．2×105范围，应为受迫紊流按热的窑骀关联式
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Nu，一0．023Re；8‘P巧o 3，则功率点时的增压空气为管内受迫紊流，其努塞尔数为：

Nul I o．023Reo．s．Pq 3--48．35

热侧换热系数为：h，一Nu。·^／仇=139．43W／(m2．℃)

3．3．3．3冷侧空气的物性参数

冷空气体积流量Q2 iS·V=3．1045m3／s；由于进气温度为t。为25。C，设冷空气经

过中冷器后，出口温度f：为38"C，则冷侧平均温度为‘=31．5℃，在该温度时，冷侧

气体的物性参数为(根据拟合关系式)：

密度p：=1．2957．3．4455×10"3tIn=1．187kg／m3

定压比热c；=1．005KJ／(kg．℃)

导热系数■=2．4395+7．6636X103t。=2．7×10‘2W／(m．℃

运动粘度’，：=13．1041+9．9227 x 10-2t。=16．23×10-6m2Is

普朗特数碟-0．701

3-3．3．4冷侧换热系数计算

由冷侧吸热量等于热侧散热量见，-Q．：得，Q。-q×AtxQ2×∥，由此式可推

出At=134C，则f2=38。C，则冷侧平均温度为31．5℃，由于计算后的出口温度t：=38

℃与假设出口温度误差为O，故可认为该冷侧出口温度为t，=38口c2；如果计算后得出

的温度与所假定的出El温度误差大于5％，则应以计算出的出121温度为基础，重新计

算，直到两温度差控制在5％以内

冷侧雷诺数R：，一V·Dw／v：=5948

由于雷诺数为5948，根据流体横流流过管柬的传热，其对应的实验关联式为：

Nu，一0．664x砧5×节，$lJNu：=46．03

28
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：：=============================================================：=============一一

冷侧换热系数为：喇1 Nu’。x&'／D。=90．12wl(m2．℃)

3．3．3．5导热热阻

导热热阻为R导一@舳·6)“s帅·A)，则：R导=2．52×lO-6(m2．"C)／w

3．3．3．6中冷器传热系数计算

茁一隆毒叫-I“．犸Mm2一
从以上中冷器传热系数的计算可以看出，热侧占总热阻比率为39％，冷侧占总

热阻tE率为61％，导热热阻可忽略不计。

3．3．3．7对数平均温差计算岍訾。鼍型产枷硝℃
?；一t1 55—25

3．3．3．8散热量计算

Q—K·S‰·A瓦=58kw>49kw满足要求

3．3．4最大扭矩点校核

3．3．4．1热铡空气物性参数

发动机在转速为2200rpm时，冷空气流速为7m／s，根据相似理论可知，风扇的

流量与转速成正比，可以得到最大扭矩点时的流速为V’=4．45m／s。t=25"C，根据表

1．1压气机出口温度巧=138℃，根据中冷器冷却效率’，一每鲁×100％≥80％，得出
T!=47．6"C，则热侧空气的温差△T 7=90．4℃，平均温度为《=92．8"C，在该温度时，

热侧气体的物性参数为：

密度p2=1．2175kg／m3

定压比热容c，=1．009Ⅺ／(蚝．℃)
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热导率(导热系数)&--3．102X10之W／(m．℃)

运动粘度v，=14．46 X 10-6mZ／s

普朗特数只：=O．573

3．3．4．2热侧换热系数计算

热管内热空气流速K，根据表1．1压气机出气口流量纠=13kg／min，由

Q；-¨一吒一是-14．73m／s：
热侧雷诺数R：一心·见／v：-11516

由于雷诺数为11516，热空气为管内受迫流动，其对应的实验关联式为：

Nur一0．023Re；8‘P矿

Nu2，0．023xR。2“xe,2。3；34．53

热侧换热系数为：h：-Nu2·如，见=94．75w／(m2．℃)

3．3．4．3冷错换热系数计算

冷空气体积流量Q；一s正·y’=1．97 m3／s；由于进气温度为环境温度f：=25℃，设

冷空气经过中冷器后，出口温度f：为32"C，则冷侧平均温度f：=28．5*0，在该温度时，

冷侧气体的物性参数为：

密度：∥=1．2957．3．4455 X 10—3 ti,=1．198kg／m3

定压比热：c：=1．005rd／(1【g．℃)

