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基于流固耦合的涡轮增压器涡轮机温度场分析 

石永康, 陈振雷*, 王  勇, 刘攀勇 
（宁波大学 海运学院, 浙江 宁波 315832） 

摘要: 针对某型号涡轮增压器涡轮机零部件温度过高, 存在可能开裂问题, 建立了工作状态下全

域流固耦合数值计算模型, 分析了涡轮增压器涡轮机各零部件的温度变化特征, 并与传统模型

和实验测试结果进行对比. 结果表明, 全域流固耦合模型避免了传统模型中流体和固体交界面

上的大量假设数据输入, 使计算结果更加接近实际情况. 通过和实验测试值对比发现, 全域流固

耦合模型得到的涡轮机温度场精度比传统模型得到的结果更合理、准确, 从而验证了全域流固耦

合模型的可靠性与准确性.  
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涡轮增压器主要组成部件有涡轮机、压气机和

中间壳体[1], 与发动机进排气管相连[2]. 这些部件

通常由不同材料组成, 压气机吸取新鲜空气, 涡轮

机抽取废气[3]. 废气的温度很高, 涡轮壳表面形状

复杂, 且温度分布梯度较大, 热应力是导致涡轮损

坏的主要原因. 已有学者对涡轮增压器各零部件

的疲劳与强度做了很多研究. 如Kim等[4]利用有限

体积法(Finite Volume Method)和工程设计仿真软

件(ANSYS )对环形内冷通道的燃气轮机叶片进行

传热和应力分析, 但只对叶片的传热系数进行了

研究. Li 等[5]采用有限元和试验相结合的方法得出

涡轮增压器叶片固体模态和频率, 但并未考虑温

度场对叶片的影响. 胡友安等[6]利用有限元分析了

涡轮壳温度场和热应力, 但未考虑全域流固耦合

的传热过程. 目前, 采用全域流固耦合方法对涡轮

增压器涡轮壳表面及涡轮机内部零部件的温度场

研究尚未见报道.  
本文采用全域流固耦合方法对涡轮增压器涡

轮机各零部件温度场进行了分析, 包括涡轮壳、蜗

壳、盖板等主要零部件, 建立了高温状态下全域流

固耦合数值模型, 为准确评估涡轮机强度提供了

与测试结果相一致的全域温度场. 

1 理论分析 

1.1 控制方程 
采用有限元方法对涡轮机内部的流体进行仿

真分析, 高温废气流动和传热过程需要遵循质量

守恒方程、能量守恒方程和动量守恒方程[7].  
连续方程:  
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式中:  为流体密度; t为时间; iu 为流动速度.  
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式中: p为流体压力; μ为流体动力黏度; i ju u   为

雷诺应力.  
能量方程:  
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温度, refT =300 K; p /t t tk C u Pr , tPr 为普朗特数; 

hS 为源项.
 1.2 湍流模型 

一般认为非稳态连续方程与 Navier-Stokes 方

程对复杂的湍流运动仍然适用, 但还无法利用微

分方程精确求解湍流流场. 工程上广泛采用壁面

函数可调的 k-ε 湍流模型[8], 其中 k 是湍流动能, ε
是单位质量湍流动能的耗散率[9]. 简化的标准 k-ε
模型为[10]: 
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式中: t 为湍流黏性系数; ijS 为应变率(速度对坐

标导数); k 1.00,  ε 1.30,  1ε 1.44,C  2ε 1.92,C   
分别为普遍使用的常数值. 

2 传统模型 

有资料表明[11], 国际顶级涡轮增压器涡轮机

分析模型采用参照数据库在涡轮机内外壁面按区

域赋予温度和热交换系数, 且不考虑涡轮机内部

高温气流及其与固体域的热交换, 计算分析涡轮

机温度场, 即对所有的涡轮机壁面施加固定的壁

面温度和热交换系数. 该传统模型的优点是计算

简单、快速, 但前处理过程复杂, 且计算结果受假

设条件影响, 精度低.  
表 1 为本文对应传统模型所假设的某涡轮机

入口气流温度为 950℃的边界条件. 

表 1  传统模型边界条件假设 

边界壁面 
热交换系数/ 

(W·(m2·K)-1) 

壁面温 

度/℃ 

废气入口 508 950 

蜗壳流道 466 940 

垫片外壁面 415 930 

侧环壁面 719 940 

摇臂组件与垫片壁面 1 609 940 

叶轮室轮廓壁面 536 870 

废气出口 431 810 

续表 

边界壁面 
热交换系数/ 

(W·(m2·K)-1) 

壁面温 

度/℃ 

隔热罩上壁面 108 840 

隔热罩下壁面 54 790 

安装盘与中间壳间壁面 55 740 

图1为采用Hypermesh软件建立的涡轮机传统

模型. 图 2 为采用传统模型分析方法得到的涡轮机

整机温度场分布云图. 下面将上述结果与本文建

立的全域流固耦合模型进行对比. 

