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CFD-FE 耦合计算分析某汽油机排气歧管热负荷 

Couple CFD-FE-Analysis for a Gasoline Engine Exhaust 

Manifold of Thermal Load 
郭立新，杨海涛，夏兴兰 

（无锡油泵油嘴研究所，江苏 无锡 214063） 

 

摘  要: 为了在开发设计过程的初期预测排气歧管热负荷，CFD—FE耦合计算法被采用。本文建立

了排气歧管内外流场计算模型，首先CFD软件STAR-CD计算了排气歧管的瞬态内流场和稳态外流场，

得到了排气歧管内外壁面的热边界条件。再以此为边界条件，使用有限元软件计算了排气歧管的温

度场。并以此温度场为边界条件，计算了其热应力和热变形。结果表明，在只有热负荷作用时，排

气歧管外壁面存在着较大拉应力，最大值为80.4MPa；最大热变形出现在和排气后处理器相连的法兰

盘前端突台上，其值为1.08mm。 
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Abstract：A combined computational fluid dynamics (CFD) and finite element analysis (FEA) 
approach has been developed to estimate in the early stages of design the thermal load of 

a gasoline engine exhaust manifold. To simulate the temperature distribution under actual 

operating conditions, we considered the external and internal flow fields. 

External-air-flow simulation using the STAR-CD fluid-heats analysis code was used to predict 

the flow fields in the engine compartment and the heat transfer coefficients between the 

air and the exhaust manifold wall. Unsteady-gas-flow calculation using the STAR-CD thermal- 

fluids analysis code was to predict the heat transfer coefficients between the exhaust gas 

and the manifold wall under declared working condition conditions. The predicted heat 

transfer coefficients were used in thermal FE analysis to predict the detailed temperature 

distribution. Then, the temperature field is employed in FEA software to predict thermal 

stress and deformation. The FEA result reveals a large tensile stress field in the outer 

wall of exhaust manifold, The maximum thermal stress is 80.4Mpa; the maximum thermal 

deformation occurs in flange York of the flange connecting three-way catalyst, which is1.08 

mm.。 
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0 引言 

目前，内燃机正朝着大功率，轻重量的方向发展，其强化程度不断提高。强化发动机的热负荷

是其研制过程中的关键问题之一。排气歧管是发动机的主要受热零件，其与高温燃气直接接触，温

度较高，工作环境十分恶劣，特别是由于高温和温度分布不均匀而产生的热应力的反复作用往往形

成热疲劳裂纹，造成其破坏。如果排气歧管受热时引起的变形过大, 会造成漏气,使内燃机无法正常

工作。因此对发动机排气歧管热负荷分析研究是至关重要的。 

 

在国内对发动机其它主要受热零件如气缸盖、活塞，许多学者进行了较多的研究。大多采用“反

算法”[1~3]：首先实测几个关键点的温度,然后反复调整热边界条件,使几个关键点的计算值和实测值符
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合。反算法是建立在发动机已经成型或已有相类似的机型，并做了相应温度测量的基础上，因而就

只能对已有发动机进行改进，而不能在设计阶段对新的设计进行指导。且因为需要实验测量结果作

为计算条件，其计算周期和成本较高。相对反算法而言，流热耦合法并不依赖于温度场实测结果，

就可以得到较精确地温度场信息。且其热边界条件是通过CFD模拟出来的，更接近传热问题的实质，

更有助于分析问题本质。目前此方法在国内还处在应用发展阶段，许多学者做出了有益探索[4~6]。国

际上，在排气歧计算分析中流热耦合方法已被广泛地采用[7~8]。 

 

