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结构与可靠性

传热对增压器径流涡轮叶片温度分布的影响

曹摇 林1, 孙铭霞2

(1郾 七一四研究所, 北京 100192; 2郾 北京理工大学, 北京 100081)

摘摇 要: 采用共轭传热计算方法, 对某柴油发动机废气涡轮增压器径流涡轮流场进行了数值模

拟, 对比了叶轮在绝热和传热条件下温度分布的差别, 研究了传热边界对叶轮温度分布的影响。
结果表明, 绝热条件下, 叶片两侧的温度存在显著的温差, 并且从叶轮进口到出口也有明显的温

降; 而传热条件下, 相同叶高下的叶片表面温度分布近乎于一条直线, 压力面和吸力面的温度几

乎相同; 在热平衡条件下, 叶轮实体内的温度范围很小, 不超过 10 K, 温度梯度较小表明由温

差引起的热应力很小。
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Influence of Heat Transfer on Temperature Distribution of Turbine Impeller
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Abstract: Numerical simulation on the radial turbine of a diesel engine爷 s exhaust gas turbocharger was
carried out to compare the differences under different boundary conditions and study the influence of fluid鄄
solid heat transfer on blade temperature distribution based on conjugate heat transfer (CHT) method.
The results show that, the temperature of the blade differs significantly on both sides under adiabatic con鄄
dition, and there is a significant temperature drop from leading edge to trailing edge. Under heat conduc鄄
ting boundary condition, the blade temperature distribution is relatively even and the range is small not
exceeding 10 K, which means thermal stress caused by the temperature difference is small.
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0摇 引摇 言

随着发动机强化指标的提高, 发动机排气温度

提高, 这对涡轮的耐久性提出了新的要求。 因此,
了解涡轮级内部的温度分布十分必要[1]。 目前的

研究结果表明, 涡轮的传热对其性能和流场的影响

显著, 通常的绝热计算已经无法满足高性能涡轮的

设计要求。 基于以上考虑, 本文应用共轭传热方

法, 对某柴油机增压器径流涡轮级进行了数值模

拟, 并对其温度场及叶轮的传热特性进行了分析。

1摇 计算模型及算法

1郾 1摇 计算模型

本文的研究对象为车用废气涡轮增压器的涡轮

级, 包括径流涡轮叶轮和蜗壳(图 1)。 叶片数为

10, 叶轮进口直径 46 mm, 出口直径 38 mm, 设计

转速为 80 000(r·min-1)。
1郾 2摇 数值方法

共轭传热方法可以对流固间的传热进行模拟。
Bohn 等人[2]已经证实了共轭传热算法在涡轮机械
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领域的计算精度。 在对流冷却翼型的实例中, 测量

值和计算值最大的相对误差不大于 5% [3], 平均误

差约为 1% 。

图 1摇 涡轮级三维模型

该方法需要对流动区域和实体区域进行网格划

分, 一部分网格代表流通区域, 其它代表固体区

域; 流体和固体边界的数据传递通过热方程耦合在

一起。 在流固边界相同位置, 热流密度和温度是相

等的。 在数值求解过程中, 同时求解流体和固体内

的控制方程, 这样方程组在每次迭代过程中都会受

到热边界的流热耦合影响。
在热边界的流体侧和固体侧, 给热边界一个初始的

温度分布, 为了确保两侧热流率的相等, 这个温度分布在

每一步的迭代计算中都会被重新赋值。 控制方程如下:
hf(Tw-Tf)= -hs(Tw-Ts) (1)

其中, hf 和 hs 分别为流体和固体的对流换热

系数; Tf和 Ts 分别为流固边界的第一层网格温度。
对固体内的对流换热系数依照如下公式计算:

hs =资 / 驻y (2)
其中, 资 为固体的热导率; 驻y 为固体内第一

层网格中心到流固边界的距离。
在流体侧, 流体的对流换热系数同样可以采用

hf =资 / 驻y 的形式, 但前提必须是流体的粘性底层被

完全离散。 如果第一层网格不在流体的粘性底层,
必须采用其它的方法来获得流体的对流换热系数。
为了使热耦合条件适应含有壁面函数的高雷诺数湍

流模型, 流体内的对流换热系数依照如下推广公式

计算:
hf = 籽wCp滋子 / T+ (3)