 
图 1  涡轮机传统模型 

 
图 2  传统模型的涡轮机整机温度场分布(单位℃) 

3 全域流固耦合模型 

3.1 网格模型 
与传统模型不同, 全域流固耦合模型将整个

模型分为 3 个部分: 内部流体域、固体域和外部流

体域. 内部和外部流体域与涡轮机在接触面以热

对流和热传导方式进行热交换, 无需假设壁面温

度与热交换系数; 在外部流体域设置环境温度、标

准大气压; 在涡轮机进出口边界上有测试结果可

以给出准确的进/出口温度与压力边界条件, 模型

将自动完成热交换迭代计算. 在流体域与涡轮机
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接触的表面, 同时发生流、固、热 3 场能量交换与

传递, 这是一个复杂的能量变化过程[12-13]. 在流固

传热边界上的能量守恒定律[14]可表示为: 
wall wall
solid fluidq q , (6) 

因此在离散过程中, 对流体和固体接触区域进行

加密, 以期获得满意的计算精度. 整个模型的网格

信息如图 3~5 及表 2 所示.  

 
图 3  空气域网格  

 
图 4  固体域网格 

 
图 5  流体域网格 

表 2  网格的具体信息 

网格描述 空气域 流体域 固体域 

网格数量/个 926 381 4 720 634 3 452 017 

节点数量/个 156 167 812 706 757 863 
最小单元尺寸/mm  0.03 0.01 0.02 

最大单元尺寸/mm 78.67 8.40 9.52 

3.2 材料属性和边界条件 
将高温废气在涡轮机内的流动视为三维不可

压缩黏性流动, 高温废气与涡轮机的传热过程视

为稳态传热, 废气在涡轮流道内的流动属于湍流

流动, 在 Fluent 软件中选用不可压缩气体标准的

k-ε 湍流模型. 高温废气是燃烧后产生的废气, 主
要成分为: N2、O2、H2O、CO2、CO 等[15]. 根据工

程热力学气体混合参数的计算方法可得出高温废

气属性: 密度 0.705 9 kg·m-3, 导热系数 0.050 19  
W·(m·K)-1, 动力黏度 3.18×105

 (N·s)·m-2, 比热

1 120.50 J·(kg·K)-1, 湍流普朗特系数 0.90. 
全域流固耦合模型在传统模型的基础上增添

了内部流体域和外部流体域, 建立了完整的流固

耦合计算体. 对于传热模型计算, 涡轮进口给定压

力进口, 出口选择压力出口, 边界选用压力边界, 
具体参数见表 3. 

表 3  边界条件设定(压力表测定) 

位置 边界条件 

进口边界 温度 950℃, 压强 10.5 kPa 
出口边界 温度 810℃, 压强 7.2 kPa 

空气域边界 环境温度 26.85 ℃, 压强 1 个标准大气压 

4 计算结果与分析 

通过 Fluent软件进行数值模拟, 涡轮机内部流

体视为黏性不可压缩湍流流动, 采用 coupled 算  
法[16], 动力学模型采用标准的 k-ε 湍流模型[17], 收
敛精度 10-6, 计算达到收敛后得到涡轮机整机温度

场分布.  
4.1 涡轮机整机温度场分析 

图 6 为全域流固耦合涡轮机整机模型的温度

分布. 

 
图 6  全域流固耦合涡轮机整机模型的温度分布(单位℃) 

最高温度 

最低温度 
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从图 6 可知, 涡轮壳整体温度分布广, 温度梯

度大, 在 50~950 ℃之间. 涡轮壳壳体表面较高温

度区间出现在涡轮壳的进口处到靠近废气出口一

侧, 最高温度可达 936.3℃; 而较低温度区间则出

现在底座区域. 
涡轮壳的热量主要来源于高温废气, 高温废

气直接与涡轮壳接触, 因此沿着高温废气的流动

方向能量逐渐减少, 温度逐渐降低. 涡轮壳壳体上

温度最高点出现在废气出口侧附近, 其原因是此

处与外界直接接触面积和散热量小.  
4.2 蜗壳温度场比较分析 

通过图 7(a)传统模型蜗壳温度场分布与图 7(b)
全域流固耦合模型蜗壳温度场分布的比较可知, 
后者蜗壳温度分布符合实际情况, 而前者结果不

甚合理. 

