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摘要：为揭示可听声波对流-固共轭传热特性的调控机制，本文建立了声波入射模型，研究了双侧声波

及仅增加流速对空-空换热系统内流动与传热特性的影响。结果表明，声波与流速增加均可提升空气速

度与湍动能，且声波对湍动能影响更大。当流速增量由 0.0216 增至 0.683 m/s（声压级由 110 增至 140 

dB），平均热流密度分别增长 18.89%和 50.96%，表明声波达到一定值后的传热性能优于仅增加流速的

传热性能。本研究可为可听声波强化空气传热中的实际应用奠定基础。 
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0 前言 

空-空换热系统广泛应用于烟气余热回收、空气冷却、通风等领域，提升其传热性能

对于余热回收利用、提高能源利用率等具有重要作用。强化传热主要包括被动方式与主

动方式，被动强化传热具有通用性较差、成本较高且引起额外流动阻力，相比之下，主

动强化传热可大幅提高传热效率，且不引起额外流动阻力，近年来以声波为代表的主动

强化传热技术研究得到广泛关注。 
由于超声波在空气中衰减严重，因此国内外学者采用可听声波以增强空气传热传质

性能。Adachi 等[1]分析了声波对气流流经高温单柱体传热性能的影响，结果表明在声波

作用下，尾迹涡流区域逐渐靠近柱体表面，使得柱体背面努塞尔数随声压级增大而显著

增大。Ha 和 Yavuzkurt[2]模拟研究了高强度声波对颗粒和液滴传热传质性能，模拟结果

表明随着声激励脉动速度的增大，努塞尔数显著增加。Choi 等[3]将声激励应用至光伏电

池冷却通道，并结合结构优化以提升其冷却性能，研究发现适当的激励频率有效提高了

层流下的冷却性能。Agarwal 等[4]指出可将汽机动静干涉诱导压力脉动作为声激励源用于

汽机冷却，并提出易于强化传热的最佳结构参数。随着可听声波在不同领域的广泛应用，

单侧声波参数的改变对传热特性影响得到广泛研究。姜羽等人[5]模拟研究了声波对空气

圆柱绕流流动和传热特性的影响，结果表明声波改变了涡流的分布特性，传热效率随声

波幅值增大而增加。杨延峰等人[6]研究进一步表明低频和高强度声波可以在热边界层附

近形成强烈的声流扰动，从而强化传热过程。Selcan 等人[7]和 Gendebien 等人[8]通过实验

研究了声共振激励下的对流传热特性，均指出共振频率下声波使传热性能增强。相关研

究为声波强化空气传热的实际应用奠定了基础。 
综上所述，可听声波可通过流动加速效应、涡流效应强化空气传热性能，而其与相



对于增加空气流速的传热效果尚未明确，同时，双侧可听声波作用于空-空换热系统两侧

流道时对传热性能的叠加影响有待深入研究。为此，本文建立声波入射数值计算模型，

探究不同幅值双侧可听声波及仅增加空气流速对换热系统内流动特性的影响作用，对比

声波及流速增加对传热性能的调控机制，研究结果可为改善空-空换热系统性能提供理论

指导与技术支撑。 
1 三维建模 

1.1 物理模型 

本文构建了横掠管束空-空换热系统三维模型，如图 1 所示，模型长、宽、高分别为

600、400 和 150 mm，其中放置 4 个直径为 30 mm 的圆柱型热管，其壁厚为 3 mm。冷

侧空气（蓝色区域，2 m/s，300 K）由左向右流动，热侧空气（红色区域，2 m/s，353 K）

由后向前流动。 

 
图 1 横掠管束空-空换热系统三维模型 

1.2 网格划分 

为确保换热面两侧网格共节点，采用 ICEM 划分四面体网格，同时在换热面附近区

域加密网格以保障计算精度。由于换热系统为对称模型，因此设置对称边界条件以减小

计算量。为兼顾计算精度与计算量，本文建立多套网格系统，对比了不同网格数量下热

流密度变化。如图 2（a）所示，随着网格数量的增加，热流密度增量逐渐减小，为兼顾

计算精度与计算量，本文选择 300 万数量网格系统用于后续计算研究，如图 2（b）所示。

此外，换热管从左至右分别命名为 1，2 和 3。 
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（a）网格无关性分析 （b）网格系统 

图 2 网格划分结果 

2 数值计算模型 

2.1 流场模拟 

本文以空气作为流动介质，采用雷诺时均法与 standard k-ε 模型求解连续性方程、动



量方程与能量方程。基于 Fluent 软件进行流场稳态与瞬态模拟，具体边界条件如下：冷

侧与热侧均为速度入口与压力出口，空气流速与温度如 1.1 节所示，压力-速度耦合采用

SIMPLE 算法，近壁面采用标准壁面函数以建立壁面附近物理量与湍流旺盛区联系，同

时换热面采用耦合热力条件。此外，将稳态计算结果作为瞬态计算初始值，瞬态模拟过

程中时间步长设置为 0.0001 s，待瞬态计算收敛后，选取 10 个声波周期内的流动及传热

特性进行后续分析。 
2.2 声场模拟 

流体中声波为纵波，因此引入余弦函数产生可听声波， 

0 (2 )su u u cos πft= +                       （1） 
式中 f 为声波频率，u0为流体速度，us为声激励速度脉动，其与声压级关系为， 
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式中 SPL 为声压级，uref为空气中声激励速度脉动参考值（4.83 × 10-8 m/s）。此外，声波

通过介质的膨胀压缩沿流动方向传播，并在极短时间内影响不同空间位置的流动特性，

因此引入如下公式表征入口处声波对不同空间位置的同步影响， 
(2 ( ))' x

s s cu u cos πf t= −                    （3） 

式中 x 为不同空间位置与进口界面距离。 
将式（1）-（3）编译为自定义程序，通过改变 us 的值获得不同幅值声波。在瞬态

流场模拟过程中，式（1）程序用于产生不同幅值的声波，每一时间步长内调用式（3）
程序以获得声波对不同空间位置的影响。本文对比了 110-140 dB 下 1000 Hz 声波以及仅

增加流速对流动与传热特性的影响，不同声压级对应 us值如表 1 所示。 
表 1 声压级与对应 us值 

声压级/dB us值/m·s-1 

 0.0216 

 0.0683 

 0.216 

 0.683 

2.3 模型验证 

为验证数值模拟方法可行性，本文对比了数值模拟结果与文献[9]中的实验测量结

果。二维验证模型如图 3（a）所示，将直径为 5 mm 的铜球放置于直径为 115 mm 的圆

柱内，铜球距离底面 200 mm，初始温度为 393 K，研究声波对铜球散热的影响作用。图

3（b）对比了无声波和 133 dB、1000 Hz 声波作用下 60 s 内铜球表面温度变化规律，由

图可知，铜球温度随时间逐渐降低，且声波作用下温度下降更快，无声波和有声波作用

下实验与模拟的温度偏差小于 3 K，可验证数值模拟方法的可行性。 
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（a）验证模型 （b）模拟与实验对比 

图 3 数值模拟方法验证 

3 结果与讨论 

3.1 不同幅值声波对流动特性影响 

图 4-图 6 给出了初始工况，仅增加流速与声波作用下换热系统横截面速度与湍动能

分布特性。由图可知，流速及声波作用对速度与湍动能整体分布特性影响较小，速度最

大值位于换热管 2 与壁面之间狭小区域，且不同换热管后均存在低速区域，而湍动能最

大值集中在换热管 3 前端以及换热管 2 和 3 后部分区域。此外，对比增加流速与声波作

用下速度与湍动能变化规律可知，同等入口速度增量下，声波作用下整体速度较小而湍

动能较大，表明高幅值声波可增强流动不稳定性，从而影响传热特性。 

  
(a) 速度 (b) 湍动能 

图 4 初始工况下横截面速度及湍动能云图 

  
(a) 0.0216 m/s (b) 0.683 m/s 

  



(c) 110 dB (d) 140 dB 

图 5 增加流速及声波作用下横截面速度分布特性：(a)和(b)为仅增加流速，(c)和(d)为声波作用 

  
(a) 0.0216 m/s (b) 0.683 m/s 

  
(c) 110 dB (d) 140 dB 

图 6 增加流速及声波作用下横截面湍动能分布特性：(a)和(b)为仅增加流速，(c)和(d)为声波作用 

为定量揭示增加流速与声波作用对不同空间位置流动特性的影响，在换热管 2 壁面

内外设置监测点，如图 7 所示，其中 w1、n1 监测点分别位于冷侧与热侧流道，h1 监测

点位于换热壁面。 

 
图 7 监测点布置 

图 8 给出了不同条件下 w1 与 n1 测点速度在一个声波周期内脉动特性，以及平均速

度变化规律。由图可知，在一个周期大部分时间内，增加流速条件下测点速度大于声波

影响下的速度，且不同幅值声波作用下测点平均速度基本不变，而在稳态流动下，测点

速度随入口流速增加而增大，且 w1 测点速度增量大于 n1 测点。 



 增加流速 (n1)
 声波作用 (n1)
 增加流速 (w1)
 声波作用 (w1)

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
1

2

3

4

5

6

7

8

速
度

 (m
/s

)

时间步数  
0.0216 0.0683 0.216 0.683

1.6

2.0

2.4

2.8

5.6

6.0

6.4

6.8

7.2

7.6

8.0

 增加流速 (n1)
 声波作用 (n1)
 增加流速 (w1)
 声波作用 (w1)

时
间
平
均
速
度

 (m
/s)

us (m/s)  
（a）速度脉动特性（us=0.683 m/s） （b）平均速度变化规律 

图 8 增加流速与声波作用下 w1 与 n1 测点速度分布特性 

图 9 对比了不同条件下 w1 与 n1 测点湍动能强度变化规律。由图可知，与增加流速

相比，声波作用对换热器内流场湍动能强度影响更大。当 us低于 0.0683 m/s 时，增加流

速与声波作用下湍动能强度基本一致，而随着 us的继续增大，声波作用下 w1 与 n1 测点

湍动能急剧增大。当声压级达到 140 dB 时，w1 与 n1 测点湍动能分别增大 159.46%和

1112.5%，表明声波对换热管内紊流程度的影响程度高于管外。 
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图 9 增加流速与声波作用下 w1 与 n1 测点湍动能强度变化趋势 

3.2 不同幅值声波对传热性能影响 

图 10 对比了不同条件下 h1 测点热流密度变化特性。由图可知，当 us低于 0.0683 m/s
时，增加流速与声波作用下测点热流密度相近，当 us高于 0.0683 m/s 时，声波作用下热

流密度急剧增大，结合流动特性分析可知，速度变化对传热特性影响较小，而高幅值声

波可使换热器内流场紊流程度加剧，从而对传热效果产生重要影响。 



0.0216 0.0683 0.216 0.683
700

800

900

1000

1100

1200

1300

1400

1500

1600

 增加流速
 声波作用

热
流
密
度

 (W
/m

2 )

us (m/s)  

图 10 h1 测点热流密度变化特性 

图 11 和图 12 对比了仅增加流速和不同幅值可听声波作用下换热管壁面热流密度分

布特性。由图可知，热流密度沿冷侧流向呈现先增大后减小趋势，随着流速或声压级的

增大，不同换热管壁面热流密度均逐渐增大，当入口流速增量由 0.0216 增至 0.683 m/s
（对应声压级由 110 增至 140 dB），平均热流密度分别增长 18.89%和 50.96%。结合流

动特性研究可知，当声压级达到一定值后，尽管整体速度增量较小，但流场紊流程度增

加，从而促进冷热流体与壁面的热量传递。 
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图 11 不同流速下换热管壁面热流密度分布 图 12 不同声压级下换热管壁面热流密度分布 

为进一步揭示流速增加与声波作用对传热性能的影响，图 13 对比了不同条件下换

热面平均净热流密度变化趋势。由图可知，随着流速与声压级的增大，净热流密度均呈

指数增长趋势，当入口流速增量由 0.0216 增至 0.683 m/s（对应声压级由 110 增至 140 
dB），净热流密度分别增长 148.94 W/m2 和 414.86 W/m2。此外，当入口流速增量小于

0.0683 m/s（对应声压级 120 dB），增加流速的强化传热效果略优于声波强化传热效果，

而当入口流速达到 0.216 m/s（对应声压级 130 dB），声波强化传热效果较好，且热流密

度增长率高于增加流速的增长率。对比结果表明，当声波幅值达到一定值后，其强化传

热性能优于仅增加流速的传热性能。 
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图 13 增加速度与声波作用下净热流密度变化曲线 

4 结  论 

本文构建了声波入射模型，采用数值计算方法探究了可听声波对于流-固共轭传热特

性的影响机制，对比分析了声波作用与仅增加空气流速下空-空换热系统内流动及传热特

性变化规律，研究结论如下： 
（1）可听声波与增加流速均可提升换热系统内空气流动速度与湍动能，且声波作

用下湍动能大于增加流速的湍动能，表明可听声波可增大空气流动的紊流程度，从而促

进冷热流体与换热壁面的热量传递。 
（2）随着流速及声压级的增大，热流密度呈指数增长趋势。当入口流速增量由 0.0216

增至 0.683 m/s（对应声压级由 110 增至 140 dB），换热管壁面平均热流密度分别增长

18.89%和 50.96%，表明当声波幅值达到一定值后，其强化传热性能优于仅增加流速的传

热性能。 
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摘要 

针对 SCO2 布雷顿系统换热器低压侧(p = 8 MPa, Tin = 303 K, G = 1200 kg‧m-2‧s-1, Rein = 42521-42860， q 

= 150 kW‧m-2)，对水平半圆形、圆形和矩形通道(dh = 2 mm) 中 SCO2 湍流混合对流传热进行了数值模拟。

通过观察周向不同位置的壁温和传热系数，分析了不同通道内 SCO2 的流动传热特性。结合截面内流体的

温度、物性云图和二次流矢量图，研究了几何形状和热物性的剧烈变化以及引发的浮升力对传热的作用机

理。最后，对不同通道的换热性能进行了对比，发现圆形通道的换热能力最强，而半圆形通道的传热最差

并且周向传热不均匀性最明显。 

关键词：超临界二氧化碳；对流传热；浮升力效应；周向不均匀性。 

 
0 前言 

超临界 CO2(SCO2)布雷顿循环系统具有热效率高、结构紧凑和应用范围广等优点[1]。这

些优势是由于在循环系统中，CO2 处于超临界状态。图 1 所示为 8 MPa 压力时热物性随温

度和焓值的变化曲线，在拟临界温度(定压比热容峰值所对应的温度)附近，密度和动力粘度

的快速下降可以大大降低压缩机耗功和设备的尺寸，而比热容的快速增长可以提高换热能

力。由于以上优势，SCO2 布雷顿循环被认为是能源领域最具发展前景的动力系统，受到了

学者们的广泛关注[2-4]。但是拟临界温度附近热物性的剧烈变化也会导致传热行为更加复杂，

在 SCO2 布雷顿循环系统中，正常传热、传热强化和传热恶化可能同时发生[5,6]。因此，学者

们对 SCO2的换热性能进行了广泛的研究。 
 

 
图 1 超临界状态 CO2 的物性变化(p = 8 MPa) 

 
在对换热器性能的研究中，学者们发现通道几何形状[7-9]对传热特性也十分重要影响。

Kim 等[10,11]实验研究了 SCO2在竖直圆形、三角形和矩形通道内(dh = 7.8/9.8/7.9 mm)的湍流



传热特性，发现无论通道形状如何，当热流密度较高时都会发生传热恶化，但非圆形通道的

壁温峰值出现位置更早。Zhang 等[12]基于热力学第一定律和第二定律，数值分析了 SCO2在

水平圆形、半圆形和矩形细通道(dh = 1.16 mm)内的流动换热特征，发现圆形通道内的整体对

流换热系数最大而矩形通道内的流动阻力系数最小。Zhang 等[13]采用数值方法研究了水平圆

形和半圆形微管(dh = 2 mm)内 SCO2的局部传热特性，发现当热流密度较低时相同水力直径

的圆形和半圆形通道的局部换热特性基本相同。但是在相对较高的热流密度下，半圆管由于

湍流较弱，比圆管更容易发生换热恶化。许[14]等对 SCO2 在水力直径 0.9 mm 的半圆形和矩

形通道内不同流动方向的流动换热进行了数值模拟，发现水平矩形通道的整体换热性能优于

相同水力直径的半圆形微通道，并且减小热通量、增大质量流量或减小流体流动方向与重力

方向之间的夹角，可提高矩形微通道的整体换热水平。Zhong 等[15]基于 SST k−ω 湍流模型，

研究了 SCO2 在不同流动方向的半圆形和圆形通道中冷却时的局部换热性能。发现由于浮力

效应导致顶部传热恶化，水平半圆形通道内的局部换热系数始终小于圆形通道内的局部换热

系数。通过与现有传热关联式对比，发现对半圆形通道的传热预测较差。并在 Liao-Zhao 关

系式的基础上修正得到一种新的换热系数关系式，保证 93.3%的计算结果误差在±13.5%以

内。Zhang 等[16]对水平矩形微通道(dh=1-2 mm)内四周均匀受热时 SCO2的流动换热进行了实

验研究，讨论了运行参数和通道直径对传热性能的影响。研究发现传热系数的峰值出现在拟

临界温度附近并且随压力的增大向高温方向移动。最后提出了一种新的传热预测关系式，但

是其研究的热流密度范围较小，最大热流密度为 50 kW‧m-2。Zhou 等[17]针对发动机热防护问

题，对 SCO2 在不同高宽比(Hc = 1.83-3.37 mm，Wc = 0.84-2.43 mm)的水平矩形通道下壁面单

侧受热时的流动换热特性进行了数值模拟，发现最佳高宽比约为 0.8。 
本研究针对 SCO2 布雷顿系统换热器低压侧条件(p = 8 MPa, Tin = 303 K, G = 1200 kg‧m-

2‧s-1, Rein = 42521-42860, q = 150 kW‧m-2)，研究水平半圆形、圆形和矩形微通道(dh = 2 mm) 
中 SCO2 湍流混合对流传热特性，为换热器的优化设计提供理论指导。首先，通过观察通道

周向不同位置的壁温和传热系数变化，分析了半圆形、圆形和矩形通道内 SCO2的流动传热

特性。并结合沿程不同截面内流体的温度、物性云图和二次流矢量图，研究了几何形状和热

物性的剧烈变化以及由此导致的浮升力对传热的作用机理。最后，对三种不同截面形状水平

细通道内 SCO2的传热性能进行了对比。 
1 数值方法 
1.1 研究对象与边界条件 

不同截面形状水平细通道的几何模型如图 2 所示，计算通道长 500 mm，包括 150 mm
的绝热段和 350 mm 的加热段，所有通道的水力直径均为 2 mm。管内 SCO2沿 x 轴正方向流

动，重力沿 y 轴负方向。数值计算设置入口温度为 303 K，入口质量流量为 1200 kg‧m-2‧s-1，

出口压力为 8 MPa，加热段给定均匀的热流密度 150 kW‧m-2。 
 

 
图 2  不同截面形状几何模型 



1.2 计算方法与模型验证 
针对三维水平通道内 SCO2 的流动换热过程，其 Reynolds 时均 Navier-Stokes 方程形式

如下：  
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其中，ρ 为密度[kg·m-3]；U 为速度[m·s-1]；μ 为动力粘度[Pa·s]；g 为重力加速度[m·s-2]；

H 为焓值[J·kg-1]；λ 为导热系数[W·m-2·K-1]；cp为比热容[J·kg-1·K-1]； ' '
i ju u− 为 Reynolds 应力

[m2·s-2]； ' '
ju H− 为湍流热流[W·m·kg-1]。 

湍流模型选择在超临界流体流动换热的研究中适应性较好的 SST k-w 模型[18-20]，输运方

程如下所示： 
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湍流模型的更多细节可以在参考文献[21]中找到。 
基于开源软件 OpenFOAM 开发了针对超临界流体传热的内部代码，采用有限体积法对

偏微分方程进行离散求解。由于 SCO2 计算过程中热物性变化较为剧烈，采用修正的 PISO
算法[22]处理压力、速度和温度之间的耦合，并通过时间推进算法获得稳态解。离散格式如下：

非稳态项采用 Euler 隐式格式，对流项采用 OUICK 格式，扩散项采用中心差分格式。建立

SCO2物性数据库并与求解器链接，采用线性插值方法获得不同温度和压力下流体的热物性。

当各方程计算残差小于 10-5 时认为计算收敛。 
针对超临界流体传热过程开发的代码，本团队在之前的工作中已经使用超临界压力 RP-

3 进行了验证[23]，本研究针对 SCO2 在圆管内的传热实验数据进行了验证。图 3 展示了 SCO2

在竖直圆管[24]和水平圆管[25]内流动换热时实验数据和数值计算结果的对比，壁面温度的最

大误差为 1.76%，证明该计算程序可用于 SCO2 对流传热的数值计算。 
 



      
(a) 竖直流动换热                         (b) 水平流动换热 

图 3  实验数据与数值结果对比 

 
1.3 网格无关性验证 

采用 ICEM 软件生成三维结构化网格，轴向方向网格均匀分布。为保证湍流模型的计算

要求，所有通道径向方向首层网格的无量纲壁面距离 y+<1。为满足计算精度并减少计算开

销，对所有通道都进行了网格无关性验证，半圆形通道的计算结果如图 4 所示，表 1 给出

了半圆形通道的网格设置。从图中可以发现，半圆形采用网格 2 时已经可以保证获得网格无

关解。采用相同的方法对圆形和矩形通道进行了网格无关性验证，圆形通道采用网格数量为

117 万(4810×250)，矩形通道采用网格数量为 80 万(3200×250)。 
 

表 1  不同截面形状的网格设置 

截面形状 序号 网格数量 
(截面×轴向) 

网格总数 
(万) 

流体出口温度 
Tb,out (K) 

沿程压降 
Δp (kpa) 

 
半圆形 

网格 1 2640×250 70 308.75 4.9 
网格 2 4320×250 110 308.75 4.9 
网格 3 5120×250 131 308.76 4.9 
网格 4 4320×500 221 308.75 4.9 

 

 
图 4  半圆形通道的网格无关性验证 

 
2 结果与讨论 

在针对不同截面形状水平细通道内 SCO2的流动换热研究中，发现由于浮力效应和截面

几何形状的不规则性，通道周向不同位置的传热存在不均匀性。因此沿着周向方向对半圆形、

圆形和矩形通道分布选取了不同位置的壁面温度进行分析。流体温度和传热系数的计算公式



如下所示：  
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其中，Tw,i 为周向不同位置的局部壁面温度，半圆形、圆形和矩形通道内分别选取了 3
个(见图 5)、3 个(见图 7)和 5 个(见图 9)不同位置展示局部壁面温度，A 为通道截面积，q
为加热段的热流密度。 
2.1 半圆形通道内 SCO2 的传热特性 

图 5 所示为半圆形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化的曲线，从图中可以看到，

半圆形通道内拐角处(Tw,right)的传热能力最弱，壁温最高可以达到 700 K 左右，而下壁面位置

的传热能力最强，最高壁温仍然低于 330 K。当 Hb = 330 J‧kg-1 时，Tw,right 达到最大值，此时

hw,bottom 也达到峰值。为了分析流体热物性变化对传热的影响，选取加热段入口附近、传热系

数达到峰值和加热段出口附近三个截面进行分析，分别为 Hb = 295、330 和 360 J‧kg-1，结果

如图 6 所示。从图 6 中可以发现，在加热段入口附近(x = 40 mm)，通道内已经出现了分层

现象和二次流动，但是二次流速度较小。拐角处的壁温远远高于其它位置，与温度分布相对

应相对应拐角位置的比热容、导热系数和密度均为截面内最低，说明拐角处的传热能力最弱。

与管中心相比，壁面附近的二次流强度更大，但是二次流动在拐角处却出现堵塞。在二次流

的影响下，低温高密度流体向下流动，因此下壁面位置的换热能力最强壁温最低。通过物性

图发现上壁面位置流体的比热容和导热系数较高，但仍低于下壁面位置的比热容和导热系

数，因此上壁面中心位置的壁温略高于下壁面位置。沿流动方向吸收热量，因此管内流体最

低温度逐渐上升靠近拟临界区域，在 x = 195 mm 截面时，拟临界附近的高比热容和低密度

区域从壁面附近向管中心位置移动。并且观察到密度分层现象加强，二次流速度增大。在浮

升力作用下，hw,bottom 在此时达到峰值。当 x = 325 mm 时，流体吸热温度继续上升，从温度

云图看到管内大部分流体已经跨越了拟临界区域，密度梯度出现了明显下降，因此二次流强

度减弱，Tw,bottom 开始快速上升。Tw,right 逐渐下降但是温度仍然远远高于其它位置，这说明拐

角处由于几何形状的原因导致换热能力本来就较差，但是在二次流的作用下加强了传热恶

化，与二次流相比，几何形状对拐角位置传热的影响更大。 
 

 
图 5  半圆形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化 



 
图 6  半圆形通道不同截面内流体温度、比热容、密度、导热系数和二次流速度分布云图 

 
2.2 圆形通道内 SCO2的传热特性 

图 7 所示为圆形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化的曲线，从图中可以发现，与

半圆形通道相比，圆形通道的壁面温度大幅度下降，最高壁温为 350 K 左右。沿流动方向，

不同位置的壁面温度随主流焓值增大均单调上升。通道上壁面传热能力较弱壁温较高，下壁

面传热能力较强传热系数较高并且在 Hb = 320 J‧kg-1时出现了局部峰值发生传热强化。因此

选取 Hb = 295、320 和 360 J‧kg-1 三个截面进行分析，结果如图 8 所示。从图 8 中可以看到，

热物性的剧烈变化使得圆形通道内也出现了明显的分层现象，但是与半圆形通道不同，圆形

通道的几何结构使得其热物性的分布呈现左右对称，没有出现局部堵塞的现象。与半圆形通

道的作用机理相同，径向方向的密度梯度在重力作用下形成了二次流动，在二次流的影响下

高比热容和导热系数的流体向通道下部移动，因此下壁面位置的换热能力更强，对流传热系

数在 Hb = 320 J‧kg-1时出现了局部峰值。在 Hb = 320 J‧kg-1 之前，由于拟临界区域热物性的剧

烈变化，在二次流动的作用下 hw,bottom 沿程单调上升，hw,right 缓慢下降而 hw,top 快速下降，因

此 Tw,top 快速增加而 Tw,right 和 Tw,bottom 的增长速度明显缓慢。Hb = 320 J‧kg-1 之后，由于管内流

体已经跨越了拟临界温度，物性变化明显减弱，因此二次流速度减小，浮升力对下壁面的传

热加强效应弱化。与之相对应，hw,right 和 hw,bottom 快速下降而 hw,top 的下降速度反而变缓，因

此 Tw,right 和 Tw,bottom 快速增加而 Tw,top 的增长速度下降。说明在圆滑的水平通道内，热物性的

剧烈变化所导致的浮升力作用在拟临界区域对通道下壁面起到传热强化但却使得通道上壁

面的换热能力下降，当流体温度逐渐远离拟临界温度时，浮升力对传热的作用也减弱。 
 



 
图 7  圆形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化 

 
图 8  圆形通道不同截面内流体温度、比热容、密度、导热系数和二次流速度分布云图 

 
2.3 矩形通道内 SCO2的传热特性 

图 9 所示为矩形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化的曲线，由于通道内的传热特

性左右对称，因此只选取了通道的左半段进行展示。从图中可以看到，矩形通道内壁温和传

热系数的变化趋势结合了半圆形和圆形通道内的变化规律。与半圆形通道相同，矩形通道拐

角位置的传热能力明显弱于其它位置，最高壁温在 630 K 左右，而 Tw,top 的峰值仍低于 345 
K。上下壁面位置的传热特性又与圆形通道的变化趋势一致，Tw,top-left 高于 Tw,bot-left，并且 hw,bot

高于 hw,top。除了 hw,bot 沿流动方向先上升后下降，其它位置的传热系数沿程均为单调下降。

当 Hb = 326 J‧kg-1时，hw,bot 达到峰值，此时 Tw,bot 出现局部谷值而 Tw,top-left 增长至最大值。为

了分析热物性变化对传热的影响，选取 Hb = 295、326 和 360 J‧kg-1三个截面进行分析，结

果如图 10 所示。从图 10 可以发现，，在加热段入口附近，壁面附近流体的比热容和导热系

数较高，径向方向在密度梯度的作用下形成二次流动，但是上下拐角位置出现局部堵塞，因

此换热能力较差壁温较高。随着流体吸热温度升高，高比热容和导热系数的流体逐渐向中心

附近移动，二次流增强使得通道下壁面附近出现局部传热强化。当流体温度升高至跨越拟临

界温度时，热物性对传热的影响逐渐减弱，传热逐渐恢复正常。 
 



 
图 9  矩形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化 

 

图 10  矩形通道不同截面内流体温度、比热容、密度、导热系数和二次流速度分布云图 

 
2.4 不同截面形状内 SCO2传热特性对比 

通过对半圆形、圆形和矩形通道内 SCO2的传热特性进行分析，发现超临界状态下热物

性的剧烈变化使得通道周向位置的传热存在不均匀性，浮升力作用所导致的二次流动使得下

壁面附近流体的传热能力高于上壁面附近。而通道拐角位置的特殊结构使得换热能力大幅度

减弱，圆形通道的最高壁温仅为 350 K，半圆形和矩形通道的最高壁温分别在 700 K 和 630 
K 左右。由于通道周向不同位置的壁面温度相差较大，因此在对不同截面形状通道的换热性

能进行对比时，引入 Chang 等[26]提出的用来表征周向壁温不均匀性的参数 δT，其计算方法

如下所示： 
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其中，Tw,ave 为截面内平均壁温，Tw,i 为周向不同位置的局部壁面温度，n 为通道周向壁



面温度的数据点，半圆形、圆形和矩形通道周向数据点 n 分别为 3、3、和 5。 
截面内平均壁温 Tw,ave和平均传热系数 hw,ave的计算方式如下： 
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其中，hw,i为周向不同位置的局部对流传热系数。 
图 11 对比了不同截面形状通道的平均壁温、平均对流传热系数和周向壁温不均匀性 δT。

从图中可以看到，圆形通道的平均壁温最低并且远远低于半圆形和矩形通道的平均壁温。并

且圆形通道的平均对流传热系数最高，其次为半圆形通道最后为矩形通道，但是矩形通道的

平均壁温低于半圆形通道。从通道周向传热的均匀性来看，圆形通道的 δT 最小基本都在 0.01
左右，矩形通道的 δT在 0.1 左右徘徊，而半圆形通道的 δT高达 0.35。 
 

 
图 11  不同截面形状通道的平均壁温、平均对流传热系数和周向壁温不均匀性对比 

 
3 结论 

本文对水平半圆形、圆形和矩形微通道(dh = 2 mm) 内 SCO2 的湍流混合对流传热进行

了数值研究。通过观察通道周向不同位置的壁温和传热系数，分析了半圆形、圆形和矩形通

道内 SCO2的流动传热特性。结合不同截面内流体的温度、物性云图和二次流矢量图，研究

了几何形状和热物性的剧烈变化以及由此导致的浮升力对传热的作用机理。随后，对比了不

同截面形状水平细通道内 SCO2的传热性能。得到的主要结论总结如下： 
1) 数值结果表明，即使在完全发展的湍流状态下，超临界压力时热物性的剧烈变化所引发

的浮升力效应也使得水平微通道内 SCO2 的流动换热存在不均匀性，拟临界温度时在浮

升力作用下通道上壁面换热减弱而下壁面出现了传热强化现象。 
2) 与圆形通道相比，半圆形和矩形通道拐角处的特殊位置易形成局部堵塞，大大弱化了此

处的换热能力使其壁温远高于通道其他位置。相同水力直径时，圆形通道的换热能力最

强壁面温度最低，半圆形通道的换热能力最差壁温最高并且轴向传热不均匀性最为明显。 
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摘要：基于 1 kWβ型碟式太阳能斯特林发电系统，建立了三维、瞬态单罐填充床蓄热数值模型。按照不同

比例制备陶瓷石墨复合材料，通过热物性与机械性能表征，采用高炉矿渣：石墨为 8：2 的复合材料作为

储罐填料。结果表明加入填料后不同初始条件下斜温层厚度比纯水蓄热罐可减少 37.5 mm~70 mm，蓄放

热效率提高约 6%；通过π定理采用多元回归方法建立了斜温层厚度与各初始条件数学模型，分析了入口

流速、蓄热温差、罐体高径比、填料等对蓄热罐斜温层厚度的影响，得到斜温层厚度比无量纲函数关系

式；蓄热过程增大入口流速、减小颗粒粒径，达到热平衡时间越短。 

关键词： 填充床、斜温层、陶瓷复合材料、循环蓄放热、量纲分析 

 

0 前言 
1蓄热系统通常有单罐蓄热系统和双罐蓄热系统。单罐蓄热系统中，冷热流体储存同一

罐体，通过浮力自然彼此分离，冷热流体间存在的温度分层区域，称为斜温层[1,2]。单罐蓄热

技术关键是降低斜温层厚度，防止罐内冷热流体发生对流，以增强蓄热能力。工程应用中，

流体不均匀、局部涡流和回流会引起冷热流体强烈混合，增加斜温层厚度，导致蓄热罐整体

效率和存储容量降低，斜温层厚度取决于冷热流体的混合程度。 
陶瓷材料可作为熔融盐、相变材料、金属材料等的骨架载体。Han[3]等人使用 Al-

12wt%合金颗粒作为相变材料（PCM），莫来石粉作为陶瓷骨架，通过加压蒸汽腐蚀和硅溶

胶浸渍法，制备成微胶囊形状陶瓷储热材料，实现高热导率、潜热存储和出色热循环性能

的目标。Lin Qiu 等人[4]采用凝胶发泡法制备骨状多孔氮化铝（AlN）陶瓷材料，孔径范围

包括微孔、中孔和大孔，其较高导热系数和孔隙率，可作为相变材料良好载体。 
加入复合材料填料可减少斜温层厚度。Dogan Erdemir 经过实验研究[5]，在热水蓄热罐

中布置适当形状和尺寸夹层挡板对冷热水自然分层有积极作用。Abdulla 等人[6]在蓄热罐中

填充低成本二级工业填料，熔融盐为传热流体，结果表明操作温度范围是蓄热系统有效操作

的主要决定因素。何兆禹[7]以石蜡填充床为储热介质，水为传热介质，将潜热显热相结合，

对斜温层 TES 进行实验研究，研究发现 HTF 流量越大，单次蓄放热时间越短，容量利用率

越低。杨小平[8]分析由显热材料和相变材料组成斜温层储存系统，发现斜温层中部存在最大

温差，温差最大值随蓄热时间延长而减小，显热材料密度、导热系数和流体入口速度对温差

有较大影响。M.A.Keilany[9]将石棉废料作为中试规模的斜温层蓄热系统固体填料，石棉废料

作为填充材料具有良好的热性能，斜温层厚度主要受固体填料直径和体积热容影响，直径每

增加 10%，斜温层厚度增加 2.2%，体积热容增加一倍，斜温层厚度增加 3.23%左右。 
数值模拟可对蓄热罐运行条件有更清晰的了解。尹正宇[10]对装配隔热板的蓄热罐在不

同工作条件下蓄热过程进行数值模拟，发现低导热系数的隔热板可以提高蓄热罐热性能，具

有更优秀的节能与蓄热能力。李梦杰[11]考察不同填料导热系数和比热容等热性能参数对斜

温层厚度与蓄放热性能的影响规律，比较 5 种常用填料的斜温层厚度与各项蓄热性能。K.S. 
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Reddy[12]以综合的一维非热平衡模型，研究单罐填充床斜温层蓄热系统的储能问题，当孔隙

率值从 0.1 增加到 0.7 时，所有 HTF 的放热效率持续下降。Ajas Abdulla[13]对 125 兆瓦斜温

层储能系统进行全面的数值模拟，分析斜温层厚度和盐、填料温度局部变化，发现工作温差

对 TES 系统热工性能有很大的影响，工作温差 50 K 增加到 150 K，效率降低 12%，在低工

作温度范围内，放热效率较高，随着工作温差增加，放热效率呈下降的趋势。ELSaeed Saad 
ELSihy[14]采用有限元方法，对熔盐填充床储能系统的斜温层和蓄热性能进行研究，熔盐填充

床斜温层厚度比纯熔盐蓄热罐的斜温层厚度大，随着进口流量增加，放热效率和斜温层厚度

均增加；粒径越小，斜温层厚度越小，放热性能越稳定。 
基于现有实验与模拟研究发现，斜温层蓄热系统运行温度范围、填料热物性、传热流体

流速等对斜温层有较大影响，斜温层越厚蓄热罐内冷热流体混合程度越大，蓄放热效率越低。

本文建立三维、瞬态单罐填充床蓄热系统的数理模型，研究陶瓷复合材料填料对蓄热系统热

性影响，分析了孔隙率、颗粒粒径、入口流速、蓄热温差与斜温层厚度及蓄放热效率的变化

规律。并通过π定理建立斜温层厚度与各初始条件的数学模型，得出不同因素对蓄热罐效率

影响大小。 
1 陶瓷复合材料制备 

1.1 复合材料制备 

制备过程如图 1 所示，将钠长石粉末、矿渣粉、石墨粉末分别过 200 目（75 微米）筛

网筛选。然后按照 9：1、8：2 和 7：3 的比例将钠长石粉末和石墨粉末以及矿渣粉和石墨粉

末混合均匀，添加 5%左右膨润土作为粘结剂，陈腐 24h。混合均匀以半干压法压制成型，

制备的样品在烘箱中干燥 24h，将干燥后的样品置于管式炉中烧结，结束后样品随炉自然冷

却。如图 1 所示为按不同石墨比例制备的矿渣复合材料样品。 

 
图 1 样品混合、压制和烧结制备流程图 

Fig.1 Sample mixing, pressing and sintering preparation flow chart 

制备后的成型样品在烘箱中干燥 24 h，温度设置为 100℃，干燥后的样品置于管式炉

中烧结，结束后样品随炉自然冷却，烧结后样品如图 2 所示。 

 



 
图 2 (a)钠长石复合材料样品，(b)矿渣复合材料样品 

Fig.2 a) Albite composite sample; b) Slag powder composite material 

1.2 复合材料性能表征 

如图 3 所示，为钠长石和矿渣分别与不同含量石墨复合后导热系数的变化，矿渣复合材

料导热系数提升幅度更加明显，增大 164%，钠长石复合材料增大 95%，陶瓷材料中添加石

墨后，材料导热系数得到明显改善。如图 4 所示，为加入石墨后复合材料的热扩散系数，热

扩散系数随石墨含量的增加而增大，加入 20%石墨后，钠长石复合材料热扩散系数增大 2.6
倍，矿渣复合材料增大 6.2 倍，矿渣复合材料热扩散系数始终大于钠长石复合材料。 

    
图 3 导热系数随石墨含量的变化        图 4 热扩散系数随石墨含量的变化 

Fig.3 Variation of thermal diffusivity with graphite content  

Fig.4 Variation of thermal conductivity with graphite content 

如图 5 所示，随着石墨含量增加，复合材料比热容呈减小趋势，钠长石和矿渣初始比热

容均大于石墨比热容，加入石墨后，比热容逐步减小。加入 10%石墨后，比热容下降的幅度

较大，矿渣复合材料降低 25%，之后再加入石墨，下降趋势逐渐减缓。图 6 中，石墨质地较

脆，加入石墨后使复合材料抗压强度较大幅度下降，石墨含量为 30%时，两种复合材料的抗

压强度为 21.4 MPa 和 34.2 MPa，不适合作为储热材料。矿渣材料抗压强度始终大于钠长石，

用作蓄热罐填料时，矿渣材料有较好抗压强度具有更大优势。 



    
图 5 比热容随石墨含量的变化             图 6 抗压强度随石墨含量的变化 

Fig.5 Variation of specific heat capacity with graphite content 

Fig.6 The change of compressive strength with Graphite content 

2 数值模型 

2.1 物理模型 

本文构建单罐复合陶瓷填充床蓄热系统，如图 7 所示，由圆柱形储热罐和内部填充区域

组成，其中 H 为罐体高度，高 1000mm，D 为罐体直径，长 300mm。 
 

 
图 7 陶瓷单罐蓄放热模型 

Fig.7 Heat storage and release model of ceramic single tank 

2.2 控制方程 

建立单罐复合陶瓷填充床蓄热模型时，对罐内流动做出如下假设[15]： 
（1）蓄热罐内流体流动和换热是一维的；无论半径如何，斜温层均为轴对称，水被均

匀地引入和引出罐体； 
（2）进口流动温度恒定，进口流速一致； 
（3）罐壁面具有绝热边界条件（热损失为 0）, 这种假设下，蓄热罐内温度场改变主要

由冷热流体的热传导和混合引起，与壁面导热无关。 
（4）不考虑流体中粘性耗散； 
（5）流动为非稳态流动。 



连续性方程[16,17]： 
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其中 f 和 v 分别表示流体密度和速度。 