式中, 籽w 为密度, Cp 为等压比热容, 滋子 为湍流粘

度系数, T+为量纲温度。
1郾 3摇 网格划分

网格是 CFD 模型的几何表达形式, 也是模拟

与分析的载体。 网格质量对 CFD 计算精度和计算

效率有重要影响。 对于复杂的 CFD 问题, 网格生

成极为耗时, 且极易出错, 在某些情况下, 生成网

格所需要时间甚至大于实际 CFD 计算的时间。 因

此, 有必要对网格生成方式给以足够的关注[4]。
本文网格划分在 NUMECA 网格生成模块中完成,

叶轮网格(包含流固区域)在 AutoGrid 5 中自动完成,
涡轮箱体网格在 IGG 手动划分完成。 因为本文的研究

重点放在叶轮的流热分析上, 所以涡轮箱体的网格只

包含流通域, 换而言之, 涡轮箱部分为绝热, 不涉及

传热。 涡轮箱中各个界面为梨形, 网格正交性很难控

制, 因此在划分网格时使用蝶形网格技术以改善网格

质量, 提高网格正交性。 最终生成的总网格数约 131
万, 网格的最小正交性为 17郾 19, 最大长宽比为

255郾 67, 最大延展比2郾 79, 说明网格的质量达到要求。
图 2 ~图 4 给出了最终网格的示意图。

图 2摇 轮毂网格

图 3摇 蜗壳喉部网格

图 4摇 全部计算域网格

1郾 4摇 边界条件

为了研究传热对径流涡轮的影响, 分别对叶轮

进行了绝热和传热条件下的定常数值模拟。 对于传
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热计算, 涡轮进口给定总温总压, 出口给定背压;
绝热计算选择两个工况点进行模拟。 需要说明的

是, 绝热计算(二)的出口流量设定是由传热计算

的结果得出的, 选择该流量是为了便于在相同的流

量点下, 对绝热和传热的结果进行对比。 具体的参

数设定如表 1 所示。

表 1摇 边界条件设定

工况点 进口条件 出口条件 固壁边界条件

传热

绝热
(一)
绝热
(二)

总温: 800 K
总压:
170 000 Pa

静压
100 000 Pa
静压
100 000 Pa
流量
0郾 068 67(kg·s-1)

无滑移: 叶轮转速
80 000(r·min-1)

2摇 计算结果分析

由于传热的计算域、 边界条件设定与绝热计算

不同, 所以二者的收敛过程也存在很大差异。 图 5
给出了三个定常计算的残差收敛曲线, 通过观察可

以发现, 传热计算的收敛过程一共迭代了 20 000
步, 而绝热计算的收敛过程只需要 1 160 步左右,
这说明共轭传热的计算量相对普通绝热定常计算量

还是比较大的, 除了计算域网格数目较多的原因

外, 更为关键的一点是传热条件下涡轮级要达到热

平衡所需要的时间要远大于绝热条件下涡轮级流场

收敛的时间, 当然在温度场变化的过程中, 流场本

身的其它流动参数也会发生一定程度的变化。 对于

这一点, 在实际的径流涡轮热吹实验过程中也会体

现出来, 由于涡轮工作在高温条件下, 为了得到相

对准确的实验数据, 当涡轮转速稳定后, 需要等待

一段时间, 待涡轮级与外界的热交换达到平衡后再

记录涡轮的性能参数, 期间涡轮的出口参数也会出

现一定的变化。

图 5摇 残差收敛曲线

摇 摇 涡轮级性能的计算结果如表 2 所示。 对比性能

及出口参数可以发现, 三个计算结果存在显著的差

异, 这说明传热对径流涡轮性能的影响很明显。

表 2摇 涡轮性能计算结果

工况点
出口流量
/ (kg·s-1) 膨胀比

出口总温
/ K

出口总压
/ Pa

传热 0郾 068 67 1郾 593 737郾 37 106 723
绝热(一) 0郾 074 75 1郾 558 728郾 75 109 127
绝热(二) 0郾 068 67 1郾 383 739郾 18 122 930

2郾 1摇 叶片表面温度分布

在通常的绝热计算中, 叶轮实体表面的温度分

布完全取决于流场的温度分布, 为了研究传热条件

对叶轮表面温度分布的影响, 图 6 和图 7 给出了叶

片表面的温度分布。 可以发现, 绝热条件下涡轮叶

片表面温度分布明显呈现出从入口到出口递减的变

化规律, 温度变化明显, 叶片压力面的温度变化范

围达到了 60 K 以上, 而吸力面的温度变化范围达

到了约 40 K。 而在传热条件下的涡轮叶片则近乎

为一个等温体, 整个叶片表面的温度变化范围不超

过 5 K。 这说明由于涡轮叶片实体内的热传导作

用, 使得叶片表面的温度分布更加均匀。

图 6摇 绝热(二)的叶片表面温度分布

图 7摇 传热的叶片表面温度分布

图 8 分别给出了不同叶高方向上的叶片表面温

度分布。 可以发现, 由于叶轮实体在流场中的传热

作用, 传热条件下得到的温度分布曲线要比绝热条
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件下的曲线更加平滑, 并且在相同叶高下, 从进口

