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Abstract: Based on CONVERGE, a three-dimensional model of gasoline/hydrogen dual-fuel rotary engine verified by 

experiments was constructed to compare and analyze the effects of end-face intake and peripheral intake on the in-cylinder flow 

field, combustion process, and the formation and distribution of emissions of the hydrogen-doped rotor machine. The results 

show that: the variation rules of in-cylinder flow field are similar between the two types of air intake; the swirl volume of 

end-face air intake has a larger variation amplitude; the in-cylinder flow velocity of end-face air intake is 7 m/s faster than that 

of peripheral air intake at the time of ignition; the combustion process of end-face air intake has a higher generation of OH, H, 

O, and a faster flame propagation process than that of peripheral air intake; the peak cylinder pressure and the maximal tem-

perature of both types of cylinder pressure and the maximal temperature of the two types of cylinder pressure and flame propa-

gation process are both higher with the increase of the doping amount; the peripheral air intake is smaller than the peripheral air 

intake under the same working condition. The peripheral air intake is smaller under the same working condition. When the 

exhaust valve is open, the NO emissions of end-face intake and peripheral intake are 0.148 mg and 0.146 mg, respectively, and 

the CO emission of end-face intake is 6.6% lower than that of peripheral intake. 

 

摘要:基于 CONVERGE，构建经试验验证的汽油/氢气双燃料转子机三维模型，对比分析端面进气和周边进气对掺

氢转子机缸内流场、燃烧过程以及排放物形成与分布的影响。结果表明：两种进气方式缸内流场的变化规律类似；

端面进气涡量变化幅度较大；点火时刻端面进气缸内流速比周边进气快 7 m/s。相比于周边进气燃烧过程，端面进

气的 OH、H、O 生成量更多，速率更快，火焰传播过程也较快；两种方式缸压峰值和温度最大值均随掺氢量增加

而升高，相同工况下周边进气较小。排气门打开时端面进气和周边进气的 NO 排放量分别为 0.148 mg 和 0.146mg，

端面进气 CO 排放比周边进气降低 6.6%。 

关键词: 掺氢；双燃料转子机；燃烧；端面进气；周边进气 

Key words:hydrogen-doped; dual-fuel rotary engine; combustibility; end-face air intake; peripheral air in-
take 
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0 概述 

为了放缓不可再生能源开发和降低污染物排放，

人们将研究重点放在了寻找性能优异的动力系统及

高效清洁的替代燃料[1]。转子发动机和掺氢燃料分

别作为高性能动力系统和新型代用燃料的代表引起
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了发动机领域的广泛关注。转子发动机相比于传统