动量方程： 

 ( ) ( ) ( )2

1
f f f mv vv v p g S

t
   

 


+  =  − + +


 

 (2) 

式中： f 是流体的密度, 是动力粘度， 是孔隙率， g 是重力加速度常数， mS 是动力源

项。 
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式中： 是渗透率； FC 是多孔介质结构惯性阻力系数。 和 FC [18]表达式如下： 
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式中：D 是填料的粒径，mm。 
多孔介质区域标准能量平衡方程为： 
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式中： fT 、 sT 是流体和固体的温度， pfc 、 ,p sC 分别是流体相和固体相的比热容量， effk

是多孔介质中有效导热率， eS 是固体和流体之间的热传递所产生的体积热源。 

多孔介质中有效导热系数 effk 为流体导热系数和固体导热系数的体积平均

值：  

 ( )1eff f sk k k = + −  (7) 

式中： fk 是液体相导热系数， sk 是固体填料导热系数。  

体积热源项：  

 ( ),e f s f sS h T T= −  (8) 



式中： ,f sh 是流体与固体间的体对流换热系数。局部热平衡理论假定流体流动与多孔

介质固体颗粒之间的热传递存在热平衡，即 =f sT T ，所以𝑆𝑒 = 0。 

2.3 性能分析 

(1)斜温层厚度 
斜温层厚度是评价蓄热罐分层效率的一个常用指标，定义限定无量纲温度 

的值计算斜温层区域[18]。无量纲温度表达式为： 

 𝑇∗ =
𝑇−𝑇𝑐

𝑇ℎ−𝑇𝑐
  (7) 

式中:  𝑇是斜温层处某点的温度,𝑇𝑐是蓄放热时入口平均温度, 𝑇ℎ是储罐内最初的整体温度。 
(2)无量纲时间𝑡∗ 

无量纲时间𝑡∗定义如下： 

 𝑡∗ =
𝑡𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙

𝑡
  (8) 

式中： 𝑡𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙是表示从流体开始进入储罐所经历的时间，𝑡是表示完成一次蓄放热过程所需

的时间，𝑡∗从时间上反应了储罐的蓄放热进度。 
(3)蓄热效率 

在蓄放热过程中，斜温层厚度会随时间发生变化，所以以斜温层厚度来评价蓄放热效

率。 

 𝜂𝑐ℎ = 1 −
𝛿

𝐻
  (9) 

式中：𝛿是斜温层厚度，H 是储罐整体的高度。 
(4)高径比 

 𝐻∗ =
𝐻

𝐷
  (10) 

式中：H 是储罐的高度，D 是储罐的直径。 
2.4 模型验证 

为验证其合理性，使用文献[19]作为参考模型，对蓄热过程不同时刻、不同轴向位置的温

度变化进行比较。图 2 中，模拟和实验结果中，都有一个温度显著变化的斜温层。对于网格

数有 20w、40w 和 80w 个的斜温层储热系统物理模型，计算结果影响不大，设置时间步长

分别为 0.1s、0.5s 和 1s，计算结果与时间步长无关，模型具有独立性解。因此本文采用 40w
网格，时间步长为 0.5s。 
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图 8 模型有效性验证 

Fig.8 Verification of model validity 

3 结果与讨论 

3.1 陶瓷填充床斜温层蓄热罐的传热特性 

分别使用钠长石复合材料与高炉炉渣复合材料作为单罐填充床的填料，如图 9 所示，钠

长石、炉渣与纯水填充床蓄放热 30s 时温度云图对比，加入陶瓷填料后，相同时间内流体在

罐内流过的高度更长，表明填充陶瓷材料可缩短蓄放热时间。图 4-4 为蓄热过程斜温层厚度

对比，钠长石填充床斜温层厚度低于矿渣填充床，钠长石填充床斜温层厚度为 45~127mm，

高炉矿渣填充床斜温层厚度为 47~137mm，纯水蓄热罐斜温层厚度为 82.8mm~195mm，表明

钠长石复合材料蓄热罐的蓄热效率略高于矿渣复合材料，但实际应用中，矿渣复合材料抗压

强度更突出，故选择矿渣复合材料作为研究对象。 

 

图 9 陶瓷填充床与纯水罐温度云图 

Fig.9 Temperature cloud picture of ceramic packed bed and pure water tank 
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图 10 不同填料蓄热过程斜温层厚度 

Fig.10 Thickness of oblique temperature layer in heat storage process of different fillers 
3.2 单罐复合陶瓷填充床斜温层厚度影响因素 

如图 11(a)为矿渣颗粒直径 30mm，颗粒孔隙率分别设置为 0.4、0.5 和 0.6，蓄放热过程

在 30s 时温度云图分布，表明孔隙率越小，颗粒加热越快。图 11(b)为孔隙率 0.4，高炉炉渣

直径选取 30mm、20mm 和 10mm，蓄放热过程进行 30s 时温度分布，填料粒径越大，斜温

层区域温度传导越慢。 

 

图 11 (a)不同孔隙率蓄热罐温度云图；(b)不同粒径蓄热罐温度云图 

Fig.11 ( a ) Temperature cloud diagram of heat storage tank with different porosity ;  

( b ) Temperature cloud diagram of heat storage tank with different particle sizes 

斜温层厚度和蓄热效率随颗粒孔隙率与颗粒粒径变化如图 12 所示。结果表明：随着孔

隙率增大，高炉炉渣储能密度大于传热流体，高孔隙率导致蓄热罐内混合程度加剧，使斜温

层厚度增加，降低蓄热系统性能和蓄放热效率；随着粒径减小，增大颗粒与传热流体换热面

积及间隙换热系数，更利于换热过程的进行，使斜温层厚度逐渐减小，蓄热效率逐渐增大。

较小的孔隙率与颗粒直径可使流态更稳定，温度分布更趋于一维化，确保蓄热系统维持更高

的运行效率。 
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   图 12 (a)不同孔隙率的斜温层厚度与效率; (b)不同粒径的斜温层厚度与效率 

Fig. 12 ( a ) The thickness and efficiency of the thermocline with different porosity ;  

( b ) The thickness and efficiency of thermocline with different particle sizes 

图 13 所示，矿渣孔隙率 0.4，粒径 30mm，入口流速选取 0.005 m/s、0.007m/s 和 0.009 
m/s，热水温度选取 340 K、350 K、360 K，蓄放热过程进行 30s 时的，结果表明随着入口流

速增和蓄热温差增大，斜温层区域温度梯度增大，填充矿渣复合材料后，斜温层两侧锋面接

近于平面，壁面两侧热峰效应基本消失，温度分层区域接近一维化。 

 
图 13 (a)不同入口流速蓄热罐温度云图； (b)不同蓄热温差蓄热罐温度云图 

Fig.13 ( a ) Temperature cloud diagram of heat storage tank with different inlet velocity ; 

 ( b ) Temperature cloud diagram of heat storage tank with different heat storage temperature difference 

如图 14(a)所示为蓄热过程中斜温层厚度与蓄热效率随无量纲时间变化趋势，当入口流

速𝑢𝑖𝑛为 0.005m/s 时，斜温层厚度最小，表明了斜温层厚度随时间推移逐渐变大。图 14(b)给
出了不同蓄热温差下斜温层厚度与蓄热效率的变化趋势，𝑇ℎ𝑜𝑡=340K 时的斜温层厚度最小，

而𝑇ℎ𝑜𝑡=360K 时的斜温层厚度最大，说明蓄热温差越大，斜温层越厚。 
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图 14 (a)不同入口流速的斜温层厚度与蓄热效率；(b)不同蓄热温差的斜温层厚度与蓄热效率 

Fig. 14 ( a ) The thickness of the thermocline and the heat storage efficiency at different inlet velocities ; ( b ) 

Thermocline thickness and heat storage efficiency of different heat storage temperature difference 

3.3 单罐复合陶瓷填充床蓄热系统量纲分析 

量纲分析[20]通过确立多个独立影响因素之间联系，建立单罐填充床斜温层厚度关系，确

定各量纲影响程度的大小。在蓄热过程在，影响斜温层厚度因素主要有：入口温度v 、流速、

热物性参数、冷热流体温差 T 、储热罐直径D 及高度 H 、填料孔隙率 及粒径D 。依据

π 定理可建立如下关系式： 

 ( ), , , , , , , , , 0F F v c H D d T   =  =  (11) 

式中：𝐹𝜃是斜温层厚度，m，量纲 L; 𝜇是热流体的粘度，mPa·s，量纲 M·𝐿−1·𝑡−1；𝜌是热流

体密度，Kg/m3，量纲 M·𝐿−3；𝑣是热流体速度，m/s，量纲 L··𝑡−1；𝑐是热流体比热容，KJ/(Kg·K)，
量纲 M·𝑡−2𝑇−1；𝐻是储罐高度，m，量纲 L; 𝐷是储罐直径，m，量纲 L; 𝜀 是填料孔隙率，

无单位，量纲 𝑀0 · 𝐿0 · 𝑇0 · 𝑡0；𝑑是填料粒径，m，量纲 L; 𝛥𝑇是冷热流体温差，K，量纲 T。 
将式改为幂函数的形式，可得： 

 𝐹𝜃 = 𝑘 · 𝜇𝑎 · 𝜌𝑏 · 𝑣𝑐 · 𝑐𝑑 · 𝐻𝑒 · 𝐷𝑓 · 𝜀𝑔 · 𝑑ℎ · Δ𝑇𝑖   (12) 
式中：k 为常数；a、b、c、d、e、f、g、h、i 均为待定值。 

依据 𝜋 定理，由 4 个基本量可以构造出 n-r=5 个无量纲常量。将所有影响因子的基本

量纲带入式中可得: 
𝐿 = (𝑀 · 𝐿−1 · 𝑡−1)𝑎 · (𝑀 · 𝐿−3)𝑏 · (𝐿 · 𝑡−1)𝑐 · (𝑀2 · 𝑡−2 · 𝑇−1)𝑑 · (𝐿)𝑒 · (𝐿)𝑓 (13) 

· (𝑀0 · 𝑇0 · 𝐿0 · 𝑡0)𝑔 · (𝐿)ℎ · 𝑇𝑖 
根据因次一致性原则有： 

 {

𝑀: 0 = 𝑎 + 𝑏 + 2𝑑 + 0 · 𝑔
𝐿: 1 = −𝑎 − 3𝑏 + 𝑐 + 𝑒 + 𝑓 + ℎ

𝑇: 0 = −𝑑 + 𝑖
𝑡: 0 = −𝑎 − 𝑐 − 2𝑑

  (14) 

整理后可得： 
 𝐹𝜃 = k · 𝜇−𝑏−2𝑑 · 𝜌𝑏 · 𝑣𝑏 · 𝑐𝑑 · 𝐻1+𝑏−2𝑑−𝑓−ℎ · 𝐷𝑓 · 𝜀𝑔 · 𝑑ℎ · Δ𝑇𝑑  (15) 
将式(20)简化为无因次量纲群表达式，可得： 

 𝐹𝜃

𝐻
= 𝐾 · (

𝜌𝑣𝐷

𝜇
)

𝑏
· (

𝑐𝑇

𝜇2𝐻2)
𝑑

(
𝐻

𝐷
)

𝑏−𝑓
· (

𝑑

𝐻
)

ℎ
· (𝜀)𝑔  (16) 

式(21)两边取对数可得： 

 ln
𝐹𝜃

𝐻
= ln 𝐾 · 𝑏 ln

𝜌𝑣𝐷

𝜇
· 𝑑 ln

𝑐𝑇

𝜇2𝐻2 · (𝑏 − 𝑓) ln
𝐻

𝐷
· ℎ ln

𝑑

𝐻
· 𝑔 ln 𝜀  (17) 



式中的ln 𝐾、b、d、b-f、h、g 通过仿真数据使用线性多元回归方法求解得到，为简化公式，

令： 

𝑦 = ln
𝐹𝜃

𝐻
 ，𝑥1 = ln

𝜌𝑣𝐷

𝜇
，𝑥2 = ln

𝑐𝑇

𝜇2𝐻2，𝑥3 = ln
𝐻

𝐷
，𝑥4 = ln

𝑑

𝐻
 ，𝑥5 = ln 𝜀，𝑞 = ln 𝐾。式(22)可

改写为： 
 𝑦 = 𝑏𝑥1 + 𝑑𝑥2 + (𝑏 − 𝑓)𝑥3 + ℎ𝑥4 + 𝑔𝑥5 + 𝑞  (18) 

将模拟数据进行整理，利用线性多元回归法求解公式（18）得出各影响因子对蓄热过程

中斜温层厚度比的影响，对数据进行多元线性回归分析，如表 1 所示，得到线性回归模型方

程为： 
 𝑦 = 0.011𝑥1 − 0.004𝑥3 + 4.374𝑥4 + 0.032𝑥5 + 0.027  (19) 

表 1 斜温层厚度线性回归结果分析表 

Table1 Linear regression results analysis table of thermocline thickness 

 非标准化系数 标准化系数 
t  p  VIF  

B  标准误  Beta  
常数 0.027 0.008 - 3.414 0.019* - 
ρvD/μ 0.011 0.001 0.902 14.929 0.001** 1.214 

cT/(μ^2 H^2 ) 0 0 0.032 0.515 0.628 1.303 
H/D -0.004 0.002 -0.166 -2.558 0.049* 1.401 
d/H 4.374 0.979 0.291 4.468 0.007** 1.41 

ε 0.032 0.01 0.191 3.157 0.025* 1.218 
R2  0.985 

调整 R2  0.970 
F  F (5,5)=65.593 

D-W 值 1.794 
因变量：斜温层厚度𝐹𝜃/蓄热罐高度 H 

* p<0.05 ** p<0.01 

模型 R2 值、F 检验以及模型中 VIF 值，得出模型不存在自相关性，样本数据之间并没

有关联关系，模型较好。根据表 1 可得到： 

 𝐹𝜃
𝐻⁄ = 0.027 · (𝑅𝑒)0.011 · (

𝐻

𝐷
)

−0.004
· (

𝑑

𝐻
)

4.374
· (𝜀)0.032  (20) 

斜温层厚度比越小，储热效率越高，如图 15 所示孔隙率在 0.4~0.6，高径比在 2.3~4.3
之间斜温层厚度比变化，结果表明：高径比增大，孔隙率减小会使斜温层厚度比减小，蓄热

效率升高，蓄热罐高度增加加强罐内分流效果，对蓄热过程积极作用大于斜温层厚度增加。 
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图 15 不同孔隙率高径比的斜温层厚度比 

Fig.15 Thickness ratio of thermocline with different porosity height-diameter ratio 

入口流速与粒径对斜温层厚度比的影响分析，如图 16 所示，当粒径逐渐增大时，斜温

层厚度比有较大的增幅，说明大粒径不利于蓄热效率提升；入口流速越大，斜温层厚度比也

越大。粒径、入口流速、孔隙率均对斜温层厚度比呈正相关，高径比对斜温层厚度比为负相

关，粒径与入口流速对其影响较为显著，与模型预测结果趋势一致。 

3.0 3.5 4.0 4.5 5.0 5.5 6.0 6.5
0.09

0.10

0.11

0.12

0.13

0.14

Fθ
/H

Re

 d/H=0.01
 d/H=0.02
 d/H=0.03

 
图 16 不同雷诺数粒径的斜温层厚度比 

Fig.16 Thickness ratio of thermocline with different Reynolds number particle sizes 

3.4 蓄热罐内填料蓄热分析 

为研究实际蓄热过程中，蓄热罐内填料温度变化，分别在蓄热罐高度为 0.965m、0.715m、

0.465 m、0.215 m 处进行监测，如图 17 所示，入口流速 0.005 m/s，热水温度 340 K，冷水

温度 300 K，粒径 30 mm，随时间的推移，热量从颗粒表面以热扩散方式向内部传递，表面

温度不均匀。 
如图 17 所示，同高度的颗粒温度、颗粒与热水温差变化，颗粒与热水温差均呈现出先

增大后减小的趋势，温差较快增加到最大值后缓慢减小，蓄热过程中，随斜温层的演变冷水

快速与热水温度接近，由于对流换热热阻的存在，颗粒被加热速率慢于流体，蓄热过程中冷

热水间斜温层厚度逐渐增大，导致斜温层区域经历时间增长，热水向下流动过程中温度差峰

值逐渐降低，靠近入口颗粒温度最先接近热水温度，罐中颗粒温差趋于 0，蓄热过程结束。 

 
图 17 不同高度颗粒温度变化云图 

Fig.17 Cloud picture of temperature change of particles at different heights 
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图 18 不同高度颗粒温度变化 

Fig.18 Particle temperature changes at different heights 

4 结论 

本文通过制备不同比例的钠长石/高炉炉渣和石墨复合材料，对复合材料热物性表征研

究分析，结合在蓄放热过程中热力变化，采用炉渣：石墨为 8:2 作为蓄热罐填料，对蓄热罐

进行模拟研究，结论如下： 
(1)罐体中填充多孔介质可以改善斜温层区域的混合程度，减小斜温层厚度，提高蓄放热

效率。蓄放热过程中，降低填料孔隙率、减小粒径、降低入口流速和蓄热温差可以减小斜温

层厚度；初始温度对斜温层厚度影响不大；与纯水蓄热罐相比，矿渣填充床斜温层厚度可减

小 37.5mm-70mm，效率提高约 6%。 
(2)通过 π 定理建立斜温层厚度与雷诺数、罐体高度比、高径比、孔隙率等无量纲函数关

系式，采用多元线性法建立蓄热过程斜温层厚度比与热流体热物性、流体速度、高径比、填

料孔隙率和粒径的无量纲函数关系式。 
(3)蓄热过程距离蓄热罐入口越近的陶瓷颗粒，与热水达到热平衡速率越快，增大入口流

速、减小颗粒粒径，达到热平衡时间越短；不同蓄热温差对颗粒温度变化进程基本一致。 
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摘要：采用数值模拟的方法，对比分析了间断锯齿肋相比锯齿肋的强化换热效果，分析了肋结构参数变化

对通道中流动换热性能的影响规律。结果表明：间断锯齿肋在增加换热面积的同时还能有效中断边界层的

发展，相比间断锯齿肋顺排以及锯齿肋，间断锯齿肋叉排的综合性能系数分别提高了 34.9%-40.0%、和 2.7%-

5.4%，增大肋高、减小节距、减小间断间距均会提升间断锯齿肋的综合换热性能。  

关键词：间断锯齿肋；强制对流；换热特性 
 

0 前言 

应用于油浸式变压器的传统片式散热器表面光滑，换热性能低，扩展表面强化换热技术

是一种高效的强化换热技术，该技术通过增大换热面积、增强扰流以提高换热能力，可以有

效减小换热热阻从而达到强化散热的目的，目前被广泛应用于各类换热器。相同条件下带有

间断肋的板翅式散热器的换热热阻相比板翅式散热器降低 12%[1] ，间断肋在减少 30%质量

的情况下，换热性能相比连续肋提高了 16%[2,3]，使用间断肋可延缓边界层的发展，在提高

对流换热系数的同时还能减小散热器的质量[4] ，相比连续肋，间断肋对流体的径向扰动范

围更大[5]。Rahul 等人[4] 通过数值模拟计算得出，相比光滑表面，带连续肋的扩展表面散热

量增大了 2.4-4.6 倍，带间断肋的扩展表面散热量增大了 2.9-4.7 倍，间断肋相比连续肋散热

性能更优。Yang 等[6] 通过实验研究指出，相比连续肋，锯齿翅片的总体散热性能提升了约

20.0%。Sallami 等人[7] 通过数值模拟研究证明了交错排列的条形翅片散热性能优于直列翅

片，能有效提升散热效果。Yang 等人[8] 通过研究发现，通过改变翅片的几何形状和尺寸，

可以优化散热器的水力性能。Li 等[9] 通过实验研究表明，改变翅片高度和宽度对散热器的

散热性能有影响，通常，翅片的几何尺寸应针对 Re 的范围进行优化设计。 

总结上述文献并分析，结合间断肋和锯齿肋在强化换热方面的优势，提出了间断锯齿肋，

间断锯齿肋是一种新型扩展表面换热元件，具有原材料广泛、扰动强烈以及扩展面积大等优

点，表现出了优异的强化换热性能，有望成为下一代油浸式变压器散热技术。  
1 数值模型 

1.1 物理模型及计算域 

 
基金项目： 国家自然科学基金创新研究群体项目（52021004） 



使用 SolidWorks 三维建模软件建立了带间断锯齿肋的平行平板通道，如图 1 所示，通

过 Fluent Meshing 划分好网格后导入 FLUENT 进行数值计算，本文研究的带间断锯齿肋的

平行平板通道可以认为相邻的两个肋片在流动换热特性上一致，为了节省计算资源，取相邻

两排肋所划分的区域为计算的物理模型，如图 1（a）红色区域所示，整个计算域长 295mm，

宽为 2(S+δ)mm，S 为节距、δ 为肋厚。图 1（b）为具体的计算域，进口为速度进口，出口

为压力出口，固体域和流体域侧面均为对称边界条件，加热面为定热流，详见表 1。 

 
（a）                    （b） 

图 1 （a）：物理模型；（b）：计算域 

 

  表 1 边界条件 

位置 条件 

底部进口 速度进口 

顶部出口 压力出口，0Pa，298.15K 

流体域侧面 对称性边界 

固体域侧面 对称性边界 

加热面 定热流 

数值模拟计算中，为保证计算的稳定性，加快计算速度，避免一些次要因素的影响，对

研究模型进行合理的简化处理，做如下的假设：  

（1）流体为稳态流动，壁面无滑移； 

（2）忽略流体的粘性耗散所产生的热效应； 

（3）忽略重力对流体的影响； 

（4）强制对流换热，辐射换热的作用较小，忽略不计。 

根据上述的假设条件，连续性方程、动量方程以及能量方程形式如下。 

连续性方程： 

 𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑢) +

𝜕

𝜕𝑦
(𝜌𝑣) +

𝜕

𝜕𝑧
(𝜌𝑤) = 0 (1) 

式中 ρ 为空气的密度，u、v、w 分别为 X、Y、Z 三个方向上的速度分量。 
动量方程： 



 𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑢2) +

𝜕

𝜕𝑦
(𝜌𝑢𝑣) +

𝜕
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𝜕2𝑤

𝜕𝑧2
) (2) 
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𝜕
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𝜕
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𝜕2𝑢

𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑣

𝜕𝑦2
+

𝜕2𝑤

𝜕𝑧2
) (3) 

 𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑤𝑢) +

𝜕

𝜕𝑦
(𝜌𝑤𝑢) +

𝜕

𝜕𝑧
(𝜌𝑤2) = −

𝜕𝑝

𝜕𝑧
+ 𝜇(

𝜕2𝑢

𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑣

𝜕𝑦2
+

𝜕2𝑤

𝜕𝑧2
) (4) 

式中 p 为压力，μ 为空气的动力黏度。 
能量方程： 

            𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑢𝑇) +

𝜕

𝜕𝑦
(𝜌𝑣𝑇) +

𝜕

𝜕𝑧
(𝜌𝑤𝑇) =

𝜆

𝑐𝑝
(
𝜕2𝑇

𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑇

𝜕𝑦2
+

𝜕2𝑇

𝜕𝑧2
)   (5) 

式中 T 为流体的温度，cp为流体比热容，λ 为流体的导热系数。 

Realizable k-ε 湍流模型控制方程
错误!未找到引用源。

如下：（Re>2000） 

k 方程： 

              𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑘𝑢𝑗) =

𝜕

𝜕𝑥𝑗
[(𝜇 +
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)
𝜕𝑘
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] + 𝑃𝑘 + 𝑃𝑏 − 𝜌𝜀 (6) 

ε 方程： 

           𝜕
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𝑘
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其中， 

 𝐶1 = 𝑚𝑎𝑥 [0.43,
𝜂

𝜂+5
] (8) 

 𝜂 = 𝑆
𝑘

𝜀
 (9) 

 𝑆 = √2𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗 (10) 

 𝑆𝑖𝑗 =
1

2
(
𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑖
+

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
) (11) 

式中，k 为湍动能，ε 为湍流耗散率，μt 为湍流黏度，Pk 代表由于平均速度梯度而导致

的湍动能，Pb代表由浮力所引起的湍动能，可以由下式计算： 

 𝑃𝑏 = −𝛽𝑔𝑖
𝜇𝑡

𝑃𝑟𝑡

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑖
 (12) 

式中，C2 和 C1ε 为经验常数，σk 和 σε 分别为湍动能 k 和湍流耗散率 ε 的湍流普朗特常

数。C3ε 可以由下式计算： 

 𝐶3𝜀 = 𝑡𝑎𝑛ℎ | 𝑣

√𝑢2+𝑤2
| (13) 

数值模拟中，雷诺数的范围为 400-4500，由于间断锯齿肋和锯齿肋结构相似，参考锯齿

肋，当 Re>2000 时，流动为湍流状态
错误!未找到引用源。

，因此当 Re 大于 2000 时，模型选用 Realizable 

k-ε 湍流模型，当 Re 小于 2000 时选用层流模型进行计算。基板平均温度达到稳定时，认为

计算达到收敛。 
1.2 网格划分及模型验证 

间断锯齿肋在表面结构上不规则，处理上存在一些困难，相比结构化网格和传统的非结



构化网格，多面体网格具有更多的相邻单位，可以合理预测梯度和当地的流动分布，本文采

用多面体网格对所研究的对象进行网格划分，划分的带间断锯齿肋通道的网格如图 2 所示。 

 

 
图 2 网格划分示意图 

以肋高为 35mm、间断间距为 6mm、节距为 4mm 的间断锯齿肋为对象进行网格无关性

的验证和模型验证，恒定壁面热流密度为 600W/m2，空气进口流速 3.2m/s 时，其网格无关

性验证结果如图 3（a）所示，当网格数达到 305.4 万时，继续加密网格，Ejf 的值趋于稳定，

满足无关性的要求。数值计算结果与实验结果对比如图 3（b）所示，传热因子 j 和阻力因子

f 与实验结果的最大误差分别为 12.1%和 13.7%，说明本章的数值模型能够有效的反映间断

锯齿肋通道中的流动换热特性。 

  
（a）                               （b） 

图 3 （a）网格无关性验证；（b）模拟结果与实验值对比（q=600W/m2,v=3.2m/s） 

2数据处理 

紧凑式换热器的整体散热性能取决于几何尺寸和流动条件，换热能力和流动阻力都是描

述换热器性能的重要特征，本文采用 j-f 因子法
错误!未找到引用源。

分析带间断锯齿肋平行平板通道

中流动和换热性能，j 为传热因子，f 为摩擦因子。Yun 等人
错误!未找到引用源。

推导了一个新的无量

纲数 JF，包含了传热因子和阻力因子，可对流动换热的综合评价，其可以简化得到 Ejf=j/f1/3，

Ejf 被称为综合性能系数，Ejf 值越大，则表明消耗相同功率时，综合换热性能越佳。具体数

据处理方法如下： 

 𝑗 =
ℎ

𝜌𝑣𝑐𝑝
𝑃𝑟 （14） 

 𝑓 =
2𝛥𝑝

𝜌𝑣2
.
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𝑙
 （15） 

 𝐸𝑗𝑓 =
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𝑓1/3
 （16） 

 𝑁𝑢 =
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𝜆

 （17） 
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 𝑅𝑒 =
𝜌𝑣𝑑𝑒

𝜇
 （18） 

 𝛥𝑇 = 𝑇𝑤𝑎𝑙𝑙 − (𝑇𝑖𝑛 − 𝑇𝑜𝑢𝑡)/2 （19） 

 𝑑𝑒 =
4(𝐻−𝜎)𝑆

2(𝐻−𝜎+𝑆)
 （20） 

 ℎ =
𝑄

𝐴𝛥𝑇
 （21） 

 𝑇𝑚 = (𝑇𝑖𝑛 − 𝑇𝑜𝑢𝑡)/2 （22） 

其中，ρ、cp、λ、μ、v、Tin、Tout、Tm、ΔT、K，Q、de、l、σ、A、h、Pr、j、f 分别为空

气定性温度对应的密度、空气定性温度对应的比热容、空气定性温度对应的导热系数、空气

定性温度对应的动力粘度、空气来流速度、空气进口温度、空气出口温度、定性温度、强制

对流换热量、当量直径、换热通道长度、肋片厚度、基板外表面积、强制对流换热系数、普

朗特数，本文取 0.7、传热因子以及阻力因子。 

2 不同肋结构形式通道中强制对流换热特性研究 

2.1 间断锯齿肋和锯齿肋流动换热特性研究 

数值模拟中保持基板热流密度为 800W/m2，空气进口流速在 2m/s，除了间断锯齿肋的

间断区域以外，两种结构的几何尺寸完全相同，锯齿肋和间断锯齿肋如图 4 所示。  

 

(a)     (b) 

图 4 锯齿肋和间断锯齿肋示意图， (a)锯齿肋；(b)间断锯齿肋 

从图 5 中可以看出，间断锯齿肋和锯齿肋都可以破坏边界层，延缓边界层的发展，锯齿

肋会提前终止边界层的发展，间断锯齿肋在间断处会出现一部分的低流速区域。 

 

                  
    (a)                        (b) 



图 5 间断锯齿肋和锯齿肋 Y=10mm 截面的温度和速度分布(a) 温度云图；(b) 速度云图 

如图 6（a）所示，锯齿肋通道中阻力因子大于间断锯齿肋通道，因为间断锯齿肋在间断

的区域，空气流速降低，同时在间断的区域缓冲了一部分上游翅片尾流的影响，减小了通道

中的流动阻力。如图 6(b)所示，空气进口流速小于 5 m/s 时，锯齿肋通道中传热因子稍大于

间断锯齿肋通道，随着空气流速的进一步增加，传热因子基本相等，因为锯齿肋能够提前中

断边界层的发展，同时间断锯齿肋的换热面积减小，使得换热能力低于锯齿肋。从图 6(c)可

知，间断锯齿肋的综合性能系数稍高于锯齿肋，锯齿肋强化换热是以增加流动阻力为代价。  
 

 
（a）                           （b）                      （c） 

图 6 间断锯齿肋与锯齿肋换热性能对比 (a) 阻力因子；(b) 传热因子；(c) 综合性能系数 

2.2间断锯齿肋叉排和顺排流动换热特性研究 

肋叉排和肋顺排是间断锯齿肋的两种排列方式，如图 7 所示，两种肋的几何尺寸一致，

保持基板热流密度为 800W/m2，空气进口流速在 2m/s。 
 

 

(a)     (b) 

图 7 肋排列方式 (a) 肋顺排；(b) 肋叉排 

据图 8 可以看出，肋叉排壁面温度更低，肋叉排和肋顺排都能够中断边界层的发展，但

肋叉排对流体的扰动更剧烈。 
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     (a)                      (b) 

图 8 肋叉排和肋顺排 Y=10mm 截面的温度和速度分布(q=800W/m2,v=2m/s) (a) 温度云图；(b) 速度云图 

如图 9（a）所示，肋叉排的平均阻力因子是肋顺排的 1.3 倍，因为肋叉排对流体的扰动

更剧烈，增大了通道中的流动阻力，由图 9(b)可知，随着空气进口流速的增加，两种肋结构

的传热因子之比呈现先增大后减小的趋势，在空气进口流速为 4m/s 时，肋叉排的传热因子

是肋顺排的 1.1 倍，因为肋叉排加剧了对流体的扰动，强化了换热，如图 9 (c)所示，肋叉排

的综合换热性能优于肋顺排。 

 

 

（a）                           （b）                       （c） 

图 9 肋叉排与肋顺排换热性能对比 (a) 阻力因子；(b) 传热因子；(c) 综合性能系数 

3间断锯齿肋肋结构参数对流动换热特性的影响 

带间断锯齿肋的平行平板通道如图 10 所示，其中 G 为间断间距、H 为肋高、L 为间断

间距、S 为节距，l 为通道长度、δ 为肋厚。 

         
(a)                                (b) 

图 10 物理模型；（a）：模型图（b）：结构参数 
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为了分析了不同工况条件下肋结构参数变化对流动换热的影响，建立了 15 种模型，如

表 2 所示。研究的工况范围为，基板热流密度 q=600 W/m2，空气进口流速 v=2 m/s~4 m/s。 

表 2 间断锯齿肋主要结构参数 

编

号 
H/m
m 

G/m
m 

L/m
m 

S/m
m 

δ/m
m 

l/m
m 

1 25 2 20 2 0.3 295 

2 30 2 20 2 0.3 295 

3 35 2 20 2 0.3 295 

4 40 2 20 2 0.3 295 

5 45 2 20 2 0.3 295 

6 45 2 20 2 0.3 295 

7 45 3 20 2 0.3 295 

8 45 4 20 2 0.3 295 

编

号 
H/m
m 

G/m
m 

L/m
m 

S/m
m 

δ/m
m 

l/m
m 

9 45 5 20 2 0.3 295 

10 45 6 20 2 0.3 295 

11 45 2 20 2 0.3 295 

12 45 2 20 3 0.3 295 

13 45 2 20 4 0.3 295 

14 45 2 20 5 0.3 295 

15 45 2 20 6 0.3 295 

 

3.1 肋高的影响 

 

  
（a）                          （b）                           （c） 

图 11（a）肋高对传热因子的影响；（b）肋高对阻力因子的影响；（c）肋高对综合性能系数的影响 

如图 11 所示，传热因子和综合性能系数随肋高的增大单调递增，阻力因子随肋高的增

大单调递减，随着肋高的增加，空气流通面积增大，流速降低，沿通道边界层变厚，空气侧

的换热面积增大的趋势大于翅片效率降低的趋势，使得换热能力提升，流动阻力降低，从综

合性能系数看出，肋高越大越好，而实际肋高会受空间大小限制，需根据其它参数合理设计。 
3.2 间断间距的影响 

 
（a）                           （b）                         （c） 

图 12（a）间断间距对传热因子的影响；（b）间断间距对阻力因子的影响；（c）间断间距对综合性能系数

的影响 
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如图 12 所示，传热因子、阻力因子及综合性能系数随间断间距的增加单调递减，因为

当换热通道长度一定时，随着间断间距的增大，换热面积减小，在间断的区域空气流速降低，

会促进边界层的发展，导致局部换热系数降低，同时减小了通道中的局部流动阻力，所以阻

力因子、传热因子均随着间断间距的增加单调递减，表明间断间距增大虽能减小流动阻力，

但间断间距过大，换热面积损失严重，换热能力降低，所以需要合理的考虑其它结构参数的

变化对换热能力带来增益是否能够弥补换热面积减小带来的换热能力的损失。 
3.3 节距的影响 

5  
（a）                       （b）                        （c） 

图 13 （a）节距对传热因子的影响；（b）节距对阻力因子的影响；（c）节距对综合性能系数的影响 

如图 37 所示，在相同的基板热流密度和空气进口流速之下，传热因子、阻力因子以及

综合性能系数随节距的增大单调递减，因为节距增加，空气的流通面积增大，子通道中空气

流速降低，沿翅片子通道上的边界层变厚，同时扰动程度降低，换热能力和流动阻力均减小，

所以阻力因子、传热因子随节距的增加单调递减。 
4 结  论 

本文通过数值模拟方法，对比分析了间断锯齿肋叉排与锯齿肋以及间断锯齿肋顺排的流

动换热性能，验证了间断锯齿肋在强化换热方面的优异性能，采用控制变量法研究了肋结构

参数变化对带间断锯齿肋通道中流动换热的影响规律，具体结论如下： 

（1）间断锯齿肋在增加换热面积的同时还能有效中断边界层的发展，相比间断锯齿肋

顺排及锯齿肋，间断锯齿肋叉排的综合性能系数分别提高了 34.9%-40.0%和 2.7%-5.4%。 

（2）间断锯齿肋通道中，传热因子和综合性能系数随肋高的增加单调递增，阻力因子

随肋高的增加单调递减，传热因子和综合性能系数随间断间距的增加单调递减，阻力因子随

间断间距的增加单调递减，传热因子、阻力因子以及综合性系数均随节距的增加单调递减，

在工况范围内，增大肋高、减小节距、减小间断间距均会提升间断锯齿肋通道中的综合换热

性能。 
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摘要：为了探究螺旋板式换热器中螺旋线光通道的传热机理，进而提高螺旋板式换热器传热效率，采

用 Fortan 语言进行编程对螺旋线光通道的传热过程进行数值模拟研究，分析在等壁温热边界条件下雷

诺数在 200~1600 不同宽高比 W/H（0.20、0.33、0.50、0.58、0.67）、曲率半径 R（20 mm、45 mm、70 mm、

95 mm）螺旋线光通道内层流流动与传热特性。研究表明：在给定的宽高比和曲率半径下，随着雷诺数

Re 的升高，平均努塞尔数 Num也会相应地提升，而阻力系数 f 则会呈现出下降趋势，此外，平均二次

流强度 Sem数也会有所提升。宽高比的变化对通道平均努塞尔数 Num、阻力系数 f 及平均二次流强度 Sem

数的影响较小而曲率半径对通道的平均二次流强度 Sem 数影响较大。通道宽高比和曲率半径对综合评

价因子 JF 均有影响。 

关键词：螺旋线光通道；层流流动；对流传热；二次流；数值模拟 

 
0 前言 

螺旋板式换热器是一种高效率的换热装置，其由两张金属隔板以螺旋状的方式卷制

而成，为提高螺旋通道的机械强度，通道壁面布置定距柱，冷热流体之间的热量交换通

过螺旋壁面进行[1]。国内外专家学者对螺旋板式换热器的研究主要集中在对螺旋板式

换热器结构参数的优化以及对定距柱的研究：甘刘意等[2]利用 FLUENT 软件进行流动及

传热数值模拟对比了普通螺旋板式换热器和其提出的新型缩放板螺旋板式换热器，研究

发现两种螺旋板式换热器的阻力系数随雷诺数 Re 的变化趋势是相同的，但是缩放板螺

旋板式换热器的阻力系数相较普通螺旋板式换热器比较大，雷诺数 Re 在 6286 到 125714
范围内，缩放板螺旋板换热器的综合性能优于普通螺旋板式换热器。李越胜等[3]采用数

值模拟的方法研究螺旋板换热器结构对其换热性能的影响，结果发现定距柱间距增大或

板间距减小会降低换热器传热性能。Martin 等[4]提出了一种螺旋板式换热器尺寸确定的

简便方法。该方法包括一个迭代过程，其中物理尺寸，如板宽和外部螺旋直径是给定的

初值，直到迭代计算出的压降和热负荷满足设计问题的要求，该方法对单相螺旋换热器

的尺寸估算提供了参考。Agus P 等[5]研究了层流状态下矩形、方形、三角形、梯形、半

圆形螺旋板通道对流动与换热的影响，发现矩形和三角形截面的平面内螺旋通道具有较

高的换热性能，但需要更大的泵功率。部分学者将多孔介质和纳米流体应用于螺旋板式
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换热器，Mustafa Yasin Gökaslan 等[8]对未填充的螺旋光通道以及填充三种不同直径（2.00 
mm、2.38 mm 和 3.17 mm）球的螺旋通道进行了实验研究，给出了螺旋光通道内表面、

外表面、平均表面的努塞尔数 Nu 与迪恩数 De 的关系式，发现在通道中加入 2 mm 的球

更能提高平均对流传热系数。Kaliannan Saravanan 等[6]对以苯为冷流体水为热流体的螺

旋板式换热器进行了实验研究，探究冷流体的质量流量、温度、压力等参数对螺旋板式

换热器换热性能的影响，并基于实验数据给出了有实际工程意义的努塞尔数计算公式。 
以上研究较为详细的研究螺旋板结构参数以及流动通道与换热的关系，但目前的研

究鲜有提及螺旋通道内由于离心力的影响而产生的自发性涡流结构 Görlter 涡 [7]。

Swearingen [8]初次在实验中利用烟线可视化和热线技术清晰地显示了 Görtler 涡从形成、

发展（一次不稳定）到失稳的整个过程，并提出了 Görtler 涡的二次不稳定性是引起边

界层转捩的直接诱因。Yang[9]通过分析了光谱空间中的能量输运研究了 Görtler 涡的涡旋

机制，定义了两个新的术语：旋转诱导重分布项和旋转诱导壁法向扩散项，以反映施加

系统旋转对能量输运过程的影响，并提出了维持 Görtler 涡旋的四个关键过程。 
本文以螺旋板式换热器为基础，忽略定距柱的存在，研究了螺旋通道几何参数对

Görlter 涡以及通道换热的影响。 
1 数值计算模型 

1.1 几何模型 

本文的螺旋线光通道即为两块平行的螺旋板构成的，图 1 为螺旋线光通道三维模型 
及边界条件示意图,其中 R 为阿基米德螺旋线基圆曲率半径，W 为螺旋通道高度，H 为螺