 
(a) 传统模型蜗壳温度场分布 

 
(b) 全域流固耦合模型蜗壳温度场分布 

图 7  蜗壳温度场分布(单位℃) 

由于 950 ℃高温废气从蜗壳入口流入蜗壳流

道, 高温废气与蜗壳接触面进行换热, 使高温废气

的能量随着蜗壳流道的深入逐渐减少, 因此蜗壳

温度分布应该是废气入口处最高. 

表 4 为 2 种模型蜗壳流道仿真点温度的比较. 
从表 4 可看出, 全域流固耦合模型随着蜗壳流道的

深入温度逐渐降低, 符合实际情况. 

     表 4  2 种模型蜗壳流道仿真点的温度比较    ℃ 

仿真点 传统模型 全域流固耦合模型 

1 735.9 948.0 
2 827.1 945.5 

3 865.4 942.9 
4 838.2 941.7 

5 817.9 939.8 

4.3 典型零部件温度场分析 
通过传统模型盖板温度场分布(图 8(a))与全域

流固耦合模型盖板温度场分布(图 8(b))的比较可以

看到, 2 种模型的盖板整体温度分布在 890~930℃
之间, 盖板整体温度较高; 传统模型盖板温度分布

不规律, 全域流固耦合模型盖板在螺栓连接处温

度呈梯度下降, 且温度分布有规律. 据此认为, 全
域流固耦合模型盖板温度场分布比传统模型盖板

温度场分布更为合理、可靠. 

 
(a) 传统模型盖板温度场分布 

 
(b) 全域流固耦合模型盖板温度场分布 

图 8  盖板温度场分布(单位℃) 
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5 实验验证 

在涡轮机外壳上选取 10 个温度监测点(图 9), 
待发动机正常运转 30 min 进入稳态后, 对上述监

测点的温度进行测量, 并与数值模拟得到的计算

值进行比较, 结果见表 5. 

 

 
图 9  涡轮壳外壳监测点 

表 5  监测点数值模拟值与实验值对比 

监测 

点 

实验测试 

温度/℃ 

全域流固耦合模型 传统模型 

温度/℃ 误差/％ 温度/℃ 误差/％ 

1 938.6 916.6 2.34 850.8  9.35 

2 930.6 916.5 1.51 855.2  8.10 

3 915.9 901.4 1.58 826.4  9.77 

4 858.3 860.4 -0.24 768.5 10.46 

5 911.4 900.1 1.24 805.2 11.65 

6 932.1 912.6 2.09 817.3 12.32 

7 927.9 898.1 3.31 844.4  9.00 

8 877.4 866.9 1.20 817.6  6.82 

9 593.9 585.4 1.43 503.2 15.27 

10 569.4 558.9 1.84 498.6 12.43 

传统模型数值模拟结果与各监测点的实验测

量值误差最高达 15.27%, 而全域流固耦合模型数

值模拟结果与测试值间的误差均在 5％以内. 可见

利用全域流固耦合传热数值模拟的方法对涡轮增

压器涡轮的温度场分析准确、可靠. 

6 结论 

(1)针对涡轮内部零件受热不均匀和热变形不

均导致涡轮壳开裂等问题, 建立了涡轮增压器涡

轮的全域流固耦合数值模拟仿真计算流程, 计算

分析了涡轮的温度场, 为准确评估与优化涡轮壳

开裂提供了参考.  
(2)涡轮机整体温度分布范围在 50~950℃之间. 

涡轮机内部零部件较高温度区域出现在盖板和蜗

壳上 , 这两部件的大部分区域温度基本保持在

750℃以上.  
(3)与实验测试结果相比, 全域流固耦合模型

的相对误差在 5％以内, 而传统模型的最大误差为

15.27%. 可见全域流固耦合模型比传统模型涡轮

机温度场的计算结果更为合理、准确. 
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Analysis of turbocharger turbine temperature field based on 
fluid-structure coupling 

SHI Yongkang, CHEN Zhenlei*, WANG Yong, LIU Panyong 
( Faculty of Maritime and Transportation, Ningbo University, Ningbo 315832, China ) 

Abstract: Aiming at the problem of excessive temperature and possible cracking of a certain type of 
turbocharger turbine components, a global fluid-solid coupling numerical model under working conditions was 
established, and the temperature change characteristics of each component of the turbocharger turbine were 
analyzed. The model and experimental test results were compared and analyzed. The global fluid-structure 
coupling model method avoids the input of a large number of hypothetical data on the interface between fluid 
and solid in the traditional model, and makes the calculation results closer to the actual situation. Through 
comparison with experimental test, the accuracy of the turbine temperature field obtained by the global 
fluid-structure coupling model is more reasonable and accurate than that of the traditional model, thus verifying 
the reliability and accuracy of the global fluid-structure coupling model. 
Key words: turbine; temperature field distribution; global fluid-structure coupling 
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