导热系数：刊=2．4395+7．6636×10。‘=2．66X 10。2、Ⅳ／(m．℃)

运动粘度；v：=13．1041+9．9227X102&=15．93X106m2／s

普朗特数：哎=o．701

30
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由冷侧吸热量等于热侧散热量Qn2=Qnl得，“。t C：’At’‘a；’P：，由此式可推

出At。=7．2"C，则t：--32．2"C，则冷侧平均温度为28．6℃，由于计算后的出口温度

t'2--32．2℃与假设出口温度误差在1％以内，故可认为该冷侧出口温度为f：=32。C

冷侧雷诺数：《：i矿’D。／v；=3852

根据流体横流流过管柬的传热，其对应的实验关联式为：

Nu；一0．664 x R：I“5·嘭“3=37．04

冷侧换热系数为：h；一Nu：·t／D。--71．45w／(m2．℃)

3．3．4．4中冷器传热系数计算

量’-【毒+：}+R。】～=4。．7，Ⅵ似m2．℃，
33．4．5对数平均温差计算

△砭一坠掣-塑器驴=53舶℃
ln孕生 1n谠卷

t—t1

3．3．4．6散热量计算

Q’一K’S外。+△瓦=33．12kw>17kw满足要求。

将上述计算结果与中冷器总成台架试验结果进行比较，得出所设计的中冷器总

成满足性能要求的结论。中冷器风阻及散热性能试验结果见表3．2
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表3．2中冷器总成风阻及散热性能试验结果

P 中冷器内空气流量(kg，s) 0．08 O．20 0．30 0．50 0．70

(kw)

中冷器外空气流速(I哟 ＼DpIn
＼＼odPa) 0．244 1．107 2．248 5．636 10．488

DpOHf＼
(Pa) ＼

O．5 7 lO．7 23．1 29-9 38．0 42．6

1 18 10．8 25．1 34．5 47．8 56．6

2 51 10．8 26．2 3712 54．9 68．0

3 97 10．9 26．5 38．2 57．9 73．2

4 156 10．9 26．7 38．8 59．7 76．6

5 228 10．9 26．8 39．2 61．O 79．0

6 311 10．9 26．9 39．4 61．8 80．7

3．4中冷器评价指标钆的确定

3．4．1原评价指标的缺陷

中冷器实质上是一种热交换器，大多数资料在讨论中冷器时都是以评价热交换

器的指标作为评价中冷器的指标，即(压气机一中冷器简化模型见图3．4)：

冷却效率：叩一T瓦hi一一T℃ho

温度差：AT一％一7"0

增压空气通过中冷器的压力降：

To，P。 瓦。，pb

(3．1)

(3．2)

(3．3)

空气 增压空气 冷却后增压空气

图3．4压气机一中冷器简化示意图

这几个指标通常可以说明一个热交换器的好坏，工程上完全能正确评价热交换
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器。但基于中冷器在发动机上的使用目的，如果仅仅从这3个指标是无法看出中冷

器对发动机性能的影响，需要建立能明确表示出中冷效果的指标【321。

3．4．2确定评价指标玑

增压、增压中冷的思想均是从提高进气密度出发，从而提高发动机性能为目的

的。如果仅用进气温度和进气压力来分析对发动机性能影响，显然是不直观的。根

据理想气体方程，压力和温度都与密度有关p一寺，显然用密度p替代温度和压力
来评估中冷器是直观的。

为便于分析，通过图12对压气机和中冷器的热力过程进行定性分析。假定(1)

气体符合理想气体方程；(2)压气机过程接近理想绝热过程(1～2线)，压气机后(2

点’密度为pz。急：(3)中冷器没有压力损失，并把进气温度冷却到最低点即冷

却空气入口温度(2～3线)，则中冷器后(3点)的密度达到最大值几；等。

图3．5压气机和中冷器热力过程示意图

i6胁)

可见加上中冷器之后，理论上可以获得最大的密度恢复，用3．4式表示
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瓴。铂唱·百P^i、。|i1一专) (3．4)