旋通道宽度，具体几何参数见表一。 
表 1 模型几何参数 

case 1 2 3 4 5 6 7 8 
R(mm) 20 20 20 20 20 45 70 95 
W/H 0.2 0.33 0.50 0.58 0.67 0.33 0.33 0.33 
本文采用结构化网格对模拟通道进行离散，网格系统是由面网格拉伸而得到的体网

格如图 2 所示，网格质量满足计算要求。 

    

图 1 螺旋线光通道三维模型及边界条件示意图     图 2 螺旋线光通道网格划分示意图 
1.2 控制方程 

为了数值模拟的高效进行以及保证数值模拟结果的准确性，同时尽量满足计算机的

性能要求，因此在模拟过程中对物理模型做出如下简化假设： 
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（1）螺旋线光通道与其中的流体物性均为常物性，流体本身的密度、黏度和比热

容不随温度和时间的变化而变化。 

（2）通道内流体为层流流动。 

（3）流体为不可压缩流体，流体特性只与空间有关，与时间无关。 

（4）在流动过程中的流体本身无内热源，且将流体的体积力和黏性耗散忽略。 

在以上假设的基础上，对计算区域进行数值模拟的控制方程为： 
质量守恒方程： 

 ( ) ( )0 1,2,3i
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u i
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能量守恒方程： 
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1.3 边界条件 

本文是对螺旋板式换热器冷流体侧螺旋线光通道进行数值模拟，冷流体通道的壁面

采用等壁温边界条件模拟热流体对其进行加热，前后两面采用周期性边界条件如图 1 所

示，模拟流体介质选用空气，Re 数在 200 到 1600 范围内，入口温度为 313K，恒定壁温

为 333K。 
进口处的边界条件： 
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出口处的边界条件： 
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螺旋线通道的固体壁面上速度为 0，温度为第一类边界条件即壁面温度已知： 

 
( ) ( ) ( )
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1.4 主要参数 

雷诺数 Re 定义： 
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 /in eRe u D =  (7) 
平均努塞尔数 mNu 定义式： 

 /m A local ANu Nu dA dA=    (8) 
式中， A为螺旋线光通道总的传热表面积。 

局部努塞尔数 localNu 定义式： 

 ( )/ /local local f w b
TNu h D D T T
n




= = − −


 (9) 

阻力因子 f 定义式： 
 02 /f p L=   (10) 

式中， 0L 为流体流动方向上螺旋线光通道的无量纲长度， p 为无量纲压降。 
无量纲长度 L 定义： 

 0/L x x=  (11) 
式中， x 为螺旋通道沿流动方向上的任意位置， 0x 为螺旋通道的总长度。 

无量纲的二次流强度 Se数定义式： 
 2 /n

ABS eSe J D =  (12) 
式中，  为流体密度，

n
ABSJ 为绝对涡通量， 表示粘度系数， eD 表示特征长度。 

绝对涡通量的定义式: 

 ABS
1 | | dSn n

S

J
S

=   (13) 

式中， n 是涡量在横截面法线方向的分量， S 为横截面的截面面积。 

平均二次流强度 mSe ： 

 /ne
m

V v

DSe dV dV



=    (14) 

综合评价因子定义： 
 ( ) ( )1 1/mJF Nu Nu f f=  (15) 

式中， 1Nu 、 1f 为 R=20 mm、W=20 mm、H=60 mm 的螺旋线光通道的平均努塞尔数、

阻力系数。 
2 网格独立性考核及数值方法验证 

2.1 网格独立性考核 

采用 Fortran 语言进行程序编写建立螺旋线光通道的物理模型然后进行网格划分接

着进行数值模拟计算。对于螺旋线光通道结构规则的模型，采用结构化网格较为合理。

网格模型选用六面体网格，六面体网格的计算速度更快，并且更适合螺旋线光通道模型。

计算程序中网格划分采用无限插值法。结构化网格生成技术中无限插值法属于适体坐标

系的代数方法。其优点是算法简单、生成网格速度很快，对于螺旋线光通道这类规则区

域，网格效果是令人满意。 
对 Re=1000，通道曲率半径 R=20 mm，通道高度 H=60 mm，通道宽度 W=20 mm
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的螺旋线光通道模型进行网格独立性考核，不同网格数的计算结果如表 2 所示。通过数

值模拟结果可以看出，随着网格数量的增多，平均努塞尔数 Num和阻力系数 f 的变化越

来越不明显，因此选用序号 2 的网格进行数值计算。 
表 2 网格独立性验证 

序号 网格数 平均努塞尔数 Num 阻力系数 f 
1 26×56×581 13.96 0.168 
2 26×56×871 14.19 0.169 
3 39×76×581 14.27 0.169 

2.2 数值方法验证 
将本文所运用的数值方法与他人的实验结果进行对比来验证数值方法，实验数据来

自文献[10]，文献对未填充的螺旋通道进行传热实验研究。首先按照文献中实验对象的有

关结构参数建立相同的模型，在相同工况下对建立的模型进行数值模拟，并将数值模拟

所获得的结果与实验获得的结果进行对比，图 3 为数值结果与实验结果的对比图。对于

螺旋线光通道内壁面来说，数值模拟结果与实验模拟结果的最大相对误差为 11.27%。对

螺旋线光通道外壁面来说，数值模拟结果与实验模拟结果的最大相对误差为 6.41%。误

差均在可接受范围之内，因此本文所用的数值方法是可靠的。 

 
图 3 数值结果与实验结果对比图 

3 结果分析与讨论 

3.1 不同宽高比对螺旋线光通道流动与传热特性的影响 
图 4 示出不同通道宽高比 W/H（0.20、0.33、0.50、0.58、0.67），通道曲率半径 R

为 20 mm 的螺旋线光通道的平均努塞尔数 Num、通道阻力系数 f、平均二次流强度 Sem、

综合评价因子 JF 随雷诺数 Re 的变化。如图 4（a）所示，在 Re=200~1600 范围内，W/H
变化对 Num的影响较小。对于 W/H 相同的螺旋线光通道，通道 Num随 Re 的增加而逐步

增大。当 W/H=0.58 时，Num达到最大，此时再增大 W/H 会导致 Num降低，而 W/H 在

0.20 到 0.58 之间，W/H 增加会使得 Num增大。如图 4（b）所示，对于 W/H 相同的螺旋

线光通道，f 均随着 Re 的增大而减小。Re 在 200 到 400 之间 f 的变化较大，而在 400 到

1600 之间 f 的下降幅度比较平缓。处于相同 Re 下，W/H 增大会导致 f 的减小，W/H=0.67
时的 f 最小，W/H=0.20 时的 f 最大。在 Re 较大时，W/H 的增大对 f 的影响并不明显。如

图 4（c）所示，Sem随 Re 的增大而增大。W/H 从 0.20 增加到 0.58 时，会使 Sem增大，

在 W/H 为 0.58 时 Sem达到最大，然后继续增加 W/H 到 0.67，Sem反而降低且整体低于



 

6 

W/H 为 0.50 的 Sem，因此可以看出在 W/H=0.58 时，螺旋线光通道的 Sem达到最大。如

图 4（d）所示，通道宽度 W 的变化都会影响到综合评价因子 JF 的变化。除了 Re=200、
1400，W/H=0.20 的螺旋线光通道的 JF 低于 1，其它不同雷诺数不同 W/H 的 JF 均大于 1。
W/H=0.67 的 JF 要大于其它通道。W/H 的变化对 JF 的影响较大，W/H 的增加使得 JF 逐

渐增大。 

 
图 4 不同通道宽高比 W/H 的螺旋线光通道对流动与传热特性的影响 

 
图 5 Re=800 时不同 W/H 下 Nulocal与 L 的关系 

图 5中可以看出不同W/H下Nulocal随通道无量纲长度的变化趋势基本相似均是随着

通道无量纲长度上下波动。Nulocal的峰值的大小和位置与 W/H 有关。在 Nulocal峰值附近，

W/H=0.50时，Nulocal最高，若继续增加 W/H，Nulocal峰值反而会降低，而 W/H 在 0.20

到 0.50 内螺旋线光通道 W/H 增加使得 Nulocal的峰值逐渐增大。通道入口处 Nulocal很大

是因为入口效应的存在。入口效应消失后 Nulocal开始逐渐增大，是因为 Görlter 涡的出

现与发展加强了流体内部的扰动增大了通道局部的换热从而导致 Nulocal 增大。在 Nulocal

峰值过后，不同 W/H 的螺旋线光通道中 Nulocal上下波动变化是由 Görlter涡的不稳定性

以及 W/H 对 Görlter 涡的影响所导致的。 

由图 6 可知，不同 W/H 的 Selocal随 L 的变化趋势是相似的。当流体流入螺旋线光通
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道后，随着流体流向凹壁面，在流动过程中形成 Görlter 涡使得 Selocal上升，随着流体的

继续流动，Görlter 涡开始减弱，Selocal 开始下降。W/H 会影响通道内 Selocal 的大小。通

道内 Selocal随着流体流动先迅速增大然后减小，接着在长度比在 0.1 后，Selocal呈现出上

下波动的趋势。在 Selocal 峰值附近，W/H=0.50，Selocal 最高，若继续增大 W/H，Selocal

的峰值反而会降低。同时可以看出随着 W/H 的增大，Selocal变化的越来越早。 

 
图 6 Re=800 时不同 W/H 下 Selocal与 L 的关系 

 
图 7 Re=800 时 W/H=0.20、0.58 时 Selocal峰值处的速度矢量图 

3.2 不同曲率半径对螺旋线光通道流动与传热特性的影响 

图 8 示出不同通道曲率半径 R（20 mm、45 mm、70 mm、95 mm）下，通道宽度 W
为 20 mm、通道高度 H 为 60 mm 的螺旋线光通道的平均努塞尔数 Num、通道阻力系数 f、
平均二次流强度 Sem、综合评价因子 JF 随雷诺数 Re 的变化。如图 8（a）所示，对于 R
相同的螺旋线光通道，Num随 Re 的增加而逐步增大。R 增加会导致 Num减小，在同一雷

诺数下，R 为 20 mm 的 Num始终最大。R 从 20 mm 增加到 45 mm，Num最大减小了 6.2%，

R 从 45 mm 增加到 70 mm，Num最大减小了 8.8%，R 从 70 mm 增加到 90 mm，Num最大

减小了 7.3%，可见 R 的变化对 Num的影响较大。如图 8（b）所示，f 随 Re 的增大而减

小。Re 在 200 到 400 之间 f 下降较快，而在 400 到 1600 之间 f 下降的比较平缓。R=20 mm
时，f 始终大于其他通道。R 增大会导致 f 的减小，因此减小 R 更有助有流体流动。当 R
从 20 mm 增加到 45 mm 时，f 最大减小了 13.4%，R 从 45 mm 增加到 70 mm，f 最大减

小了 15.4%，而 R 从 70 mm 增加到 95 mm，f 最大减小了 16.1%。可以看出，随着 R 的

增大，f 减小的越来越大。如图 8（c）所示，Sem随 Re 的增大而增大。R 从 20 mm 增加

到 120 mm 时，Sem逐渐减小，并且随着 Re 的增大，不同通道曲率半径的平均二次流强
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度之间的差值逐渐增大。在 Re=400~1600 范围内，当 R 从 20 mm 增加到 45 mm 时，Sem

最大减小了 20.4%，R 从 45 mm 增加到 70 mm 时，Sem最大减小了 23.6%，R 从 70 mm
增加到 95 mm 时，Sem最大减小了 20.2%，由此可知 R 从 45 mm 增加到 70 mm 时，Sem

的下降最明显。如图 8（d）所示，R=45 mm、70 mm、95 mm 的螺旋线光通道的 JF 均

大于 1，说明对比 R=20 mm 的螺旋线光通道增大 R 可以强化换热。随着 Re 的增大，不

同曲率半径的螺旋线光通道的综合评价因子整体呈现出增大趋势。R 为 95 mm、Re=1600
时 JF 达到最大值。同时可以看不曲率半径的螺旋线光通道的 JF 和 Re 的关系整体趋势

是相似的。 

 
图 8 不同通道曲率半径 R 的螺旋线光通道对流动与传热特性的影响 

 
图 9 Re=1200 时不同通道曲率半径 R 下 Nulocal与 L 的关系 

图 9 中可以看出不同通道曲率半径下 Nulocal在通道中的变化趋势是相似的。在通道

入口处 Nulocal很大是因为入口效应。入口效应消失后 Nulocal开始逐渐增大，是因为流体

流经凹壁面产生了 Görlter 涡，而 Görlter 涡的出现与发展加强了流体内部的扰动增大了

通道局部的换热从而导致 Nulocal增大。在 R=20 mm 时，Nulocal首先发生变化，Nulocal开

始变化的位置随着 R 的增大而逐渐向后移动，且达到 Nulocal峰值的位置也逐渐向后。随

着 R 的增大，通道内 Nulocal峰值后的 Nulocal波动逐渐平缓，可见增大 R 会减弱螺旋线光
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通道的局部换热效果。 
由图 10 可知，不同 R 的螺旋线光通道中 Selocal的峰值大小是不同的，R=20 mm 通

道的 Selocal峰值最大，并且 Selocal的峰值随着 R 的增大而减小。通道中 Selocal的变化均是

先增大后减小然后上下波动。从图 9 可以看出 R=20 mm 的通道中 Selocal首先发生变化，

说明 R=20 mm 的通道中 Görlter 涡率先出现导致通道中 Selocal的增大，然后随着流体的

运动，Görlter 涡运动发展使得 Selocal发生变化，由于 Görlter 涡本身的不稳定性，导致了

通道中 Selocal变化不具有规律性，但总体变化趋势接近。 

 
图 10 Re=1200 时不同通道曲率半径 R 下 Selocal与 L 的变化关系 

图 11 为螺旋线光通道结构参数 W/H=0.33、R=20 mm、95 mm 时，通道中不同区域

Selocal 峰值点处速度矢量图。图 11 中可以看出通道中局部二次流强度 Selocal 的变化是由

于 Görlter 涡的存在发展所影响的，相较于其他区域 Selocal的峰值点，峰值点 1 处的 Selocal

是最大了，从速度矢量图也可看出峰值点 1 处的二次流强度是最大的，这就导致了在峰

值点 1 处的局部努塞尔数的增大。随着流体在通道中的流动，通道中 Selocal 也在逐渐减

小，通过速度矢量图同样可以看出通道中二次流强度逐渐减弱。对比 W/H=0.20 和

W/H=0.58 的不同区域 Selocal峰值点处速度矢量图可以看出 R 增大，使得通道中 Selocal减

小，通道中二次流强度的减小从而削弱了通道内流体与通道的换热。 

 

图 11 Re=1200 时 R=20 mm、95 mm 时 Selocal峰值处的速度矢量图 
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4 结  论 

采用数值模拟的方法对等壁温热边界条件下螺旋线光通道层流流动与传热的影响，

得到了以下结论。 

（1）在 Re=200~1600 范围内，对于宽高比相同的通道，通道平均努塞尔数、平均

二次流强度均随雷诺数的增加而逐渐增大，阻力系数随雷诺数的增大而减小。通道内绝

对涡通量随着流体流动先增大然后减小，接着呈现出上下波动的趋势。 
（2）不同宽高比局部努塞尔数随通道长度的变化趋势基本相似均是上下波动。宽

高比增大时，整个通道的绝对涡通量都会降低且降低幅度越来越小。通道内平均二次流

强度随着宽高比的增加而逐渐增大。 
（3）通道曲率半径的增加会导致平均努塞尔数的减小，不同通道曲率半径下局部

努塞尔数随通道长度的变化趋势是相似的。通道阻力系数随雷诺数的增大而减小，随着

曲率半径的增大，阻力系数小的程度越来越大。 
（4）局部二次流强度的峰值随着曲率半径的的增大而减小，随宽高比的增大先增

大到宽高比为 0.5 时达到最大，继续增加通道宽高比会导致局部二次流强度峰值减小。

通道曲率半径 R 从 20 mm 增加到 95 mm 时，通道内局部二次流强度逐渐减小。 
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摘要：以树叶为灵感，提出新型仿生翅片构型。通过实验和数值模拟，研究了翅片形状对热沉散热性

能的影响。进一步，基于响应面法结合遗传算法对翅片弧度进行多目标优化。此外，优化后翅片的流

动和换热特性以揭示其强化散热机理。结果表明，与传统直三角翅片相比，参数为 D=1.91，R1=0.20，

R2=0.50 的优化翅片显示了最好的综合散热效果，与直三角翅片相比，综合散热效果提升 7%以上。 

关键词：仿生翅片，响应面法，遗传算法，多目标优化  

0 前言 

翅片散热器作为 CPU 散热系统是最重要的部件之一，主要通过增大换热面积和诱

导二次流减薄边界层来达到增强换热的目的，其形状优化是增强散热的主要途径之一。

关于散热器形状优化的研究主要集中在已有设计基础上进行简单变形，比如在平直翅片

上穿孔或开槽[1]，也有工作是提出一些新型形状比如折纸形翅片，波浪形翅片 [2-3]，以

进一步增强其对气流的扰动，诱导涡流的产生。然而，从增强气流扰动的角度出发设计，

往往会造成较大的流动阻力，甚至会恶化换热。 
近年来，越来越多的研究学者将仿生学运用到设计中，在电子器件散热领域运用

仿生学的研究较少，Li 等[4]以鲨鱼皮为灵感，提出高效低阻的新型散热器，并以熵值为

目标进行散热优化，最终提出的构型熵值更小，且温度分布更均匀。刘景成等[5] 提出一

种鲨鳃型强化传热翅片，增加湍流程度，提升了板翅换热器的换热效果。 
以上分析可以看出，仿生学可以为电子器件散热提供更有效的散热方案。为更好

地利用仿生结构，进一步可对仿生翅片进行参数优化。杨等[6]使用遗传算法优化板翅散

热器， Okbaz 等[7]使用遗传算法对涡流发生器进行参数优化，并使用响应面法进行了局

部灵敏度分析。 
本文以树叶为灵感，设计一种呈现两侧弯曲同时纵向也进行弯曲处理的仿生翅片。 

然而，弯曲的翅片在增强换热的同时也会带来较大的流动损失，为了达到更好的综合传

热效果本工作基于引入遗传算法，以翅片的努塞尔数 Nu 和摩擦因子 f 为目标函数，对

翅片进行参数优化取翅片弯曲处理的三个弧度为参数（D、R1、R2）。分析了不同结构

翅片诱导的流动及换热特性，以揭示其内在的散热机理。 
1 几何模型和数值方法 

1.1 翅片设计模型 



图 1 所示为本工作所研究平直三角翅片和仿生翅片的提取构建过程：首先提取树叶

三维空间结构，取树叶剖面积最大处垂直切割，树叶截面作为翅片根部，忽略树叶边缘

弧度近似为三角形，得到的具体构型如下所示。平直翅片为本工作所研究基础翅片，长

高厚度分别为 10,15和 2 mm。仿生树叶翅片保留了树叶的叶脉结构，叶脉将翅片分成两

部分，并进行弯曲处理，翅片高度方向也进行弯曲处理，弯曲弧度半径作为本工作多目

标优化设计变量（R1、R2、D），长高厚度与平直翅片保持一致。 
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（a）翅片提取   （b）直三角翅片     （c）仿生翅片 

图 1 翅片提取与构型 

1.2 计算模型和边界条件 

计算模型如图 2所示，入口处采用速度入口，温度为 26℃，出口为压力出口，左右

侧面为周期边界，底面为恒定热流密度（20000 W/m2），加热面长宽均为 10 mm。计算

域入口段出口均为 2倍翅片长（20 mm），宽度为 10 mm，高度为 17 mm。 

速度
入口

压力
出口

Hx
y

z

 

图 2 计算模型 

1.3 控制方程 

数值计算中的控制方程包括：连续性方程，动量方程，能量方程以及湍流方程。 
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式中，μ，P，cp，k和 T分别为动力粘度，压力，比热，热导率和温度。 

湍流模型使用 RNG模型[21]： 
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式中，Gk和 Gb分别表示由平均速度梯度和浮力产生的湍流动能；YM代表波动膨胀的不

可压缩湍流对总耗散率的贡献；αk和 αε分别是 k和 ε的逆有效普朗特尔数。 

1.4 数据处理 

雷诺数 Re和摩擦因子 f的计算式为： 

huDRe 


=  (6) 

h
2
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2D pf
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式中，uin为进口气流速度，Dh为通道当量直径，∆𝑝为通道内流经散热器的压降。 
散热器的换热系数 h由以下公式确定： 
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式中，q为热流密度，A为加热面面积。Tin和 Tout分别为通道入口和出口温度。 
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式中，λ为是流体在平均温度下的热导率。 

综合评价因子： 
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式中，Nu0和 f0为直三角翅片努塞尔数和摩擦因子。 

1.5 网格无关性验证和实验验证 

为验证网格独立性，  图 3显示了不同尺寸网格数下的努塞尔数分布曲线。从曲线可

以看出随着网格数目逐渐增加，Nu 呈现增大的趋势，网格数从 900,000 增至 970,000 时，

结果误差不超过 0.7%，最终选择 970,000网格。 

为验证数值方法的可靠，与文献中[18]实验结果进行对比验证。模型尺寸和边界条

件与实验保持一致，模拟结果和实验相对比如错误!未找到引用源。4 所示，误差小于

5%，数值方法可靠。 



 
  图 3网格独立性验证                        图 4 实验验证 

2 多目标优化方法 

2.1 响应面法 

表 1 设计变量取值范围 

 设计变量 下限/mm 上限/mm 

1 D 0.2 2 

2 R1 0.2 1.5 

3 R2 0.2 1.5 

本工作的重点为优化翅片三个设计参数（R1,R2,D），设计参数均会影响对散热器的

传热和摩擦特性，为了综合分析各参数对目标变量的影响，采用响应面技术进行可视化

分析。响应面技术[20]（RSM）是一种结合数学和统计方法，通过多个二次回归方程来

拟合设计变量和响应值之间函数关系的技术，通过实验设计（DOE）并使用回归分析

来确定设计参数对目标变量的影响，表 1 错误!未找到引用源。给出了三个设计变量的

取值范围。实验设计方法采用拉丁超立方抽样（LHS），覆盖均匀，在有限空间内可有

效减少实验规模。 
由于输入变量和输出变量为高度非线性关系，故采用 Kriging 模型[22]构建响应面，

Kriging 模型是一种多维差值技术，同时考虑全局和局部的共同影响因素，它的输出参

数等于全局的设计空间加上局部偏差： 
 ( ) ( )Output f inputs Z inputs= +  （11） 

式中，f 为完全二阶多项式，Z 为局部偏差，使用 Kriging 模型构建的响应面因能更准确

的反应输出变量和输入变量之间的关系，拟合度更好。 
2.2 多目标优化问题 

多目标优化的概念是在某个情景中在需要达到多个目标时，由于容易存在目标间

的内在冲突，一个目标的优化是以其他目标劣化为代价，因此很难出现唯一最优解，取

而代之的是在他们中间做出协调和折衷处理，使总体的目标尽可能的达到最优。散热器



的热性能可以通过增强传热或者减少压降来实现，但在大多数问题中，两种目标的实现

往往是冲突的，因此符合多目标优化问题范围。在本研究中，Nu 应尽量大，f 需尽可能

小，以实现更好的传热强化。 
2.3 多目标遗传算法 

遗传算法[23]是根据大自然中生物体进化规律而设计提出的，是模拟达尔文生物进

化论的自然选择和遗传学机理的生物进化过程的计算模型，是一种通过模拟自然进化过

程搜索最优解的方法。为改进搜索性能，避免局部最优解，增强 Pareto 前进的能力，本

工作选择基于第二代非支配排序的多目标遗传算法（NSGA-Ⅱ），具体优化流程如图 5错
误!未找到引用源。所示：（1）导入设计模型，确定设计变量（2）进行 CFD 流场模拟，

得到 DOE 实验设计数据（3）建立准确 Kriging 响应面模型，得到目标变量和设计变量

关系（4）对设计变量进行遗传算法优化，参数设置如下：种群数量为 2000，产生下一

代种群的交叉和突变概率为 0.98和 0.02，在迭代 30902次后收敛。（5）从 Pareto前沿中

选择三个综合换热性能最高的三个候选点进行验证，计算误差（6）选择最优设计参数，

优化停止。 

导入树叶翅片
模型

确定设计变量
（D1、R1、R2）

DOE实验设计
（LHS）

添加加密点

Kriging模型
是否准确？

No

Yes

MOGA多目标
优化

优化模型

确定设计点
（设计变量）

CFD流场模拟

得到目标变量
（Nu、f ）

 
图 5 优化设计流程图 

3 结果与讨论 

利用响应面构成方法对响应面优化结果进行分析，揭示仿生翅片内在散热机理。

下一节对优化结果进行流场和热场的分析，从流场结构角度进一步分析散热机理。 
3.1 响应面构成与分析 

为生成更准确的响应面，在 LHS（拉丁超立方取样）的基础上生成的 15 个试验点，

为了保证更好地精确度增加了 5个加密点，20个取样点的设计变量值和具体结果如下表 
2 所示： 

表 2 试验点取值及结果 



No D R1 R2 Nu f 
1 0.24  0.78  1.06  64.85  2.45  
2 0.52  1.42  0.69  66.55  2.34  
3 0.70  1.69  1.81  73.26  4.03  
4 1.14  0.24  1.14  64.83  2.22  
5 1.69  1.78  0.91  69.17  2.98  
6 0.61  0.34  1.51  66.42  2.85  
7 1.60  0.52  0.76  65.03  1.91  
8 1.06  1.06  1.21  66.68  2.71  
9 0.43  1.60  1.29  68.81  2.97  
10 1.33  1.87  1.59  72.43  3.66  
11 1.78  1.14  0.84  67.15  2.28  
12 1.87  0.70  1.36  67.97  2.68  
13 0.97  1.96  0.99  69.68  3.20  
14 0.78  0.61  0.61  64.30  1.88  
15 1.23  1.33  0.54  66.42  2.32  
16 1.51  1.23  1.89  72.58  4.04  
17 1.42  0.43  1.74  69.29  3.34  
18 1.96  1.51  1.44  70.40  3.19  
19 0.88  0.88  1.96  70.85  4.11  
20 0.34  0.97  1.66  67.77  3.54  

为观察响应面的拟合程度，具体化生成响应面的质量，采用决定系数（R2）[24]来

评价响应面质量：决定系数是用响应面回归方程解释的输出参数变化的百分比。它用来

解释的变异与总变异的比值，如果响应面能完全穿过样本点则认为拟合程度好，最佳值

为 1。决定系数在数学上表示为: 
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（12） 

式中，yi为第 i个采样点的输出参数值，yi为回归模型在第 i个采样点处的值，�̅�为

数值的算术平均值，N为设计点个数。 

为了更直观表示生成响应面准确性，采用 Goodness Of Fit（GOF）图来反应生成响

应面的质量，生成的 GOF 图如图 6 所示。图中两个目标函数的设计点观测值基本和响

应面预测值吻合，预测值和观测值基本都落在斜率为 1 的直线上（表示两值相等），表

明该响应面拟合程度较好。       图 7所示为三个设计变量（R1、

R2、D）关于目标变量的灵敏度。通常来说，灵敏度越高则表示目标变量对设计变量越

敏感，正值表示正相关，负值表示负相关。可以看出，参数D对目标变量影响最小，R1

和 R2对目标变量的影响较大。R1的局部灵敏度最高，主要原因为 R1作为首先接触冷流

体的一侧，先接受流体的冲击，其形状结构对压降和传热影响要大于 R2 和 D。其次从

图中可以看出，设计参数变化越大，造成的压降损失越大，但是在一定程度上也能增强

湍流度和流体掺混从而增强换热。 



   
图 6 GOF 图       图 7 灵敏度 

3.2 Pareto最优前沿 

在本问题中，优化得到的最优设计变量不是单一解，而是一组由最优的非支配解

组成的解集，这个解集为 Pareto 最优解集。在整个目标函数构成的空间中，Pareto 前沿

为由最优解组成的点的集合，针对本问题生成的 Pareto解集如图 8所示。  

  

图 8 Pareto 前沿 

选择 Pareto前沿中综合换热性能最优的三组解进行仿真验证，验证结果如表 3 所示，

最优解为第一个验证点，在下一节将对该参数的优化翅片进行散热和流动性能分析。 
表 3 Pareto 前沿候选点 

No D/mm R1/mm R2/mm 
Pareto前沿点 CFD验证点 相对偏

差/% Nu f η Nu f η 

1 1.91  0.20  0.50  66.69 1.93 1.08 66.60 1.95 1.07 1.34 

2 1.95  0.21  0.50  66.68 1.93 1.08 66.52 1.98 1.06 2.40 

3 1.98  0.20  0.50  66.68 1.94 1.08 66.48 1.97 1.05 2.40 

3.3 优化翅片性能分析 

图 9为 z=0.1mm截面速度分布云图。直翅片速度分布呈现对称结构，由于流道面积

突然减小，在翅片两侧形成了高速区，且在翅片尾端形成了流动死区，弱化了传热效果。

优化形状的翅片增加了凸起结构，进一步减小 x 方向流通面积，在通道两侧形成了更强
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的高速流动区域，增强了换热效果。 

 

（a）直三角翅片       （b）优化翅片 

图 9 z=1mm截面翅片速度分布 

图 100为两种翅片湍动能分布，可以看出，高湍动能区均出现在流体接触翅片的两

侧，其中直翅片高湍动能区呈现对称分布，在翅片上游处的湍动能较强，表示流体混合

程度越剧烈，边界层破坏更强烈。优化翅片由于翅片弯曲结构在翅片凸起部分增加了高

湍动能区，更有利于进一步破坏边界层，相比于直翅片增强了换热。其次，由于二次流

的形成和发展在翅片尾端形成了另一处高湍动能区，优化翅片的湍动能稍大于直翅片，

该处的二次流是造成流动损失的主要原因。 

Turbulent Kinetic Energy: 0.5  0.85  1.2  1.55  1.9  2.25  2.6  3Turbulent Kinetic Energy: 0.5  0.85  1.2  1.55  1.9  2.25  2.6  3[J/kg]TKE:

 
（a）直三角翅片      （b）优化翅片 

图 10 z=1mm截面翅片湍动能分布 

图 11 所示为翅片后产生的旋涡。可以看出直翅片在翅片尾端形成了两对涡旋，几

乎呈现对称分布，该对涡旋将冷空气停滞在涡核中心，降低传热效果。优化翅片在翅片

下游只存在一个较为明显的涡核中心，相比于将冷流体停止在涡核内，和此处涡核中心

相对的涡带走了漩涡中心内的冷空气，改善了流体的停滞现象，促进冷热流体的掺混和

换热增强，且在一定程度上减少了流动损失。 

 
（a）直三角翅片         （b）优化翅片 

图 11 翅片下游二次流 

图 12 进一步分析了优化翅片在不同雷诺数下的传热、流动特性和综合热性能。由

努塞尔数(Nu)变化曲线可知，两种翅片努塞尔数都随流速增大而增大，优化翅片的传热

性能整体优于直翅片。摩擦因子 ( f ) 同样呈现随流速增大的趋势，优化翅片的弯曲结构

造成了更大的压力损失，因此流动损失略高于直翅片。对比优化翅片的综合换热性能，

随流速增大优化翅片的综合换热性能呈现逐渐增大的趋势，且均大于 1，最大综合换热

因子可达到 1.078。综上，优化翅片在不同流速下的综合换热性能均优于直翅片，可以

提供更好的散热效果。 
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（a）Nu                                                                           (b) f 

 

(c) η 
图 12 仿生翅片优化结果 

4 结  论 

以树叶为灵感，提出新型仿生翅片构型。通过实验和数值模拟，研究了翅片形状

对热沉散热性能的影响。主要结论如下： 
（1）使用 Kriging模型建立的关于翅片设计变量和目标变量的响应面准确性高，可

以用来预测不同弧度下仿生翅片的目标变量值。 
（2）优化仿生翅片相比直翅片稍增大流动阻力，显著增强换热效果。 
（3）多目标遗传算法优化后的翅片有效增强换热，综合传热性能最高提升 7%以上。 
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摘要：精准锁定水下目标、快速反演航行信息，准确识别特征属性，是海洋探潜的关键问题。本文构

建了分层流中钝体绕流数理模型。开展了多源扰动诱发内波与热尾流浮升抑制耦合作用下，自由表面

兴波特性及尾迹特征演变机制的数值模拟研究。捕捉了分层流中表面尾迹的温度场、流场及波高场分

布信息，探索了分层流中尾迹演化机理。研究对反演潜航器航行参数，实现间接反潜具有重要意义。 

关键词: 分层流 潜航器 尾迹 散波波系 

0 引言   
海洋环境中流体温度和盐度具有垂直分层特性，使得海水密度沿垂向分层，并形成

大范围稳定分层区域。海洋中的水体密度呈现典型的三层分布状态，上层及下层近似密

度均匀分布，中间层为密度连续变化的跃层[1]。当密跃层较薄时，流动可简化为上下两

层的强分层流动。分层流动区别于一般均匀流动，流体涡旋受多源扰动，垂向运动受到

抑制。涡旋在平衡位置上下振动，形成体积效应内波，进而演化发展形成长时间、远距

离传播的内波尾迹[2]。分层流中钝体绕流产生脱落涡旋等多尺度涡旋结构，且涡旋湍流

流动受到强烈抑制，形成饼状涡旋尾迹及随机湍流尾迹。分层流体中潜航器航行，艇体

排挤周围海水产生的体积效应会诱发内界面兴波，而内界面扰动传递至海洋表面将联同

艇体的体积效应共同对近水面流场进行调制，进而形成类似舰船行波的开尔文尾迹。此

外，温度垂直分层的海洋环境，潜航器艇体绕流使得冷热水体垂向往复运动，温度场发

生时空波动，从而诱发自由表面出现冷/热尾迹特征。 
上世纪八十年代，有学者发现了密度分层流体中钝体绕流的漩涡状尾迹特征[3]。针

对这一现象，Li 等[4]将尾迹涡旋分为不同结构，并在无量纲准则数雷诺数-内弗劳德数 
(Re-Fr) 图上绘制了其位置分布。与均匀流体相比，分层流体中的涡旋结构垂直方向运

动受内波抑制，衰减速度较慢，尾迹涡旋结构主要沿水平方向发展[5]。此后，大量学者

对钝体绕流涡旋特征与 Re、Fr 等无量纲准则数之间的关系展开了研究[6-9]，发现尾流中

的不稳定结构随临界无量纲准则数的变化出现转捩现象。Yashodhara 等[10]开展了潜艇缩

比模型水下尾流流场分布的可视化实验，艇体结构使附近的流体受到较大的流阻，体积

效应内波与尾迹效应内波联合作用下尾流呈现脱落涡的特征。总体上，国内外学者对于

分层流动中潜航器内波作用下的尾迹涡旋结构特征有了一定的了解，但研究方法上主要

依赖实验手段进行定性分析，数值模拟对象多为简单钝体模型。缺乏对实尺度潜体的内
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波作用机理及尾迹涡旋转捩特性的研究，且尚未建立成熟的尾迹生成演化机理模型以及

有效的数值计算方法。 
潜航器水下航行时，其冷却系统会在尾流场形成热排放区，热尾流浮升并传至海表

后形成具有温度差异信号的冷/热尾迹。Gebhart 等[11]认为热尾流的浮升过程与动量交换

有关，将潜航器冷却水的排放简化为射流模型，获得了自由面温度场与速度场的特征参

数。杨立等[12-14]建立了水下平台热尾流浮升近似模型，得到了表征射流中心轨迹、射流

温差、射流宽度和速度变化规律的参数，并进一步对均匀海洋环境和分层海洋环境中热

尾流的浮升高度变化规律进行了研究。李大鹏等[15]研究发现冷却水排出后，尾迹涡旋

运动初期由惯性力为主导，随后减弱发展为浮升力占主导的自由上浮过程。陈伯义等[16]

开展了热尾流温度测量实验研究，并获得了远轴对称尾流的解析解。张修峰等[17]对带有

螺旋桨的艇体模型在均匀流体与分层流体中的热尾流分布展开了实验研究，结果表明温

度分层会显著抑制热尾流的浮升。Luo 等[18]认为冷表皮的厚度是影响水面尾迹热特征的

因素，并开展了数值模拟与实验与研究。张昊春等[19]采用 VOF 法对热尾流的浮升扩散

特性进行研究，结果表明在分层流体中，尾流浮升至水面更容易呈现冷尾迹特征。Chen
等[20], [21]认为水面尾迹的冷热情况由热排放温度和流体分层程度决定。张旭升等[22]采用

有限体积法对潜艇三维模型进行数值计算，得到了潜深、航速、排水速度等对热尾流浮

升的影响规律。针对潜航器热尾流的浮升规律，国内外学者已经开展了大量的研究工作，

证实了潜航器尾迹具有明显的温差信号。潜航器水下航行作为扰动源会对尾迹的演化规

律产生影响，需要分析潜航器源致内波与热尾流浮升抑制联合作用下近水面尾迹的兴波

特性及时空演变特征。因此，本文基于计算流体力学方法，构建海洋分层流动数理模型

与数值计算方法，并进行无限长圆柱分层绕流内界面兴波数值验证实验。进一步，开展

密度垂直分层 (温度垂直分层) 的海洋中潜航器水下航行时的自由表面兴波特性研究。

上述研究工作可为揭示分层流中潜航器尾迹时空演化特征研究提供参考，并为复杂海天

背景辐射下目标尾迹的红外探测提供理论支撑及数据支持。 
1 分层流中钝体绕流的数理模型 

对于密度分层钝体绕流流动，本文基于瞬态不可压缩粘性流体 Navier-Stokes 方程

及 VOF (Volume of Fluid) 多相流模型，研究内界面及自由表面兴波特性。对于温度分层

钝体绕流流动数值模型，本文在密度分层钝体绕流控制方程基础上，增加求解温度形式

的能量方程和状态方程实现温度和密度的输运过程，构建分层流体中多源扰动下的目标

尾迹兴波数理模型[23]。 
无源项时的连续性方程： 
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u
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式中，ρ 为流体密度，ui 为流动速度，xi 为空间位移，t 为流动时间，二维流动状态时，

i=1, 2，三维流动状态时，i=1, 2, 3。 
惯性系下的动量方程： 
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式中， uj为流动速度， p 为流体静压，τij 为粘性应力张量，gi 为重力加速度分量，Fi为



 

除重力以外其他质量力及表面力分量（二维流动状态时，j=1, 2，三维流动状态时，j=1, 
2, 3）。由 Stokes 假定及本构方程得到粘性应力张量： 

 2 k
ij ij ij

k

u
x

   


= +


 (3) 

式中，εij 为变形率张量，δij 为克罗内克符号，ζ 为四阶各向同性张量系数。其中，变形

率张量 εij定义如式 (2-7) 所示。 
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强分层的两层流模型存在明显的内界面，本文采用VOF模型对分层界面进行捕捉，

相分布和界面位置由相体积分数 αi 来描述。 
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V
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式中，Vi 为第 i 相占据的网格单元体积，V 为网格单元体积。相 i 分布由相体积分数输

运方程控制。 
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海洋线性分层流体可以认为是由无限多的强分层流体组成，本文利用海水温度场实

测数据拟合的方式，获取线性分层流中海水基本物性参数及密度与温度场映射关系。进

一步地，基于海水密度分布与温度分布之间的函数关系，建立海洋水体的线性分层模型。 
 290 0.1667T h= −  (7) 

 2644.895 2.612 0.005T T = + −  (8) 

 26545.302 15.377 0.025pc T T= − +  (9) 

 6 20.666 0.007 8.669 10T T −= − + −   (10) 

 10 30.029303 0.0001327 4.109 10T T −= − +   (11) 

其中，T 为流体温度，h 为海水垂直深度，cp 为海水定压比热，λ 为导热系数。  
流体密度线性分层由水体温度分层实现，引入能量方程： 
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式中，E 为控制体内的总能量，Φ 为耗散函数。 
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潜航器分层流动多处于湍流状态，近壁面流动处于未充分发展的湍流流态，远场尾

流区处于自由剪切湍流流态。综合考虑捕捉潜航器尾迹兴波时空演变特征的精度与计算



 

资源，本文采用涡粘性湍流模型中的 SST k- 双方程模型[24]进行数值模拟研究。 
k- 双方程模型由湍动能 k 及湍动能比耗散率 输运方程控制： 
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k- 双方程模型由湍动能 k 及湍动能耗散率 输运方程控制： 
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式中，Pk、P分别为平均速度梯度下产生的湍动能、湍动能比耗散率，Гk、Г和 Г分别

为对应项的有效扩散系数，Yk 和 Y湍流作用下对应项的耗散，Sk、S和 S为对应项的源

项。平均速度梯度下产生的湍动能 Pk、湍动能比耗散率 Pω 的具体形式如下： 
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式中，R=2.95，Prt 为湍流普朗特数， 为热膨胀系数，T 为温度梯度。 
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综上所述，SST k-ω 湍流模型充分考虑了浮力效应对流体沿垂向流动的抑制，有效