往复活塞式内燃机，转子机具有结构简单、功重比

高、功率密度大、振动噪声小等特点[2]。当前转子

发动机在无人机、小型船舶和电动增程器等领域已

得到广泛应用[3]。作为一种可应用于发动机的气态

燃料，氢气以其来源广泛、火焰传播速度快、点火

能量低和扩散系数大等[4]突出优势引起普遍关注。

研究表明[5-7]，在汽油、乙醇、正丁醇等液体燃料中

添加一定比例的氢气是改善发动机燃烧效率和排放

性能的有效途径之一，特别是对于转子发动机的影

响尤为显著。这主要是由于氢气扩散速度较快，能

够在形状不规则的转子机燃烧室内形成均匀程度较

高的混合气，缸内湍流强度变大，混合气被迅速点

燃；氢气较快的火焰传播速度使燃料在燃烧室内燃

烧的更加充分，降低传热损失、排气损失以及排气

中不完全燃烧产物含量；掺氢可以缩短混合气的淬

熄距离，使其可以在燃烧室内的狭窄空间、缝隙连

接处及转子的末端进行燃烧，减少淬熄效应引起的

CO和HC排放；氢气较高的绝热火焰温度能够提升

缸内平均温度，有利于提高燃烧速率和化学反应速

度[8,9]。 

目前，国内外学者们对掺混氢气在转子发动机

上使用的研究较少。Cichanowicz 等[10]试验了掺氢

对于汽油转子机的影响，结果显示：在掺混氢气后，

转子机的 HC 和 CO 排放均有一定程度地下降，但

NOx 却有所升高；当氢气的能量分数为 24%时，转

子机稀薄燃烧界限可以扩展到当量比 0.49 左右。

Amrouche 等[11,12]研究了乙醇/氢气双燃料转子发动

机在稀燃全负荷工况下的燃烧和排放特性，试验表

明：掺混氢气能够有效缩短燃烧火焰的发展期和传

播期，提升燃料热效率；掺氢易于点火燃烧，保证

在极稀工况下火焰稳定性，降低发动机循环变动。

进而提高了发动机的燃烧效率及排放特性。Fan 等
[13]通过对天然气转子机中掺入氢气进行数值模拟，

采用氢气缸内直喷耦合天然气气道喷射实现混合气

燃烧，结果表明：氢气的低压早喷会引起发动机缸

内峰值压力升高 29%，从而提高发动机燃烧效率。

另外，本课题组基于掺氢转子发动机，分别从台架

试验和数值模拟两方面开展了一系列可行性研究
[5,9,14-16]，证明了混氢对于改善转子发动机燃烧和排

放性能具有明显效果。综上所述，当前相关研究主

要集中在掺混氢气对转子机燃烧过程和排放特性的

影响因素方面，而对于掺氢转子机进气方式的研究

还鲜有报道。 

进气过程直接影响发动机燃油的雾化蒸发和混

合气质量，从而对发动机的燃烧品质与碳烟生成起

到重要作用。与往复活塞式内燃机单一的进气方式

相比，转子发动机的进气方式主要有端面进气和周

边进气。进气方式的不同，不仅直接导致发动机的

充气效率变化迥异，而且内部流场及缸内湍动能均

会随之改变，进而影响燃烧过程和排放物形成过程

所以对于转子发动机进气方式研究的必要性是不言

而喻的[17]。鉴于此，本文以获取掺氢转子机理想进

气方式来优化其燃烧为目的，利用CHEMKIN耦合

化学反应动力学机理，通过CONVERGE建立经试验

验证的三维动态数值模型，计算获得了不同进气方

式条件下缸内三维流场、温度梯度和燃烧反应中重

要的中间产物形成过程，从而较为全面的对比分析

端面进气和周边进气对掺氢汽油转子发动机燃烧过

程的影响，以期为混氢转子发动机的进气方式的选

择提供理论指导和参考依据。 

1 三维数值模型的建立与验证 

1.1 几何模型建立 

基于一台端面进气、气道喷射、火花塞点燃、

风冷单缸汽油转子机，利用 CATIA 三维软件分别建

立端面进气和周边进气的转子发动机几何模型。周

边进气的气道布置是以保证与端面进气方式的进气

相位相同为设计原则。两种进气方式转子发动机的

结构示意图如图 1 所示。图中三角转子所处位置定

义为转子机工作的上止点（Top Dead Center，TDC），

即当三角转子的某一燃烧室凹坑中心点处于 0°

/1080°径向位置，此时该燃烧室容积最小[18]。表 1

为转子发动机主要技术参数。 

表 1 中文表名转子发动机技术参数 

参数 数值 

创成半径/ mm 69 

偏心距/ mm 11 

转子宽度/ mm 40 

工作容积/ L 0.16 

压缩比 8.0 

标定功率/kw 3.8 kw/4000 rpm 

进气相位/(°CA) 75 ATDC，61 ABDC 

排气相位/(°CA) 62 BBDC，70 ATDC 

基于 CONVERGE 软件将转子机几何模型导入

并构建三维动态网格，通过网格独立性验证、反复

对比分析以及 CONVERGE 用户手册[19]，并结合本

课题组前期研究成果，所选择的网格类型、网格大



  3 
 

 

 