却啊喝。急一瓦Phi-去(等一刳 Bs，

这里定义一个密度恢复系数叩。，见3．6式：

玉f1一盟1—1 照一垃驴砭Ap一掣小嚣 (3．a)

(Ap^-PM—pk，增压空气经中冷器的压力降)

从(3．6)式可以看出，如果进气压力PK低和中冷器的压力降卸。高时，系数叩。

性能提高。因此，密度恢复系数叩。是中冷器的一个相当重要的参数【331。

采用同一风扇冷却，冷却空气通过中冷器的压力降肇。影响发动机散热器的散热效

果，因此中冷器冷却空气压力降印。也是一个重要参数。

温度降ATt瓦一To

压力降印(包括增压器空气压力降△艮和冷却空气压力降卸。)

密度恢复Ap或密度恢复系数叩。。
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从式(3—3)中可以看出提高叩。有以下几种措施：

1)减少增压空气在中冷器中的压力损失印。；

2)降低中冷气出口温度死；

3)提高增压压力p。；

4)提高瓦也是仉提高的一种方法。

3．5小结

由于车用中冷器与一般热交换器的使用目的不同，因此本章确定了密度恢复系

数指标，明确显示中冷效果。提高中冷效果的几种措施，对实际工作具有一定的指

导意义。
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4中冷系统散热性能仿真分析

4．1设计模型的建立

中冷系统的设计是汽车整体设计开发中的一个部分，其主要功能是完成发动机

和底盘整车系统的匹配，既要满足发动机进气要求、籀车尾气排放要求，又要满足

整车定义要求。而发动机舱内外流场及压阻情况对中冷系统有直接影响，继而影响

进气系统。以往是装出样车后，做转毂试验、跑道路试验等，来验证与整车匹配情

况，有时需要经过多次试验，才能达到目的。开发一种新车型周期长，成本高，不

能适应市场竞争的需要。为节省样机制造成本，缩短开发周期，本课题应用CFD计

算流体动力学软件(Fluent)和KULI软件结合，模拟中冷系统与整车的匹配。对冷

却能力进行数值模拟分析，寻找一种可行的方法，指导今后的开发设计。

CFD是英文Computational Fluid Dynamics(计算流体动力学)的简称。它是伴

随着计算机技术、数值计算技术的发展而发展的。简单地说，CFD相当于”虚拟”地

在计算机做实验，用以模拟仿真实际的流体流动情况。而其基本原理则是数值求解

控制流体流动的微分方程，得出流体流动的流场在连续区域上的离散分布，从而近

似模拟流体流动情况。可以认为CFD是现代模拟仿真技术的一种。CFD通常包含如

下几个主要环节：建立数学物理模型、数值算法求解、结果可视化【34】。

Fluent是目前国际上比较流行的商用CFD软件，用来模拟从不可压缩到高度可

压缩范围内的复杂流动。由于采用了多种求解方法和多熏网格加速收敛技术，因而

Fluent能达到最佳的收敛速度和求解精度。灵活的非结构化网格和基于解算的自适应

网格技术及成熟的物理模型，使Fluent在层流、湍流、传热、化学反应、多相流、

多孔介质等方面有广泛应用。

在国外，对汽车冷却、中冷系统仿真分析研究已从理论和试验方面同益深入。

通过CFD和KULI等计算机软件，针对给定的车型和发动机功率以及相应的车体结

构，建立车辆冷却、中冷系统的数学模型，定量分析车辆冷却中冷系统的性能。但

国内汽车生产企业应用CFD软件甚少，迫切需要进行整车匹配仿真分析方面的研究，
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本课题参考国外相关文献，结合单位实际，充分利用计算机软件资源和不断完善的