的反应了流体分层对湍流时空发展的抑制作用。本文基于 CFD 有限体积法对分层流动

钝体绕流的内界面及自由表面兴波的时空演变特征进行求解，数值求解过程采用基于压

力基的瞬态隐式耦合求解器。 



 

2 钝体绕流数值计算结果及分析 
2.1 强分层流中圆柱绕流内界面兴波数值验证实验 

两层流模型实验研究简单而直观，且易在分层水槽中实现制备。而数值计算方面基

于多相流理论 (VOF 模型) 可以清晰地捕捉相界面波动信息。本节利用构建的分层钝体

绕流数值模型，研究强分层流二维圆柱绕流内界面兴波时空演化特征。通过建立强分层

流数值水槽与 Arntsen[25]的圆柱绕流特性实验研究进行对比，分析两层流中流速及钝体

与分层内界面相对位置关系等因素对内界面兴波特性的影响。 

H

Fluid 1

Fluid 2

Inner BoundaryVelocity 
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Pressure

Symmetry Boundary
L
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Ld

Symmetry Boundary  
图 1 计算域边界条件 

 
圆柱直径 D=0.05 m，计算流体域总长度 L=140D，高度 H=8D。自由表面采用刚盖

假设。数值水槽内界面距离自由表面高度 h1=3D，上层流体密度1=998.2 kg/m3，计算域

底部距离内界面高度 h2=5D，下层流体密度2=1023.2 kg/m3。为分析内界面上、下钝体

绕流兴波特性，分别开展圆柱中心距离自由表面高度 Hd=1.4D 及 Hd=4.4D 的数值模拟。

流体域左侧距圆柱中心 Ld=20D 处为速度入口边界条件，定义强分层流内弗劳德数 Fn： 
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式中，ud 为拖曳速度，系数 cn为： 
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为提高网格质量，加快数值收敛，节约计算资源，计算域网格采用结构化网格划分

方式。网格整体加密方式遵循近圆柱绕流区域密集远离绕流区域稀疏的原则。同时为精

确捕捉内界面波高场信息，对于两层流体分界面进行局部加密处理。 

  
(a) Hd =1.4D (b) Hd =4.4D 

图 2 圆柱绕流计算域网格划分示意图 



 

针对强分层流 (两层流动) 二维圆柱绕流数值模拟研究，本文分别划分 10 万、30
万、60 万、90 万、120 万等五套不同分辨率的网格，通过捕捉分层流动中内界面波高场

信息，进行网格无关性验证。圆柱中心距自由表面高 Hd 分别 1.4D 及 4.4D，内弗劳德数

Fn=0.3 时，不同分辨率网格下的内界面最大波高 Hw,max 变化曲线如图 3 所示。 

0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 1.2
0.8

1.0

1.2

H
w,

m
ax

Grid quantity/×106

 Hd=1.4D

 Hd=4.4D

 
图 3 网格无关性验证 

 
由上图 3 网格无关性分析可知，五种不同网格分辨率下内界面最大波高差异较小，

网格数达到 60 万时，潜深 1.4D 及潜深 4.4D 圆柱绕流内界面最大波高分别达到 1.04D
和 0.94D。随着网格数量继续的增加，内界面最大波高大小几乎不变。因此，综合考虑

获取内界面的波高场位移信息的精度及数值计算的算力成本，本文最终选用数量大小为

60 万的中等分辨率网格，进行无限长二维圆柱绕流的数值分层水槽计算。其他工况亦参

照此数量级及网格划分方式开展数值模拟研究。 
表 1 强分层圆柱绕流数值实验工况 

序号 内弗劳德数 Fn 圆柱中心潜深 Hd 
1 0.3 1.4D, 4.4D 
2 0.4 1.4D, 4.4D 
3 0.5 1.4D, 4.4D 
4 0.6 1.4D, 4.4D 
5 0.7 1.4D, 4.4D 

 
基于本章构建的强分层钝体绕流数值计算模型，得到内弗劳德数 Fn =0.6 (圆柱绕流

拖曳速度为 0.1 m/s) 时，圆柱中心处于潜深 1.4D 及 4.4D 下的强分层流体的两层流动速

度场（如图 4、6 所示）及密度分布（如图 5、7 所示）。 

图 4 潜深 1.4D，圆柱绕流速度场分布 
 



 

图 5 潜深 1.4D，圆柱绕流密度分布 
 

图 6 潜深 4.4D，圆柱绕流速度场分布 
 

图 7 潜深 4.4D，圆柱绕流密度分布 
 

由速度场分布云图可以看出，内弗劳德数 Fn = 0.6，圆柱潜深为 1.4D 即处于内界面

上方 1.6D 时，流动 Fn 小于临界值，体积效应内波起主导作用。上层流动 Re 小于临界

值，未出现涡旋的分离，尾流形态呈现附着涡。而当圆柱潜深为 4.4D 即处于内界面下

方 1.4D 时，下层流动尾迹涡旋分离，并出现明显的卡门涡街现象，尾流形态呈现脱落

涡。同时尾流多尺度涡旋合并、坍缩、耗散的时空演变过程因分层流动内界面和自由表

面的存在，受到显著的浮力抑制。从由密度分布云图可以看到，强分层流动出现明显的

密度分层现象，内界面存在兴波现象。同时也发现强分层流动的两层流体之间仍存在极

小厚度的连续密度变化层 (密度跃层)，这使得数值计算同模型实验结果存在一定的偏差。 
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图 8 内界面波高 Hw 与 Fn 数之间关系 
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由图 8 可以看出，数值模拟结果绝对值普遍低于实验数据，但圆柱内界面兴波数值

模拟与模型实验的无量纲波高 Hw 均随内弗劳德数 Fn 数的增大呈现先增大后减小的趋

势，时空变化规律一致。流动初期惯性力起主导作用，而随 Fn数的进一步增大超过临界

时，浮升力抑制增强，抑制内界面的波动行为。对于圆柱中心潜深为 1.4D，处于内界面

上方工况时，峰值处于 Fn数为 0.5 左右，内界面兴波的最大波高约为 1.84D。而对于圆

柱中心潜深为 4.4D，处于内界面下方工况时，内界面兴波的最大波高约为 1.78D。 
2.2 线性分层流中潜航器尾迹自由表面兴波特性研究 

线性分层流中潜航器尾迹时空演变过程主要分成三个阶段：第一阶段为热尾流排放

与艇体近场绕流内波效应耦合作用阶段；第二阶段为远场尾流涡系和弱温差驱动下的尾

迹浮升扩散阶段；第三阶段则为多尺度尾迹浮升至自由表面产生的近水面流场形态调制

阶段。基于线性分层流体中潜航器尾迹时空演变特征，获得不同工况下海域表面流场及

温度场分布特征，探索艇体绕流与热尾流排放浮升联合作用下尾迹自由表面的兴波特性。 
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图 9 潜航器尾迹时空演变过程 

 
本文对美国国防先进技术局 DARPA (Defense Advanced Research Projects Agency) 设

计库中的 SUBOFF 潜艇模型进行简化，去掉其指挥台与尾翼结构，同时将艇体等尺度放

大 20 倍，作为实尺度仿真模型[26]。模型长 L 为 87.12 m，最大直径 D 为 10.16 m。 

(a) front view

L

D

(b) side view  
图 10 潜航器几何模型 

 
针对长 Lv=3000 m、宽 Wv=2000 m、高 Hv=500 m 的计算域进行混合网格法划分，外

流体域网格采用结构化方式划分，潜航器附体计算域网格采用非结构划分方式进行离散。  

 
图 11 计算域网格划分示意图 



 

计算域边界条件设定如图 12 所示，左侧距艇艏 L0=500 处为速度入口，流体域上、

下及前、后表面为对称边界，右侧为压力出口，潜航器艇体表面设为无滑移绝热壁面，

由温度垂直分层实现海洋水体的密度垂直分层。基于标准 SUBOFF 潜航器模型，采用本

章构建的分层流钝体绕流兴波数理模型，开展潜航器尾迹自由表面兴波特性研究。 
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图 12 数值计算边界条件设定示意图 

设定海域平均温度为 25 ℃，开展航速为 4 kn (2.06 m/s) 及 20 kn (10.29 m/s) 时，自

由表面尾迹流场及温度场数值计算。线性分层流中潜航器热尾流排放浮升与艇体绕流多

源扰动内波联合作用下尾迹兴波数值模拟的具体工况参数设置，如表 2 所示。 
表 2 线性分层流动潜航器尾迹兴波仿真工况参数表 

潜深 
(m) 

航速 
(kn) 

冷却水速度 
(m/s) 

冷却水温度 
(℃) 

海表温度 
(℃) 

100 4 5 55 25 
100 20 5 55 25 
150 4 5 55 25 
150 20 5 55 25 
300 4 5 55 25 
300 20 5 55 25 

 
分层流体中潜航器艇体扰动及热尾流排放浮升诱发海洋表面出现强烈的辐聚辐散

现象[27]，尾迹兴波产生的分歧波等散波波系形态可由自由表面速度散度 div(vxy) 表征。 

 div( ) yx
xy

vvv
x y


= +

 
 (27) 

本文以典型航速 v=4 kn (航速 2.06 m/s)，潜深 z=100 m，冷却水排放速度与排放温

度分别为 5 m/s、55 ℃工况下，潜航器尾迹自由表面兴波速度 vy 及速度散度 div(vxy) 的
最大幅度值变化规律为依据，分别划分计算域网格数量为 5.62×105、7.85×105、1.02×106、

1.25×106等四套不同分辨率的网格进行计算域的离散，并开展网格无关性分析。 
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图 13 线性分层流动潜航器尾迹兴波网格无关性验证 



 

2.3 潜航器近水面温度场及流场仿真结果分析 
当网格数的达到 1020 万后网格，潜航器尾迹自由表面兴波速度及速度散度幅值变

化可以忽略。保证捕捉线性分层流体中潜航器尾迹温度场与速度场信息的精度的前提下，

节约数值模拟过程的计算资源，本文以此网格数量 1020 万的中等分辨率的网格划分方

式为基准，开展尾迹自由表面兴波特性研究。 

  
(a) 温度场分布 (b) 速度散度场分布 

图 14 潜航器航速 4 kn，潜深 100 m 工况下尾迹物理场分布 
 

由图 14(a) 可以看到，潜航器水下航行时，负温度梯度线性分层海水中下层水体受

艇体运动的体积排挤效应影响，潜航器艉部的密跃层 (温跃层) 塌陷，在海水自由表面

上形成温差约为 0.002 K 的冷尾迹，尾迹形态类似舰船行波的 Kelvin 尾迹。同时，受潜

航器冷却水排放浮升影响，近水面形成温差约为 0.0035 K 的热尾迹，并与冷尾迹交替出

现。从图 14(b) 表面尾迹速度散度场分布可以看到，计算域海洋自由表面形成了 4 个完

整的形状为“V”型，张角约为 20°的分歧波波系。线性分层流动中，受艇体多源扰动激发

内波作用，和热尾流排放浮升的抑制作用，尾迹波系在水面兴波的波峰前与波谷后形成

辐聚现象，在波峰后与波谷前形成辐散现象，辐聚及辐散最大强度值约为 6.62×10-5 1/s。 
目前天基红外探测系统的温度分辨率可达 0.1 K，机载高灵敏度红外遥感探测仪可

感应海面 0.001 K 的温差。高灵敏度红外探测器以温差描述尾迹的红外辐射特性将其作

为扩展源目标，利用红外探测系统最小可分辨温差模型估算作用距离。190 kW 的核动

力潜艇每秒钟释放入海的热能约为 1.89×108 J，5 kn 航速时其身后的海水温升约 0.2 K，

冷/热尾迹浮升过程中逐渐扩散，在海面一定区域内呈长条状的面热源分布。根据光谱-
路径等分法及 Johnson 准则，可以计算红外探测系统对海面尾迹目标发现、识别和认清

的作用距离以及探测概率。因此，通过红外探测系统获得潜航器冷/热尾迹分布，反演潜

航器的地点、方向和速度等航行信息，对取得现代信息化海战主动权具有重要作用。 

  
(a) z=100 m，v=4 kn (b) z=150 m，v=4 kn 



 

  
(c) z=300 m，v=4 kn (d) z=100 m，v=20 kn 

图 15 不同潜深下与航速下，海面尾迹温度场分布 
 

由图 15(a)、图 15(b)、图 15 (c)可以看到，潜深 100 m、150 m、300 m 时，艇艉出

现的第一个冷尾迹“V”型张角的角度分别约为 40°、50°和 100°。随潜深的增加，

海域自由表面的冷/热尾迹“V”型张角的角度逐渐变大。由于计算海域面积大小限制，

上图中尾流波系数量逐渐减少，实际线性分层流体中尾迹将沿潜航器艉部的方向传播到

更远的海域。由图 15 (a)、图 15 (d)可以分析，随潜航器航速的增加，海洋自由表面冷/
热尾迹“V”型张角的减小。而从计算域中交替出现的冷热尾迹数量来看，随潜航器航

速的增加，冷/热尾迹沿 y 方向的行波速率增加。同时可以看到，随航速的增加，使得自

由表面冷、热尾迹之间的掺混速度增加，使得两者温度的差值逐渐降低。 

  
(a) z=100 m，v=4 kn (b) z=150 m，v=4 kn 

  
(c) z=300 m，v=4 kn (d) z=100 m，v=20 kn 

图 16 不同潜深下与航速下，海面尾迹速度散度场分布 
 



 

由图 16 (a)、图 16 (b)、图 16 (c)可以发现，随潜深的增加，潜航器尾迹分歧波张角

逐渐变大。航速 4 kn，潜深 100 m、150 m、300 m 时最大辐聚辐散强度分别为 6.62×10-

5 1/s、2.96×10-5 1/s、7.27×10-6 1/s，150 m 与 300 m 潜深时水面最大辐聚辐散强度较 100 
m 潜深时分别下降 55.3%、89.0%，海域表面辐聚辐散现象显著减弱。由图 16 (a)、图 16 
(d)可知，尾迹分歧波波系张角的角度随航速的增加而减小。航速 20 kn 时，线性分层流

动内弗劳德数 Fri 大于临界内弗劳德数 Frc，艇艉出现随机湍流尾迹，分歧波受湍流尾迹

抑制作用，波系波动范围及幅值显著减弱。航速 4 kn，20 kn 时海面最大辐聚辐散强度

分别为 6.62×10-5 1/s、1.71×10-5 1/s，20 kn 航速较 4 kn 航速时的最大辐聚辐散强度下

降 74.1%，海面辐聚辐散现象减弱。同时，随航速的增加，尾流散波波系将沿潜航器艉

部的方向传播到更远的海域，形成范围更广、尺度更大的远尾迹。 

 
图 17 不同潜深下海面尾迹波高场沿程曲线 

由图 17 不同潜深下的尾迹波高场沿程曲线可以分析得到，随潜深的增加自由表面

波高幅值显著下降，潜航器航行状态暴露率减小，航行参数反演困难，目标探测识别概

率将显著降低。 
3 结论 

本文基于实际海水密度分层理论及流体力学基本理论构建了分层流体中钝体绕流

兴波数值计算模型，开展了强分层流二维圆柱绕流内界面兴波时空演化特征数值实验，

研究线性分层流中潜航器尾迹自由表面兴波特性。综上所述，得到如下结论： 
(1) 潜航器热尾流排放浮升的浮力抑制与艇体绕流体积效应内波联合作用下，近水

面温度场分布具有冷、热尾迹交替出现的特征，冷/热尾迹张角的角度随潜深的增加而增

大，随航速的增加而减小。随航速的增加，冷、热尾迹之间的掺混加剧，纵向传播速度

增加，冷/尾迹将传播至更远的海域。 
(2) 多源扰动下近水面尾迹兴波产生辐聚辐散现象，辐聚辐散强度随潜航器航速及

潜深的增大而减小。潜航器航速较高时，随机湍流的出现将不断抑制分歧波散波波系的

波动幅值和扩散范围。 
(3) 基于尾迹波高场分布特征研究了自由表面兴波的波系特征，分层流中潜航器尾

迹波系主要呈现类似舰船行波的 Kelvin 尾迹中的分歧波特性。随航速的增加，尾迹波动

能集中，波系沿纵向方向传播距离及尺度增大。随潜深的增加，尾迹波形的“V”型张角

逐渐变大，尾迹波系沿横向方向扩散过程加剧。 
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摘要：锂离子电池（LIB）在充放电的过程中会产生大量的热，如果不及时将这部分热量散失掉，就会严

重影响电池的性能和安全。本文针对 21700 电池组在高倍率放电时单一冷却方式不足以将电池的温度控制

在正常范围内，提出了蛇形液冷板与相变材料耦合的电池热管理系统，利用数值模拟方法探究了蛇型导热

板、复合相变材料（CPCM）、蛇形液冷板冷却水通道数量和冷却水流速对电池散热的影响。结果表明，锂

离子电池在 1.0C、1.5C、2.0C、2.5C 放电倍率时，使用液冷板与复合相变材料可使得锂离子电池组的最高

温度维持在 31-35℃之间，电池组的最大温差控制在 4℃以内。电池组的最高温度和最大温差随着冷却水通

道的增加而降低；冷却水流速增加时，电池的散热效果提升不明显，而冷却水流速为 0.7 m/s 时通道进出口

压降约是 0.1 m/s 时的 17 倍。  

关键词：热管理；复合相变材料；液冷；冷却水流速 

0引言 

随着化石燃料的短缺和环境污染的日益严重，新能源汽车成为传统燃油车的替代品[1]。

动力电池作为电动汽车三大核心部件（电池，电机，电控）之一，受到一些国家和汽车制造

商的广泛关注，然而电池对温度十分敏感，温度超过一定值时会严重影响电池组的性能，即

安全和可靠性[2]。实验研究表明锂离子电池的工作温度在 30~40℃时，温度每上升 1℃，电

池的使用寿命会降低 2 个月[3]。特斯拉作为新能源汽车行业巨头，旗下 Model3 车型的动力

电池使用的是 21700 电池，21700 电池的最大容量较 18650 电池高约 1.7 倍，极大提升了纯

电动车的续航能力[4]。 
虽然锂离子电池具有能量密度高，放电时间长的等优点，但因使用不当或热管理缺陷而

引起的锂离子电池自燃或爆炸等新闻依然屡见不鲜[5-7]。高效可靠的电池热管理能够将电池

温度保持在性能最佳范围，从而避免发生热失控。常见的冷却方式有空冷[8]、液冷[9]、相变

冷却[10-12]。一些学者通过优化风道的进出口位置以及电池组的排列方式来提高系统的冷却效

率[13-15]，然而空气的比热较小，导致风冷系统很难维持电池的温度均匀性。液冷热管理的研

究主要集中在冷却流道的合理设计和布局[16]，使用具有不同热性能的工质或与其他热管理

方式相结合[17]。相变冷却中使用较多的相变材料是石蜡，在诸多相变材料中石蜡具有熔融潜

热大，化学稳定性好等优点[18]。但是当相变材料完全融化之后，相变材料就会限制电池的散

热，电池热管理系统的性能会恶化[19]；由于相变前的低热导率[12]，对于长时间工作，它的热

稳定性不足。Huang 等人通过在石蜡中加入一定质量分数的膨胀石墨制备出复合相变材料
[20]，实验结果表明添加膨胀石墨后能显著增加石蜡熔融潜热和导热率。黄龙腾[21]等人在复

合相变材料的基础上设计了相变材料与热管耦合的热管理系统，结果表明复合热管理性能优

于单一相变材料的散热系统。电池在高倍率放电过程中仅依靠相变材料进行冷却时，熔融状

态的相变材料内部的热量堆积导致电池维持一个较高的温度[22]。 
本文在此基础上针对 4 节圆柱形 21700 电池组，建立了液冷与相变材料耦合的电池热
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管理系统，液冷通道采用蛇形通道，探究了相变材料，流体流速，通道数量，对电池散热的

影响，并得到一种效率最高的散热结构。 

1 模型方法 

1.1 物理模型 

本文研究的是圆柱形 4 节 21700 电池组成的电池组。电池周围被厚度为 6 mm 的液冷板

包覆，电池中间的空隙填充有相变材料，电池的具体参数如表 1 所示。 
表 1 电池的参数[23] 

参数 数值 
标称容量/ mAh  4600 
标称电压/ V  3.6 
密度/ -3kg m  2751 

比热/ -1 -1J kg K  1070 

热导率/ -1 -1W m K   
径向：1.15 
轴向：23.34 

直径/mm 21 
高度/mm 70 

目前市面上大部分的动力电池液冷板的材料为铝及其合金，蛇形液冷板的材质选择铝。

液冷板的结构图 1 所示。 

 
图 1 电池组散热装置图 

相变材料选择由石蜡和膨胀石墨复合的相变材料（CPCM），在石蜡中加入 12%质量分

数的膨胀石墨可制得该相变材料。该复合相变材料不仅具有石蜡高熔融潜热的优点，而且其

导热性能也得到极大改善[20]。CPCM 的物性参数如表 2 所示。 
表 2 CPCM 物性参数 

参数 数值 
导热率/ -1 -1

W m K  5.74 
潜热/ -1

J K  242 
熔融温度/K 314-317 
密度/ -3kg m  910 

1.2 控制方程 

为了简化计算，对该复合模型进行了以下假设： 



1）忽略接触表面的接触热阻； 
2）忽略相变材料的运动和体积变化； 
3）水是一种不可压缩的流体； 
4）忽略温度对电池、相变材料和水的物理性能的影响。 
电池在充电和放电过程中产生的热量主要包括反应热、副反应热、焦耳热和极化热。由

于电池内部复杂的电化学反应，很难精确测量电池的发热量。基于先进传热的假设和相关知

识，电池能量方程建立如下： 
根据电池的生热机理，建立直角坐标系下的圆柱电池三维产热模型[24]。 

               p x y z c
T T T TC q
t x x y y z z

          
 =  +  +  +    

          
           (1) 

式中 pC 、 x 、 y 、 z 分别为电池的比热容、法向、径向、轴向导热率， cq 为内热源

项。 
根据 Sheng 错误!未找到引用源。等提出的电池发热率的计算方法，电池的发热率可根

据下式进行计算。 
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                          (2) 

其中、 cq ， cm 、 cc ， c rT − 和 c dT − 分别表示电池的发热速率、质量、比热和电池中心单元

温度上升和下降。 
采用焓-孔隙度模型[25]进行求解，能量方程如下： 
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式中 CPCM 、H 、 CPCM 、h、 H 、 sT 、 lT 、 分别表示相变材料的密度、焓、热导率、

显焓、潜热、凝固温度、融化温度、比显热， 为相变材料液相体积分数，熔化前为 0，完

全熔化后为 1。 
在蛇形液冷板和复合相变材料冷却系统中，选择液态水作为冷却介质。 
质量守恒方程： 

0l
l u

t

→  +    = 
  

                            (8) 

动量守恒方程： 

2
l lu u u p u

t

→ → → →    
 +    = − +    

    
                    (9) 

能量方程： 

( ) ( )l pl l l pl l l lc T c uT T
t

→  
 +    =     

  
                  (10) 



式中 l 、 plc 、 lT 、 l 、、u 分别为冷却水密度、比热、温度、导热系数、动力粘度

和速度。 
根据 Wang 等人[23]对 21700 电池在 1.0C、1.5C、2.0C、2.5C 放电倍率下电池的产热率测

试曲线，对电池的生热速率进行拟合，可以得到电池生热速率与放电时间的三阶关系，如表

3 所示。 
2 3

0 1 2 3( )q t k k t k t k t= + + +                        (11) 

 
图 2 不同放电倍率下电池生热速率[21] 

表 3 三阶拟合曲线参数值 

 
0k  1k  2k  3k  

1.0C 0.5893 -2.834×10-4 4.797×10-8 1.868×10-11 
1.5C 1.369 -9.513×10-4 3.928×10-7 2.135×10-11 
2.0C 2.498 -1.856×10-3 1.032×10-6 -2.335×10-12 
2.5C 4.252 -2.169×10-3 -3.82×10-7 1.225×10-9 

1.3 模型验证 

根据得到的电池生热速率与放电时间的三阶关联式，进行内热源项 UDF 的编写。以 1.0C
放电倍率为例，得到电池网格数量与电池最高温度的变化曲线，如图 3 所示。当单体电池的

网格数量为 9216 时电池的最高温度为 45.62℃，当网格数量增大到 63545 时，电池的最高温

度基本保持不变，所以选择电池的网格数量为 63545。 

 
图 3 网格无关性验证                        图 4 模拟与实验数据[23]对比 

针对以上建立的数值计算模型，分别进行初始温度为 30℃、放电倍率为 1.0C、1.5C、
2.0C、2.5C 时电池组内部的温度场模拟，通过模拟后的电池温度值与 Wang[23]的实验测试值

进行对比，对比结果如图 4 所示。从图中可以看出，在放电率为 1.0C、1.5C、2.0C 和 2.5C
时，利用 FLUENT 数值模拟的结果与实验值分别相差 1.03℃、1.27℃、1.03℃和 0.35℃，误
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差均在 5%以内，验证了此数值模拟结果的可靠性。 

2 结果与讨论 

2.1 相变材料对电池热管理性能的影响 

利用 FLUENT 分别模拟了环境温度为 30℃、放电倍率为 1.0C~2.5C 时电池组在自然冷

却、蛇形导热板包覆、导热板与相变材料耦合三种散热条件下的散热特性。图 5 展示了不同

散热方式下的电池最高温度。 

 
图 5 不同散热方式下电池最高温度变化 

由图 5可知，电池组在 2.5C放电倍率下仅依靠自然冷却时，电池的最高温度为 82.56℃，

当电池的周围包覆相变材料时，电池的最高温度下降到 61.07℃。电池模组仅被蛇形导热板

包覆时，电池最高温度为 52.61℃，温度降低 36.3%。当导热板与电池之间填充有 CPCM 之

后，在 2.5C 和 2.0C 放电倍率下电池的最高温度分别降低到 46.43℃、43.65℃，温度降低了

11.75%、4.04%。但在 1.0C 和 1.5C 放电倍率下，填充 CPCM 后温度变化仅为 0.1℃、0.28℃。

这主要是因为 CPCM 的熔融温度为 40.85~43.85℃，加装导热板后的电池在高倍率放电时的

温度均超过 CPCM 的熔融温度，吸收大量热量，控制电池组的温度上升，而在 1.0C、1.5C
放电倍率下导热板带走电池一部分的热量，此时 CPCM 的温度低于自身的熔融温度，热量

以热传导的方式传递到相变材料内部，使得电池的温度降低效果不明显。 
衡量电池热管理系统性能是否可靠，不止关注电池的最高温度，还应考虑电池本身的最

大温差。当电池组的最大温差超过一定值时，会引起电池的热失控现象。电池组温差大小的

变化能够衡量热管理性能的好坏。不同放电倍率下电池组的最大温差如图 6 所示。 

 
图 6 有无 CPCM 时电池模组的最大温差变化 

图 6 展示了导热板是否包覆相变材料时电池组的最大温差变化曲线，可以看出电池组

的最大温差随着放电倍率的提升而增加。添加相变材料能够降低电池组的最大温差，在 2.5C
放电倍率时，电池组的最大温差仅为 4.32℃，较无 CPCM 时降低 0.53℃ 
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2.2 冷却通道对电池温度的影响 

依靠单一蛇形导热板与相变材料对电池进行冷却，并不能满足电池在高放电倍率下的需

求。当电池在 2.5C 放电倍率下电池的温度超过 45℃，此时相变材料吸收的热量只能依靠空

气带走使得系统的温度降低不明显，热管理系统效率低。液体冷却的传热效果要优于自然冷

却，所以考虑了 4 个不同数量通道的液冷结构，通道数量为 4、6、8 和 12。为增大传热效

果，冷却水的流动方向设置为逆流。 

 

图 7 不同结构的冷却示意图 

 

 
图 8 不同管间距示意图 

如图 8 所示，通过改变管道之间的间距 L 来布置不同数量的冷却水通道，管间距参数

如表 4 所示。 
表 4 管间距参数 

管道数量 n 管间距 L（mm） 
4 23.3 
6 17.5 
8 14.0 
12 10.0 

 



 
图 9 四流道下不同放电倍率的电池最大温度和最大温差 

图 9 展示了冷却水通道为 4、液体流速为 0.1 m/s，进口水温为 30℃，放电倍率分别为

1.0C、1.5C、2.0C、2.5C，环境温度为 30℃时电池最高温度和最大温差变化曲线。结果表明

在电池放电初期，电池的温度快速上升，这是由于在初期电池的生热速率大于散热系统的散

热效率，此时电池的最高温度呈上升趋势。当放电持续一段时间后，电池的温度开始呈现下

降趋势，这主要是因为电池的生热速率一开始呈下降趋势并在 1000 s 附近达到最低，此时

电池的生热速率低于散热系统的散热效率，电池产生的热量低于被带走的热量，使得电池的

最大温度开始下降。当下降到一定时刻后，电池生热速率开始上升，电池的最高温度也随之

升高。2.5C 放电倍率下电池的最高温度仅为 34.87℃，最大温差为 3.95℃。而随着放电倍率

的降低，电池的最大温度也随之降低。在 1.0C 时电池最高温度仅为 31.32℃，最大温差为

1.07℃。 
为了进一步研究冷却水流道数量对电池组最高温度和最大温差的影响，模拟了在 2.5C

放电倍率下电池组的最高温度和最大温差，如图 10 所示。 

 

图 10 2.5C 下电池的温度分布云图 

图 10 展示了放电倍率为 2.5C，冷却水流速为 0.1 m/s，进口水温 30℃时的电池温度随

通道数量变化的温度云图。冷却水通道数量为 4 时液冷板的温度要高于其他结构的散热系

统，随着通道数量的增加，液冷板与电池相接触的部分温度逐渐降低。添加液冷使得电池在

放电的过程中产生的热量能够及时被带走，电池的中心温度也随着通道数量的增加而降低。

上述四种结构均能使电池的最高温度维持在 35℃以下。 

2.3 冷却水流速对电池温度的影响 

为了进一步研究冷却水流速对散热系统的影响。分别对四种结构中的冷却水流速从 0.1 
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m/s 增加到 0.7 m/s，得到四种结构下的电池温度变化，如图 11 所示。 

 
                (a)（n=4）                                (b)（n=6） 

 

               (c)（n=8）                                 (d)（n=12） 
图 11 不同通道数量和不同流速下最高温度和最大温差变化 

图 11 展示了通道数量和冷却水流速变化时电池最高温度和最大温差变化曲线。在 2.5C
放电倍率下，当冷却水流速为 0.1 m/s，通道数量为 4 时，电池的最高温度和最大温差分别

为 34.87℃、3.98℃；当冷却水通道增加到 12 时，电池的最高温度和最大温差分别为 34.2℃、

3.85℃，最大温差分别降低了 1.92%、3.27%。当冷却水的流速由 0.1 m/s 增大到 0.7 m/s 时，

电池的最高温度由 34.87℃下降到 34.12℃，最大温差由 3.98℃下降到 3.87℃。结果表明随

着通道数量和冷却水流速的增加，电池的最高温度和最大温差虽然都呈下降趋势，但降低的

幅度不明显。 

2.4 流速对管道压降的影响 

根据上述研究发现通道数量增加三倍时，电池的最高温度和最大温差变化不明显，所以

选择通道数量为 4 的结构，进一步研究不同冷却水流速下管内进出口压降的变化，将管道的

进口设置为速度入口、出口设置为压力出口、表压力为 0 Pa。 
 



 
图 12 不同流速下的压力分布云图 

图 12 展示了 2.5C 放电倍率、通道数量为 4 的压力分布云图。随着流速的增加，蛇形管

进出口的压降增大，结合图 11 中的（a）图可以看出，在 2.5C 放电倍率以及冷却水流速为

0.1 m/s 时电池的最高温度为 34.84℃，最大温差为 3.98℃和冷却水流速为 0.7 m/s 时电池的

最高温度为 34.12℃，最大温差为 3.87℃，这两种工况下的温度变化差距均小于 1℃；但在

流速为 0.1 m/s、0.7 m/s 时，流道的进出口压降分别为 84.41 Pa，1457.85 Pa。考虑到在等泵

功的情况下，提升管道内的流速并不是最优选择，在符合电池的工作温度需求时可以选择冷

却水通道数量为 4，冷却水流速为 0.1 m/s。 

3 结论与展望 

本文提出了一种蛇形液冷板与相变材料耦合的电池热管理系统，基于 UDF 实现了变内

热源项，通过数值模拟研究了添加复合相变材料时流体流速和通道数量对电池散热的影响，

并得到一种效率较高的散热结构。主要结论如下。 
（1） 相较于传统的自然冷却方式，在电池周围包覆导热板能有效降低电池的最大温度，

在 2.5C 放电倍率下电池的最高温度由 82.56℃降低到 52.61℃。 
（2） 在蛇形导热板中填充相变材料可以有效降低电池组的最高温度和最大温差，在 2.5C

放电倍率下，填充相变材料较未填充时电池组的最高温度降低 6.18℃，最大温差降

低 0.53℃。 
（3） 蛇形液冷板与相变材料耦合系统散热效果优于导热板与相变材料耦合系统，主要因

为液冷板中冷却水能够带走电池组放出的热量以及相变材料储存的热量。电池组放

电时间在 250s 左右时散热系统的散热效率要大于电池的生热速率，电池组的最高温

度出现下降趋势并且在高放电倍率下能够将电池组的温度维持在 31-35℃左右，电

池组的最大温差能够维持在 4℃以内。 
（4） 冷却水流道数量和液体流速的增加对电池的散热效果影响不大，综合考虑流道进出

口压降的变化，应该选择冷却水流道数量为 4，冷却水流速为 0.1 m/s 的散热系统。 
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摘要：本文以罐型燃烧室为研究对象，分析了不同孔型结构（圆柱孔，锥形孔，扩散孔和三种不同出口长宽比的

矩形孔）对燃烧室燃烧和冷却效率的影响。结果表明，在不同的冷却孔型结构中，矩形孔（L1 = d）的冷却效果最

佳。和圆柱孔相比，当冷却孔为扩散孔、矩形孔（L2 = 0.5d）和矩形孔（L1 = d）时，整体冷却效率分别提升了 15.72%、

9.54%和 21.73%。当冷却孔为锥形孔和矩形孔（L3 = 0.2d）时，整体冷却效率分别降低了 70.41%和 20.23%。 
关键词：孔型结构；冷却效率；速度场；燃烧室 
 
0 前言 

作为一种高效的热动力装置，燃气轮机被广泛应用于航空，航海和发电厂等领域。作为一种

热动力装置，其热效率的提升主要来自于燃气透平进口温度的提升。通常燃气的初温每增加100 K，

其效率可提高 2% ~ 3%[1]。据统计，燃气轮机透平进口温度以每年 20 K 的速度持续增长[2]，目前

已达到 2000 K 以上。燃气温度的不断提高，对燃烧室的各部件的热防护是一个巨大的挑战。通过

设计燃烧室壁面冷却结构，采用主动冷却的方式对燃烧室壁面进行热防护，常用的方法是使用气

膜冷却。 
目前关于燃气轮机冷却技术的研究主要集中在冷却效率的相关研究。Zhang 等[3]研究了在吹风

比为 0.5 和 1 时，椭圆和超椭圆膜孔对绝热膜冷却效率的影响。结果表明，随着吹风比的增加，

冷却射流拥有了更高的动量，热流和冷却射流之间的垂直混合和渗透变得更强。Cao 等[4]通过实

验研究和数值模拟的方法，以四种气膜孔（圆柱孔、扇形孔、抗涡孔和姊妹孔）为研究对象，分

析了冷却孔的几何形状和吹气比对气膜冷却性能和流动结构的影响。研究结果支出，吹气比为 0.3
到 1.5 时，姊妹孔的冷却性能最好。扇形孔在高吹风比下表现更好，在 2.0 吹风比下达到最佳。Li
等[5]介绍了雷诺数和吹风比对 Y 型孔气膜冷却性能影响的实验研究。研究指出，和圆柱孔相比，

在相同条件下，Y 型冷却孔结构具有更高的气膜冷却效率、更低的传热系数和更高的排放系数。

Wang 等[6]研究了四种不同冷却孔型结构对气膜冷却性能的影响。研究发现，组合孔、扇形孔和圆

槽孔结构下的平均气膜冷却效率比传统圆柱形孔分别提高了 69.8%、60.3%和 32.0%。 
Li 等[7]以某环形燃烧室的 1/20 为研究对象，研究了冷却孔对壁面冷却效果的影响。结果表明，

来自稀释孔射流流动显著影响外管壁上微小孔的气膜冷却性能。而稀释孔的高动量射流可能会对

空气冷却膜层造成严重影响，导致壁面冷却保护失效。但该研究结果仅限于无反应流。Li 等[8]研

究发现，旋流导致出口温度分布不对称，来自稀释孔的射流都可能穿透并破坏薄膜，在稀释孔附

近可能诱发局部高温区。Ali 等[9]采用数值模拟的方法，对某电厂真实燃烧室模型壁面的冷却性能

进行了研究。研究指出，采用壁面冷却系统可使内衬温度降低 800 K 左右。Dai 等[10]通过数值模

拟来研究航空发动机燃烧室的燃烧和冷却性能。为减少冷却空气的消耗，燃烧室火焰筒的外壁第

一排和第二排的气膜冷却孔数量减少了 20%。研究发现，四种孔型结构下的气体峰值温度和氮氧

化物排放均有增加。，但壁面涂层的峰值温度最大降低了 257.78 K。冷却孔数的减少对壁面涂层

的峰值温度的影响很小，但会降低峰值气体温度和氮氧化物排放量。 
本文以罐型燃烧室为研究对象，分析了不同的冷却孔形状（圆柱孔、锥形孔、扩散孔和三种

不同出口长宽比的矩形孔）对整个燃烧室的燃烧和冷却特性的研究。 



1 计算模型 
1.1 燃烧模型 

本文采用稳定扩散火焰模型，所用燃烧模型包含了 200 多燃烧化学反应[11]。物种浓度由预测

的混合分数场推导而来，燃烧反应中湍流和化学的相互作用通过概率密度函数（PDF）来解释。

反应的混合分数输运方程由式（1）给出： 

j
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j j j

f uf fΓ
t x dx dx

    
+ = +      

                     (1) 

其中，
‒ρ为气体混合物的时间平均密度，t 为时间。xj为 j 方向上的空间笛卡尔坐标，

~
uj为速度在 j

方向上的笛卡儿分量的法夫尔平均值，
~
f为混合分数的法夫尔平均值，f 为该量的紊流扩散率。在

层流绝热火焰中，温度、混合物密度和化学物质质量分数等数据可以直接从混合物中提取。 
湍流反应是用 PDF 方法进行的。由这个函数产生的形状取决于平均混合分数和方差。计算假

定 PDF 时需要局部混合分数方差的值，输运方程如式（2）所示。 
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其中 k 为紊流动能，
~
f ''为混合分数方差，ε 为耗散，Cg 和 Cd 的值分别为 2.86 和 2.0。 

对于绝热扩散火焰模拟，采用 β‒PDF 来解释湍流反应处理。平均温度由式（3）计算： 
1

0

( ) ( )q q f p f df=                                 (3) 

其中 p 为 β‒PDF 的混合分数。 

1.2 辐射模型 

考虑到需要研究火焰筒壁面温度场分布，而火焰筒壁面温度分布直接受到辐射换热的影响，

因此需要采用较高精度的辐射换热模型。因此，本燃烧室燃烧数值模拟辐射模型选择 DO 模型。

离散纵坐标（DO）辐射模型需要求解有限数量的离散立体角的辐射传递方程（RTE），每个辐射

传递方程都与一个固定在坐标系中的 s 方向向量方向相关联。对每个波长区间的 RTE 进行积分，

得到了 IΔλ 的输运方程，即在波长区间 Δλ 中包含的辐射能。因此 s 方向上的辐射传递方程由式（4）
给出： 
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其中 a 为吸收系数，I 为辐射强度。
‒r和‒s分别是辐射线移动的平均位置向量和方向向量。

‒s为入射

到控制体上的行进射线的方向矢量。σs为散射系数，σ 为 Stefane-Boltzmann 常数。Ψ 表示散射相

位函数。T 为局部温度，Ω 为立体角。 
墙壁是漫反射表面，公式（4）的壁面辐射边界条件由公式（5）给出。在本研究中，将散射

因子设置为 0，并考虑了介质的发射和吸收。墙壁被认为是黑体（ε = 1），黑体强度由普朗克分布

给出，并在壁温下计算： 
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其中
‒rw 为壁面上的位置向量。Ib 为黑体辐射强度，