本文以某汽油机排气歧管为研究对象，使用 CFD 软件 STAR-CD 利用流热耦合方法，计算了排气

歧管温度场。再以此温度场为边界条件，通过建立的排气歧管有限元模型，使用 FEA软件计算了其

热应力、热变形。 

1 计算流程 

排气歧管CFD—FE耦合法计算过程如图1所示。首先使用BOOST软件计算出排气歧管内流场的

进出口边界条件，然后使用STAR—CD计算了排气歧管瞬态内流场(曲轴转角为0～720°CA) ,得到排气

歧管内壁面瞬态热边界条件，再用时间平均方法计算出内壁面热边界条件的平均值；然后再模拟发

动机台架试验的稳态外流场，得到排气歧管外壁面热边界条件。随后利用FEA软件计算出排气歧管

表面的温度场分布。然后使用计算的排气歧管表面温度场分布修正CFD软件分析的边界条件，通过

多次迭代计算，得到排气歧管稳定的温度场，并计算其热应力、热变形。 

2 内、外流场 CFD 计算模型 

2.1 排气歧管内流场计算模型 

排气歧管内流场流体计算网格如图 2所示，内壁近壁面处增加了附面层网格。 

 

 
 

 

图 1  计算流程图 图 2  内流场计算网格 

内流场计算采用瞬态模式，壁面区采用标准壁面函数，湍流模型选用 ε−k 高Reynolds模型。 

排气歧管内流场计算的边界条件: 工况为发动机额定工况，曲轴转角范围为0～720°CA 。要准

确确定排气歧管内流场进出口边界条件需对特定机型及工况进行模拟，本文采用BOOST软件模拟了

缸内工作过程，由此得出排气歧管不同曲轴转角进口流量和温度（如图3~4）。出口给静压，其余为
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壁面边界条件。 

  

图 3  排气歧管入口排气流量随曲轴转角变化曲线 图 4  排气歧管入口排气温度随曲轴转角变化曲线

2.2 排气歧管外流场计算模型 

外流场网格划分采用应用比较广泛的非结构化

四面体网格（如图5），外流场和发动机接触的表面增

加了附面层网格。由于外流场中和排气歧管外壁接触

的表面是计算分析的重点，在网格的划分过程中，为

了压缩网格数目，对其进行了细化。而其它部分，则

采用了相对较粗的网格。 

外流场计算采用稳态模式，壁面区采用标准壁面

函数，湍流模型选用 ε−k 高Reynolds模型。 

排气歧管外流场计算的边界条件：入口为风机出

口，给定入口流量和温度；模型的四周为对称边界条

件；出口给定静压；和排气歧管接触的表面给定壁面

边界条件。 

3 内、外流场 CFD 计算结果 

3.1 排气歧管内流场计算结果 

图6~7为720°CA 范围内进行时间平均得到排气歧管内壁面的平均对流换热系数和温度。 

  
图6  排气歧管内壁面平均对流换热系数 图7  排气歧管内壁面平均温度 

3.2 排气歧管外流场计算结果 

图8~9为排气歧管外壁面的对流换热系数和温度。 

图 5  外流场计算网格 
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图8  排气歧管外壁面对流换热系数 图9  排气歧管外壁面温度 

4 温度场计算 

三维瞬态温度场微分方程如下： 
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式中： XK 、 yK 、 zK 为材料各方向导热系数；T 为温度；ρ为材料密度；Q为内部热源密度；c

为材料比热。 

排气歧管温度场计算采用第三类边界条件后，方程简化为如下形式: 
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式中：α 为换热系数； Xn 、 Yn 、 Zn 为边界外法线方向余弦； 0T 为边界处介质温度。 

 

CFD 计算的排气歧管内外热边界条件将加载到排气歧管有限元模型上，通过有限元传热分析得到

排气歧管的温度分布。下面为了说明方便，将排气歧管同气缸盖相连的法兰称为 1 号法兰；和废气

后处理器相连的法兰称为 2号法兰。 

 