到出口的温度分布几乎相同, 说明相同叶高下的叶

片内部温度梯度很小。 而绝热条件下的温度分布曲

线则完全不同, 温度从叶轮进口到出口呈现出明显

的降低, 并且叶片压力面的温度要低于吸力面, 这

种分布特点与气体温度在叶轮通道内的变化趋势一

致, 证明其温度分布完全依赖于流场的温度分布。
因此可以证明, 传热条件下的温度分布, 除了受到

流场的影响, 还有流固传热的影响, 并且传热的影

响对叶片表面温度的影响较大。

图 8摇 不同叶高叶片表面温度分布

2郾 2摇 叶轮内部温度分布

叶轮实体内的温度分布对叶轮的使用寿命和可靠

性有重要影响, 不合理的气动和结构设计可能会导致

叶轮内的热应力集中, 对材料的耐久性产生影响。 接

下来进一步分析叶轮实体内部的温度分布。 图 9 给出

了涡轮叶片内三个叶高的温度分布。 可以发现, 叶片

内的温度分布比较均匀, 范围在 743 ~748 K 之间, 温

度梯度较小。 叶片内的最高温度出现在叶轮进口的轮

毂附近, 最低温度出现在出口的靠近轮毂区域; 温度

从叶轮进口到出口呈现出降低的变化趋势, 这主要受

高温燃气在通道内膨胀降温的因素影响。 图 10 给出

了轮毂实体某截面的温度分布, 可以发现, 在给出的

轮毂截面内, 轮毂实体的温度范围也很小, 在 743 ~
748 K 之间, 温度梯度也较小。

图 9摇 叶片内的温度分布

图 10摇 轮毂某截面的温度分布

综上所述, 针对本文算例, 与绝热条件下的计

算结果相比, 传热条件下径流涡轮的叶片区域和轮

毂区域的温度场比较均匀, 温度变化范围在 10 K
以内。 说明在定工况稳态条件下, 当叶轮与高温气

体的换热达到平衡状态时, 叶轮实体内的温度范围

较小, 温度梯度也较小, 进而可以证明, 由温差引

起的热应力对叶轮的影响很小。
2郾 3摇 叶轮的传热分析

在绝热和传热条件下, 叶片表面温度的分布差

异正是由流固间的传热引起的。 图 11 给出了叶片

表面的热流密度分布, 其中正值代表热量由叶片传

到流体, 负值代表热量由流体传给叶片。 对比压力
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面和吸力面的热流密度分布可以发现, 由于叶片两

侧流场温度及流动状态的不同, 叶片两侧的热流密

度分布存在明显差异。
为更清晰地分析叶片表面换热情况, 图 12 和

图 13 分别给出了叶片表面的对流换热系数的分布。
其中正值表示热量由流体传到叶轮实体, 而负值表

示热量从叶片传递到流体。 观察图 12 可以发现,
叶片压力面大部分区域热量从叶片传递到流体, 而

在进口区域和叶轮出口轮缘区域热量是由流体传递

给叶片, 总体来说, 叶片压力面以放热为主。 而在

叶片吸力面侧, 叶片放热区域大概占据了 1 / 3 的面

积, 且集中在叶片出口靠近轮毂一侧; 而其余部分

热量则是从流体传给叶片。 总结上述分析结果可以

发现: 对于压力面, 叶片表面的放热区域占据大部

分区域; 在吸力面, 叶片的吸热区域占据较大区

域。 这种分布特点是因为压力面流体的温度要明显

低于吸力面流体的温度, 而叶片的表面温度几乎相

同, 二者造成了压力面和吸力面不同的换热特点。

图 11摇 叶片表面的热流密度

图 12摇 压力面对流换热系数

图 13摇 吸力面对流换热系数

3摇 结摇 论

本文采用共轭传热方法, 对车用增压器径流涡

轮进行了数值模拟。 对比了绝热和传热条件下涡轮

性能及温度分布的差别; 分析了叶片的传热特性。
得到如下结论。

(1) 叶轮与流体的传热使流场的不可逆损失增

加; 当传热达到平衡状态时, 高温气体需提供一部

分热量来保持叶轮的温度, 造成气体的做功能力降

低。 这两个因素共同导致了涡轮级效率的下降, 相

比绝热条件下, 降幅达到 10 个百分点。
(2) 叶轮和流体间的热传导对流场的温度分布

产生了影响。 绝热条件下, 叶片两侧的温度存在显

著的温差, 并且从叶轮进口到出口也有明显的温

降; 而传热条件下, 相同叶高下的叶片表面温度分

布近乎于一条直线, 压力面和吸力面的温度几乎

相同。
(3) 在热平衡条件下, 叶轮实体内的温度范围

很小, 不超过 10 K, 温度梯度较小表明由温差引

起的热应力很小。 叶轮内的温度峰值区域集中在叶

轮进口轮毂附近。
(4) 由于叶片两侧流体温度存在明显温差, 而

叶片表面温度相差很小, 可以近似成等温体, 这样

在压力面和吸力面体现出了不同的传热特性, 即在

压力面叶片放热区域占据较大面积, 而在吸力面叶

片吸热区域占据较大面积。
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