‒n为壁面法向量。用灰气体模型的加权[12,13]和计

算了混合气体的吸收系数。气体混合物的吸收率确定为水蒸气吸收率和二氧化碳吸收率的加权总

和。在极坐标系和方位角球坐标系下，用 2×2 个立体角对方向域进行离散。 
 
2 几何模型及边界条件 
2.1 几何模型 

参照 Krieger 等[12]研究中所用模型，建立了某罐型燃烧室模型。该燃烧室由旋流器，半球形

头部，圆柱形筒壁段和一个变截面的过渡段组成。燃烧室头部安装有一个由 18 个叶片组成的旋流

器，燃料从 10 个直径为 1.7 毫米的孔中喷射进入燃烧室，这些孔均匀的分布在一个 90°锥面上。

五种不同的冷却孔结构均采用直径（d）为 0.7 mm 的圆柱孔作为入口。如图 1 所示，分别为锥形

孔，扩散孔，和具有三种不同出口长宽比的矩形孔。锥形孔结构的出口为直径为 0.5d，扩散孔结

构出口直径为 2d，矩形孔结构出口的长均为 2d，宽分别为 L1（d）、L2（0.5d）和 L3（0.2d）。冷

却孔结构具体参数如图 1 所示，边界条件设置如表 1 所示。 

 
（a）燃烧室模型示意图 

 
（b）冷却孔参数 

图 1 燃烧室及冷却孔结构 
表 1 边界条件 

参数 数值 
空气质量流量 (kg/s) 0.085 

丙烷燃料质量流量 (kg/s) 0.00163 
空气温度 (K) 300 
燃料温度 (K) 300 

空气湍流长度尺度 (mm) 10 
燃料湍流长度尺度 (mm) 1 

2.2 网格独立性及模型验证 
2.2.1 网格独立性分析 



模型采用 ANSYS Fluent Meshing 软件生成多面体‒六面体核心网格，这种网格可以在保证网

格质量的同时，极大地减少网格数量，节约计算时间。为了保证模拟结果的准确性和对细节的捕

捉，在网格划分过程中，我们对旋流叶片，燃料喷孔以及燃烧室火焰筒的内流场区域进行了局部

加密处理，燃烧室内壁面区域第一网格层的 y+均为 1 左右。在网格独立性验证过程中，划分了三

种不同数量的网格，分别为 100 万，210 万和 420 万。计算域网格概况如图 2 所示，该计算域包

括燃烧室火焰筒外流场和内流场。图 3 为燃烧过程中燃烧室出口平均温度的收敛过程及稳定值。

观察网格无关的结果表明，出口平均温度在 210 万和 420 万个网格条件下的波动为值 0.4%。网格

数量高于 210 万时，网格数量的增加对燃烧结果的影响比较小，为了节约计算资源，使用 210 万

网格数进行计算。 

 
图 2 燃烧室模型计算域 
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图 3 网格独立性分析 

2.2.2 数值模型验证 
为了验证燃烧室模型的正确性，分别在等温状态下和燃烧状态下对燃烧室进行了数值模拟计

算，并将计算结果和 Krieger 等[12]的计算结果以及 Bicen 和 Jones[14]的实验结果进行对比。图 4 为

等温流动中，第一行稀释孔位置的横向速度分布和燃烧状态下燃烧室在 X = 0 截面处的温度分布

结果的对比。结果表明，在等温流动的状态下，第一排稀释孔附近的速度分布结果与 Krieger 等[12]

的计算结果以及 Bicen 和 Jones[14]的实验结果是一致的，且和 Krieger 等[12]的计算结果的最大速度

峰值误差为 8.5%，误差在可接受范围内。此外，通过对在燃烧状态下燃烧室火焰筒内的温度分布

进行了对比，发现 X = 0 截面处的温度分布云图与 Krieger 等[12]的结果一致。 
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图 4 模型验证 

3 孔型结构对燃烧室流动及燃烧性能的影响 
3.1 燃烧室火焰筒近壁面温度场分析 

图 5 为燃烧室不同冷却孔型下，燃烧室中心截面（X = 0 mm）的温度云图分布。图中可以看

出，冷却孔形状的改变并不会明显改变燃烧室内部的温度分布情况。当冷却孔为锥形孔和矩形孔

（L3 = 0.2d）时，次燃区近壁面附近的高温区域面积相对于其他四种冷却孔型时较大，高温区域

沿着燃烧室轴向延伸更长，这导致壁面和高温燃气之间的换热增强，不利于燃烧室壁面冷却。当

冷却孔型为矩形孔（L1 = d）时，壁面附近的高温区范围相对于其他孔型最少，且高温区向下游延

伸最短，有利于减少高温燃气和燃烧室壁面之间的换热。 

 
图 5 燃烧室中心截面温度分布云图（X = 0 mm） 

图 6 为不同冷却孔结构下，燃烧室火焰筒内不同轴向位置处的温度场分布图。如图所示，在

燃烧室内部曲线 Y = 51.5 mm，Z = 0 mm、Y = 105.5 mm，Z = 0 mm、和 Y = 159.5 mm，Z = 0 mm
处时，锥形孔结构下的温度最高，其次是矩形孔（L3 = 0.2d），当孔结构为扩散孔和矩形孔时温度

最低。近壁面附近和中心轴线附近的温度峰值差异较为明显，当冷却孔为锥形孔和矩形孔（L3 = 
0.2d）时，燃烧室火焰筒近壁面附近的温度峰值更贴近燃烧室壁面，导致壁面温度升高，不利于



气膜冷却效率的提升。曲线 Y = 225 mm，Z = 24.5 mm 位于燃烧室出口位置处，从图 6（d）可以

看到，当冷却孔为锥形孔和矩形孔（L3 = 0.2d）时，出口截面中心线上的温度明显高于其他四种

冷却孔结构下的温度，当冷却孔为矩形孔（L1 = d）时，燃烧室中心点温度最低。 
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（a）温度分布（Y = 51.5 mm，Z = 0 mm）             （b）温度分布（Y = 105.5 mm，Z = 0 mm） 
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（c）温度分布（Y = 159.5 mm，Z = 0 mm）           （d）温度分布（Y = 225 mm，Z = 24.5 mm） 

图 6 燃烧室火焰筒内不同位置处的温度分布 

图7为X = 0 mm截面的局部放大温度分布云图。具体位置如图中标记所示。从图中可以看出，

当冷却孔型为圆柱孔、圆锥孔和扩散孔时，近壁面附近的温度梯度随着出口截面积的增大而减小，

近壁面附近温度也随之降低，低温区域覆盖面积增大。当冷却孔为矩形孔结构时，近壁面温度梯

度随着冷却孔宽度 L 的增大而减小，壁面附近气体温度也随着矩形冷却孔宽度 L 的增加而降低。

这是因为不同形状的冷却孔结构具有相同的冷却空气进口截面，冷却孔出口截面的大小在一定程

度上决定了冷却射流进入燃烧室时的速度。出口截面面积缩小，冷却射流的动量增加，冷却射流

和高温燃气之间的掺混作用增强，这导致了冷却射流的贴壁性较差，不利于提高冷却气流的冷却

性能。从图 7 可以看出，和圆柱型冷却孔时相比，当冷却孔为矩形孔（L1 = d）时，燃烧室近壁面

附近的温度最低，冷却空气射流的贴壁性最好，有利于燃烧室壁面气膜冷却效率的提升。 



 
图 7 局部放大温度分布云图（X = 0 mm） 

3.2 燃烧室火焰筒壁面温度分析 
图 8 为不同冷却孔型下燃烧室内壁面温度分布云图。从图中可以看出，由于头部旋流空气的

影响，火焰筒壁面头部温度较低。由于稀释孔的大量冷却空气射流和过渡段的强烈压差的作用，

高温区域主要集中在稀释孔附近。当冷却孔结构为圆柱孔、圆锥孔和扩散孔时，稀释孔附近的高

温区域随着冷却孔出口截面面积的减小而增大，温度也随之升高。当冷却孔为圆锥孔时，燃烧室

壁面稀释孔附近局部温度最高，这会导致稀释孔附近产生较大的热应力，不利于壁面冷却和燃烧

室的正常工作。这是因为当冷却孔出口截面减小时，不仅使得冷却空气沿着燃烧室径向覆盖范围

减小，还导致了冷却空气和高温燃气之间的掺混更加剧烈，导致壁面和高温燃气之间的局部换热

增强，温度升高，特别是在稀释孔附近。当冷却孔为矩形孔时，壁面温度随着冷却孔宽度 L 的增

大而减小。在相同的冷却空气入口截面和入射角度的情况下，不同的冷却孔出口截面，决定了冷

却射流进入燃烧室时的动量大小。当冷却孔出口截面缩小时，冷却射流动量会在一定程度上变大，

从而加剧冷热流体之间的扰动，增强高温燃气和壁面之间的换热，使得壁面温度升高。从图 8 可

以看出，不同冷却孔结构相比，当冷却孔型为矩形孔（L1 = d）时，燃烧室壁面温度最低，温度分

布最均匀，最有利于燃烧室壁面气膜冷却效率的提升。 
图 9 为燃烧室壁面轴向平均温度分布，具体位置如图中几何标尺中实线标记所示。从图中可

以看出，不同冷却型结构下，燃烧室壁面平均温度沿着 Y 轴方向不断上升，在稀释孔附近温度达

到最大，然后一直到出口位置温度又逐渐降低。不同冷却孔型对燃烧室轴向平均温度的影响比较

大。相同位置处，当冷却孔为圆锥孔时，燃烧室轴向平均温度最高，其次是矩形孔（L3 = 0.2d），
这两种冷却孔结构下的轴向平均温度均高于圆柱孔，说明冷却效果均低于圆柱孔。这是因为圆锥

孔的出口半径小于圆柱孔，一方面导致了冷却空气射流动量增大，冷却空气贴壁性差；另外一方

面圆柱孔的冷却射流在燃烧室展向方向上的覆盖范围和圆柱孔相比较小。当冷却孔为矩形孔（L3 = 
0.2d）时，由于冷却孔出口宽度 L3（0.2d）太小，冷却射流具有较强的射流动量，冷却射流的穿

透深度增加，贴壁性差，导致冷却效果降低。当冷却孔为扩散孔、矩形孔（L1 = d）时和矩形孔（L2 

= 0.5d）时，燃烧室轴向平均温度都低于圆柱孔，且当冷却孔为矩形孔（L1 = d）时，燃烧室壁面



轴向平均温度最低。这是因为和圆柱孔相比，来自于这三种冷却孔的冷却空气具有更好的贴壁性，

而且冷却空气的展向覆盖范围更大，从而降低了壁面的轴向平均温度，有利于提高气膜冷却效率。 

 

图 8 火焰筒壁面温度分布云图 
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图 9 燃烧室壁面沿 Y 轴向平均温度分布 

3.3 燃烧室火焰筒壁面换热分析及整体冷却效率 
图 10 展示了不同冷却孔型结构下燃烧室壁面的平均辐射吸收量。从图中可以看出，不同冷却

孔形状对燃烧室火焰筒壁面的辐射换热具有显著影响。和圆柱孔相比，当冷却孔为锥形孔和矩形

孔（L3 = 0.2d）时，壁面平均辐射吸收量分别增大了 57.12%和 20.91%。壁面平均辐射吸收量增加，

说明了高温燃气和燃烧室壁面之间辐射换热强度增加，导致壁面温度升高，不利于壁面冷却。这

是因为当冷却孔为锥形孔和矩形孔（L3 = 0.2d）时，冷却空气射流具有较大射流动量，导致冷却

空气具有较差的贴壁性，而且当冷却孔为圆锥孔时，冷却空气展向覆盖范围最少。当冷却孔为扩

散孔、矩形孔（L2 = 0.5d）和矩形孔（L1 = d）时，燃烧室火焰筒壁面平均辐射吸收量和圆柱孔相

比分别减少了 10.9%、5.81%和 12.83%，有利于减少高温燃气和壁面之间的辐射换热，降低壁面

温度，从而提高气膜冷却效率。由图 10 可知，在六种不同的孔型结构中，当冷却孔为矩形孔（L1 



= d）时，壁面平均辐射吸收量最少。这是因为和其他几种不同的冷却空型相比较，来自矩形孔（L1 

= d）的冷却空气具有良好的贴壁性，冷却空气覆盖范围大，可以形成较为稳定的冷却气膜层，极

大的减少了高温燃气和壁面之间的辐射换热强度。 
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图 10 不同冷却孔型下燃烧室壁面平均辐射吸收量 

图 11 是不同冷却孔型结构下，燃烧室壁面整体的冷却效率。如图所示，和圆柱孔结构下的壁

面整体冷却效率相比，当冷却孔为锥形孔和矩形孔（L3 = 0.2d）时，壁面整体冷却效率分别降低

了 70.41%和 20.23%。当冷却孔为扩散孔、矩形孔（L2 = 0.5d）和矩形孔（L1 = d）时，整体冷却

效率分别提升了 15.72%、9.54%和 21.73%。六种不同的冷却孔结构中，锥形孔结构下的整体冷却

效率最低，矩形孔（L1 = d）结构下的整体冷却效率最高，其次是扩散孔，所得结果和辐射吸收量

的变化相对应。 
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图 11 不同冷却孔型下的燃烧室壁面的整体冷却效率 

4 结  论 
本文对罐型燃气轮机燃烧室的燃烧和壁面冷却特性进行了研究，研究了包括圆柱孔在内的六

种不同的冷却孔型结构对燃烧室内温度场和壁面冷却效率的影响。主要结论如下： 



（1）不同的冷却孔型结构对燃烧室壁面的轴向平均温度有显著影响。但是，不同孔型结构的

轴向平均温度的变化趋势均为先增大后减小，在稀释孔附近达到最大值。 
（2）对比 6 种孔型结构的冷却效率，矩形孔（L1 = d）结构下的整体冷却效果最佳，锥形孔

的冷却效率最低。 
（3）矩形孔（L1=d）为的壁面温度分布最为均匀，平均辐射吸收量比圆柱孔的平均辐射吸收

量低 12.83%，冷却效率最高。因此，燃烧室的孔型结构应该设置为矩形孔(L1=d)。 
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摘要：针对装有自动门的自动化血浆库，提出了一种新型的多并联引射器空气幕，此空气幕由多个引射器

组成，区别于传统空气幕的优点在于此空气幕无电能驱动的运转部件，形成气慕的动力源完全由放置在室

外的空压机提供，进而赋予了其可以安装在冷库内部的独特性，适用于无法在库门外安装空气幕的冷库。

其次在库内安装此空气幕还可以通过引射器引入部分库内冷空气形成空气屏障，从而达到节能的效果。然

而，引射器空气幕的最佳性能和影响参数需要进一步研究和优化。本文对引射器的两个关键结构参数进行

了优化，并在优化过程中提出了一种可视化射流速度的测量方法。最后，将优化后的引射器空气幕与最初

设计的引射器进行对比，提出了密封效率、库内温升和库内含湿量相对增长量三项指标共同对引射器空气

幕进行评估，结果显示，优化后的引射器空气幕具有较优的结果。 
关键词：引射器空气幕；引射器；血浆库；实验 

0 引言 
全球冷链物流行业发展迅速，市场规模有望在 2026 年之前增至 5850 亿美元，年增长率

预计高达 17.9%[1–3]。但随着冷链物流的快速发展，该产业通过直接和间接方式造成较大的

能源消耗[4,5]。如冷藏室或冷冻室等制冷设施，操作期间库门需要频繁的打开和关闭。该过

程中发生的冷空气渗透会造成冷库额外的制冷负荷,内外空气的热质交换使冷风机和蒸发器

结霜,且频繁开启库门还会产生气，影响工作人员安全[6–8]。为提高效率，通常会在冷库门口

安装空气幕。空气幕能够将库内和库外环境隔离，维持冷库内部控温要求。在冷库应用中，

空气幕发挥着重要作用，它可以帮助人们隔绝室内外空气的对流，且不影响建筑物内外人员、

货品的进出，达到防尘、防污染、隔热的目的[9–11]。 
利用空气幕装置来解决冷库能耗问题已经被广泛认可。Takahashi 和 Ino[12]等人在使用和

不使用空气幕的情况下，对通过冷库门的热量交换进行了实验，分析数据得出空气幕可以将

通过库门的热损失降低到 20—40%左右。现有的空气幕多为垂直送风空气幕，Gonçalves 等
[13]人分析了垂直送风空气幕的最佳射流速度与冷库门高和冷库内外温差的关系，结果表明，

最佳射流速度随门高的增大而增大，随空气幕两侧温差的增大而增大。谢晶等[14]人用数值模

拟的方法探究了垂直送风空气幕的最佳射流速度和射流角度，结果显示，隔离性能最好时最

佳射流速度为 8m/s，最佳射流角度为向库外偏转 15°。南晓红[7]和 Foster 等[15,16]人通过数

值模拟发现垂直空气幕送风速度、喷口宽度和送风角度对空气幕的效率有很大的影响。大多

数垂直空气幕的结构和运行参数都是固定的。当冷库大门较高时，垂直空气幕很难在最佳的

运行参数上对库门底部完全覆盖，一般多采用水平送风式的空气幕。 
对于血浆冷库而言，库内需要-30℃的温度，传统的空气幕不能形成高效的阻挡。另外，

小型血浆库的库门很小，传统空气幕占用的空间大且只能安装在常温环境一侧，对于小型血

浆库来说库门外侧有安装自动门的需求且血浆库有多个库门故传统空气幕无法安装在库门

外侧。引射器式空气幕是一种新型的空气幕，它能够有效阻隔冷库外湿热空气流向冷库内的

可能性，避免了传统冷库用的空气幕由卷吸作用导致的热流进入库内的缺陷。且引射器空气

幕的主要部件是引射器不需要电源驱动的贯流风机，能够在低温条件下运行，可以安装在冷

库内部。本文重点针对引射器空气幕的结构展开研究，通过实验对引射器空气幕的主要部分

（引射器）展开研究，通过调整引射器的结构参数对引射器空气幕进行优化，确定最佳的引

射器结构，对挑选出的最佳引射器空气幕进行实验评估。确定引射器空气幕的优化效果。 



1 引射器空气幕说明 
为了满足空气幕在自动化血浆库上的使用需求，提出了一种由引射器作为主要部件的引

射器空气幕。如图 1 所示，引射器空气幕由空气压缩机、气体分配器、引射器组成。室外空

气被空气压缩机压缩成高压气体后，进入到气体分配器进行气体均匀分配，分配后的高速气

体通往引射器的一次流体入口，高速一次流体带动冷库内的气体进入二次流体入口，并与一

次流体一起通往混合室混合喷出，利用多个这样的引射器在库门处形成空气幕帘。 
引射器空气幕与传统贯流式风机相比较，有安装、节能和高效密封的优势，但其所能达

到的最佳效果还没有进行详细的分析，引射器空气幕的主要部件为引射器，引射器的结构参

数对引射器空气幕的性能影响比较大，本文针对引射器喷口到混合室的距离（NXP）和喷口

截面积与混合室截面积比值（AR）两个参数对引射器进行优化，并通过风速衰减实验、速

度场可视化实验、引射效果实验对不同结构参数的引射器进行择优评价并挑选出最佳效果的

引射器安装到空气幕上。利用二氧化碳示踪气体实验、库内平均温升实验、库内含湿量相对

增长量实验、红外热像实验对空气幕的效果进行定量和定性的分析。 

 
图 1 引射器空气幕的组成及工作原理 

Fig.1 Composition and working principle of ejector air curtain 

2.引射器优化 
2.1 引射器 

在引射器空气幕中，引射器代表设备的核心部件，是使库外一次流体和库内二次流体混

合形成空气幕帘的组件。引射器的结构如图 2 所示，引射器通常由一次流体流入室、二次流

体流入室、喷嘴、吸入腔、混合室等基本部分组成。图中标注的喷嘴出口位置（NXP）代表

喷嘴出口与混合室之间的距离。 
 



 

A B C

D E

F

           A: 一次流入口                                    B: 接受室                                     C: 二次流入口 
           D: 喷口                                                E: 喷口到混合室距离                  F: 混合室  

图 2 引射器结构 

Fig.2 Ejector structure 

2.2 引射器结构参数 
2.2.1 结构参数选择 

引射器的原理如图 2 所示，引射器的一次气流通过喷嘴射进混合室，二次流被夹带进混

合室。因此，喷管直径与混合室直径的比值（AR）是决定引射器性能的关键尺寸之一。一

次气流离开喷嘴后继续加速扩张，在喷嘴出口与混合室之间形成自由流动，喷嘴出口与混合

室入口段之间的距离（NXP）直接影响自由流动的发展，进而决定了流体能量损失。因此，

NXP 对引射器性能的影响是非常重要的。Shengyu Li 等人对引射器的研究中得到的最佳 AR
为 8.16、最佳 NXP 为 16mm[17]。参考 Li 的研究结果，对引射器的 AR 和 NXP 进行设计如

表 1 所示。由于后期要评估引射器空气幕的性能效果，故使用之前没有结构参数进行过调整

的引射器（引射器喷口到混合室的距离 NXP 为 0mm，喷口截面积与混合室截面积壁纸 AR
为 16）组成空气幕做对比评估。安排此对比实施例的目的是为了证明调整引射器的这两个

参数是否可以提高引射器空气幕的性能。 
表 1 引射器结构参数 

Table 1 Structure parameters of ejector 

Cases NXP(mm) AR 
Case1 15 7.84 
Case2 15 8.21 
Case3 15 13.44 
Case4 10 8.21 
Case5 0 16 

2.3 实验方法 
在不同的应用领域，需要引射器发挥不同的功能，为了评价引射器的工作性能，通常会

采用不同的性能评价标准来对引射器的性能进行量化。故采用以下性能评价指标对引射器性

能进行量化。 
2.3.1 风速衰减实验 

本研究的目的之一是使空气幕形成的气幕帘能够达到库门高度，故引射器出流沿垂直方

向的风速衰减成为了重要的评价指标。实验装置如图 3(a)所示，将引射器固定在支架上，在

气流的垂直方向上布置 5 个热线风速仪探头，用于测量射流不同位置处的风速。实验时对不

同结构参数的引射器都采用 0.2Mpa 的气体供气压力，得到不同结构参数引射器射流沿垂直

方向的速度衰减情况。 
2.3.2 引射效果实验 

引射器是利用一股高速高能流引射另一股低速低能流的装置，引射器工作过程中单位流



量的一次流体夹带二次流体的能力是判断引射器引射效果的重要评价指标。引射器产生引射

的现象一次流体高速从喷嘴流出，在接受室处形成负压区，使二次流体吸入接受室，而后通

过混合室混合流出。可以认为负压区的压差越大引射效果越好，压差越大引射口的风速越大，

故为了更容易的量化引射器的引射效果，在引射器的引射口处布置一个热线风速仪风速探

头，在同一供气压力下，测量不同结构参数引射器引射口处的风速值，实验装置如图 3（b）
所示。 
2.3.3 风速场可视化实验 

多个引射器喷出的气体才能组成空气幕用于密封冷库库门，相邻两个引射器之间的缝隙

是影响空气幕射流能否完全阻隔库门的关键因素，故引射器射流扩散范围的大小是决定空气

幕性能的评价指标。实验装置如图 3（c）所示，给每种结构参数的引射器提供同等压力的压

缩气体，使其沿低温模板流出，在射流流出的过程中利用红外热像仪对射流的温度场进行拍

摄，得到射流的温度场[18,19]，由射流的红外热图像得到射流的温度场数据，找到与速度衰减

实验相对应的五个测点的温度值，两者联立拟合出速度和温度的曲线关系，由此可以得到射

流的可视化速度场，便于比较不同结构参数的引射器射流在大气中的扩散范围。 

              

（a）                   （b）                        （c） 

图 3 引射器实验装置示意图 

Fig.3 The schematic diagram of the ejector experimental device 

2.4 结果与讨论 
图 4 是不同结构引射器风速衰减情况的数据图，从图中可以看出在相同的供气压力下，

Case2(NXP15-AR8.21)这种结构的引射器的初始风速是最大的，达到了 25m/s 左右，其沿垂

直距离的风速衰减程度也是最小的，在 2 点处的风速还有 15m/s 左右，其他结构的引射器在

2 点处风速都衰减到了 10m/s 以下，像最开始的引射器风速衰减最严重，在 2 点衰减到了

3m/s 左右；在最远端 5 测点处 NXP15-AR8.21 的引射器结构的风速也是最大的保持在 6m/s
左右。故这种结构的引射器在喷射距离方面比较有优势。 

图 5 显示了不同引射器，二次流体入口的风速大小，从图中可以看出 Case2(NXP15-
AR8.21)的引射器二次流入口处的风速最大，达到了 2.8m/s 左右，说明此结构的引射器的引

射效果要优于其他结构的引射器。 
从图 6 图像中可以直观的得到不同引射器射流的风速扩散范围，图中不同的颜色代表

不同的速度，速度高的区域会显示为红色，然后依次是黄、绿、蓝，温度最低的地方会显示

为黑色；不难看出 Case2(NXP15-AR8.21)引射器的风速扩散范围最大，风速延伸距离长。 
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图 4 射流速度衰减曲线                                 图 5 引射口风速图 

Fig. 4 Attenuation curve of jet velocity                     Fig.5 Ejector wind speed diagram 

 

图 6 引射器射流速度场云图 

Fig.6 Ejector jet velocity field cloud 

 
3.改进后空气幕效果 
3.1 空气幕效果评价方法 

上述优化实验可以得到，结构参数为 NXP15-AR8.21 的引射器无论是在射流的延申范

围，还是在引射效果来说都要优于其它结构的引射器。故选用此引射器作为组成空气幕的关

键部件，为了评估改进后的引射器的引射效果并方便检验改进的效果，采用以下实验对



Case2(NXP15-AR8.21)和 Case5（NXP0-AR16）两种引射器所组成的空气幕进行对比测试从

而检验优化后的效果。 
3.2 空气幕效果测定实验方法 
3.2.1 二氧化碳气体示踪实验 

空气交换是通过测量房间内 CO2 浓度随时间的衰减来计算的。CO2 被释放到房间中，

并使用蒸发器风扇混合，浓度约为 0.5 % ( 5000 ppm )[15]。所有 CO2 浓度均采用 CO2 传感器

测定。安装了三个采样探头，其中两个探头垂直放置在冷库中心，另一个探头放置在门外(门
顶距地面 2.5 m 高)处。当门打开时开始测试，然后连续测量冷室中的平均 CO2 浓度。利用

开门前和关门后测得的 CO2 浓度计算入渗量，如公式(I)[16]所示。 

 02

1 0

ln( )C CQ V
C C

−
=

−
 (I) 

其中 V ( m3 )是房间的体积，C1 和 C2 分别表示连续时刻 t1 和 t2 的气体浓度。该表达式

假定室外空气中浓度 C0恒定。 
空气幕阻止气体泄漏的能力由其密封效率 E 表示，可定义为： 

 100%b a

b

Q QE
Q
−

=   (II) 

其中 Qa表示有空气幕运行时的入渗量，Qb表示空气幕关闭时的入渗量，其余条件相同。 
 
3.2.2 温度实验 

冷库内的温度测量使用带数据记录仪的 K 型热电偶进行。测量前对所有热电偶进行校

准。温度由 9 个热电偶测量( T1 ~ T9 )。冷库内温度测量位置如图 7 所示[20]。在每个测温点

处，测量车门开启前和车门关闭后的温差。实验过程中，冷库内的温度变化可以通过平均温

升ΔT 来反映，表示为： 

 
1 1 2 2 9 9( ) ( ) ( )
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9
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T

− + − ++ −
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其中 Tf 和 Ti 分别表示冷库开门前和关门后的稳定温度。 
 
3.2.3 湿度实验 

空气的含湿量可以通过温度和相对湿度获得。利用湿度传感器在冷库中心位置测量空气

的相对湿度。实验过程中，分别在开门和关门前后获得一组温度和相对湿度。因此，可以从

焓图中确定冷库内空气的含湿量。通过测定冷库内含湿量相对增长量 R 来评价冷库内空气

湿度的变化。含湿量相对增长量 R 用式(IV)表示： 
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i
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其中 di 和 df 分别为冷库开门前和关门后冷库内空气的含湿量。 
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图 7 冷库内温度测点示意图 

Fig.7 The schematic diagram of temperature measuring point in cold storage 

 

3.3.不同空气幕的密封效果 
图 8 是两种空气幕通过二氧化碳示踪气体实验 1min 内计算的到的密封效率情况，从图

中可以看出这两种空气幕的趋势是一致的都是随着出口风速的增加密封效率不断增加，

Case5 所组成空气幕在每个工况的密封效率均小于 Case2 优化后组成的空气幕的密封效率优

化后的空气幕的最大密封效率为 66.3%超过 Case5 所组成空气幕最大密封效率将近 10%，故

可以得出改进引射器 NXP 和 AR 两个结构参数有助于提高引射器的密封性能。 
图 9 表示的是两个空气幕在开门 1min 内的库内湿度相对增长情况，发现使用两种引射

器所组成空气幕造成的库内的含湿量相对增长量均具有同一个增长趋势这与示踪气体实验

的结果是相一致的。使用优化之后的引射器 Case2 所组成的空气幕，库内含湿量相对增长量

最少仅有 5.77%，接近 Case5 所组成空气幕最佳工况下的二分之一。故优化后的之后的引射

器空气幕可以有效放置是空气的进入。 
图 10 显示了两种空气幕在不同工况下的库内平均温升情况，从图中可以看出，优化后

的空气幕三种工况下的平均温升均在 1℃以下，而采用 Case5 所组成的空气幕在最佳工况出

口风速为 21m/s 的情况下才达到 1℃，故优化后的引射器空气幕可以有效放置库内的温度增

加。 
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Fig.10 Average temperature rise in the library 

4.结论 
针对热空气通过小库门冷库入渗的情况，提出了一种由引射器构成可以放在低温空间内

的空气幕，通过实验对引射器空气幕的性能进行了评估。利用实验对比了优化后引射器所组

成的空气幕与极端结构参数所组成的空气幕，探究了引射器的最佳结构参数，讨论了优化后

的引射器空气幕的性能效果。本研究的主要发现如下： 
（1）不同结构参数的引射器中，Case2（NXP15-AR8.21）型号的引射器无论是在射流

范围还是引射效果上都要优于其他几种结构的引射器 
（2）调整引射器喷口到混合室之间的距离（NXP）和喷口截面积与混合室截面积的比

值（AR）可以有效提高引射器空气幕的效果，使用优化后的引射器空气幕时，库内平均温

升更低、库内含湿量相对增长更少、库内冷风渗透更少。 
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摘要：随着电力电子元器件朝着高频率、高度集成化和大功率方向发展，其在工作过程中产生的大量

热量给电子设备的散热带来了极大的挑战。本研究提出了一种 V 型“针-环”式双级离子风发生器，通

过改变次级单元的结构优化离子风的流动分布，提高其冷却效率。建立了离子风发生器的二维计算模

型，耦合电场、流场和温度场对离子风的流动演变和散热性能进行仿真，通过试验探究了所设计的离子

风发生器的 EHD 特性和应用于大功率 LED 芯片的冷却效果。研究结果表明，用于汇聚离子风的缩口

结构存在一定弊端，其动量损失较大。双接地环可以更好地分配离子风，使得带电粒子受到较大的正向

驱动力，产生大量有效离子风，该结构离子风的分布范围广，最大风速可达 2.46m/s，对 LED 芯片冷却

效果较优。 

关键词：离子风发生器、双级结构、有效离子风、流动特性、散热性能 

 

0 前言 

芯片是现代计算机、电子器件等工业产品的核心部件之一。近年来，随着电子信息

的迅速发展，芯片的集成度和运行速度得到了大幅度的提高，导致芯片因升温而造成失

效的可能性不断加大。以照明领域常用的半导体发光二极管(Light-emitting Diode, LED)
为例，虽然它具有使用寿命长、节能效果显著等优点，但其工作时输入的电能大部分会

转化为热量，如不采取及时有效的冷却措施，其发光性能会急剧退化，甚至损坏[1]。基于

电流体动力学(Electro-hydro Dynamics, EHD)原理工作的离子风，可将电能直接转化为流

体的动能，实现对流强化。离子风具有一些显著的优势，如无运动部件、无噪音、便于

通过电压直接控制、功耗较低、响应迅速、可将风送至传统风扇难以达到的位置等[2,3]。 
离子风是由电晕放电引起的宏观气流运动，在大气压条件下就能产生。电晕放电主

要发生在具有不同曲率半径的电极之间，曲率半径极小的发射极在高电压作用下电离空

气分子产生大量带电粒子，带电粒子在电场力的驱动下发生定向运动，运动过程中继续

与中性气体分子碰撞并传递动量，在电极之间形成宏观气流运动，称为离子风[4-6]。近年

来，许多学者通过数值计算的方法对离子风的流动分布进行了探索。Ramadhan 等[7]对流

道中“针-板”结构的离子风发生器的离子风分布分别进行了二维和三维的数值模拟，发

现在不同的情况下二维和三维模拟的精度不同。对于短而宽的流道，二维模拟精度更高。



Qu 等[8]建立了一种多物理场耦合的三维计算模型，研究了使用不同数目针电极的离子风

发生器的流动分布。离子在库仑力的作用下分布于环电极周围，Wang 等[9]通过数值计算

得到了多级式“针-环”结构离子风的流动分布，通过优化次级单元针电极与一级单元环

电极的间距，减少反向离子风的形成，同时增加离子风流动面积，从而提高散热效率。

Wang 等[10]设计出适合冷却点状热原的离子风发生器，利用离子风对密闭空间内的热点

进行冷却，通过改变离子风发生器的结构参数，可以实现对不同结构热源的冷却。 
目前，通过优化结构参数来提高离子风强度的方法已经达到瓶颈，使用多级串联式

离子风发生器可作为一种解决方法。图 1 所示为两级串联“针-环”式离子风发生器中带

电粒子的运动过程。发射电极处产生的带电粒子向集电极运动，经过初级环电极时在其

周围产生离子射流；进入次级单元后，部分带电粒子在库仑力作用下得以提速，继续运

动，形成强度提升的离子风[11]。Tirumala 等[12]设计了有多个集电极的离子风发生器，多

个集电极增加了总电流，但能耗却降低了，从而提高了离子风的工作效率。Zeng 等人[13]

提出了一种两级“针-网”式离子风发生器，在最佳参数下，冷却 200 W 热源时，离子风

速度达到 3.91 m/s，温度下降超过 30℃以上。Qiu 等[14]设计了多级阵列“针-网”式离子

风发生器，将多个离子风发生器串联起来，阵列电极可以扩大有效放电面积，电能-动能

转换效率约为 2.2%。 

 

图 1 多级式结构离子风运动过程 

本研究提出了一种 V 型双级“针-环”结构的离子风发生器。V 型双级结构一级单元

针电极相距较远，增大离子运动区域；二级单元针电极集中，提高中心区域风速，同时

收集并加速一级单元产生的带电粒子。该结构将出口处的离子风集中于中心区域，能大

幅度提高中心区域内风速，实现强化散热。对三种结构的离子风发生器传热特性进行研

究，首先通过仿真分析揭示离子风发生器内部带电离子的运动过程，然后通过实验研究

了不同结构获得的离子风的最大风速、出口风速分布以及散热性能，最后将所设计的离

子风发生器用于冷却功率大、体积小、热流密度高的 LED 芯片，分析 LED 在离子风作

用下的光-热关联特性。 

1实验细节 

1.1多级发生器结构 



研究中所设计的 V 型双级离子风发生器基础结构如图 2(a)所示。该结构由两个离子

风发生器单元串联而成，每级均由针电极和环电极通过 PCB 支架以及导流腔连接而成。

其中针电极选用钨钢，环电极选用黄铜，导流腔选用绝缘透明的聚甲基丙烯酸甲酯

（PMMA）。将四根钨钢针安装于 PCB 支架上连接高电压作为发射极，黄铜环接地作为

接收极，具体尺寸如图 2(b)所示。研究中，两级式离子风发生器一级单元结构保持不变，

二级单元选用三种结构。其中，H 为同一级针电极的间距，D 为环电极的直径，h1 为初

级结构的放电间距、h2 次级结构的放电间距，h 为一级与二级之间的距离。 

 

(a) 

 

(b) 

图 2 V 型双级“针-环”结构离子风发生器 (a)结构示意图; (b)各部件尺寸 

1.2测量参数及方法 

研究双级离子风发生器散热特性的实验系统如图 3(a)所示，主要包括：离子风发生

器、供电系统、风速测量系统和温度采集系统。离子风速度和系统中主要监控点的温度

是重要的评价参数。采用热线风速仪在发生器出口平面以下 5mm 处测量离子风速度，

测量点的分布如图 3(b)所示，环电极附近测量点分布更为密集。 
使用离子风发生器为大功率 LED 芯片散热，将其安装于金属热沉底部，产生的离子

风吹向热沉的上端面，对 LED 芯片进行间接冷却。铝制热沉的外径为 50 mm，内径为 20 
mm，发生器出风口距离热沉上表面 5 mm。研究中使用 K 型热电偶测量热沉上表面中心

位置、翅片根部以及 LED 芯片引脚温度，如图 3(c)所示。温度值采用多路温度巡检仪进

行采样。经离子风发生器散热后的 LED 光输出特性通过光电性能综合测试系统进行测

量。实验中使用高压直流电源为针电极提供高电压，环电极接地；直流稳压电源为 LED
芯片供电，使芯片功率保持恒定。 



 

(a) 

 
(b) 

 

(c) 

图 3 V 型结构离子风发生器实验系统图 (a)散热特性的实验系统；(b)风速测点；(c)温度测点 

1.3 试验数据处理 

采用热线风速仪测量离子风速度存在一定的误差，主要包括测量误差、风速仪的显

示误差及试验过程中的随机误差。热线风速仪的精度会随着离子风测量范围变化而变化，

具体误差分析方法在我们之前的工作已经详细描述[15]。由于在测量时不同风速范围风速

仪的测量误差有所变化，风速误差用相对误差来表示，最大不确定度为±0.16%。 
温度采集的误差主要来源于热电偶的测量误差、多通道温度检测系统的显示误差以

及测量过程中的随机误差。计算可得温度测量误差为±0.23℃。在散热实验中，通过测

量芯片结温以及环境温度可以得到使用离子风发生器冷却后系统的平均换热系数为： 

ℎ =
𝑃𝑆𝜂1𝜂0−𝑄𝑙𝑜𝑠𝑠

𝐴𝑠(𝑇𝑆 − 𝑇∞)
 

(1) 

式中，𝑃𝑆为 LED 芯片的功率；𝐴𝑠为热沉表面积；𝑄𝑙𝑜𝑠𝑠为自然对流损失；𝑇∞和𝑇𝑆分别为环

境温度和 LED 芯片表面温度；𝜂0为传热效率，通常𝜂0的范围为 0.97~1，本研究中𝜂0 =

0.98；𝜂1为芯片的制热效率，可根据 LED 的光电转化率计算。实验中使用的 LED 芯片



的光电转化率范围为 20%~30%，本文取制热效率𝜂1 = 0.8。散热损失为： 
𝑄𝑙𝑜𝑠𝑠 = 𝛼𝐴𝑠(𝑇𝑆 − 𝑇∞) (2) 

式中，𝛼为空气对流换热系数。 
此外，可根据误差传递原理对本实验中计算的平均换热系数误差进行估算： 

δℎ̅ = √(
𝜕ℎ̅

𝜕𝑈
∆𝑈)

2

+ (
𝜕ℎ̅

𝜕𝐼
∆𝐼)

2

+ (
𝜕ℎ̅

𝜕𝑇
∆𝑇)

2

               (3) 

计算得到平均换热系数ℎ的误差范围为±(4.134~10.235) W·K-1·m-2。 

2物理模型 

离子风强化传热是通过多物理场耦合计算，主要涉及静电场、流场和温度场。该过

程可以通过以下控制方程来描述。 
2.1控制方程 

静电场方程 
发射电极处的高压电势 V 的分布可以由泊松方程表示如下： 

∇2𝑉 = −
𝑞

𝜀
 (4) 

电场强度 E 与电势 V 的关系为： 
𝑬 = −∇𝑉 (5) 

式中，V 为电势；q 为空间电荷密度；ε 为空气的介电常数（ε =8.85 × 10−12𝐹/𝑚）。 
电流密度 J 可以表示为： 

𝑱 = χ𝑞𝑬 − 𝐾∇𝑞 (6) 
式中，χ为离子迁移率，χ  =1.8 × 10−4𝑚2/(𝑉 ∙ 𝑠)； K 为电荷扩散系数(K =5.3 ×

10−5𝑚2/s)。 
在瞬态变化的情况下，考虑放电时间后可得到电流密度守恒方程[16]： 

𝜕𝑞

𝜕𝜏
+ 𝛻 ∙ 𝑱 = 0 (7) 

式中，τ为时间。 
将公式(5)代入公式(6)中整理展开可得： 

𝜕𝑞

𝜕𝜏
− 𝐾𝛻𝑞2 + 𝜒 ∙ (𝑞𝛻𝑬 + 𝑬∇𝑞) = 0 (8) 

将公式(3)、(4)代入公式(6)中可以得到耦合方程： 

𝜕𝑞

𝜕𝜏
− 𝐾𝛻𝑞2 + 𝜒 ∙ (

𝑞2

𝜀
− ∇𝑉∇𝑞) = 0 (9) 