 

 
a.端面进气 

 
b.周边进气 

图 1 转子发动机结构示意图

小以及加密等级是可以高效、准确的进行数值计算，

详细网格尺寸参考[20]。端面进气转子机初始时刻的

计算区域网格模型如图 2 所示，定义的计算区域分

别为：三个燃烧室、进气道、排气道以及火花塞；

连通进气道一侧的燃烧室端面定义为燃烧室上端面，

另一侧则定义为燃烧室下端面。周边进气与端面进

气定义的计算区域和燃烧室上下端面相同。 

 
图 2 转子发动机三维网格模型 

1.2 计算模型 

为了较为全面的获得转子发动机缸内燃烧过程

的准确信息，必须选择合适的湍流模型、燃烧模型、

壁面传热模型等数值计算子模型，还需耦合化学动

力学机理计算燃烧过程中各组分的分布及浓度，选

取的计算模型及反应机理见表 2。进、排气口边界类

型定义为压力进气口和压力排气口，压力值分别为

0.35 bar 和 1 bar。转子及燃烧室的壁面均定义为温度

及速度的壁面法则边界，壁面温度均定义为 550 K，

火花塞的区域温度和电极温度分别为 750 K和 850 K。

点火过程是在火花塞电极中心位置，假设产生一个

直径为 0.75 mm的球状火核，其能量为 0.02 J。另外，

由于本文研究中汽油和氢气是进气道喷射，喷嘴位

置距离缸内燃烧室较远，所以假定进入燃烧室的汽

油/空气/氢气混合气为均质的。掺氢体积分数(αH2)

的计算公式为 

αH2 = V H2 / (V H2 + V air)       （1） 

式中V H2和V air分别表示进入燃烧室中氢气体积和空

气体积。 
表 2 计算模型与反应机理 

参数 类型 

湍流模型 RNG κ-ε[13,21] 

燃烧模型 SAGE[15,22] 

壁面传热模型 Wall-function[23] 

反应机理 PRF [24] 

1.3 可行性验证 

端面进气掺氢转子机验证试验装置如图 3 所示。

为了实现转子发动机工作过程中汽油、空气与氢气

的同步预混，在进气道加装氢气轨和氢气喷嘴。利

用自主开发的混合燃料电子控制单元（HECU）对

氢气和汽油喷射参数以及点火模块进行实时控制。

详细的试验系统及方法见[14, 18]。数值计算模型的验

证模拟工况：发动机转速 4500r/min，进气道压力

（MAP）0.35 bar，点火时刻 25 °CA BTDC，当量

比 Φ =1.0。燃料采用分别掺混αH2 = 2%和αH2 = 4% 

的 92#汽油，对所构建的数值模型进行可行性验证。

此外，由于汽油/氢气双燃料转子发动机三个燃烧室

的工作过程完全一样，为了降低时间成本，只对其

中某一燃烧室的工作过程进行数据处理与结果分析。 

由图 4 缸内压力与放热率对比曲线可以看出，

燃用不同掺氢体积分数下转子发动机缸内压力与放

热率模拟计算值与试验值吻合得较好。与试验测得

的结果相比，数值模拟所获得的缸内峰值压力与和

放热率偏差分别小于 0.1 bar 和 0.1 J/°CA；峰值压力

和最大放热率所对应的曲轴转角的误差均小于

2 °CA，因此证明所构建的三维数值模型具有正确性

和合理性，其计算结果可以用于掺氢汽油转子发动

机缸内流场、燃烧过程及排放物形成的分析。此外，

为了保证周边进气方式下模拟计算的准确性，模型
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1.储氢罐；2.氢气管路开关；3.氢气管路减压阀；4.氢气流量计；5.阻燃阀；6.汽油箱；7.汽油泵；8.汽油流量计；9.汽油喷嘴；10.空气流量计； 

11.氢气喷嘴；12.标定计算机；13.ECU；14.缸压传感器；15.电荷放大器；16. A/D 转换器；17.燃烧分析仪； 18.氧传感器；19.空燃比分析仪； 

20.尾气采样管；21.尾气分析仪；22.齿信号盘；23.光电式曲轴位置传感器 

a.各个传感器传给 HECU 的数据信号；b1. HECU 至标定计算机的通讯信号；b2.标定计算机至 HECU 的控制信号 

图 3 掺氢转子发动机试验装置示意 

 

的边界条件和参数设置均与端面进气方式相同。 
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图 4 缸内压力和放热率模拟值与试验值对比 