冷却系统零部件台架试验数据和整车转毂试验数据，用仿真分析方法来指导冷却、

中冷系统设计工作。

应用Fluent商用计算流体动力学软件模拟整车发动机舱内气流和温度场，计算出

通过车罩迎风面进风口、中冷器、散热器的空气流量、热流量等，然后将这些结果

作为KULI软件的边界条件，输入参数数据。

KULI软件是奥地利斯太尔公司开发的用于整车冷却能力模拟分析的计算软件，

与传统的试验手段相比，它具有计算精度高、计算周期短等优点。

研究的主要内容：

分析研究整车冷却能力仿真所需要的数据：

构建进气中冷系统等关键部件的KULI模型；

整车冷却中冷系统的系统化模拟与仿真：

利用转毂试验校正和验证仿真分析的适应性。

CFD模拟分析是在车速V=25km／h时发动机分别处于最大功率点和最大扭矩点

处发动机舱的散热特性和流场特性。

工况1：在发动机最大功率(功率191kW)点，风扇转速2200rpm；中冷器内空气流

量为23．08kg／min，中冷器空气的进口温度是179．2‘C，环境温度为31．8"C；散

热器循环水流量为280l／rain(即4．67k#s)，发动机的出水温度是86．8"C(即是

散热器循环水的进水温度)；考虑冷凝器的散热量对发动机舱温度场的贡献。

工况2：在发动机最大扭矩(扭矩1025N·胁)点，风扇转速1400rpm，中冷器内空气

流量为13kg／min，中冷器空气的进口温度是138℃，环境温度为27"C；散热

器循环水流量为175 Umin(gP 2．92kg／s)，发动机的出水温度是82．3"0(即是散热

器循环水的进水温度)，考虑冷凝器的散热量对发动机舱温度场的贡献。

提供给CAE部门相关的简化设计模型见图4．1、图4．2，供他们在利用CFD方

法进行数值模拟时，建立数学模型。
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4．2数模网格的建立

图4．1车身的几何模型

图4．2发动机舱内零部件的几何模型

图4．3、图4．4分别是各部件的网格划分模型。
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图4．3中冷器、风扇、车轮、散热器、发动机和冷凝器表面网格

图4．4车身迎风面发动机舱进风口表面网格

网格划分后对流经各部件的空气流量进行模拟分析，同时对发动机舱的气流场



华中科技大学硕士学位论文

和温度场进行模拟，这样可对所设计的车辆的热管理系统有明确的了解，以便加以

深入研究㈨【36】f37l。

4．3气流场和温度场模拟

表4．1给出了通过内外流场耦合计算得到的车身迎风面进风口、中冷器、散热

器、冷凝器、中冷器与风扇等处的空气流量模拟结果

表4．1各部件空气流量模拟结果 单位：kg，s

部件名称 工况1 工况2

车身迎风面进风口 6．3682 6．1076

中冷器 2．1850 1．3925

散热器 4．8076 2．8751

冷凝器 0．983l o．7308

风扇 4．8076 2．8751

4．3．1气流场模拟

气流场模拟包括流场特性和压力分布特性模拟，通过流场特性可对车体迎风面

进风口布置的情况进行判断；压力分布特性可了解发动机舱内的流阻情况f38l【39】f删。

4．3．1．1流场特性

图4．5给出了车体迎风面各个进风口的速度矢量，图4．6和图4．7则给出X=0

(对称面)处发动机舱内部的速度矢量和等速线分布。从图4．5中可以看出，在车

体迎风面上，各进风口速度分布较均匀，T2Rll车型的车体迎风面迸风口布置是合

理的。

40



华中科技大学硕士学位论文

图4．5车体迎风面进风口速度矢量图(T况1)(单位：m／s)

41
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图4,6对称截面(x=0)发动机舱速度矢量图(单位：m／s)

(上图：工况1，下圈：上况2)
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图4．7发动机舱对称面流线

(上图：工况1，下图：工况2)

从图4．6中可知发动机舱内的速度分布也较均匀，说明风扇、散热器、中冷器

的结构型式和布局是合理的。

图4．7中可看出发动机后上部有回流产生，但所占比例较少，不影响熬个发动

机舱内的散热性能。

4．3．1．2压力分布特性

图4．8给出了发动机、散热器、风扇、发动机舱和车体迎风面的压力分布。由

于发动机舱内布置的复杂性，压力分布通过试验手段是无法测出的，因此圈4．8不

仅直观地描述了发动机舱内的压力分布情况，而且为KULI软件中安装阻力和表面

阻力的数据采集提供了依据。
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图4．8对称截面压力分布图(工况1)(单位：Pa)