流场方程 
离子风可以看作不可压缩粘性流动体，满足气体连续性方程： 

∇ ∙ (𝜌𝑼) = 0 (10) 



式中，ρ为空气密度；U 为离子风速度。 

由 N-S 方程得到动量守恒方程[17]： 

𝜕𝑼

𝜕𝜏
+ 𝛻 ∙ (𝜌𝑼𝑼) = −𝛻𝑝 + (𝜇 + 𝜇𝑡)𝛻2𝑼 + 𝑭𝒆 

(11) 

式中，p 为气体压力；𝜇和𝜇𝑡分别动力粘度和湍流黏度；𝑭𝒆为体积力。由于离子风产生的

二次流可以形成很强的局部扰动，因此采用 k-ε湍流模型计算[17]。 
在电场作用下体积力𝑭𝒆可表示为[18]： 

𝑭𝒆 = 𝑞𝑬 −
1

2
𝑬2𝛻𝜀 +

1

2
𝛻 [𝑬2 (

𝜕𝜀

𝜕𝜌
) 𝜌] 

(12) 

体积力由三项组成，第一项是库仑力，它是电场作用在自由电荷上的力，在本研究

中起主要作用；第二项是介电泳力，它是由于介电常数存在梯度变化而产生，此力在两

相流动的气液界面上较大，在本研究单相流动换热中可以忽略不计[19]；第三项为电致收

缩力，它是由电场强度的分布不均匀和介电数随密度有变化而产生的的作用力可以忽略

该力[20]。最后体积力控制方程简化为： 
𝑭𝒆 = 𝑞𝑬 (13) 

温度场方程 
使用离子风对热源进行冷却的过程满足能量守恒方程为[21]： 

𝛻(𝑼𝑇) = 𝛻 (
𝜆

𝜌𝑐𝑝
∙ 𝛻𝑇) +

𝑄𝑒

𝜌𝑐𝑝
 

(14) 

其中，焦耳热𝑄𝑒可以表示为： 
𝑄𝑒 = 𝑱 ∙ 𝑬 = χ𝑞|𝑬|2 (15) 

式中，𝜆为导热率；T 为温度；𝑐𝑝为比热。 
2.2模型构建 

建立离子风发生器的二维模型如图 4 所示。该模型的计算域分为三个部分，分别为

进口域、发生域、出口域；气流从进口域流入，从出口域流出，在发生域进行电晕放电。

对应三种不同结构的离子风发生器，建立了三种模型，模型构建中进行一定的简化，忽

略了导流腔壁厚，只表示了针的有效尺寸，其余部分与实际装置保持一致。在出口域中

安装一块加热片，底面设置热流密度为𝑄𝑒=3000 W/m2。加热片的是一个 50 mm×0.5 mm
的矩形薄片，发生域的宽度 N=50 mm，高度随各参数变化而改。 
2.3边界条件 

针电极上的电势 V 满足狄利克雷条件[21]，假设电势值 V0取值范围在 4~10 kV 之间。

环电极接地 V=0，其余边为零电荷。针电极表面电荷密度𝑞 = 𝑞0，环电极表面电荷密度

𝑞 = 0，其余边无扩散通量。速度场中入口和出口设置为压力边界条件𝑃 = 𝑃𝑎，其余边为

无滑移边界。加热片底面设置热流𝑄𝑒，入口出口设置与流场保持一致，假设剩余壁面为

绝缘边界。 
其中电荷密度的确定十分复杂，因此需要对电晕放电时针电极表面的电荷密度进行



合理的假设。Kaptzov 假设[22]表明，在电晕放电开始之前，电场强度随外加电压的增加

成比例增加，但离子风开始后，电场强度保持不变。要得到这个临界电场值，可以采用

Peek 定律[23]来确定： 

𝐸𝑜 = 3.1 × 106 (1 +
0.308

√0.5𝑟
)，  𝑉/𝑚 (16) 

式中，r 为针电极针尖曲率半径，单位为 cm。 
计算时，针电极表面的边界电荷值不能由 Kaptzov 假设直接确定。在仿真计算时，

首先假设一个电荷密度初始值𝑞0，代入电场方程求解𝐸𝑜。当𝐸𝑜满足 Peek 值时，得到了适

当的电荷边界条件。否则继续进行迭代计算，直到解出的𝐸𝑜满足公式(15)的计算值。 

 
图 4 双级离子风发生器的二维计算模型 

2.4 模型验证 

针对三个模型，分别选取六种数目的网格系统进行计算，对比计算所得最高风速，

结果如图 5 所示。结果表明当网格数达到一定值时，通过增加网格数，计算出的风速差

值较小，网格在保证数值计算精度的前提下，尽可能提高仿真效率。最后，选取三种模

型计算网格数 27159、25987、28658。 
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图 5 网格独立性验证                     图 6 模型验证 



接下来对模型进行验证，将不同电压下计算所得的最高离子风速度与实验结果进行

对比，实验中发射极仅安装两根针尽可能与模型保持一致。图 6 为三种模型的最大相对

误差随施加电压的变化。结构 2 的误差曲线波动更大，当电压为 6 kV 时，计算值和实验

值的最大相对误差为 8.65%，在整个电压工作范围内计算值与实验值的偏差均低于 10%，

此时我们认为所建立的计算模型能在一定程度上反应真实的双极离子风发生器的离子风

生成特性。三种模型计算所得的风速值均高于实验所测值，这是因为将发生器简化为二

维几何模型计算时，没有考虑针电极固定支架对风速的影响，实验中的测试误差也是造

成偏差的重要原因，模型验证具体过程可参考我们前期的工作[9]。 

3结果分析与讨论 

3.1两级结构中的离子风流动演变与优化 

针对不同的结构，通过计算可以得到离子风的发展过程。计算过程中设置计算时间

80 ms，观察不同时刻电晕放电产生离子风的流动分布。某一时刻后离子风流动趋于稳定，

不再发生变化，随后离子风发生器稳定工作。 
如果将相同的两个单级离子风发生器串联，设定放电电压为 9 kV，得到离子风的流

动分布如图 7(a)所示本，显然，出口处的离子风主要集中于次级单元环电极附近，这种

结构中心区域风速较小，不利于冷却中心处的热源。针对此问题，在装置出口处设置缩

口腔，使风速向中心区域汇聚，得到的离子风流动分布如图 7(b)所示。可以看到气流在

缩口腔出口处与斜壁面发生碰撞，一部分粒子向上运动产生反向离子风，另一部分粒子

向下运动产生有效离子风，该过程发生了动量损失，总体风速反而降低，因此普通缩口

结构存在一定不足。 
采用三种改进后的结构来有效利用离子风，同时改善气流流动，仿真结果如图 8 所

示。其中结构一和结构二的区别为导流腔是否设计成缩口。对比稳定时刻离子风的流动

分布可以看出，结构一的风速流动范围更大，结构二能更好地将离子风集中于一定区域。

两种结构最大风速均集中于次级单元环电极周围，结构一产生的最大风速略高于结构二。

对此现象进行深入分析，理论上结构二为缩口导流腔，可以更好的将一级单元产生的离

子集中于二级环电极周围进行二次加速，产生更高的风速；实际则相反，结构二中一级

单元产生的离子在流经缩口腔时，同时受到一定程度的水平作用力和垂直作用力，当两

侧粒子运动到缩口底端后会进行碰撞，此时水平作用力几乎抵消，垂直作用力促使粒子

向下运用，该过程对次级单元产生的离子运动速率也有一定负面影响。结构 3 则在结构

1 的基础上增加一个环电极，使得次级单元的接地极形成双环结构。对比图 8(a)(c)可以

看出，结构三外环两侧风速变大，同时中心处的最大风速有所提增高，由此可见结构 3
在获得较大风速方面具有一定优势。 



 

(a) 

 

(b) 

图 8 两级相同结构风速云图 (a)原结构；(b)加缩口结构 

 

 (a)结构 1 

 

(b)结构 2 

 
(c)结构 3 

图 8 集中式离子风机风速云图 

在离子风产生过程中，二级单元针电极会受到一级单元环电极的影响产生向上的作

用力，形成反向离子风[9,25,26]。所以两级串联的离子风发生器存在两种损失，即一级单元

产生的离子风流向出口引起的沿程损失，该损失随两级之间距离的增大而增加；二级单

元产生反向离子风造成的动量损失。对此通过改变两单元的间距以寻求综合损失相对最

小的方案。两单元间距 h 分别设置为 0 mm，5 mm，10 mm，计算得到的离子风流动分

布如图 9 所示，可以看到随着两单元间距的增加，出口处离子风的流动区域越来越集中，

离子风覆盖面积减小。随着间距 h 增大，一级单元到出口距离增加，离子风流动过程中

的沿程损失增大，因此在出口处离子风流动速度变缓，反向离子风引起的动量损失影响

较小，因此沿程损失为此结构中流动的主要损失。两单元间距为 0 mm 时，流动效果最

佳。 



(a) h=0mm (b) h=5mm (c) h=10mm  

图 9 不同间距下风速云图 

3.2 两级离子风发生器冷却均匀热源 

发射极上施加的电压为 9 kV，环境温度为 20℃，设置加热片底部热流密度为 3000 
W/m2，加热片位于发生器出口以下 12 mm 处，为气流向下流动带走热量预留空间。图

10 对比了使用两级离子风发生器进行冷却前后热源的温度分布，图中白色流线为温度梯

度。使用离子风发生器对加热片冷却 60 ms 后，加热片的最高温度降低了 4.2℃，可见产

生的离子风可以有效且快速地降低热源温度。图 11 为加热片上表面不同位置的温度变

化。可以看到，在离子风发生器未工作时，加热片的中心温度保持稳定达到 44.4℃，向

两侧边缘逐渐降低，边缘温度为 33℃，可见仅依靠空气浮升力作用而实现的自然对流散

热，冷却效果有限。使用离子风发生器冷却之后加热片温度明显降低，不同位置温度有

所波动。其中加热片的最低温度点位于二级单元环电极内侧。图 11 对比了结构 1 和结构

3对热源的冷却效果。可以发现结构 3的冷却效果更优，较结构 1系统温度整体降低 1℃。

图 12 为使用结构 1 冷却加热片时离子风流动分布图，可以看出产生的离子风吹向加热

片后，以冲击射流的方式对热源进行冷却，随后大部分离子风向两侧运动带走大部分热

量。 

 

(a) 离子风发生器未开启 

 

(b) 使用离子风发生器后 

图 10 使用结构 1的离子风发生器冷却均匀热源时的温度分布（V=9kV） 
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图 11 均匀热源上表面的温度分布   图 12 离子风冷却加热片时风速流动分布图（结构 1） 

3.3 两级离子风发生器的 EHD特性 
前面通过仿真计算分析了不同结构离子风发生器产生离子风的流动特性以及应用

于均匀热源冷却时的传热特性。下面通过实验测量不同结构离子风发生器工作时的伏安

特性以及最高风速的变化，研究两级离子风发生器的 EHD 特性。  
图13为三种结构的离子风发生器工作时的伏安特性以及最高风速的变化。由图13(a)

可见，相同电压下结构 2 的电晕电流更高，结构 1 和结构 3 的电晕电流相差不大。电晕

电流越大，说明放电空间内分布的带电粒子越多，在电场的定向驱动下，带电粒子与更

多的气体分子发生碰撞[10]。结构 2 设置缩口导流腔使更多的带电粒子集中于环电极处产

生更高的电流。而图 13(b)所示的离子风速度变化规律却略有不同。根据前面仿真计算所

得的离子风流动分布云图可知，缩口结构中离子产生的水平方向的作用力会相互抵消，

损耗部分动量，造成风速的降低。电压较小时，结构 1、2 产生的最大风速较为接近；当

电压施加到 5.5 kV 时后，结构 2 的最大风速增加速度变缓，低于结构 1 所产生的风速。

这是因为，电压较低时，二级单元首先开始电晕放电产生离子风，此时一级单元产生的

离子风流经出口时风速较低，影响较小；当电压持续升高后，一级单元中形成离子风的

能量增强，结构 2 中的动量损失也随之增加。使用结构 3 时，出口处测得的风速最高，

分析原因：二级单元中的双环结构扩大了离子运动区域，一级单元产生的离子风大部分

流向外环，避免向内环运动过程中与中间区域的粒子发生碰撞或再结合，减少能量损失；

该结构中带电粒子运动过程中受到的向下的驱动力更大。 
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图 13 不同结构对电流以及最大风速的影响 

3.5 4.0 4.5 5.0 5.5 6.0 6.5 7.0 7.5
0.0

0.5

1.0

1.5

2.0

2.5

3.0
 结构 1
 结构 2
 结构 3

最
大

离
子

风
速

度
/m

·
s-

1

放电电压/kV



改变结构 3 中的两单元的间距测量其伏安特性及风速变化，结果如图 14 所示。由

图 14 可见，改变两单元间距对电流影响不大；在电压较低时，最高风速的变化也较小，

当电压达到 5 kV 时，两单元间距为 0 mm 的装置产生的风速最高。结合前一部分实验结

果可以得出，在电压达到 5 kV 后一级单元产生的离子风开始对出口的净风速产生影响。 
实验选取出口截面选取多组测量点进行风速测量，绘制出风速分布图，测量结果如

图 15 所示。横坐标以装置中心为原点，指向针电极在出口处的投影方向。图给出了结构

1 和结构 3 在电压为 6.5 kV 下风速变化。由图 15 可知，结构 3 产生的最大风速高于结

构 1，结构 1 产生的离子风集中于内环周围，呈现两个波峰，结构 3 风速拥有四个波峰，

分别位于内环以及外环周围，但内环处风速明显高于外环。图 15 所示，最大风速点位于

环电极内侧约 1 mm 处。该测点保持不变，改变电压，风速随电压变化如图 16 所示。随

着电压升高，风速增加。内环处风速变化速率高于外环。造成该现象的原因可能为，外

环处的风速由一级单元产生，带电粒子在运动过程中产生一定损失；同时一部分离子流

向内环，导致外环处风速变化缓慢。当电压达到 6.5 kV 时，内环最大风速达到 2.46 m/s，
外环最大风速为 0.86 m/s。最大风速点位于针电极正下方靠近环电极内侧，向四周风速

逐渐降低。对结构 3 而言，离子风主要分布于内环内部区域，中心位置风速可以达到 1.2 
m/s，相比于结构 1，该区域离子风流动强度大，利于对发热面积较小的器件进行散热。 
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图 14 两级间距对风速以及电流的影响 
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3.4 优化后的发生器冷却 LED时的光热特性变化 

由上述实验以及数值计算结果可知，不同结构的离子风发生器对离子风流动分布以

及最大风速均有一定影响。下面通过实验对比使用不同结构离子风发生器后的冷却效果。

改变离子风发生器的电压，测量不同电压下芯片的温度变化。同一电压下离子风发生器

的工作时间设定为 10 min，环境条件保持恒定。图 17 所示为使用不同结构离子风发生

器后系统平均换热系数的变化。结果表明，相同电压下结构 1 冷却效果略低于结构 3。
结构 3 内环处产生高速的离子风，同时外环周围产生的离子风加快热沉翅片周围的空气

流动。该结构能够更好的对点热源进行散热。 
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图 17 不同结构离子风机平均换热变化曲线    图 18 散热前后芯片测点温度变化 

上述实验证明结构 3 的冷却效果更优。接下来采用结构 3 的离子风发生器对 LED 芯

片进行热管理，LED 芯片热功率设置为 4.5 W、放电电压为 6.5 kV。LED 芯片工作后，

芯片温度持续上升，达到稳定状态后测得最高温度为 71℃；随后，开启离子风发生器进

行散热，10 min 后芯片温度基本稳定。实验中对图 3(c)所示的三个点进行温度监测，结

果如图 18 所示。测点 1、2 的温度分别为 35.1 和 37.1℃，芯片结温为 37.5℃，降低了约

33℃，冷却效果明显。 
使用结构 3的离子风发生器进行实验，LED芯片的输入功率分别设置为 2.5W、3.5W、

4.5W，环境温度为 26.1℃，比较相同电压下芯片温降的变化情况，结果如图 19 所示。

相同电压下，随着芯片功率的增加，温度下降幅度也相应增大。芯片输入功率增大后，

LED 芯片发光强度相应提高，产生的热量也相应的增多。此时热源散发出热量使得周围

空气温度升高，提高了电场中粒子的运动速度，碰撞频率随之增大，导致离子迁移率的

增加，从而增强了电晕放电并提高离子风速度；此外，由于芯片自身温度升高，相同风

速的散热效果更加显著。当电压达到一定值时，温降变化幅度变小。这表明，通过改变

流动分布强化芯片散热达到瓶颈。在热源功率为 4.5 W 时，施加电压 7 kV，芯片温度达

到 36.3℃。可知 LED 芯片温度不高于 40℃，LED 能较好地展现其光输出特性。 
通常将光通量作为评价 LED 光学性能的重要指标。当工作温度升高时，LED 的输

出光通量减小，工作性能下降[27]。使用单热沉、结构 1、结构 3 分别对 LED 芯片进行散

热，测得 LED 芯片结温和光通量的变化如图 20 所示。当离子风发生器开始工作时，随

着芯片结温降低，输出的光通量开始上升，逐渐达到稳定。采用离子风发生器散热较单

热沉散热光通量提高了 28%，采用结构 3 的离子风发生器冷却芯片，LED 的光输出特性



更佳。 

4.5 5.0 5.5 6.0 6.5 7.0
0

5

10

15

20

25

30

35

40

45

LED 芯片功率
 4.5W
 3.5W
 2.5W

环境温度：26.1℃
相对湿度：50% 

温
降

/℃

放电电压/kV
0 5 10 15 20

30

35

40

45

50

55

60

65

70

芯片结温
 结构3
 结构1
 单热沉

时间/min
芯
片
结
温

/℃

400

440

480

520

560

光通量
 结构3
 结构1
 单热沉

光
通
量

/lm

 

图 19 不同加热功率条件下不同外加电压下的温降变化情况   图 20 LED 芯片结温和光通量的变化 

4结论 

本文构建了三种不同结构的 V 型“针-环”式双级离子风发生器，分别通过仿真计算

以及实验对发生器的次级结构进行优化，研究三种结构下离子风的流动特性，EHD 特性

以及冷却过程中 LED 的光热特性。主要结论如下： 
(1) 缩口结构会将大量离子集中于发生器出口。当一级单元产生的离子流经缩口腔

时，同时受到一定程度的水平作用力和垂直作用力，当两侧粒子运动到缩口底端后会进

行碰撞和再复合，此时水平作用力几乎抵消，垂直作用力促使粒子向下运用。该过程对

二级单元产生的离子运动速率也有一定负面影响。 
(2) 双环结构扩大了离子运动区域，一级单元产生的离子风大部分流向外环，小部

分流向内环的离子同时受到外环电场的作用，水平作用力抵消，避免向内环运动过程中

与中间区域的粒子发生碰撞或再结合，减少能量损失。较单接地环的结构 1 相比，风速

提高了 17%。 
(3) 结构 3 产生的离子风主要分布于内环内侧以及外环内靠近针电极处，风速向四

周递减。中心点处风速可以达到 1.12 m/s，最大风速达到 2.46 m/s，离子风流动覆盖区域

更大。 
(4) 对 LED 芯片散热过程中，结构 3 内环处产生高速的离子风，同时外环周围产生

的离子风加快热沉翅片周围的空气流动。该结构能够更好的对于点热源进行散热，芯片

结温降低了 34℃，冷却效果明显。采用双环次级结构的离子风发生器散热较单热沉散热

芯片光通量提高了 28%，LED 能较好地展现其光输出特性 
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摘要 ：在等壁温热边界条件下，采用数值方法研究金字塔式异型管结构参数对管内传热及流动的影响。结

果表明：当金字塔的相对长度越大，相对宽度越小，相对高度越小时，综合换热效果越好；沿程及周向局

部努塞尔数均呈现出周期性变化的趋势；在相对长度为 0.53、相对宽度为 0.77、相对高度为 0.089 时，金

字塔式异型管的最大平均努塞尔数是光滑圆管的 2.15 倍，在相对长度为 0.26、相对宽度为 0.32、相对高度

为 0.089 时，得到其最大沿程努塞尔数是光滑圆管的 3.88 倍。 

关键词：金字塔式异型管；强化传热；数值模拟；对流传热 
 

0 前言 

换热管作为换热器的核心部件之一，直接影响换热器的整体性能。研究传热能力强且工

质流动阻力较小的强化传热管是提升换热器性能和降低其运行能耗的关键。目前广泛使用的

有内翅片管、螺旋肋片管、丁胞管、波纹槽管和波纹管等。为了强化换热，许多研究员进行

了试验和仿真研究，一些研究采用在光管内增加翅片，虽然可以增加换热面积，但是同样也

增大了流动阻力，容易结垢等，除此以外对不同形状的翅片进行研究也成为关注点，Liu 等
[1]对单相螺旋翅片管的翅片数、螺旋角、翅片高度、翅片宽度和形状对管内流动和传热特性

的影响进行了数值研究，研究结果表明，螺旋角对强化传热的影响最大，翅片形状对流动和

传热的影响较小。Li 等[2]研究了内螺旋翅片管的螺距、翅片高度和翅片数量对管内热性能和

流动特性的影响。沈童等[3]探讨了进口速度和内螺旋角对多波内螺旋翅片管流动与传热性能

的影响。Lin 等[4]预测了肋管内切圆直径和螺旋角对肋管热性能的影响。Adegun 等[5]研究了

内肋椭圆管的长径比、肋高度、肋数量和导管方向对管换热系数、温度分布和速度分布的影

响。毛舒适等[6]对不同管径的内螺纹管在不同冷凝温度下进行了冷凝实验。 
随着管型加工技术的发展，异型强化换热管成为人们的关注重点，国内外学者通过改变

换热管形状来进行强化换热，Zhang 等[7]研究了不同曲率的丁胞管和螺旋槽管内的流动和传

热特性，发现曲率对丁胞管与螺旋槽管的性能影响是完全相反的。Firoozi 等[8]发现丁胞管的

整体性能随丁胞间距的减小、高度的增大和填充角的增大而增大。廖文玲[9]建立了一种正六

边形截面的丁胞管，研究丁胞深度和直径对传热管中流动及传热的影响。陈廷兵等[10]研究

了椭圆形截面的丁胞管的长宽比对管内流动及传热特性的影响。Zhang 等[11]提出了一种新型

的带有槽窝的强化管，研究了槽窝深度、长度和轴比对湍流流体流动和换热性能的影响。JI
等[12]分析了槽间距和高度对三维内螺旋槽管的影响，并在实验装置上进行了验证。Dhaidan
等[13]对比了三种波纹槽管形状对管内湍流流动和换热的影响，发现波纹槽管的换热效果优

于光管，但功损较大。辛亚男等[14]针对一种新型螺旋内槽管，考察了螺距、螺纹头数及螺

纹旋向对于管内三相流动特性的影响。Yu 等[15]扭距、椭圆比和管槽深度分别在扭曲椭圆管
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和双头扭曲椭圆管内的流动和传热特性。昝永超等[16]研究发现波纹管相比于光管传热特性

最多提高 1.83 倍，波纹管波高相对于波纹管间距对强化换热影响较大。廖文玲[17]研究了波

纹组合类型及凸凹波纹宽度比例对流动及传热性能的影响规律。随着异型管发展，内置扰流

元件成为新选择，不仅强化换热，而且降低流动阻力，但是换热器安装和清洗难度大，容易

积灰[18]。 
综上所述，改变管型可以有效实现强化换热，并且成本低廉，安装和维修方便。为此，

本文提出一种金字塔式异型管，通过在原本光管基础上冲压形成金字塔式表面，有效增加其

换热面积的基础上，改善热集中问题和增加流体二次流，对其内流体流动和换热能力进行数

值仿真，主要研究了金字塔的相对长度 L/D、相对宽度 W/D 和相对高度 H/D 对金字塔式异

型管内对流传热与流动阻力的影响。 

1 物理模型及数学模型 

1.1  物理模型  

图 1 为金字塔式异型管结构示意图。以冲压的方式在光管管壁上布置紧密均匀的金字

塔单元，选取四个金字塔单元做周期性计算域，金字塔单元的结构参数由其底边长度 L、宽

度 W 和高度 H 来表征。 

 
(a)金字塔式异型管整体图；(b)轴向截面示意图；(c)径向截面示意图 

图 1 金字塔式异型管三维结构简图 

Fig.1 Sketch of three-dimensional structure of pyramidal shaped tube 

在达到扰流效果的前提下，为了不对管内流体流动造成过度阻碍，金字塔单元高度、宽

度以及长度的选取应在合理范围内，才能使其强化传热效果达到最佳，本文选取了 12 种结

构参数不同的金字塔单元所形成的金字塔式异型管，在 Re=15000~55000 的范围内进行研究。

为了便于分析和研究，定义无量纲结构参数相对长度 L/D、相对宽度 W/D 和相对高度 H/D，

其中 D 为该异型管等效圆管的当量直径。 

1.2  控制方程 

为了建立金字塔式异型管内流体流动与传热的数学模型，作以下简化假设：(1)流体相

关物性参数为常数；(2)管内的流动状态为湍流，且为定常不可压缩流；(3)忽略粘性耗散和



质量力的影响。基于上述假设，流动与传热的控制方程如下。 
连续性方程： 
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采用 standard k-ɛ 湍流模型进行计算，该模型包括 k 方程和 ɛ 方程，分别如式（4）至式

（7），近壁面处采用增强壁面函数法处理，Y+为 1。 
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式中，k 为湍动能；ε为湍动能耗散率；Gk为速度梯度引起的湍动能产生项；cμ = 0.09，为

湍流常数； σk = 1.0；σε = 1.3 分别为 k 与ε对应的普朗特数；c1 = 1.44，c2 = 1.92 为经验系数。 

1.3  边界条件 

考虑充分发展湍流流动，进、出口（z 方向）为周期性边界条件： 
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式中 Θ 为无量纲温度，其定义为： 
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在金字塔式异型管管壁上，速度采用无滑移边界条件（如式(10)所示），热边界条件采

用等壁温边界条件(如式(11)所示)： 

( , , ) ( , , ) ( , , ) 0u x y z v x y z w x y z= = =                  (7) 

wT T=                            (8) 



1.4 相关参数定义 
雷诺数 Re 和阻力系数 f 定义为： 
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式中，L2是计算域中金字塔式异型管的长度，Δp 是强化管的压降，win是强化管的进口

截面平均速度，Ac 是进口截面面积，P 是润湿周长。 
流体与管壁接触面上的局部对流换热系数 hlocal 和局部努塞尔数 Nulocal 按下式计算： 
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Tbulk 为流体区横截面的平均温度，按下式计算： 
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沿程对流换热系数 hz和沿程努塞尔数 Nuz按下式计算： 
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qz 为沿流动方向截面的局部热流密度，计算公式如下： 

locald
z

q l
q

D
=                       (13) 

利用热平衡来确定平均的对流换热系数： 

m 0 m m( )p iq C T T h A T− =                  (14) 

式中，qm为质量流量，Ti，T0分别为进口和出口截面上的平均温度，A 为金字塔管壁换

热面积，hm为换热面的平均对流换热系数。 
ΔTm按对数平均温差计算，计算公式如下： 
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平均努塞尔数 Num 按下式计算： 

m
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强化传热因子 JF 定义式为： 

0
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式中，Nu0 和 f0分别为光管的平均努塞尔数和阻力系数。 

2 网格生成及数值方法 

2.1 网格生成 

由于金字塔结构较复杂，一般网格的生成技术划分起来较为困难。为了获得高质量的结

构化网格，采用分区划分网格的方式来生成所需要的计算区域网格，如图 2(a)所示。在生成



网格的过程中主要用到的网格生成技术有无限插值法、双边界法和边界规范法。对金字塔式

异型管的网格划分过程中，首先对平片进行网格划分，根据已知的模型尺寸，确定平片边界

的节点坐标，给出节点分布，利用边界上节点的对应关系，采用双边界法对内部区域进行离

散。然后给出平片上金字塔的位置，根据平片上节点的坐标和金字塔的高度划分出平片上冲

压金字塔的网格。最后，将金字塔式平片卷起来，获得金字塔式异型管通道的网格，再根据

通道的边界网格分区对金字塔式异型管流体区域进行离散，获得最后的计算域网格。金字塔

式异型管内部区域的分区情况如图 2(b)所示，金字塔式异型管被分为区域Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ、Ⅴ。 

 
(a)三维网格示意图；(b)二维网格示意图 

图 2 网格划分模型 

Fig.2 Grid partitioning model 

2.2 网格独立性验证 

在等壁温（UWT）边界条件下，对 Re = 20000，不同网格数下的金字塔式异型管

（L/D=0.53、W/D=0.39、H/D=0.089）内的对流传热与流动阻力进行了网格独立性考核，其

数值模拟结果如表 1 所示。从表上的数据分析得出，利用 standard k-ε 模型，在网格 1 时，

平均努塞尔数（Num）的最大偏差为 0.75%，在网格 4 时，阻力系数 f 的最大偏差为 0.74%，

当选择网格 2 数量时满足条件即网格数量增加或减少时，对 Num和阻力系数（f）的影响很

小。所以，网格 2 的数量对计算结果影响小，本文认为选择网格数量为 1103872 所计算所得

的数值解是网格独立的解。综上所述，本文在 standard k-ε 湍流模型下，采用 1103872 对金

字塔型异型管内流体流动与传热特性进行数值模拟。网格考核计算结果如表 1 所示。 

 

表 1 网格考核计算结果 

Tab 1 Grid assessment calculation results 

 
网格 
数量 

Num ΔNum（%） f Δf (%) 

1 774 144 267.64 -0.43 0.071 0.74 
2 1 103 872 268.81 - 0.070 - 
3 
4 

1 507 828 
1 990 656 

269.98 
270.83 

0.43 
0.75 

0.070 
0.070 

-0.45 
-0.72 

2.3 数值方法准确性验证 

在进行数值结果的准确性验证时，采用光滑圆管内对流传热与流动阻力来表明本文使用

的数值模拟方法可靠，模拟结果如图 3 所示。其数值模拟的结果是通过对比公式 Gnielinski、
Blasius 来进行验证的，数据对比分析如图 3 所示。由图可知，RNG 模型计算结果与实验值



相比较偏高，standard k-ε 模型计算结果与实验值最接近，平均努塞尔数 Num的最大偏差为

4.02%，阻力系数 f 的最大偏差为 5.32%，二者的误差均在 10%以内，因此，本文使用 standard 
k-ε 模型的数值模拟方法是可靠的。 

 
图 3 光滑圆管内湍流流动与传热模拟结果与经验公式的对比 

Fig.3 Comparison of turbulent flow and heat transfer simulation results in smooth circular tube with empirical 

equations 

3 结果分析与讨论 

3.1 金字塔相对长度对管内流动与传热的影响 

3.1.1 平均特性的影响 

 
(a)Re-Num; (b) Re-f; (c) Re-JF 

图 4 不同长度的金字塔的 Num，f 和 JF 随 Re 的变化 

Fig.4 Variation of Num, f and JF with Re for pyramids of different lengths 

控制金字塔相对宽度（W/D=0.32）、金字塔相对高度（H/D = 0.089）不变，研究金字塔

相对长度（L/D 分别为 0.26，0.32，0.53，0.77）对管内流体流动和换热特性的影响。如图 4
所示，当 Re = 15 000 ~ 55 000 时，金字塔的相对长度 L/D 越小，平均 Num数的提升幅值更

加明显，这是由于金字塔相对长度越小，沿流体流动方向上布置的金字塔个数越多，管壁与

流体的接触面积增大，同时凸起的金字塔会增大管壁处流体的扰动，故金字塔的相对长度越

小，平均 Num 数越大；相同雷诺数下，金字塔相对长度 L/D 增大，沿流体流动方向布置的

金字塔个数减小，管内流体的阻力系数减小；金字塔式异型管的 JF 值随着 Re 的增加而降

低，相同雷诺数下，相对长度较大的金字塔式异型管 JF 值更大；而对相对长度较小的金字

塔式异型管而言，在雷诺数较大时其综合强化换热效果略差于光管。 

3.1.2 沿程努塞尔数的影响 

图 5表示在Re = 20000时，金字塔相对长度对管内金字塔单元沿程努塞尔数Nuz的影响。



针对不同金字塔相对长度，其异型管沿程努塞尔数 Nuz变化趋势相同。随着 Zm 的增加，沿

程努塞尔数 Nuz 呈先减小后增大再减小又增大的变化趋势，这是由于沿程努塞尔数 Nuz 的最

大值出现在金字塔的塔尖和最小值出现在金字塔塔尖和塔底之间位置。当金字塔相对长度增

大时，相同长度下沿程努塞尔数 Nuz 的极差也会逐渐变小。 

 

图 5 金字塔相对长度对管内沿程努塞尔数的影响 

Fig.5 Effect of relative length of pyramid on the Nussle number along the tube 

3.1.3 周向壁面局部努塞尔数的影响 
如图 6 所示为 Re = 20000 时，金字塔相对长度对金字塔式异型管壁表面局部努塞尔数

（Nulocal）沿管子周向分布的影响。由图可知，沿主流方向 Zm = 0. 5 位置处，Nulocal 沿金字

塔式异型管周向分布趋势基本一致，呈现周期性变化，在金子塔塔尖处出现最大值，在金子

塔塔尖和塔底之间出现最小值。金字塔相对长度对管子周向方向 Nulocal 影响较大，不同金字

塔相对长度导致了管壁表面 Nulocal 的峰值的大小不同，金字塔相对长度越小管壁表面 Nulocal

的峰值越大。由于异型管沿周向变化呈周期性变化，下文相对宽度和相对高度的影响与此相

同，因此只截取了 180°进行展示。 

 
图 6 金字塔相对长度对管内周向壁面局部努塞尔数的影响 

Fig.6 Effect of relative pyramid length on the local Nussle number of the circumferential wall in the tube 



3.2 金字塔相对宽度对管内流动与传热的影响 

3.2.1 金字塔相对宽度对管内平均特性的影响 

只改变金字塔相对宽度（W/D 分别为 0.26，0.32，0.39，0.77）的情况下，对金字塔式

异型管进行数值模拟，研究结果如图 7 所示。 

 
(a) Re - Num；(b) Re – f；(c) Re – JF 

图 7 不同宽度的金字塔的 Num，f 和 JF 随 Re 的变化 

Fig.7 Variation of Num, f and JF with Re for pyramids of different widths 

可以看出，当 Re = 15000 ~ 55000 时，金字塔式异型管内平均努塞尔数 Num 随着雷诺数

Re 的增大而增大，且四种宽度的异型管的平均 Num数均远高于光管。金字塔的相对宽度 W/D
越大，平均 Num 数提升幅值更明显，随着雷诺数的增加，管内阻力系数呈逐渐下降的趋势；

同一雷诺数下，随着金字塔相对宽度 W/D 减小，管内流体的阻力系数减小；这主要是由于

金字塔的相对宽度越小，沿异型管周向方向上布置的金字塔个数越多，流体与管壁接触产生

的流动阻力越大。对比不同宽度比的 JF 值可以看到在 W/D=0.39 时的 JF 值最大，这是由于

相对宽度减小，平均 Num数会增大的同时也会伴随着较大的压降损失。 

3.2.2 沿程努塞尔数的影响 

图 8 显示出了 Re = 20000 时，金字塔式异型管的金字塔单元沿程努塞尔数 Nuz 的变化。 

 

图 8 金字塔相对宽度对管沿程努塞尔数的影响 

Fig.8 Effect of the relative width of the pyramid on the Nussle number along the tube 

如图 8 所示，金字塔式异型管沿程数 Nuz 变化趋势相似。随着 Zm 的增加，沿主流方向

横截面上沿程努塞尔数 Nuz 先减小再增大再减小后又增大的周期性变化，沿主流方向横截面

上沿程努塞尔数 Nuz 的最大值出现在金字塔的塔尖处，最小值出现在金字塔塔尖和塔底之间

的位置。可以看出，相对宽度越小，同管径金字塔排列个数越多，沿程努塞尔数 Nuz 越大。 



3.2.3 周向壁面局部努塞尔数的影响 
图 9 表示在 Re = 20000 时，金字塔相对宽度对管壁表面局部努塞尔数 Nulocal沿管子周向

分布的影响。沿主流方向 Zm = 0.5 时，金字塔相对宽度变化，管壁表面局部努塞尔数 Nulocal

沿金字塔式异型管周向分布趋势不同；金字塔相对宽度影响管壁周向方向上金字塔数量的分

布，导致金字塔相对宽度不同，管壁表面局部努塞尔数 Nulocal峰值的个数与位置不同。 

 
图 9 金字塔相对宽度对管内周向壁面局部努塞尔数的影响 

Fig.9 Effect of the relative width of the pyramid on the local Nussle number of the circumferential wall in the tube 

3.3 金字塔相对高度对管内流动与传热的影响 

3.3.1 平均特性的影响 

对相对高度（H/D 分别为 0.079，0.089，0.1，0.11）的金字塔式异型管进行数值模拟，

研究结果如图 10 所示。随着雷诺数 Re 的增加，平均努塞尔数 Num呈增大与阻力系数 f 呈减

小的趋势，与光管相比，金字塔式异型管的平均努塞尔数 Num 增加了 1.45 ~ 1.89 倍，管内

流体的阻力系数 f 增加了 2.57 ~ 3.84 倍；相对高度变大时，对横向涡的影响更加明显，这说

明金字塔相对高度变化，对管内换热能力影响不大，但是其数值变大对管内流体流动的阻碍

作用会加重，从而导致管内的综合换热效果较弱，如图 10(c)所示，随着 Re 的增加，管内流

体的 JF 值逐渐降低，相同 Re 下，JF 值随着金字塔相对高度的增大而减小，其 JF 值最大可

达到 1.37。因此，金字塔的相对高度不建议取较大的值。 

 
(a)Re - Num; (b) Re - f; (c) Re – JF 

图 10 不同高度的金字塔的 Num，f 和 JF 随 Re 的变化 

Fig.10 Variation of Num, f and JF with Re for pyramids of different heights 



3.3.2 沿程努塞尔数的影响 
如图 11 所示，对不同相对高度（H/D 分别为 0.079，0.089，0.1，0.11）的金字塔式异

型管进行数值模拟。结果显示，沿程努塞尔数 Nuz 呈现的变化趋势相同，且沿程努塞尔数

Nuz的最大值出现在金字塔的塔尖处，最小值出现在金字塔塔尖和塔底之间的位置处。相对

高度增大时使沿主流方向横截面上平均努塞尔数 Nuz 的影响变化范围明显变大，但努塞尔数 
Nuz峰值却没有明显变化，说明相对高度的增大会增加流体流动阻力，不利于提升换热效果。 

 

 
图 11 金字塔相对高度对沿程努塞尔数的影响 

Fig.11 Effect of the relative height of the pyramids on the Nussle number along the range 

3.3.3 周向壁面局部努塞尔数的影响 
图 12 示出了 Re = 20000 时，金字塔相对高度对金字塔式异型管周向壁面局部努塞尔数

Nulocal 的影响。从图中可以看出，随着金字塔相对高度的变化，金字塔式异型管周向壁面局

部努塞尔数 Nulocal 变化趋势基本一致，且发现管壁表面局部努塞尔数 Nulocal峰值出现的位置

是金字塔的塔尖处，最小值出现在金字塔的塔尖和塔底之间；在不同相对高度下，管壁表面

局部努塞尔数 Nulocal 峰值出现的位置相同，且金字塔相对高度越大管壁表面局部努塞尔数

Nulocal 的峰值越大，说明相对高度越大对管内流体的扰动是增强的。 

 
图 12 金字塔相对高度对管内周向壁面局部努塞尔数的影响 

Fig.12 Effect of the relative height of the pyramid on the local Nussle number of the circumferential wall in the 

tube 



3.4 经验公式拟合 

通过对不同结构参数的金字塔式异型管内对流传热与流动阻力进行数值模拟，拟合出了

金字塔式异型管的换热能力和流动阻力与金字塔相对长度 L/D、相对宽度 W/D 和相对高度

H/D 之间的关联式，如式(18)、(19)所示。 

0.335 0.251 0.01
0.636

m 0.506 L W HNu Re
D D D

     =      
     

               (21) 

0.124 0.693 0.901
0.1974.329 L W Hf Re

D D D
−      =      

     
               (22) 

图 13 为等壁温热边界条件下，金字塔式异型管的数值计算结果与近似拟合关联式的对

比。从图中可以看出，平均努塞尔数 Num 的数值模拟结果和拟合关系式的预测值的相对偏

差在 7%以内，阻力系数 f 的数值结果和拟合关联式的预测值的相对偏差在 10%以内，相关

性较好。 
 

 
图 13 模拟值与公式的误差 

Fig.13 Error between simulated value and Eq. 