2 计算结果与分析 

2．1 进气方式对缸内流场的影响 

掺氢转子发动机在两种进气方式下缸内流线和

涡度场变化情况如表 3 所示。进气初期(450 °CA 

BTDC)，两种进气方式下气流经气道进入燃烧室并

撞击燃烧室/转子壁面后均会形成双涡团；周边进气

的涡团 A 明显大于涡团 B，这是因为转子运动使燃

烧室后部气流向前运动，但又受制于气道射入的高

速气流阻碍，造成了空间本就狭小的燃烧室后部形

成大尺度的涡团 A，仅有少量气流绕行至进气道两

侧而进入燃烧室前部[25]；相比于周边进气，端面进

气的两个涡团形状相近，尺度也较大，此转角时刻

缸内平均涡量是周边进气的 1.7 倍。进气中后期

(350 °CA BTDC)，端面进气两个涡团的半径随着燃

烧室容积变大而增大，缸内平均涡量依然大于周边

进气但差距缩小；而周边进气涡团 B 增大的同时位

于燃烧室尾部的涡团 A 已消失，这表明尾部气流逐

渐在燃烧室中前部聚集并随涡团 B 运动。压缩中前

期(150 °CA BTDC)，随着燃烧室容积迅速降低，端

面进气方式下的涡团 A 耗散不见，涡团 B 被挤入到

燃烧室前部；周边进气的大尺度涡流逐渐破碎成小

涡团，缸内平均涡量略大于端面进气的涡量。压缩

后期(50 °CA BTDC)，转子运动接近上止点，端面

进气和周边进气的涡团 B 仍然存在但尺度明显变小；

两种进气方式的缸内平均涡量均有小幅度的增加；

缸内逐渐形成与转子运动方向一致的单向流。 

图 5 为曲轴转角在 30 °CA BTDC 时刻，不同

进气方式下αH2 = 4% 转子机某一燃烧室和火花塞

中心剖面区域的速度分布情况。对比两种进气方式

的缸内平均流速可以看出，两种进气方式下缸内速

度分布大致相同，高流速区域均主要集中在火花塞

位置附近的燃烧室中前部，低流速区域位于燃烧室

前端和尾部；在相同掺氢转子发动机运行工况下，

端面进气的气流平均速度比周边进气的快 7 m/s 左

右，这可能会对后续点火时刻的着火稳定性、火焰

发展及传播过程造成一定程度的影响。
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表 3 两种进气方式缸内流线和涡度场 

转角位置 端面进气 周边进气 

450°CA 

BTDC 

  

350 °CA 

BTDC 

  

150 °CA 

BTDC 

  

50 °CA 

BTDC 

  

 

 

 

a. 端面进气 

 

 

 
b. 周边进气

图 5 两种进气方式缸内速度分布
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端面进气 

 

 周边进气 

  
a.20 °CA BTDC 

端面进气 

 