从排气歧管温度场分布图 10 可以看到，整个排气歧管的温度较高，最高温度达到 541.4℃，出

现在排气支管交汇处；最低温度为 331.2℃，出现在和 1号法兰盘外侧边缘。三个排气支管连续依次

排气，排气支管交汇处能连续受到高温废气加热，所以温度较高； 1 号法兰盘间断地受到高温废气

加热，所以温度较低；2号法兰盘前端朝向风机端，能首先受到冷却空气冷却，温度要低于法兰盘的

另一侧；1缸排气支管前面没有法兰盘这样的高温热源，能受到温度较低的空气冷却，所以温度比其

它两个排气支管温度要低（如图 8~9排气歧管外壁面的对流换热系数和温度也小）。此排气歧管温度

分布不均匀，存在较大的温度差别，这就必然产生较大的热应力。 

5 热应力、变形计算 

排气歧管不同部分因受热程度差异，温度分布有较大差异，由此产生不同程度地热膨胀而产生

热应力。为了分析热负荷对排气歧管热应力、热变形的影响，本文计算了排气歧管在只有温度场作
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用下的热应力、热变形。 

 

有限元计算网格如图 11所示，计算网格包括排气歧管、排气歧管螺栓和一个简化的同排气歧管

相连的部分气缸盖网格（其包含了全部排气歧管结合面特征）。在计算中，建立了螺栓和排气歧管、 

 

图 10  排气歧管温度场 图 11  排气歧管有限元计算网格 

排气歧管和气缸盖间的接触边界条件。计算时，程序根据接触面间在变形后接触状态自动进行接触

力的传递，由此完成接触模拟。计算中设定图 11中端面 A为固定约束，由于计算对象是排气歧管，

所以气缸盖的过约束对其计算影响不大。 

5.1 热应力计算结果 

图 12为排气歧管最大主应力分布图，因为排气歧管内表面直接和高温燃气接触，能直接受到高 

 

 

图 12  排气歧管最大主应力分布图 

温燃气直接加热，温度较高。外表面有冷却空气的冷却，温度相对较低。内表面受高温燃气加热后

将向外膨胀，而外表面温度较低膨胀小得多；内、外壁面相互约束，不能自由膨胀，从而产生热应

力；内壁面受到外侧壁面的挤压将产生压应力，排气歧管外表面受拉扩大，将产生拉应力。此外在

排气歧管外壁面排气支管交汇处温度较高，受热膨胀后，变形较大，对周围排气歧管外表面有挤压

作用，将缓解外表面收到拉应力；而对排气歧管内壁面将产生拖拉作用，将缓解内表面受到压应力。

综合作用下，排气歧管内表面大部分区域主要受到压应力作用，外表面大部分区域主要受到拉应力

作用。排气歧管外表面受到拉应力最大值达到 80.4Mpa，出现在一缸排气支管和 2号法兰盘交汇处。 
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5.2 热变形计算结果 

整个排气歧管的温度较高，膨胀后热变形较大，最

大热变形出现在 2 号法兰盘前端突台上，其值为

1.08mm。排气歧管热变形总的趋势为从 1 号法兰盘端

面到 2号法兰盘前端突台，依次变大（如图 13）。这是

因为受热膨胀后，排气歧管的热膨胀在气缸盖侧方向受

到了限制，而在另一侧则为自由状态，所以排气歧管的

热变形将在 1号法兰盘到 2号法兰盘的方向上依次被叠

加。此外各个排气支管之间的温度差值相对自身温度，

所占的比例很小，膨胀变形后，在平行 1号法兰盘端面

的方向上，热变形差别很小。 

6 结论 

（1）整个排气歧管的温度较高，最高温度达到 541.4℃，出现在排气支管交汇处，最低温度为

331.2℃。 

（2）排气歧管内表面大部分区域主要受到压应力作用，外表面大部分区域主要受到拉应力作用。

排气歧管外表面受到拉应力最大值达到 80.4Mpa，出现在一缸排气支管 2号法兰盘交汇处。 

（3）排气歧管热变形总的趋势为从 1号法兰盘端面到 2号法兰盘前端突台，依次变大。最大热变

形出现在 2号法兰盘前端突台上，其值为 1.08mm。 
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图 13  排气歧管热变形 