4 结  论 
本文对金字塔式异型管内对流传热与流动阻力进行了数值模拟，主要研究了金字塔的相

对长度 L/D、相对宽度 W/D 和相对高度 H/D 对金字塔式异型管管内对流传热与流动阻力的

影响。同时，还拟合出了平均努塞尔数 Num、阻力系数 f 与金字塔结构参数之间的关系，得

到如下的结论： 
(1) 金字塔相对长度 L/D 越小，相对宽度 W/D 越小，相对高度 H/D 越大，综合强化传

热因子 JF 值越大，但为了保证金字塔式异型管的形状，所选取的参数不宜过大或过小。 
(2) 受金字塔的特殊结构影响，沿程努塞尔数 Nuz数和管周向局部努塞尔数 Nulocal 均呈

现出周期性变化，在金字塔单元的波峰和波谷处，沿程努塞尔数 Nuz出现最大值，在波峰与

波谷中间处出现最小值；局部努塞尔数 Nulocal 最大值和最小值变化规律与沿程努赛尔数一致。 
(3) 在不同雷诺数下，对金字塔的长度、宽度和高度分别研究，可以得出，在 L/D=0.53，

W/D=0.77，H/D=0.089 时，金字塔式异型管的最大平均努赛尔数 Num 是光滑圆管的 2.15 倍，

而最大沿程努赛尔数 Nuz 在 L/D=0.26，W/D=0.32，H/D=0.089 时取到，是光滑圆管的 3.88
倍。 

(4) 根据数值计算结果，对平均 Num和阻力系数 f 与结构参数之间的关系进行拟合，拟



合公式计算值与数值模拟值之间的相对误差均在 10%以内。 
本文所研究的金字塔式异型管是一种新型结构复杂的异型管，希望随着技术发展，可以

应用到更多工作场景中。 
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摘要：航发尾喷管喉部常常伴有激波的入射作用，流动特性发生突变，存在强非线性物理现象。

气膜冷却尾喷管喉部位置处的冷气入口狭缝尺寸可能对喷管性能影响较大，本文主要研究气膜冷却尾

喷管隔热屏喉部狭缝宽度对于喷管性能的影响，得出了以下主要结论：射流速度随冷气通道喉部狭缝

宽度变化影响较大，当狭缝宽度增至 2mm 时，射流速度可以控制在音速以下。其他条件不变，喉部冷

气通道狭缝宽度对冷气流量敏感性较高，对主流流量影响较小，但当狭缝增加到一定宽度时可能会使

射流量过高，过量冷气直接与喉部主流掺混造成推力性能下降。   
关键词：尾喷管；气膜冷却；喉部狭缝  

0 前言 

航空发动机尾喷管控制着尾部高温、高压燃气的膨胀过程，为飞行器提供推力、升

力和俯仰力矩，其设计水平的高低直接关系到整个推进系统性能的优劣。近年来航空发

动机尾喷管的结构强度问题由于流动的复杂性、传热量的增加和壳体的变薄而变得更加

突出，针对尾喷管的气动、传热、载荷以及热防护技术研究越来越受到国内外研究和设

计者们重视。 
目前针对主要有两种技术路线：一种是使用新材料以提高结构本身耐高温工作性能。

另一种是使用冷却技术（如冲击冷却、发汗冷却、气膜冷却等）降低受热表面附近温度，

减小结构热应力。 
航发尾喷管热防护技术中，气膜冷却是目前最灵活有效的主动冷却技术[1]，气膜冷

却形式分为狭缝气膜冷却、小孔气膜冷却和狭缝-小孔复合气膜冷却等。影响气膜冷却效

率的因素很多，如狭缝/开孔位置、缝宽/孔径、间隔尺寸、冷却气来流速度、吹风比、

密度比、主流湍流比等。陈四杰等[2]对收扩喷管扩张段开展了小孔气膜冷却特性数值模

拟，研究发现：二次流流量较小时，随着气膜孔倾角的增大，气膜冷却效率会有一定程

度的降低；而当二次流流量较大时，随着气膜孔倾角的增大，气膜冷却效率下降会大幅

度地降低。王扬平等[3]对二维平行缝槽形式的超音速气膜冷却进行了数值计算，研究发

现：流动参数不变的情况下，增加槽高可以提高壁面冷却效率但也增加了冷却剂流量，

而增加隔板厚度则对冷却效率的影响很小。李基权等[4]对二元收扩喷管模型进行计算分

析，研究发现：其他条件不变时，随着主流进口温度的上升，壁面冷却效率上升，孔前

斜激波强度增大，压力损失增大，总压恢复系数下降。随着孔倾角增大，会导致二次流

入射主流深度增加，气膜贴壁性变差，壁面冷却效率恶化。胡泽英等对[5]高超声速喷管

内的冷却特性进行了数值计算与分析，研究发现：狭缝气膜可以有效覆盖喷管喉部区域，

起到良好的隔热、降热效果，适当前移狭缝距离，可以更合理高效利用气膜的有效冷却

长度。张小英等[6]对比分析了针对航发尾喷管扩张调节片采用不同气膜冷却结构的冷却



效果，研究发现单排缝槽气膜冷却在入口段的冷却效果较好，而在下游的冷却效果减弱，

为了获得上、下游一致的冷却效果，可以考虑采用多排缝槽气膜冷却。张建等[7]研究了

气膜孔长径比和孔型对旋流气膜冷却换热特性的影响，经多组数据对比分析发现，在气

膜孔长径比 L/D=1.5 时冷却效率最佳。 
本研究采用的气膜冷却方案如下：主流与二次流冷气通过隔热屏上的狭缝实现掺混，

冷却气流以射流的状态从隔热屏上的狭缝与壁面成 30 度角汇入主流，在主流压力和剪切

力的作用下，沿着壁面向下游动，进而在壁面附近形成一层薄薄的冷却气膜，起到冷却

壁面的作用。 

 
图 1 气膜冷却原理图 

由于航发尾喷管喉部流动特性复杂，尤其是喉部跨音速过程中常常伴有激波的入射

作用，压力、温度等流动特性在喉部发生剧变，存在强非线性物理现象。因此，喉部位

置处的狭缝尺寸可能对于流动与喷管性能影响较大：狭缝过大会导致冷气用量过大，造

成一定的经济性损失；过小则会导致冷却效果较差，无法满足热防护需求。本研究主要

探讨隔热屏喉部狭缝宽度对于喷管流动性能的影响。 
1 几何模型 

计算采用的几何模型如下图所示，结合模型的周向对称性，计算采用二维几何模型

进行简化计算。整体计算模型主要包括尾喷管主流通道、隔热屏、降压装置、冷气通道

和外壁。如图 2 所示。 

 
图 2 几何模型 

冷气从冷气通道经过隔热屏上的狭缝与主流掺混，喉部位置处冷气通道内设置一降

压装置，用于提升扩张段冷气通道内的压降，减小冷气通道与主流的压差，如图 3 所示。 

 
图 3 流体途径示意图 



整体尾喷管模型布置狭缝 8 个，狭缝与壁面成 30°角，其中喉部位置处狭缝尺寸为

设计参数，其余 3 道狭缝宽度均为 2 mm。隔热屏厚度为 1 mm，冷气通道高度 18 mm，

收缩段出入口面积比 0.45，扩张段出入口面积比 1.46。 
本文分别对隔热屏喉部狭缝宽度 d 为 1 mm、1.5 mm、2 mm 和 2.5 mm 的计算模型

进行尺寸敏感性计算与分析。喷管喉部结构如图 4 所示。 

 

图 4 喉部狭缝示意图 

考虑到尾喷管气膜冷却的流动复杂性，需要尽可能精细的进行流固共轭传热分析，

即对尾喷管外壁、冷气、气膜孔、隔热屏和内流之间的流动传热进行强耦合计算，保证

整体传热流动系统模型的完整性，因此，尾喷管气膜冷却的网格划分，既需要对气膜孔

局部加密，准确模拟小孔内射流流动换热情况，又需要尽量减少整体网格数量，避免造

成计算资源的浪费。本模型网格总数 15 万左右，对狭缝及降压装置等局部位置进行加密

处理。 
2 数学模型 

2.1 控制方程 

根据喷管流场特点，数值模拟方法中数学模型基于以下假设： 
（1）流体为连续介质，其运动速度、压力和密度参数可以看作是坐标的连续参数； 
（2）流体为定常流动且为可压、完全气体，忽略质量力； 
（3）无内热源。 
基于有限体积法（FVM），使用 ANSYS Fluent 实现控制方程定常计算。本研究采用

二阶迎风格式离散动量和能量控制方程。采用 Coupled 算法同时求解动量、质量和能量

方程，并考虑湍流效应，对方程组根据空间耦合关系进行迭代更新。控制方程如下： 
采用 CFD 软件进行数值模拟时，求解的传热流动控制方程可以用以下通用形式表示： 

                  (2.1) 
其中，公式从左到右分别为时间项、对流项和扩散项。Φ为通用变量，Γ𝜙 为扩散系

数。基本控制方程为 Navier-Stokes 方程组，包括连续性方程、动量方程、能量方程。 
同时，本研究基于理想气体假设，控制方程中增加理想气体状态方程。 

2.1.1 质量守恒方程 

研究任何流动问题都必须满足质量守恒定律，该定律可表述为：在流场中任意选取

一个封闭区域作为控制体，控制体表面为控制面，单位时间内经过控制面流进、流出控

制体的质量之差，等于单位时间内控制体内质量的增加。积分形式可表示为： 

( ) + ( ) ( )
t

div U div grad
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                    (2.2) 
其中，Vol 表示控制体，A 表示控制面，积分式第一项表示控制体内流体质量的增

量，第二项表示流过控制面的净通量。 

本研究质量守恒方程如下： 

 ∂(ρui)

∂Xi
= 0                               (2.3)  

对于本研究中的三维矢量喷管模型，i=1,2,3 

质量守恒方程的适用范围很广，无论流体为可压流动还是不可压流动，有粘性和无

粘性流动，定常流动还是非定常流动，质量守恒方程均适用。 

2.1.2 动量守恒方程 

动量守恒定律也是任何流动系统必须满足的基本定律，可以表示为：控制体内流体

的动量对时间的变化率等于外界作用在该控制体的各种力之和。本研究条件下，动量方

程如下： 
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2.1.3 能量守恒方程 

能量守恒定律是包含有热交换的流动控制系统需要满足的基本定律，可以表示为：

控制体内能量的增加等于流过控制体的净热流量加上体积力与表面力对控制体做的功，

能量守恒方程可以表述为： 

        (2.5) 

上式中第一项表示内能变化项，第二项表示扩散项，第三项表示对流项，第四项表

示源项。 

2.1.4理想气体状态方程 

理想气体状态方程用于描述气体的压力、温度和密度之间的关系，通常采用以下形

式: 

P = ρRT                               (2.6) 
其中，P 是气体的压力， ρ 是气体的密度，T 是气体的温度，R 是气体常数 

2.2 湍流模型 

自然界中湍流为普遍存在的流动情况，湍流是高度复杂的不规则流动，它的脉动频

率具有尺寸小且频率高的特点，因此至今还没有一种方法能够全面、精细的对所有流动

问题中的流动现象进行模拟。因此，在涉及湍流的模拟中，需要根据实际流动情况和计

算机所需系统资源进行综合考虑，选择合适的湍流模型。 
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湍流模型方法主要包括：直接数值模拟(DNS)、大涡模拟法(LES)和雷诺时均法

(RANS)。本研究综合考虑计算精度与计算资源，基于 RANS 方法选择 SST k-模型并考

虑粘性加热（viscous heating）效应进行计算。 
SST k-ω 模型结合了壁面附近的 k-ω 模型和自由流中的 k-ε 模型，在模拟逆压梯度和

分离流方面表现出良好的性能，能够相对更准确地预测湍流流动和热传递中的温度变化，

其使用动能方程和耗散率方程这一对方程组来描述涡粘性和湍流耗散率。为了改善边界

层和自由剪切层之间的湍流预测，SST k-ω 模型引入了特定的修正项，用于修正湍流耗

散率方程中的涡粘性系数。在能量方程中，SST k-ω 模型增加了粘性加热项，以考虑内

部摩擦所产生的能量转化，该项与湍流耗散率和温度梯度相关。 
其输运方程如下： 
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ρ 是流体密度，k 是湍动动能，u 是速度矢量，Γk、Γω是有效粘度，Gk是湍动动能

的产生项，Yke是湍动耗散项，ω 是湍动耗散率，Gω是耗散率的产生项，Yω是耗散率的

耗散项。 
其中上式为动能方程，方程左边表示动能的对流项，右边第一项表示湍动动能的扩

散项，第二项表示动能的产生项，最后一项表示动能的湍动耗散。通过求解动能方程，

可以获得湍动动能的分布情况。 
下式为耗散率方程，方程左侧表示耗散率的对流项，右侧第一项表示耗散率的扩散

项，第二项和最后一项分别表示耗散率的产生项和耗散项。通过求解耗散率方程，可以

获得湍动耗散率的分布情况。 
另外，SST k-ω 模型还包含了其他修正方程和修正项，用于完善湍流模型的预测能

力。这些修正方程和修正项对应于模型中引入的各种影响因子和修正函数。 
2.3 边界条件 

根据尾喷管流体相关参数，给定边界如表 1 所示所示，尾喷管主流和冷却气流为采

用压力入口边界条件，给定流体进口总温总压，冷却气流采用压力出口，外场出口给定

环境压力和温度。外壁表面为对流换热边界，模拟外壁与大气的换热情况，如表 1 所示。  
表 1 计算边界条件 

主流压力入口 冷气压力入口 冷气入口 外场压力入口 

501kpa 1500K 521kpa 500K 251kpa 101kpa 288.15K 

 

2.4 网格划分 

对尾喷管气膜冷却模型进行网格划分过程中，对隔热屏及降压装置进行边界层加密，

保证第一层网格厚度为 0.1mm，边界层增长率为 1.2。同时对模型进行网格无关性验证，

由图 5 所示，采用两种参数对不同网格数下的计算结果进行网格无关性验证，其中，参



数 1 即喉部狭缝冷气消耗率，是指通过喉部狭缝处冷气流量占冷气入口流量的比率；参

数 2 即主流推力系数，通过以下公式进行计算： 
推力系数是实际总推力和理想总推力（一维等熵完全膨胀流动时的总推力）的比值，

表征了尾喷管在实际运行状态下的摩擦损失、角向流损失和非设计工况下的不完全膨胀

损失。 
尾喷管实际推力的计算式为： 

9 9 9xF G v P A=  +                     （2.9） 

其中，F 为实际推力，G 为尾喷管实际质量流量，kg/s，𝑣9𝑥为尾喷管出口轴向速度，

m/s，P9为尾喷管出口静压，Pa，A9为尾喷管出口面积，m2。 
尾喷管理想速度为： 
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             （2.10）
 

其中，𝑣𝑐为理想速度，m/s，Tin为尾喷管主流进口温度，k，Pin为尾喷管主流进口压

力，Pa，P0为环境压力，Pa。 
尾喷管理想推力𝐹𝑐为： 

c cF G v=                       （2.11） 

尾喷管推理系数𝐶𝑓为： 

=f
c

FC
F                      （2.12）

 

由图 5 可见，当网格数大于 15 万以后，两种参数基本不受网格数量影响。最终确

定模型网格数约 15 万。 

 
图 5 网格无关性验证 

3 结果计算 

3.1 流场整体计算结果 



云图所示为喉部狭缝距离为 2.5mm 的喷管模型计算结果，其中如图 6、7、8 中分别

给出了该模型中温度，压力及速度分布。 

 
图 6 喷管温度云图 

 
图 7 喷管压力云图 

 
 图 8 喷管速度云图 

喷管内外存在显著的波系，经过波系中的膨胀波，流体速度增大，温度、压强和密

度都减小；经过压缩波，流体速度减小，温度、压强和密度都增大。同时，管内斜激波

在扩张段反射过程中受到狭缝射流影响，激波强度同时反作用于射流速度。 
图 9、10、11 分别为该模型中喉部局部温度压力速度分布。 
 

 
图 9 喉部温度分布 

 



图 10  喉部压力分布 

 
图 11 喉部马赫数分布 

由局部图可见，主流喷管内压力、温度在喉部发生骤降，与入口相比降幅 50%以上，

这是由于收扩喷管自身工作特性，流动过程中热量转化为机械能，其次，还有在狭缝处

和狭缝后折角的扰动产生的波系对于流体的作用。在喉部激波位置处，流动特性出现突

变，再加以收缩通道对于流体的影响，速度达到超音速。 
冷气通道内速度在降压装置处发生突变，产生膨胀波，对降压装置附近下游流场造

成一定扰动，但对下游影响范围较小，推测会对下游总压造成一定影响，同时可能局部

具有更好的换热性能。 
3.2不同狭缝宽度条件下喉部处狭缝冷气射流分析 

  
图 12 马赫数、冷气流量、冷气消耗率与喉部狭缝距离关系示意图 

在图 12 中，喉部马赫数、喉部狭缝处冷气流量、冷气消耗率分别按照了当狭缝距

离为 1mm 时的数据 1.45、0.88kg/s、0.87 进行了归一化处理。其中蓝线给出了喉部狭缝

射流速度随狭缝宽度的变化，从图中可以看出射流速度随狭缝宽度变化影响较大，当狭

缝宽度增至 2mm 时，射流速度可以控制在音速以下，从而减小对主流的干涉，增强气

膜附壁效果，获得更佳的壁面冷却效果。同时，冷气流量会随喉部狭缝宽度增加而增大，

且敏感度较高。 
3.3不同狭缝宽度条件下主流流量分析 



  

图 13 主流入口和出口流量与喉部狭缝距离的关系示意图 

图 13 中主流入口流量和出口流量按照主流入口流量的第一个数据 65.16kg/s 进行了

归一化处理，给出了热气入口和出口流量随狭缝距离的变动，其中横坐标为喉部狭缝距

离，从图中可以看出主流入口和出口流量随狭缝距离的增大变化较小。 
3.4 激波作用下的喷管性能分析 

 

图 14 不同喉部狭缝距离下的喷管推力 

由图可见，喉部狭缝距离的变化对推力系数的变化影响不大。分析是由于喉部狭缝

开在喷管折角的位置，二次流来流在狭缝处射流进入喉部临界音速环境，在管内流动波

系反复作用下，喉部狭缝冷气射流影响相对减弱，因而推测对推力影响较小。若狭缝开

在扩张段膨胀波壁面反射点附近，超音速射流破坏当地边界层环境，随之与反射波系相

互作用，此处的狭缝宽度则可能会对推力系数造成较大影响，是下一步的研究方向。 
4 结  论 

（1）射流速度随冷气通道喉部狭缝宽度变化较大，当狭缝宽度增至 2mm时，射流速度可

以控制在音速以下。 

（2）其他条件不变，喉部冷气通道狭缝宽度对冷气流量敏感性较高。 

（3）在现有计算条件下，喉部狭缝距离的变化对推力系数的变化影响不大，但当狭缝继

续增加到一定宽度时可能会使射流量过高，过量冷气直接与喉部主流掺混造成推力性能

下降。 
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摘要：对半透明流体吸收非均匀入射辐射引发的自然对流进行直接数值模拟，采用基于谱方法的

开源计算程序 Dedalus 求解控制方程。结果表明：随着入射辐射热流振幅增大，流动失稳时间越来越短，

垂直温度分布更加不均匀，流动更加剧烈；随着波数增大，流动失稳时间越来越短，温度变化逐渐减

小，下壁面热羽流生成的位置变得越来越随机，湍流动能的波动逐渐减小。 
关键词：非均匀入射辐射，失稳时间，垂直温度分布，湍流动能 

0. 前言 

自然界和工程中广泛存在自然对流现象，如湖泊海洋近岸水域、太阳能集热器中。

由辐射吸收引发的自然对流更是吸引许多学者对自然对流现象的研究[1,2]。为深入理解辐

射吸收引发的自然对流现象，许多学者对其进行实验测量、理论分析以及数值模拟等方

面的研究。 
实验测量方面，研究人员主要对羽流的形成过程以及温度分布进行研究。Lei 等[3]

采用镜面反射模拟了平行入射的太阳光，利用纹影法对太阳辐射引发的自然对流进行了

可视化分析，发现了流动发展的三个阶段，即初始增长阶段、过渡阶段和准稳态阶段。

Moroni 等[4]在实验室中模拟了发生“穿透对流”时稳定层状流体中混合层的演化过程。

通过加热初始态为热分层的方形水箱底部模拟了底板吸收辐射引起的自然对流问题，并

沿竖直方向观察到三个明显的特征区域：底部负温度梯度的热边界层，均匀温度分布的

混合区和混合层上方的稳定层。Lepot 等[5]研究了辐射加热产生的热对流的终极状态，发

现高 Ra 数下的湍流对流的本构规律与常规区间不符，Nusselt 数（简写为 Nu 数，下同）

与 Rayleigh 数（简写为 Ra 数，下同）之间的本构关系由 1/3 上升到 1/2。 
理论分析方面，Mao 等[6]对斜坡流动区域使用三角形腔体建模，通过尺度分析方法，

揭示了流动失稳之前特征时间与流动之间的尺度关系。Lei 等[7]采用直接稳定性分析的方

法，确定了在太阳辐射作用下沿充满水的浅楔斜坡底部发展的热边界层的稳定性性质，

并对三角形楔水域中辐射引发的自然对流边界层直接稳定性进行了分析，揭示了热边界

层失稳的特征。Hattori 等[8]根据尺度分析发现，下壁面吸收剩余辐射后产生的向上运动

的热羽流的穿透深度和入射辐射的衰减长度近似相等。 
 

基金项目：国家自然科学基金青年科学基金项目(52206103) 

上海市青年科技英才扬帆计划(21YF1430400) 
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数值模拟方面，Farrow 等[9]用二维三角形空腔内流体的自然对流模拟了水库近岸的

日间非稳态循环和温度结构，给出了流动初始阶段温度分布的解析解。Onyegegbu 等[10]

对太阳辐射加热静止流体形成的二维非定常自然对流进行了数值研究，发现了两个反向

旋转的不同强度的涡流，降低流体的光学厚度和增加反照率可以增强对流，并给出了流

动初始阶段温度分布的解析解。Hattori 等[11]对辐射吸收引发的自然对流进行数值模拟，

对准稳态阶段热边界层的厚度、穿透深度进行理论推导与数值验证。Lei 等[12]将水库近

岸区域简化为三角形的二维腔水域，用数值方法研究了受太阳辐射影响的水库近岸的自

然对流。文中将流动过程分为三个阶段：吸收入射辐射而导致的底部加热为主的初始阶

段，以上升羽流形式的对流不稳定性开始为特征的过渡阶段，以及流动与传热过程的准

稳定阶段，这与 Lei 等[13]测得的实验结果相符合。 
以上研究中，只考虑入射辐射均匀的情形。实际上地球是一个两极稍扁、赤道略鼓

的不规则球体，太阳辐射在经纬度间的分布也是不均匀的，而且实际的太阳能聚光辐射

也是非均匀的，辐射热流的不均匀特性对系统的流动与传热过程有重要影响。因此，本

文以振幅和波数衡量入射辐射热流的非均匀性，对非均匀入射辐射下半透明流体中的流

动及传热特性进行研究。 

1. 物理模型和数学模型 

1.1 物理模型 

图 1 示出本文所研究的非均匀入射辐射吸收引发的自然对流换热问题。方腔的宽度

为 Lx，深度为 Ly，左右为周期性边界条件，上表面为自由液面，下表面为固定壁面，速

度满足无滑移边界条件；g 表示重力加速度。非均匀入射辐射以正弦函数分布的形式从

水面上方垂直射入，上表面以对流与辐射散热条件与外界换热。当正弦函数的振幅或者

波数为 0 时，入射辐射为均匀辐射。 

 
图 1 物理模型 

Fig.1 Physical model 

假设水面上方的非均匀入射辐射强度为： 

 
0

21 sin
x

NI I A x
L
  

= +  
  

 (1) 

式中，I0为入射辐射强度/ -2W m ；A 为正弦辐射的振幅；N 为正弦辐射的波数。根据比
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尔-朗伯定律，入射辐射强度随入射深度指数衰减， 为辐射衰减系数/m-1，在不同深度

的流体层，辐射强度为： 

 ( )0
21 sin exp

x

NI I A x y
L



  

= +  
  

 (2) 

1.2 数学模型 

根据图 1 所示的物理模型，左右边界设置为周期性边界条件，在流动之初，流体处

于静止状态且温度处处相等。模型的上表面为自由液面，速度满足无应力边界条件，即

/ 0, 0u y v  = = ，温度边界考虑水面与外部环境之间的对流传热和水面自身的辐射散

热边界条件。模型的下表面是固定壁面，速度满足无滑移边界条件，即 u=v=0。到达下

壁面的辐射被完全吸收，然后作为热流边界条件释放。 
引入无量纲参数： 
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其中： 为运动粘度/ 2 1m s− ； 为热膨胀系数/ -1K ； 为导热系数/ -1 -1W m K  ； refT 为流

体的参考温度/K； pc 为比热容/ -1 1J kg K−  ；h 为空气的自然对流换热系数/ -2 1W m K−  ； fT
为环境温度/K； 为水面发射率； 为斯特藩-玻尔兹曼常数。 

在 Boussinesq 假设下，描述辐射吸收引发的自然对流问题的无量纲形式控制方程为： 
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无量纲初始条件和边界条件： 
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2. 数值求解方法和数学模型验证 

2.1 求解方法简介 

本文采用Dedalus开源软件基于配置点谱方法对无量纲控制方程(13)——(16)及其定

解条件(17)——(20)进行数值求解。其中水平方向使用具有周期边界的 Fourier 基，均匀

网格；垂直方向使用 Chebyshev 多项式基，非均匀网格。使用隐式-显式的 Runge–Kutta
时间步进方法，隐式处理线性项（扩散项、压力项和浮力项），显式处理非线性项，对于

控制方程和边界条件的书写方式统一设置为：左边线性项，右边非线性项。时间步进选

择 RK443 求解器，每个时间步误差低于 10-6时视为结果收敛。 

2.2 程序有效性验证 

首先使用程序与文献[14]算例进行了对比验证。验证算例工况为 Ly=2、Ra=109、Pr=7、
上表面绝热，分别对比了流动初始阶段（t=0.00143）时的垂直方向温度分布、流动准稳

态阶段（0.0144≤t≤0.0286）时的垂直方向时空平均温度分布。对比结果如图 2所示，Dedalus
计算所得温度分布情况与文献结果吻合良好，表明此程序运行结果的可靠性。 

 
(a)                                           (b) 

图 2 Dedalus 与 DNS 垂直方向时空平均温度分布对比验证(a)初始阶段；(b)准稳态阶段 
Fig.2 Comparison and verification of the spatial and temporal average temperature distribution in the vertical 
direction of Dedalus and DNS (a) Initial stage; (b) Quasi-steady-state phase 

2.3 网格无关和时间独立性验证 

针对图 1 所示的辐射垂直射入的物理模型，分别选取了 256×128、512×256、768
×384 三组网格，此时的时间步长为 2×10-7。表 1 给出了 Ly=2 时不同网格和时间步长时

下壁面时空平均 Nu 数的变化情况，上表面为绝热工况，时间范围选取准稳态阶段（0.02
≤t≤0.05）。以网格 768×384 计算数据为基准，当网格数量分别为 256×128、512×256
时，误差分别为 1.63%、0.36%。选取了 5×10-7、2×10-7、1×10-7三组时间步长，此时

的网格数量为 512×256。以时间步长 1×10-7 计算数据为基准，当时间步长分别为 5×
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10-7、2×10-7 时，误差分别为 0.30%、0.24%。综合计算效率和准确度，当 Ly=2 时，本

文选用的网格数量为 512×256，时间步长为 2×10-7。 
表 1 Ly=2 时不同网格和时间步长时下壁面 Nu 数的变化情况 

Table.1 Changes of Nu number on the bottom wall under different grids and time steps when Ly=2 

网格数量 

(Δt=2×10-7) 
下壁面 Nu 数 误差 

时间步长 

(Nx*Ny=512×256) 
下壁面 Nu 数 误差 

256×128 32.99 1.64% 5×10-7 33.24 0.30% 

512×256 33.42 0.36% 2×10-7 33.42 0.24% 

768×384 33.54 - 1×10-7 33.34 - 

 

(a)                                           (b) 

图 3 Ly=2 时准稳态阶段下壁面 Nu 数随时间的变化情况（a）不同网格数量；（b）不同时间步长 

Fig.3 Changes of Nu number on the bottom wall with time in the quasi-steady state stage when Ly=2 (a) the 

number of different grids; (b) Different time steps 

3. 计算结果及分析 

本文主要对上表面以对流与辐射散热条件下非均匀辐射吸收引发的自然对流的流

动与传热特性进行研究。流动介质为水，Ra=109，Pr=7，选取了 Ly=0.5、2 两种流体深

度，分析了流体深度 Ly、非均匀入射辐射的振幅 A 与波数 N 对流动与换热的影响，讨论

了流体失稳时间、垂直方向温度分布、湍流动能的变化规律。 

3.1 振幅与波数对流体失稳时间的影响 

失稳时间标志着流动由初始阶段转向过渡阶段，热羽流不断上升并且对流动和传热

过程产生重大影响。本节分析了不同深度下失稳时间的变化以及入射辐射的非均匀性对

失稳时间的影响。 
图 4 出了 Ly=0.5 时下壁面流体平均温度随时间的变化情况，可以看到，随着振幅和

波数的增加，流体更快发生失稳，这是由于不均匀性加剧了羽流的产生和发展。 
图 5 给出了 Ly=2 时不同工况下壁面流体平均温度随时间的变化情况。整体而言随着
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振幅与波数的增大，流体的非均匀特性越来越强，失稳时间越来越短，个别工况下，过

渡阶段温度不发生下降。可以看出，Ly=2 时的失稳时间比 Ly=0.5 时更大一些。这是因为

流体深度越大，到达底部的辐射越少，底部吸收这些辐射之后以恒定热流的边界条件形

式释放的热流越小，流体就较更慢失稳。同时可以看出，波数比振幅对失稳时间的影响

更大。这是因为随着波数的增大，热流的不均匀性加强，此时水平流动的影响也在加强，

这有利于热羽流的扰动。 

  
(a)                                           (b) 

图 4 Ly=0.5 时下壁面流体平均温度随时间的变化 (a)不同振幅；(b)不同波数 
Fig.4 Changes of the mean bottom wall fluid temperature with time at Ly=0.5 (a) different amplitudes; (b) 
different wave numbers 

  
(a)                                           (b) 

图 5 Ly=2 时下壁面流体平均温度随时间的变化 (a)不同振幅；(b)不同波数 
Fig.5 Changes of the mean bottom wall fluid temperature with time at Ly=2 (a) different amplitudes; (b) 
different wave numbers 

3.2 振幅与波数对垂直温度分布的影响 

本节分析了准稳态阶段不同工况下垂直方向时空平均温度的变化情况，当Ly=0.5时，

准稳态时间段取 0.01≤t≤0.03；当 Ly=2 时，准稳态时间段取 0.02≤t≤0.05。 
图 6 给出了 Ly=0.5 时不同振幅和不同波数垂直方向时空平均温度分布。由于冷热羽

流的掺混作用，同一工况下，整个系统的主流温度基本保持不变，导热区域消失。随着

振幅的增大，主流温度先降低后升高，在 A=0.8 时最低。当 N=1 时，在热羽流上升和入
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射辐射的吸收双重作用下，流体主流温度达到最大。当 N=4 时，主流温度最小。上下边

界层厚度的变化受振幅和波数的影响较小，基本保持不变。 
图 7 给出了 Ly=2 时不同振幅和不同波数垂直方向时空平均温度分布。随着振幅的增

大，热边界层厚度减小，温度降低。因为振幅的增大强化了传热，使得热羽流带走了更

多的热量，因此下壁面附近的温度随振幅的增大而降低。又因为热羽流的上升高度大约

为 1，所以在 y=-1 附近，流体的温度随振幅的增大有所升高。在热传导区域，振幅的影

响不大，温度分布基本一致。上表面边界层的厚度同样随着振幅减小，但变化并不明显。

在冷羽流掺混区域，流体温度随着振幅的增大而降低，说明冷羽流的强度也得到了强化。

热羽流的强化是因为下壁面吸收了剩余的非均匀入射辐射，产生了非均匀的温度梯度；

冷羽流的强化是非均匀入射辐射在流体中衰减，根据比尔定律，流体吸收的能量也是非

均匀的。冷热羽流增强的机理有所不同，但本质上都是非均匀性的强化引起的。 

 

(a)                                           (b) 
图 6 Ly=0.5 时垂直方向时空平均温度分布 (a)不同振幅；(b)不同波数 

Fig.6 Vertical spatiotemporal mean temperature distribution when Ly=0.5 (a) different 
amplitudes; (b) different wave numbers 

 
(a)                                           (b) 

图 7 Ly=2 时垂直方向时空平均温度分布 (a)不同振幅；(b)不同波数 
Fig.7 Vertical spatiotemporal mean temperature distribution when Ly=2 (a) different 
amplitudes; (b) different wave numbers 
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3.3 振幅和波数对湍流动能的影响 

本节研究了准稳态阶段时空平均的湍流动能分布。其中湍流速度取垂直方向的速

度，为了便于分析讨论，以下统称为湍流动能，其表达式为： 
 ( )2

TKE / 2v v= −  (12) 
式中， v 为垂直方向速度，上划线为时间平均算子。 

图 8 给出了 Ly=0.5 时不同振幅和不同波数下流动准稳态阶段湍流动能的变化，准稳

态时间段为 0.01≤t≤0.03，图中的湍流动能为绝对值。可以看到，湍流动能的峰值基本

发生在 y=-0.22 附近，振幅的变化对其位置影响不大，整个系统都受到羽流的掺混作用,
湍流动能随着振幅的增大先增大后减小。对于不同波数，同样的，湍流动能的峰值基本

发生在 y=-0.22 附近。当 N=1 时，湍流动能最小，然后逐渐增大，当 N=4 时，湍流动能

达到最大。湍流动能随波数的变化呈现波动，并未表现出明显的规律性。 
图9给出了Ly=2时不同振幅和不同波数下准稳态阶段时空平均湍流动能在垂直方向

上的变化。准稳态时间段为 0.02≤t≤0.05。在热羽流理论穿透深度附近，湍流动能变化

较为平稳。在穿透深度下方，湍流动能发生剧烈变化；中间导热区域的湍流动能变化很

小，不受羽流的影响，对流强度较弱。上方受到下沉冷羽流的影响，湍流动能变化剧烈。

随着振幅的增大，导热区域逐渐减小，上方流体的湍流动能先减弱后增强，下方流体的

湍流动能先增强后减弱，湍流动能的峰值逐渐向着中间移动。对于不同波数,当 N=1、2
时，下方流体的湍流动能分布几乎一致，中部的导热区域几乎可以忽略不计，上方流体

的湍流动能峰值减小。此时的穿透深度略大于理论穿透深度，这一点从图 7 中的温度分

布也可以看出。随着 N 的增大，导热区域又逐渐增大。上方流体的湍流动能先减弱后增

强，下方流体的湍流动能先增强后减弱。当 N=8、16 时，上方流体的湍流动能与均匀入

射辐射分布几乎一致，下方流体的湍流动能峰值减小并向底部移动。综合来看，当 N=1
时的流动强度最强，羽流的掺混更为均匀。随着 N 的增大，流动强度逐渐降低。 

 
(a)                                           (b) 

图 8 Ly=0.5 时准稳态阶段时空平均湍流动能在垂直方向上的变化 (a)不同振幅；(b)不同波数 
Fig.8 Vertical changes of the spatio-temporal mean turbulent kinetic energy in the quasi-steady 
state phase when Ly=0.5 (a) different amplitudes; (b) different wave numbers 
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(a)                                           (b) 

图 9 Ly=2 时准稳态阶段时空平均湍流动能在垂直方向上的变化 (a)不同振幅；(b)不同波数 

Fig.9 Vertical changes of the spatio-temporal mean turbulent kinetic energy in the quasi-steady 
state phase when Ly=2 (a) different amplitudes; (b) different wave numbers 

4. 结论 

对非均匀入射辐射从上方垂直照射吸收引发的自然对流进行数值模拟，对于不同深

度(Ly=0.5、2)的流体，考虑非均匀入射辐射的振幅 ( )0 1A  、波数 ( )0 16N  对流

动与传热的影响。研究流动失稳时间、垂直方向温度分布、湍流动能的变化规律，得到

如下规律： 

(1) 失稳时间随振幅、波数的增大而减小。流体深度越小，到达流动失稳越快。个

别工况下，过渡阶段温度不发生下降，保持水平或缓慢增长。 
(2) Ly=0.5 时，冷热羽流发生交汇，系统的主流温度基本一致，导热区域消失。上

下边界层厚度的变化受振幅和波数的影响较小，基本保持不变。Ly=2 时，随着

振幅的增大，热边界层厚度减小，温度降低。振幅对热传导区域的影响不大，

温度分布基本一致。在冷羽流掺混区域，流体温度随着振幅的增大而降低。随

着波数的增大，热边界层的厚度略微变薄，下壁面 Nu 数增大，但幅度较小。 
(3) 当 Ly=0.5 时，湍流动能的峰值基本发生在 y=-0.22 附近，整个系统都受到羽流的

掺混作用，湍流动能发生剧烈变化，随着振幅的增大先增大后减小。当波数 N=1
时，湍流动能最小，然后逐渐增大，当 N=4 时，湍流动能达到最大。Ly=2 时，

在穿透深度下方，湍流动能发生剧烈变化；中间导热区域的湍流动能变化很小。

上方受到下沉冷羽流的影响，湍流动能变化剧烈。随着振幅的增大，导热区域

逐渐减小，上方流体的湍流动能先减弱后增强，下方流体的湍流动能先增强后

减弱，湍流动能的峰值逐渐向着中间移动。随着 N 增大，导热区域又逐渐增大。

上方流体的湍流动能先减弱后增强，下方流体的湍流动能先增强后减弱。 
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摘要：射流微通道热沉融合了射流冷却和微通道冷却两种冷却技术的优势，被认为是未来应对高热流密度

电子器件散热的主要解决方案之一。为解决传统射流微通道热沉内部水平横流影响，本文提出了一种进出

口分液歧管交替排布的复合狭缝射流微通道热沉。通过数值模拟耦合机器学习以及多目标遗传算法，针对

影响热沉换热和阻力性能的关键结构参数进行了多目标寻优，并成功获得了 TOPSIS 最优折衷解。为了验

证数值模拟和神经网络训练模型的准确性，本文针对优化获得的最优结构进行了数值模拟计算和实验验证。

实验与模拟结果对比发现，当热流密度改变时，加热面平均温度的模拟值与实验值最大相对误差为 0.6%，

压降最大相对误差为 3.6%；当质量流量改变时，加热面平均温度的模拟值与实验值最大相对误差为 0.9%，

压降最大误差为 6.5%。实验测试结果表明，当工质流量为 28 g/s，入口温度为 20 ℃，热流密度为 200 W/cm
²时，此时热沉加热面平均温度不超过 75 ℃，而热沉压降仅为 2.46 kPa。 

关键词：狭缝射流冲击；微通道冷却；数值模拟；实验验证 

 

0 前言 

半导体电子器件是电子设备及信息系统的重要基础，目前正被广泛应用于集成电路、航

空航天以及大功率激光发射器等产业中，其发展水平对于改造传统产业，提高武器装备现代

化水平具有十分重要的现实意义[1-3]。伴随着时代发展需求以及加工制造技术的不断进步，

微型化、集成化和高热流通量成为电子器件的发展方向，随之而来的散热问题正成为限制其

未来发展的主要因素之一[4]。以集成电路为例，不断增长的算力需求使得芯片发热功耗越来

越高，一些传统计算芯片的热流密度已经达到 100 W/cm²，未来几年其热流密度预计可达到

300~500 W/cm²，部分热量集中区域可达到 1000 W/cm²[5]。面对此种情形，许多传统的冷却

方式，如自然对流、强制风冷以及热管冷却等均已不能满足如此高热流密度的散热需求。射

流微通道冷却技术由于融合了射流冷却以及微通道冷却技术的优势，具有比表面积大、结构

紧凑以及驻点区域换热系数高等优势，被认为是未来应对高热流密度散热问题最有前景的液

体冷却方案之一[6-9]。然而，相较于其他传统冷却方式，射流微通道热沉具有更加复杂的流

动结构，影响其换热性能以及阻力性能的因素也相对更多。此外，传统射流微通道热沉在面

对较长微通道时容易受水平横流影响，换热废液不能及时排出，导致上下游换热不均匀，阻

力损失也相对较高[10]。为了解决以上问题，作者设计了一种带排液歧管的狭缝射流微通道热

沉，通过将数值模拟耦合机器学习以及多目标优化算法，针对影响热沉换热和阻力性能的关

键结构参数进行了多目标寻优，并利用 TOPSIS 决策算法成功获得了最优折衷解[11]。本文在

此基础上，针对最优折衷解进行了数值模拟计算和实验验证，探究了不同热流密度、工质流

量以及入口温度等工况参数变化对最优热沉结构换热以及阻力特性的影响。 



1 数值计算模型及计算方法 

1.1 热沉物理模型 
图 1（a）所示为本文数值模拟和实验研究的带排液歧管的复合狭缝射流微通道热沉三

维模型，主要包含顶部盖板和底部微通道换热板。在顶部盖板上加工有入口歧管和出口歧管，

用于冷却工质的均匀分布配和废液的及时排出。在换热板上加工有微通道，通过与顶部盖板

相结合形成流体通路，实现流体的短距离输运和换热，其中在换热板底部加有均匀热流密度。

通常，冷却工质从盖板上部入口流入，经过入口歧管实现流体的均匀分配，之后流体冲刷冷

却微通道换热板并最终由出口歧管流出。热沉入口流道为倾斜流道，以实现流量的均匀分配；

出口流道为矩形流道，通过增大流通面积以降低热沉整体压降。其中热沉相应的尺寸标注见

图 1（b），表 1 中则列出了最优折衷解热沉各部件对应尺寸的具体数值。 

 
图 1 复合狭缝射流微通道热沉三维模型 

Fig.1 The 3D model of hybrid slot jet impingement/microchannel heat sink 

表 1 热沉模型几何参数 [mm] 