 周边进气 

 
b. TDC 

图 6 两种进气方式 OH 浓度分布

2．2 进气方式对燃烧过程的影响 

在相同工况下，不同进气方式下掺氢转子机燃

烧差异主要取决于缸内流场分布和混合气流速。自

由基(OH 基)的浓度分布通常是表征燃烧位置和剧

烈程度的重要参数。图 6 表示在 20 °CA BTDC 和上

止点时刻，不同进气方式下αH2 = 4% 转子发动机

中 OH 在某一燃烧室和火花塞中心剖面区域的浓度

分布情况。在 20 °CA BTDC，端面进气和周边进气

下火花塞区域的 OH 分布面积相差很小，只是端面

进气的高浓度范围略大于周边进气的。这主要是由

于点火初始阶段的燃烧强度主要由点火能量决定，

所以此刻没有明显差异；端面进气缸内的高流速致

使火焰发展加快，故端面进气 OH 高浓度区域略大。 

另外，从图 6b 看出，由于缸内主流流场的作用，

燃烧火焰发展方向与转子转动方向一致。上止点时

刻两种进气方式下 OH 的浓度分布大致相同，但从

云图中无法进行定量的对比分析，这就需要深入了

解直接影响 OH 生成的化学反应机理。汽油转子机

掺混氢气会发生 OH + H2⇔ H + H2O 和 H + O2⇔ O 

+ OH 化学反应，这两个反应不仅是 HC 燃烧过程中

重要的支链组成，而且在极大程度上也决定了混合

燃料的燃烧速度[26]。这是由于拥有不成对电子且反

应强度高的自由基(OH、O 和 H)在燃烧过程中具有

关键作用；燃料中大分子分解主要起始于这些活性

自由基的置换反应，并且这些活性自由基也是链式

反应的重要驱动力，所以 OH、O 和 H 的生成量直

接反应了燃料的燃烧速率。图 7 给出不同进气方式

下某一燃烧室中 OH、O 和 H 的质量随曲轴转角的

变化趋势。总体上看，两种进气方式下三种活性自

由基的生成质量和产生速率基本相同。相比于周边

进气条件下，端面进气方式下的 OH、O 和 H 质量

最大值分别增大 3.9%、3.3%和 3.5%，所对应的曲

轴转角分别提前 1.4 °CA、1.0 °CA 和 2.4 °CA，因

此端面进气的活性自由基生成量和生成速度略大于

周边进气方式下的生成量和生成速度。这说明在相

同工况条件下，掺氢转子机在端面进气方式下的燃

烧程度及速率较好一些。 
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图 7 两种进气方式 OH、O、H 的质量 

不同进气方式下，αH2 = 2%和αH2 = 4%的缸内

平均燃烧压力峰值 (Ppeak)及平均燃烧温度最大值

(Tpeak)如图 8 所示。对比图中 Ppeak 值可以看出，随

着掺混氢气比例的增大，无论是端面进气还是周边

进气，缸内燃烧 Ppeak 均有不同程度地提升；两种进

气方式下缸内燃烧 Ppeak 基本相同，与周边进气方式
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相比，端面进气方式下αH2 = 2%和αH2 = 4%转子发

动机中缸内燃烧 Ppeak仅分别提高了 0.12%和 0.17%。

另外，由图中 Tpeak 值可知，掺氢比例从 2%增加到

4%，两种进气方式下缸内燃烧 Tpeak 均有所增大，

这是因为虽然混氢比例增加挤占了进气道内一部分

空气量，导致进入缸内的混合气总质量和总能量随

之降低，但是掺氢量增加后加快的燃烧进程使得混

合气燃烧放热更加集中，所以平均温度峰值随掺氢

量增加而升高；周边进气的 Ppeak 小于端面进气的， 
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图 8 两种进气方式缸内最高燃烧压力和温度 