4．3．2温度场模拟

两工况下发动机舱温度场情况如表4．2和图4．9所示，可知各工况下的最高温度都

没有达到发动机舱最高允许工作温度99℃，满足设计要求。

表4．2各工况下发动机舱温度场情况

部件名称 工况1 工况2

最高温度值(℃) 81．30 74．87

最高温度点位置 散热器后 散热器后
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图4．9发动机舱对称面温度场(工况1)单位：K

从图4．9中看出散热器和风扇之间温度最高，达到354．3K(81．3℃1，没有达到发

动机舱最高允许工作温度99℃。

4．4中冷系统的散热性畿仿真分析的研究

对于一个完整的冷却、中冷系统，KULI软件计算其冷却能力，需要大量的数据，

包括发动机数据、散热器数据、中冷器数据、风扇离合器数据、发动机舱的压力系

数的试验数据、发动机舱安装阻力数据、发动机舱表面阻力数据。

KULI软件中出现的术语定义如下：

压力系数：与环境流速及压力同机舱内流速及压力差值有关的一个参数【4111421。

安装阻力：是由于发动机舱内流通截面的形状的突然变化而造成的阻力，它相

当于流体力学中的局部阻力【43l。

表面阻力：是空气流过发动机舱内各个零部件表面时，由于摩擦造成的阻力，

他相当于流体力学中的沿程阻力。
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由于发动机舱内布置的复杂性，安装阻力和表面阻力的测量是非常困难的，因

此，借助CFD模拟计算所得。部件的搭建和相互作用的仿真包括：

1)热量转移因素(冷却液，压缩空气，油液(如装有油冷器)，热交换器，风

扇，风扇离合器，流体循环)的模拟；

2)冷却循环性能的分析(如冷却常数，中冷系统效率等)：

3)冷却空气的具体分析(如压降，流量，温度场等)；

4)风扇安装的多个影响因素的调整(如与散热器的相对位置，风扇下游的影响

等)；

5)分析结果输出。

4．4．1建立KULI软件模型

KULI用WINDOWS界面来建立与整车匹配的冷却、中冷系统模型。系统中的

部件的位置和主要尺寸都可以直接修订和调整。各种元件可以用2D和3D来直观表

示。按以下流程图建立与整车匹配的冷却、中冷系统模型，并进行模拟计算。见图

4．】O。
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图4．10冷却、中冷系统KULl模型及模拟计算流程图

其中，安装阻力的模拟是表示进风和排风的通畅情况，可视为发动机舱内流场模

拟【44艄】。安装阻力和表面阻力模型的建立是按图4．8及表4．1模拟结果，我出流量为

5m3／S(6．3682kg／s)的压降，再根据公式厶P-A02+BQ+c f计算时可忽略一次项和

常数项，按△P-AQ2计算)计算出其它三点流量一阻力(公式中△P：压降：Q：空气流

量、。

散热器、中冷器模型包括总成结构尺寸、内部流量、外部流量及散热量的模拟，

风扇模型包括总成结构尺寸和风扇特性曲线模拟【矧。

发动机的内部循环模拟包括水循环、中冷器循环、不同转速下水套散热量。

4"／
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4．4．2结果评价及试验验证

用KULI软件模拟T2Rll的冷却性能。得到的结果如下

用户⋯⋯⋯．．I DFL

日期⋯。：2005年6月15日

部门⋯⋯中型车部

目的⋯⋯T2Rll整车匹配中冷系统冷却能力仿真分析

冷空气平均进口温度⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯【℃】：30．00

冷空气平均出13温度⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯【℃】：48．94

冷空气质量流量⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯[kg／s】：2．871

中冷器进口压力⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯[hra]：1700．00

中冷器出13压力⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯[hPal：1584．80

中冷器进出口压力差⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯[hPa】：115．2

中冷器进口温度⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯【℃】：175．00

中冷器出13温度⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯【℃】：56．37

中冷器散热量⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯[kWl：54．304

中冷系统散热效率⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯【-】：O．8181

从模拟分析结果可知，所设计的进气及中冷系统满足整车匹配要求。"I"2Rll商

用车发动机中冷一冷却系统散热性能试验结果见表4．3：

表4．3 T2Rll商用车发动机中冷一冷却系统散热性能试验结果

1400 2200

发动机转速rpm
(扭矩点) (功率点)