尤其是αH2 = 4%条件下，两者相差约 48K。因此，

相比于周边进气方式，端面进气的燃烧压力及温度

较高。 

2．3 进气方式对排放物形成与分布的影响 

图 9 为两种进气方式下，αH2 = 4%的缸内 NO

排放在不同曲轴转角时刻的分布特性。从图中看出，

NO 主要分布在火花塞附近的已燃区域，并形成轴

向方向上的两个 NO 浓区。这主要是由于 NO 的形

成主要受缸内温度变化影响，火花塞附近的已燃区

温度较高，加之燃烧室后部的火焰传播被主流流场

抑制，持续的燃烧使得燃烧室中前部的温度快速升

高，NO 的浓度较高；单向流场撞击燃烧室上下端

面后，会形成两个方向相反的涡团，在高温已燃区

涡团内的气体与 N2 继续反应生成 NO，故形成两个

NO 浓区。当曲轴转角增加至 120 °CA ATDC 时刻

之后，NO 高浓度范围逐渐变小。究其原因是由于

缸内容积增大，相向的涡团逐渐耗散消失且缸内平

均温度下降，抑制了 NO 的继续生成，NO 被主流

流场推向容积较大的燃烧室前部，所以 NO 浓度逐

渐下降。 
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图 9 两种进气方式缸内 NO 排放分布

比较不同进气方式下，αH2 = 4%的掺氢转子发

动机缸内 NO 排放随曲轴转角变化的曲线见图 10。

由图发现，相比于端面进气，周边进气方式下转子

机缸内 NO 的生成质量的峰值较小，生成速率也较

慢。分析原因是端面进气方式下较高的燃烧温度增

加了缸内的平均温度，较高的缸内温度会加快燃烧

反应速率，促进热 NO 的生成，故此种进气方式下

形成 NO 的质量较多，生成速率更快。排气门打开

时刻(208 °CA)，端面进气和周边进气方式下，NO

的排放量分别为 0.148 mg 和 0.146mg，可见进气方

式的改变对掺氢转子机的 NO 排放略有影响。 

图 11 为不同进气方式下，αH2 = 4%的掺氢转

子发动机缸内 CO 排放随曲轴转角的变化趋势。对

比图中的变化曲线，端面进气方式下的燃烧前期 CO

生成量较多，而在燃烧后期 CO 生成量明显低于周

边进气方式的 CO 生成量。出现这样的变化一方面
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是由于 CO 是 HC 燃料燃烧过程中的中间产物，其

主要分布在反应剧烈的火焰面上，而端面进气方式

下燃烧速率要快于周边进气方式下的，所以在燃烧

前期的同一曲轴转角下，端面进气的 CO 质量较高；

另一方面，CO 的主导氧化反应路径为 CO + OH ⇔ 

CO2 + H，因为端面进气方式下自由基 OH 生成质量

较高(见图 7)，所以此种进气方式下较高的 OH 浓度

会加剧 CO 的进一步氧化，故在燃烧后期 CO 质量

较小。此外，在排气门打开时刻，与周边进气相比，

端面进气方式下 CO 排放量降低了 6.6%。 
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图 10 两种进气方式缸内 NO 的质量 
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图 11 两种进气方式缸内 CO 的质量 

3 结论 

（1）应用 CONVERGE 软件，分别建立端面进

气和周边进气方式下掺氢转子发动机工作过程的计

算模型，并将仿真结果与试验数据进行比较验证，

构建立了符合两种进气方式下汽油/氢气双燃料转

子机燃烧过程的三维模拟动态模型。 

（2）进气阶段，两种进气方式的气流撞击燃烧

室/转子壁面后形成双涡团，端面进气的涡团尺度较

大，缸内平均涡量是周边进气的 1.7 倍；随着燃烧

室容积的变大，两种进气方式的涡团尺度均有不同

程度地增加，但周边进气逐渐变成单涡团 B。压缩

阶段，端面进气的涡团 A 耗散，涡团 B 被挤入到燃

烧室前端；随着燃烧室容积变小，两种进气方式的

涡团 B 尺度变小，但平均涡量有小幅度增加，周边

进气涡量略大；缸内逐渐形成与转子运动方向一致

的单向流。点火时刻前后，两种进气方式的速度场

分布类似，端面进气的平均流速比周边进气快 7 m/s。 

（3）两种进气方式的火焰在主流流场作用下，

传播方向与转子运动方向相同的燃烧被促进，反之

则被抑制。相比于周边进气，端面进气的 OH、O

和 H 生成量峰值分别增大 3.9%、3.3%和 3.5%，所

对应的曲轴位置分别提前 1.4、1.0 和 2.4 °CA。两种

进气方式下缸压最大值和温度峰值随掺氢量增加而

升高，由于端面进气的燃烧速率更快，混合气发热

更集中，其缸压和温度峰值均大于周边进气方式。 

（4）两种进气方式的 NO 分布在火花塞附近的

已燃区域，并形成轴向上的两个 NO 浓区；随着曲

轴转角增加及燃烧室容积增大，NO 高浓度范围呈

现先增大后减小趋势；周边进气的 NO 生成量峰值

较小，生成速率也较慢；排气门打开时端面进气和

周边进气的NO排放量分别为 0.148 mg和 0.146mg。

端面进气的燃烧前期 CO 排放较多，而在燃烧后期

CO 排放低于周边进气的 CO 排放；排气门打开时刻，

与周边进气相比，端面进气方式下 CO 排放量降低

了 6.6%。 
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