轮边输出功率kW 127．0 146．0

风速kra／h 25．O 25．0

环境温度 27．0 31．8

发动机出水温度 82-3 86．8

发动机进水温度 77．4 82．7

48
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机油温度 101．0 109．4

空滤入口温度 31．7 39．3

温度参数 增压器出口温度 138．0 180，5

中冷器进口温度 136．0 179．2

中冷器出口温度 50．8 58．12

发动机进气管温度 50．9 60．6

散热器进出水温差 4．9 4．1

压力参数 增压器出口 112．6 162，7

kPa 发动机进口 104．7 145．3

发动机进气口与环境温差℃ 23．9 26-32

冷却系冷却液冷却常数 55．3 35．0

中冷器冷却效率％ 83 81

许用环境温度℃ 43．7 44．0

冷却系最高许用环境温度℃ 38．0 42．0

设计指标 发动机进气口与环境最大允许温升℃ 30．O

发动机允许最高水温℃ 99．O

现将中冷器出口压力和中冷器出口温度以及中冷器冷却效率的模拟结果与试验

结果做一对比见表4．4：

表4．4模拟结果与试验结果对比

模拟结果 试验结果 设计指标

中冷器出口压力kPa 158．48 145_3 170．00

中冷器进口温度℃ 175．00 179．2 182．00

中冷器出口温度℃ 56．37 58．12 60．00

中冷器冷却效率％ 81．81 82．14 80～85

从表4．4中得出中冷器出口压力、中冷器进、出口温度、中冷器冷却效率的模

拟结果和试验结果均满足设计指标，模拟结果与试验结果的误差均在5％之内，故可

认为这几个参数用两种方法得到的结果基本相符。说明此仿真分析方法切实可行。

4．5小结

针对验证整车匹配性能采用试制样车做试验的方法所带来的诸多弊端，本章应
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用了CFD软件中的Fluent与汽车冷却系统专业软件KULI结合的方法，对中冷系统

进行仿真模拟，解决了无法直观、定量地描述发动机舱内的气流和温度场的问题。

通过模拟分析进气中冷系统与整车匹配的散热性能，确定中冷系统各设计参数，并

用转毅试验结果验证仿真分析结果，得出此仿真分析方法可行。将这种仿真分析方

法应用于工程实际，对缩短开发周期、降低成本，提高整车可靠性，有着重要的意

义。
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5结论与展望

论文结合工作实际，选题具有重要的实际应用价值，论文所取得的主要研究成

果如下：

1)围绕涡轮增压发动机的进气充量理论，分析了影响充气效率的因素，提出了

改善换气质量、提高充气效率的一系列措旋，确定了提高进气充量的重要性。对进

气系统的最大进气量(即最大空气流量)从理论上进行了推导，采用发动机燃烧化

学特性计算以及试验分析结合的方法，确定进气系统的最大空气流量。

2)根据大量车型设计累积的经验，通过分析研究，确定了进气系统管路设计及

进气阻力、流速设计计算方法，并将其综合用Excel表示，评价所设计的进气系统，

为规范设计提供了一种方法。

3)针对经过增压器的空气温度很高需进气中冷，考虑到中冷器在车用发动机上

的使用目的，本文从理论上分析了中冷器的热交换原理，确定了能明确表示出中冷

效果的密度恢复系数叩。指标，作为车用中冷器的评价指标。在理论上对中冷器总成

进行了设计计算。

4)在研究中，应用CFD软件中的Fluent与汽车冷却系统专业软件KULI结合的

方法，对中冷系统进行仿真模拟，解决了无法直观、定量地描述发动机舱内气流和

温度场的问题。通过模拟分析进气及中冷系统与整车匹配的散热性能，确定中冷系统

各设计参数，并用转毂试验方法验证仿真分析结果。

将CFD与KULI仿真软件结合应用于产品开发研究，对车辆热管理进行模拟分

析是未来的发展方向。由于在我们的实际工作中，CFD与KULI仿真软件的模拟分

析应用于产品开发的研究工作还刚刚起步，大量的参数数据有待逐渐票积，分析结

果的处理需不断积累经验，还需经多次应用后，进一步深入研究，使CFD在车辆开

发领域中更好地发挥作用。
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