Table 1 Geometric parameter values of the heat sink model [mm] 

L  W  heatL  heatW  1L  2L  

53 40 49 30 2 1 

3L  4L  1W  2

1

W
W

 =  1H  2H  

0.5 2 1.03 0.58 7 3 

3H  4H  ,1inH  ,2inH  ,1outH  ,2outH  



2.44 0.5 6 0.5 6 6 

1.2 数值计算模型 
如图 2 所示为实际数值模拟中采用的几何模型及相对应的边界条件。由于热沉整体模

型关于 X 轴对称，从计算经济性出发选择整体模型的二分之一进行建模计算。为了消除出

口回流对计算结果的影响，计算中最终流体出口延长至出口直径的 5 倍以消除回流现象。为

了简化计算，在数值模拟时采用以下假设：（1）冷却介质为连续不可压缩流体且各项同性；

（2）模型考虑了固体和液体间耦合传热问题，固液交界面无滑移；（3）冷却介质进入热沉

入口时温度和速度均匀分布。 
其中计算采用的湍流模型为 Realizable k − 模型，冷却介质为去离子水，其物性参数

变化是关于温度的函数，具体函数关系参考作者已发表论文[11]。关于模型验证和网格独立性

验证的详细内容可参考作者之前已发表的工作[11]。其中热沉满足的控制方程如下： 
连续性方程： 
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湍动能方程： 
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湍流耗散率方程： 
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固体域导热方程： 
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式中  是液体密度，p 是压强， 和 s 分别为有效导热系数和固体导热系数， iu 代表 x、y、

z 方向的速度， pc 是定压比热容， t 是涡粘系数， ,i jS ， 1C  由以下方程给出，其中 2 =1.92C  。 
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压力速度耦合采用 SIMPLE 算法，压力项求解选取标准格式进行迭代计算，动量方程

和湍流耗散项均采用二阶迎风格式，能量方程的求解采用 QUICK 格式迭代计算。当连续

型方程和动量方程的残差达到 510− ，湍流耗散项的收敛残差到达 410− ，能量方程的收敛残

差低于 710− 则认为收敛。 



 

图 2 实际数值计算模型及边界条件 

Fig.2 Numerical calculation model and boundary conditions 

1.3 边界条件及网格划分 
入口采用速度入口，入口温度分别计算了 283K、288K 和 293K。出口为压力出口，对

应表压为 0 Pa。底部加热面设置为定热流密度。固液接触面设置为耦合面，除了对称面外其

余均为绝热壁面。图 3 所示为射流冲击热沉整体网格模型及各部分局部网格划分。其中均采

用六面体网格进行划分，考虑到整体模型的复杂性，对不同部件进行分块划分且固液接触面

均采用 interface-coupled。此外，为了满足增强壁面模型的 y+要求并保证数值计算的准确性，

对固液接触面进行了加密。其中固液接触面第一层网格高度设置为 0.01mm，网格增长因子

设置为 1.2。图 3（b）所示为包含出口延长段流体区域的局部网格划分及壁面网格加密情况。 

 

图 3 热沉整体网格及不同部分局部网格 

Fig.3 Model mesh division and local refinement strategy 

2 实验系统及测试方法 

2.1  实验测试系统 

图 4 所示为本文搭建的以去离子水为冷却工质的实验测试系统组成示意图。实验系统



主要由两部分组成，一部分是以测试热沉为主的系统元件，另一部分是系统测量和控制元件。

系统元件主要有测试热沉、热源、储液器、冷凝器、齿轮微泵以及各组件之间的连接管道和

阀门。系统测量和控制元件主要包含电磁流量计、调压计、功率计、差压计、热电偶、直流

驱动器以及数据采集系统。图 5 所示为包含系统主要元件的实验测试系统实物图。 

 
图 4 实验测试系统组成示意图 

Fig.4 Schematic diagram of experimental testing system 

 
图 5 实验测试系统实物图 

Fig.5 Photo of experimental testing system 

2.2 主要系统元件 

2.2.1 复合狭缝射流微通道热沉 

图 6（a）所示为热沉各部件加工实物图以及整体焊接成品图。热沉材料为紫铜，各部件

采用机床切割和电刻蚀技术加工而成，用丙酮清洗装配后利用氩弧焊和银焊焊接而成。焊接

后的热沉使用酸洗液进行清洗，之后使用钝化液进行钝化处理。为了获得热沉内部温度信息，

在距离热沉底部加热面 0.5mm 处加工有 7 个直径为 0.5mm 的测温孔，1~7 号测温孔的位置

分布如图 6（b）所示，其详细位置信息如图 6（c）所示。为了获得热沉进出口温度，分别

在热沉进口和出口分液器管壁处布置两个温度测点，如图 6（b）中 8 号和 9 号温度测点。 



 

图 6 测试热沉实物图及热电偶测点分布 

Fig.6 Photo of test heat sink and thermocouple measurement point distribution 

2.2.2 模拟热源 

图 7 所示为热源实物图以及三维透视图。热源材料为导热性能良好的紫铜，通过机床切

割加工而成。在热源侧面加工有 10 个直径为 12mm 的盲孔，分别对应插入 10 根加热棒，每

根加热棒最大可提供的加热功率为 300 W。为了方便热沉底部与热源表面贴合定位，在热源

顶部加工有四个高度为 0.5mm 的定位矩形块。其中热源与热沉接触面积为 49×30 mm²，接

触面涂有一层导热硅脂，之后将热沉与热源紧密贴合并利用螺栓夹具进行固定。为了监测热

源温度，避免温度过高超过加热棒的可耐受温度，在热源四周共加工有 8 个直径为 1mm 的

不同长度的小孔，用于插入热电偶对热源温度进行测量。其中最上层热电偶孔距离热源表面

3mm，上下两层孔间距为 5mm。 

 
图 7 热源实物图及三维透视图 

Fig.7 Photo and 3D perspective view of heat source 



2.2.3 齿轮微泵 

实验测试中采用直流无刷磁驱齿轮泵为整个测试系统提供动力，实现冷却工质在系统中

的循环流动。其中微泵型号为 MG415XK/DC48W-400，可提供流量范围为 0~11000 ml/min，

对应压头为 0~0.8 MPa。微泵实物图如图 5 所示。 

2.3 主要测控元件 

系统中使用的测量和控制元件主要有电磁流量计、调压器、功率计、差压计、热电偶、

直流驱动器以及数据采集系统。各元件相关规格参数如表 2 所示。 
表 2 系统测控元件规格参数 

Table 2 Specification parameters of system measuring components 

元件名称 规格和参数 数据测量 
电磁流量计 型号：AXF005G, 量程：0~6 L/min , 精度：±0.35% 热沉入口流量 

功率计 型号：PF9800，精度等级为 0.5 热源加热功率 
 差压计 型号：FKCT35V5, 量程：0~100kPa, 精度：±0.065% 热沉进出口压降 
数据采集器 型号：Keithley-2700 采集温度、压力信号 

调压器 型号：TDGC2 —— 
热电偶 型号：WRNK-191，精度：±0.4℃ 热源和热沉温度 

直流驱动器 型号：MP6010D —— 

2.4 实验测试工况 

本次实验的主要内容是研究改变入口温度、质量流量和加热功率对热沉的换热和阻力特

性的影响，同时将实验数据与模拟结果对比来验证机器学习和优化算法的正确性。实验中研

究了三种不同入口温度，分别为 10℃、15℃和 20℃。每种入口温度下测量了 6 种不同质量

流量情况，其中入口体积流量分别为 1.68、2.52、3.36、4.2、5.04 和 5.88 L/min，其中入口

体积流量主要依据之前数值模拟工况进行确定。此外，在每个体积流量下测量了 9 种不同热

流密度情况，从最低 40 W/cm²开始以 20 W/cm²的差值进行递增，最大热流密度为 200 W/cm

²。 

2.5 漏热分析及热源温度预测 

由于本文中测试热流密度最高可达到 200 W/cm²，模拟热源总加热功率约 3000 W。面

对如此高的功率密度，不合理的热源结构可能导致加热棒或模拟热源的温度超过安全温度，

造成安全隐患。此外，当热源保温措施不合理时，由于铜块表面温度较高，可能造成比较严

重的漏热损失，到达热沉底部的热流密度小于设定值。因此，为了避免以上两种情况的发生，

本文中热源设计时尽量避免出现较大的面积突变造成较大的温度梯度。此外，为了防止由于

铜块过长导致较高热流密度下导热热阻较大，本文中加热棒采用侧向插入而不是从铜块底部

插入。为了避免漏热，在插入加热棒后用 2 mm 厚的硅酸铝纤维棉对热沉进行包裹，该材料

不仅可以承受接近 1000 ℃左右高温，而且其导热系数仅为 0.035 W/m/K。用绝热棉包裹后

的铜块固定在使用耐高温材料 PEEK 制作的基座上，之后又采用 10 mm 厚的橡塑保温棉进

行包裹，这样可以最大程度的减少漏热损失。其中 PEEK 材料的导热系数为 0.29 W/m/K，

橡塑保温棉的导热系数仅为 0.04 W/m/K。 

为了验证以上设计的有效性，采用仿真软件 Fluent 针对热源测试区进行仿真计算，探究

热源内最高温度及估算热损耗情况。由于该问题为简单的固体导热问题，Fluent 针对纯固态

导热的仿真计算足够准确。图 8 所示为仿真计算模型示意图以及相应的边界条件设置。其中



将模拟热沉对流换热冷却等效为平均对流换热系数 hsh ，将 PEEK 基座和橡塑保温棉表面的

自然对流冷却等效为平均对流换热系数 1nch 和 2nch ，将加热棒的加热功率定义为内热源项Q 。

其中加热棒的主体材料为 MgO，其导热系数取 36 W/m/K，加热功率设置为 2940 W，对应

加热面最高 200 W/cm²热流密度。环境温度设置为 25℃，热沉冷却面温度根据之前数值计

算结果取 70 ℃，热沉冷却的对流换热系数取 6 W/(cm2·K)，对应最低入口流量情况。自然对

流换热系数 2
1 2 5 W/(m K)nc nch h= =  ，这对于自然对流是一个合理的数值。图 9 所示为模拟计

算得到的热源 z-x 截面温度分布云图，可以发现热源最高温度不超过 205 ℃，远低于加热棒

可耐受最高温度 350 ℃。此外，热源四周温度分布均较低，这说明采用双层隔热棉可以实现

良好的绝热效果，避免热量向周围环境耗散。通过对热源表面进行热通量面积分，可以计算

得到通过热沉冷却带走的热量为 2873 W，耗散到环境中的热量仅为 68 W，即向环境的漏热

损耗仅为 2.3%，可以看出此时热源隔热效果理想。以上模拟工况为热源冷却效果最差情况，

即漏热耗散最严重情况，其他工况下漏热损耗将低于 2.3%。 

 
图 8 热源仿真模拟示意图及边界条件设置 

Fig.8 Schematic diagram of heat source simulation and boundary conditions 

 
图 9 热源 z-x 截面仿真温度云图分布 

Fig.9 Temperature distribution of z-x cross-section of heat source 

2.6 数据处理和不确定度分析 

考虑到热沉上热电偶距离加热面和换热面存在一定距离，因此热沉加热面和换热面的

平均温度可以通过下式估算： 
7

1

1

1
7

heat i
i s

Q zT T
A=


= +                            (10) 



7
2

1

1
7

trans i
i s

Q zT T
A=


= −                            (11) 

式中 1T ~ 7T 为热沉底部 7 个热电偶测得温度，Q 为热沉底部加热功率， 1z 为热电偶测温孔距

加热面距离，即 0.5mm； 2z 为热电偶测温孔距离底部为通道重心位置距离，即 1.78mm。 

平均对流换热系数定义为： 

( )trans f

Qh
A T T

=
−

                            (12) 

式中 A为加热面面积， fT 为热沉进出口温度的平均值。 

为了评估实验测试中热沉温度均匀性，通过将各个热电偶获得的温度测点值与平均值

作差，具体定义为： 
7

,
1

ave j j i
i

T T T
=

 = −                             (13) 

式中 j 取值为 1~7，分别代表热沉底部 1 到 7 号热电偶温度测量值。 

由于实验中测量获得的压降包含进出口分液器内部的压力损失，因此热沉进出口压降

为： 

test in outP P P P =  − −                           (14) 

式中 testP 为差压计测量压降， inP 和 outP 为进出口分液器的压力损失。为了获得进出口分液

器压力损失，本文中分别针对进出口分液器建模并计算获得了不同测试工况下的压降损失，

其中计算过程中考虑了温度变化导致的工质物性变化对压降的影响。图 10 所示为通过数值

模拟计算得到的不同入口/出口温度和质量流量下，热沉的进口和出口分液结构压降损失。

对于出口温度在计算的四种温度中间的情况，此时出口分液结构对应的压降损失通过相邻计

算温度点对应的压降损失线性差值获得。 

热沉泵功消耗定义为： 

pumpingW PV=                               (15) 

式中V 为进入热沉冷却工质的体积流率。 

       

（a）                                        （b）                    

图 10 （a）不同入口温度和质量流量下热沉进口分液结构压降损失；（b）不同出口温度和质量流量下热

沉出口分液结构压降损失； 



Fig.10 Pressure loss of heat sink (a) inlet separation structure and (b) outlet separation structure under different 

inlet temperatures and mass flow rates 

如表 2 所示，K 型热电偶的测温精度为±0.4 ℃，功率计的精度等级为 0.5。因此，根

据不确定度公式，由于热电偶和功率计不确定度导致的平均对流换热系数的不确定度范围

为±1.1~10.1%。当热流密度最小、体积流量最大（ 240W/cm , 98g/sq m= = ）时不确定度相

对较高，最大约为 10.1%。 

3 数值模拟与实验测试结果分析 
3.1 模拟结果与实验结果对比 

图 11 所示为不同工况下数值模拟结果与实验结果对比。观察图 11（a）可以看到，随

着热流密度的增大，此时加热面平均温度随之上升，热沉压降基本保持不变，数值模拟结果

与实验结果变化趋势相同，且相同工况下两者相差较小。同样的，当质量流量发生变化时，

此时数值模拟结果与实验结果变化趋势也基本一致。当质量流量较小时，此时加热面平均温

度实验值与模拟值相对较大，随着质量流量的增加差值逐渐减小。对比相同工况下实验结果

与模拟结果相对误差，当改变热流密度时，此时加热面平均温度的模拟值与实验值最大相对

误差为 0.6%，压降最大相对误差为 3.6%；当改变质量流量时，此时加热面平均温度的模拟

值与实验值最大相对误差为 0.9%，压降最大误差为 6.5%。因此，通过对比不同工况下实验

结果与模拟结果，两者相对误差均在可接受范围内，这也进一步证明了本文中数值模拟的准

确性以及已发表论文中神经网络优化的准确性。 

      

（a）                                            （b）                    

图 11 （a）不同热流密度下模拟结果与实验结果对比；（b）不同质量流量下模拟结果与实验结果对比 

Fig.11 (a) Comparison of simulation results and experimental results under different heat fluxes; (b) Comparison 

of simulation results and experimental results under different mass flow rates 

3.2 数值模拟结果分析 

图 12 所示为不同热流密度下换热面和加热面温度云图分布。从图中可以看到，随着热

流密度的不断增加，换热面和加热面温度逐渐增加，温度均匀性逐渐恶化，高温区域面积逐

渐扩大。当热流密度较高时，此时观察加热面温度云图可以清楚的看到高温区域和低温区域

交替出现，导致该现象的主要原因为进出口分液歧管的交替布置。如图 12（b）中热流密度

为 200 W/cm²情况，图中交替出现的黑色与红色长矩形框分别代表进口和出口分液歧管位

置。从图中可以看到，高温区域通常位于出口分液歧管下方。图 13 所示为热沉内部流体区



域纵向切面速度矢量分布。从图中可以看到，进口歧管与微通道交错使得流体进入微通道时

形成射流冲刷效果，流体垂直冲刷冷却通道壁面使得换热增强，因此进口歧管下方换热面及

加热面温度普遍偏低。相比之下，出口歧管下方通道只能依靠流体水平冲刷冷却，再考虑到

流体在通道内流动过程中吸热温度逐渐上升，因此冷却效果较差，对应换热面和加热面温度

偏高。此外，分析温度云图分布可以发现，越靠近歧管两端位置处，温度分布相对越低，越

靠近歧管中间核心区域部分，温度分布相对越高。而导致该现象的主要原因为通道内质量流

量分布不均匀。图 14 所示为不同热流密度下换热通道内质量流量分布情况。从图中可以看

到，越靠近分液歧管两端位置，对应通道内质量流量相对越高，处于中间区域通道内对应质

量流量相对较小。尽管目前热沉通道内依然存在流量分布不均现象，但与优化前结构相比[11]，

此时通道内流量分布均匀性已经得到了显著改善。根据之前对速度场和压力场的分析，导致

分液歧管沿流动方向流量分布不均现象的原因主要归结于两种。第一个原因为入口工质冲击

飞溅使得靠近热沉入口区域附近的通道质量流量分布不均匀；第二个原因为压力分布不均匀

使得入口歧管内流体更多的流向靠近热沉出口附近的通道，因为此处对应系统压力最小，流

体阻力损失更小。 

 
（a） 

 

（b） 
图 12 不同热流密度下（a）换热面温度和（b）加热面温度分布（ 3m/s, 20 , 84g/sin inV T m= = =℃ ） 

Fig.12 Temperature distribution of (a) heat transfer surface and (b) heated surface under different heat fluxes 



 

图 13 热沉纵向切面内速度矢量分布图 

Fig.13 Velocity vector distribution in the longitudinal plane of the heat sink 

 

图 14 不同热流密度下通道内质量流量分布情况 

Fig.14 The distribution of mass flow among channels under different heat fluxes 

图 15 所示为入口温度和热流密度变化对热沉换热和阻力性能影响。随着热流密度不断

增加，换热面和加热面平均温度逐渐增加，与热流密度基本呈线性关系变化。热流密度为 200 

W/cm²时相比热流密度为 40 W/cm²时换热面平均温度增加了约 15 ℃，而加热面平均温度增

加了近 27 ℃。与改变热流密度对换热面或加热面平均温度显著影响不同，热流密度变化对

热沉压降和换热系数影响较小。随着热流密度增加，此时换热系数也略微增加，最大热流密

度相比最小热流密度时换热系数增加了约 7%。导致换热系数增加的主要原因为热流密度增

大使得通道内流体温度上升，进而影响工质物性变化。单相换热情况时，工质水的导热系数

会随着温度的增加而略微提升，这也使得热沉换热性能表现随着热流密度增大而略微改善。

与换热系数变化趋势不同的是，随着热流密度的增大，此时热沉压降略微降低。导致该现象

的原因与换热系数变化相同，即热流密度变化使得热沉内流体温度变化，进而影响工质物性

参数变化。对于液态水而言，随着温度的升高，此时动力粘度系数会略微降低，因此热沉阻

力性能会出现略微改善的情况。 

此外，相同热流密度下对比入口温度变化对换热面或加热面温度影响可以发现，随着入

口温度的提升，换热面和加热面平均温度也会随之提升，温度相差的幅度也基本接近入口温

度的差值。此外，与改变热流密度变化对换热系数和热沉压降影响趋势相同。随着入口温度



的提升，此时换热系数会略微提升，热沉压降略微降低。而导致该现象的主要原因也和前面

相同，即入口温度的提升使得热沉内工质物性参数发生改变，从而影响了热沉换热和阻力特

性。 

        

（a）                                   （b）                
图 15 热流密度和入口温度变化对热沉换热和阻力性能影响（ 3m/s, 84g/sinV m= = ） 

Fig.15 The influence of heat flux and inlet temperature variations on heat transfer and resistance performance 

图 16 所示为不同入口速度下换热面和加热面温度云图分布。从图中可以看到，随着入

口速度的增加，此时换热面和加热面温度逐渐降低，温度均匀性也得到显著提升。当热流密

度为 200 W/cm²，入口速度为 3.5 m/s 时，此时加热面的最高温度为 55 ℃，远低于通常界定

的芯片安全温度 85 ℃。尽管随着入口速度降低会使得换热面和加热面温度增加，但当入口

速度降低为 1 m/s 时，此时加热面最高温度约为 82 ℃，依然略低于芯片安全温度。图 17 所

示为热沉换热性能和阻力性能随入口速度变化曲线图。从图中可以看到，当入口速度为 1 m/s

时，热沉加热面平均温度约为 77 ℃，而压降仅为 2.6 kPa。此外，观察曲线变化趋势可以发

现，随着入口速度的不断增加，换热面和加热面平均温度的降低幅度逐渐减缓，而压降增加

幅度开始显著增大。这说明对于单相对流换热，一味依靠增大质量流量来提升换热性能是不

明智的。尤其在质量流量较大时，此时增大工质流量对于换热性能改善有限，但却会导致热

沉阻力性能显著恶化。 

 
（a） 



 
（b） 

图 16 不同入口速度下（a）换热面温度和（b）加热面温度分布（ 220 , 200W/cminT q= =℃ ） 

Fig.16 Temperature distribution of (a) heat transfer surface and (b) heated surface under different inlet velocity 

      

（a）                                      （b）                      

图 17 入口速度变化对热沉换热和阻力性能影响（ 220 , 200W/cminT q= =℃ ） 

Fig.17 The influence of inlet velocity variations on heat transfer and resistance performance 

3.3 实验结果分析并与文献结果对比 

图 18 展示了不同质量流量和热流密度下热沉换热性能和阻力性能变化。观察曲线图可

以看到，随着质量流量的增大，此时换热面和加热面平均温度随之降低。相同质量流量情况

下，加热面热流密度越高，对应换热面和加热面平均温度也越高。当质量流量最小时，此时

最大和最小热流密度对应加热面平均温度相差最大，差值约为 40 ℃。随着质量流量的增加，

此时差值逐渐减小。与数值模拟结果相同，随着质量流量的增大，此时加热面和换热面平均

温度的降低幅度逐渐减缓。相同的实验现象也在 Remco 等人[12]的实验中观察到，而导致该

现象的主要原因为随着质量流量的增大，此时对流换热热阻不断降低，热沉总热阻不断趋近

于单相强制液冷极限热阻，即由冷却工质本身热容决定的工质导热热阻和热沉加热面到换热

面之间的固体导热热阻。因此，体现在温度变化上则随着质量流量的增大，温度降低幅度逐

渐放缓。此外，观察图 18（c）可以看到，相同质量流量下，随着热流密度的增大，此时热

沉对流换热系数略有提升，这与数值模拟观测到的现象相同。而导致该现象的主要原因也是

热流密度提升使得热沉内工质温度提升，进而影响热沉内工质物性参数变化。对于阻力性能，

随着质量流量的增加，热沉压降呈指数型增长。质量流量不变时，改变热流密度对热沉压降

影响很小。与数值模拟中发现的规律相同，随着热流密度的增大，热沉的压降会出现略微降

低。 



          

（a）                                        （b）                   

           

（c）                                        （d）                    

图 18 改变质量流量和热流密度对热沉换热和阻力性能影响（ 20inT = ℃） 
Fig.18 The influence of mass flow rate and heat flux variations on heat transfer and resistance performance 

从前面数值模拟结果可以看到，由于进出口歧管的交替布置，在热沉换热面和加热面表

面交替出现高温和低温区域。为了证明实验中是否也有相同现象并评估热沉加热面温度均匀

性，图 19 分别展示了不同工况下热沉底部各个热电偶测温值对比及测温均匀性评估。热电

偶分布详细位置信息如图 6（c）所示。其中 1 号、2 号和 4 号热电偶位于入口歧管下方，3

号和 6 号热电偶位于进出口歧管中间微通道下方，5 号和 7 号热电偶位于出口歧管下方。对

比 1 号、2 号和 4 号热电偶不同热流密度下测温值可以发现，位于入口附近和出口附近的 1

号和 4 号热电偶温度值相对偏低，而位于进口歧管中间位置处的 2 号热电偶温度值相对较

高，这与模拟结果中加热面底部温度云图分布规律相同。此外，1 号和 7 号热电偶 Y 轴坐标

相同，但分别位于进出口歧管下方。对比两者温度测量值可以发现，位于出口歧管下方的 7

号热电偶温度值要始终高于位于进口歧管下方的 1 号热电偶温度值。这一现象也与之前数

值模拟结果分析中规律相同，而导致该现象的主要原因为冷却方式和工质温度差异，这也在

之前论文中进行了详细的分析。 

为了进一步评估热沉加热面温度均匀性，图 19（b）展示了不同工况下热沉底部各个热

电偶测量值与平均值之差（ aveT ）。从图中可以看到，当质量流量较小时，此时热电偶测量

值之间相差较大，反映在加热面上温度分布上则均匀性较差。随着质量流量的增大，此时各

热电偶测温值与平均值之差逐渐减小，当质量流量为 98 g/s 时，此时 aveT 的最大值仅为 3.96 

K，热电偶测温最高值与最低值之差也仅为 6.9 K。 



          

（a）                                            （b）                

图 19 （a）不同热流密度下热沉底部热电偶测温值对比；（b）不同质量流量下热沉底部热电偶测温均匀

性评估 

Fig.19 (a) Comparison of thermocouple temperature measurement values under different heat fluxes; (b) 

Evaluation of temperature uniformity of temperature measurement point under different mass flow rate  

图 20 所示为不同入口温度和质量流量下热沉换热性能和阻力性能变化情况。与数值模

拟结果相同，不同入口温度下热沉换热面或加热面平均温度差值约等于入口温度差值。此外，

观察换热系数变化可以看到，随着入口温度的提升，此时换热系数略有提升，但增加幅度较

小。分析压降变化也可以发现相同现象，入口温度提升会使得热沉压降略有降低，但是变化

幅度很小，基本可以忽略不计。入口温度变化导致换热系数和压降细微变化的原因也与数值

模拟分析相同，即工质温度变化引起物性参数产生细微变化，进而影响热沉换热和阻力性能。

当工质流量为 28 g/s，入口温度为 20 ℃，热流密度为 200 W/cm²时，此时热沉加热面平均温

度不超过 75 ℃，而热沉压降仅为 2.46 kPa。 

     

（a）                                          （b）                   

图 20 不同入口温度和质量流量下热沉换热和阻力性能变化（ 2200W/cmq = ） 

Fig.20 The influence of mass flow rate and inlet temperature variations on heat transfer and resistance performance 

为了进一步分析本文中热沉结构综合性能表现，作者将本文的实验数据与已发表文献

中射流微通道热沉的模拟和实验数据进行了对比
[13-15]

。考虑到文献中数据研究工况各不相

同，因此对比时将热沉泵功消耗与热沉散热量进行归一化，对比不同泵功占散热量比重情

况下热沉的对流换热系数高低，其中对比的所有文献中冷却工质均为水。此外，不同热流

密度情况会影响泵功占散热量比重情况，因此对比的所有文献工况也在图 21 中进行了标



注。从图中可以看到，一般随着泵功占散热量比重的升高，此时热沉对应的对流换热系数

会随之提升，即热沉换热性能提升。但是，不同射流微通道热沉结构和热流密度工况下曲

线的变化趋势是不一样的。通过将本文热沉性能曲线与文献中数据对比可以发现，经过优

化获得最优折衷热沉结构综合性能表现优异，在不显著增大泵功占散热量比重的情况下可

以实现热沉换热性能的显著改善。 

 

图 21 本文中热沉性能与已发表文献中热沉性能对比 

 

4 结论 
为了验证神经网络训练和多目标优化的准确性，本文针对此前根据多目标优化算法获

得的最优折衷热沉结构进行了数值模拟计算和实验验证。探究了不同热流密度、工质流量

以及入口温度等参数变化对最优热沉结构换热以及阻力特性的影响。本文获得的结论如下： 

（1）对比相同工况下实验结果与模拟结果相对误差发现，当改变热流密度时，此时

加热面平均温度的模拟值与实验值最大相对误差为 0.6%，压降最大相对误差为 3.6%；当

改变质量流量时，此时加热面平均温度的模拟值与实验值最大相对误差为 0.9%，压降最

大误差为 6.5%。 

（2）进出口歧管的交替布置会使得热沉换热面和加热面交替出现高温区域和低温区

域，由于进口歧管下方形成的射流冲刷效果和入口低温效应，低温区域通常位于进口歧管

下方，高温区域通常位于出口歧管下方。此外，由于热沉入口附近流体冲刷飞溅和入口歧

管内压力分布特性，沿歧管流动方向换热微通道内质量流量分布不均匀，越靠近分液歧管

两端位置，对应通道内质量流量相对越高，处于中间区域通道内对应质量流量相对较小。 

（3）数值模拟和实验测试结果表明，随着热沉入口温度的增加，此时热沉换热面和

加热面平均温度也随之上升，不同入口温度对应的换热面或加热面平均温度差值约为进口

温度的差值。此外，随着热流密度和入口温度的增加，此时通道内工质温度提升会引起工

质物性发生细微变化，体现在热沉性能上为换热系数提升和热沉压降降低，但是变化幅度

很小。随着入口速度的不断增加，换热面和加热面平均温度的降低幅度逐渐减缓，而压降

增加幅度开始显著增大。这说明对于单相对流换热，一味依靠增大质量流量来提升换热性

能是不明智的。尤其在质量流量较大时，此时增大工质流量对于换热性能改善有限，但却

会导致热沉阻力性能显著恶化。 



（4）数值模拟结果表明，当热流密度为 200 W/cm²，入口温度为 20 ℃，入口速度为

1.5 m/s 时，此时加热面最高温度约为 82 ℃，平均温度约为 77 ℃，热沉压降仅为 2.6 kPa；

实验测试结果显示，相同工况下热电偶测得加热面平均温度约为 75 ℃，热沉压降仅为 2.46 

kPa。 
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摘要：本文通过数值模拟的方法对涡轮动叶在不同主流落压比、主次流温度比和次流/主流流量比下的

综合冷却效率进行了研究。结果表明，叶盆和叶背气膜贴附效果较好，温度较低，在前缘、尾缘和叶

顶处则出现局部高温区。落压比对叶片综合冷效的影响不大；随着主次流温度比的增大，由于冷气温

度的降低，叶片表面温度降低，但综合冷效基本不变；流量比增大，叶片综合冷却效率明显提高。 

关键词：涡轮叶片，气膜冷却，数值模拟，综合冷却效率  
 
0 前言 

涡轮是航空发动机的热端部件之一，现代先进航空发动机的涡轮进口温度已经普遍

高于 2000 K，远远超过了正常叶片材料的耐温能力，因此寻找一种稳定且高效冷却方式

成为了研究的热点。气膜冷却是指在叶片上开设气膜孔，冷气通过气膜孔后在叶片表面

形成一层低温的冷却气膜，将高温主流阻隔开，达到保护叶片的目的，这一技术可以将

叶片的耐温能力提升 400℃左右，因此得到了广泛应用。 
影响叶片综合冷却效率的因素很多，有研究发现增大次流/主流的流量比可以使综合

冷却效率提高[1-3]，且流量比增大对叶片前缘和压力面的影响更为明显[4]。主流落压比[5]、

进口湍流度[6]以及毕渥数[7]的增大均可以提高叶片综合冷却效率，而主流进口雷诺数[8]

对叶片综合冷效影响较小。此外，Qiao 等人[9]则通过试验研究发现在冷气/主流流量比较

小时两个腔体的流量比例对综合冷效影响明显，流量比较大时则是主次流温度比的影响

更为显著。 
仅仅依靠气膜冷却无法达到叶片冷却的要求，因此通常涡轮叶片会将气膜冷却与其

它冷却方式耦合。有研究发现冲击-气膜冷却比单独气膜冷却时的综合冷效高 30%以上
[10]，而在冲击层板上增加肋结构在降低冷气使用量的同时[11]可以进一步提高叶片的综合

冷效[12]，冲击孔、气膜孔的位置以及吹风比对综合冷效影响都十分明显[13]。此外，学者

们通过在叶片冷气腔内产生涡流的方式增强内部冷却的效果，此种方式可以使前缘和叶

片整体的综合冷效分别提高 57%[14]和 6%以上[15]。优化气膜冷却孔的形状[16]，以及在表

面喷涂热障涂层[17]均可有效提高涡轮叶片的综合冷效。 
由此可见，对涡轮叶片的综合冷却效率进行研究对提高发动机效率、延长热端部件

寿命都具有重大意义，因此本文通过数值模拟的方法对某涡轮动叶的综合冷效进行研究，

并分析了主流落压比、主次流温度比和次流/主流流量比对叶片综合冷效的影响，为涡轮

叶片冷却设计工作提供指导意义。 



1 数值计算方法 
1.1 几何模型 

  

(a)叶盆 (b)叶背 

图 1.1 动叶几何模型 

几何模型为某涡轮动叶叶片，如图 1.1 所示。叶片共开设有 9 排气膜孔，其中压力

面 3 排，直径为 0.3 mm；前缘 5 排，直径为 0.35 mm；吸力面 1 排，直径为 0.3 mm。由

于本文对叶片综合冷却效率进行研究，需要考虑金属导热对壁面温度的影响，因此对计

算模型设置流体域与固体域，其中流体域是将缘板的形状向上延伸至叶顶位置，如图 1.2
所示，整个计算域为扇环形状。冷却通道共四路进口，前缘包含一个供气腔与一个冲击

腔，由次流进口 3、4 提供；其余气膜孔及劈缝冷气由次流进口 1、2 提供，叶片截面如

图 1.3 所示。 

   
图 1.2 计算模型 图 1.3 叶片截面 

1.2 网格划分 
采用 ANSYS ICEM 软件对计算模型划分非结构化网格，为了保证计算的准确性，

在重点关注区域（如叶身）与尺寸较小的区域（如气膜孔、尾缘劈缝）进行了局部加密，

最终的网格数量为 855 万，如图 1.4 所示。 



    
(a)全局网格 (b)前缘叶身网格 (c)尾缘劈缝加密 (d)气膜孔加密 

图 1.4 网格划分 

1.3 边界条件与计算设置 
本文使用 CFX 软件进行数值计算，主流进口、次流进口以及出口均根据课题组前期

试验时所采集的压力数据设置为压力入口，工况具体数值如表 1.1 所示。 
表 1 研究工况表 

落压比 
主流温度

K 
冷气温度

K 
温度比 

主流流量

g/s 
次流流量 

g/s 
流量比 

1.25 

767 280 2.74   0.036 
1.35 
1.457 
1.49 

1.457 767 

387 1.98 

136 4.896 0.036 
348 2.2 
319 2.4 
280 2.74 

1.457 767 280 2.74 136 

2.176 0.016 
3.536 0.026 
4.896 0.036 
6.256 0.046 

流体域材料为理想气体空气，固体域材料为 GH4169，其物性参数如表 2 所示，固

体域与流体域两侧均设置旋转周期边界。湍流模型选择 SST k-ω 两方程模型。 
表 2 GH4169 物性参数表 

温度(℃) 300 400 500 600 700 800 900 1000 
导热系数 λ 
(W/(m2·K)) 

17.8 18.3 19.6 21.2 22.8 23.6 27.6 30.4 

比热容 C 
(J/(kg·K)) 

481.4 493.9 514.8 539.0 573.4 615.3 657.2 707.4 



 
落压比 π 的定义为： 

 
*
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p
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式中，p1
*为主流进口总压，p2为出口静压。 

流量比 M 的定义为： 
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g
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m
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式中，mc和 mg分别代表次流与主流的质量流量。 
温度比 KT的定义为： 
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T

c

T
K

T
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式中，Tg和 Tc分别代表主流与次流的热力学温度。 
综合冷却效率 η 的定义为： 

 g w

g c

T T
T T


−

=
−

 (1.4) 

式中，Tw为叶片外壁面温度。 
1.4 湍流模型及网格无关性验证 
1.4.1 湍流模型验证 

本文采用前期完成的试验结果，以 π=1.457，M=0.036，KT=2.74 典型工况的试验结

果对不同湍流模型计算叶片综合冷效的性能进行验证。对比了四种湍流模型（Standard 
k-ε 模型，Realizable k-ε 模型，SST k-ω 模型和 Standard k-ω 模型）下的叶片平均综合冷

却效率，结果如图 1.5 所示，可见 SST k-ω 模型计算结果与试验测量值较为接近，故本

文采用 SST k-ω 模型进行研究。 

 
图 1.5 湍流模型验证数据图 



1.4.2 网格无关性验证 
为了降低网格节点数量对计算结果的影响，在 π=1.457，M=0.036，KT=2.74 的典型

工况下进行网格无关性验证，结果如图 1.6 所示。共选择四种网格数量，可见网格数量

大于 855 万时，计算结果不随网格数量的改变而改变，因此选用 855 万的网格进行数值

模拟研究。 

 
图 1.6 网格无关性验证数据图 

2 计算结果与分析 
2.1 叶片流场与温度场分析 
2.1.1 叶片冷气出流流场分析 

 
   

(a)叶盆出流流场 (b)叶背出流流场 （c）叶尖出流流场 （d）前缘出流流场 

 

图 2.1 叶片冷气出流流场 

图 2.1 为典型工况下冷气出流流场图。从图中可以看出，在叶盆位置，冷气从气膜

孔流出后能够较好地贴附在叶片表面流动，且流速较慢，向下游流动速度逐渐增加，在

尾缘流动速度较大。由于叶背处是凸面，冷气从气膜孔流出后以较高的速度沿着叶背表

面流动，并在尾缘附近速度逐渐下降。在叶尖处，冷气从叶尖孔流出后从叶尖间隙流走，

并且由于叶尖处开孔数量少，冷气流量较小，因此冷气覆盖效果较差。在前缘位置，叶



片直接受到主流的冲击，气膜孔从前缘流出后即分开向叶盆与叶背两侧流去。 
2.1.2 叶片温度场分析 

 

  

(a)叶盆温度分布 (b)叶背温度分布 

图 2.2 叶片表面温度分布 

图 2.2 为典型工况下叶片表面温度分布。叶盆位置由于内部冷却和气膜冷却的耦合

作用，整体温度较低且低温区较为明显；而叶背处由于气膜孔数量较少，因此温度比叶

盆稍高。前缘由于受到主流的直接冲击，驻点处温度偏高。尾缘处由于没有气膜孔，也

出现局部高温区，可见劈缝对尾缘的冷却效果稍差。同时，叶片壁面温度最高处出现在

叶顶，结合冷气出流流场可以发现这是由于叶尖处冷气量较少，且没有贴附于壁面上，

造成冷却效果较差。 
2.2 落压比对叶片综合冷却效率影响 

 

    
(a)叶盆 (b)叶背 (c)叶盆 (d)叶背 

π=1.25 π=1.35 



    
(e)叶盆 (f)叶背 (g)叶盆 (h)叶背 

π=1.457 π=1.49 

图 2.3 不同落压比时叶片表面温度分布 

图 2.3 为不同落压比时叶片表面的温度分布云图。可以看出不同落压比时叶片表面

的整体温度分布相似，前缘、尾缘和叶顶温度较高，叶盆和叶背温度稍低。落压比的增

大意味着主流流量增大，但次/主流的流量比不变，故次流流量也随之增大，因此可观察

到叶片表面低温区的范围逐渐增大，冷却效果变好。由于冷气流量增大，使得内部冷却

的作用增强，同时在叶片表面形成的气膜能够更好地隔绝高温主流，因此叶片表面温度

有所降低。 
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图 2.4 落压比对综合冷却效率的影响 

图 2.4 为落压比对叶片综合冷却效率的影响，从图中可以看出，叶片前缘和尾缘的

综合冷效最低，叶盆和叶背的综合冷效随着 X/S 的增加都呈现出先增大后减小的趋势。

随着落压比 π 从 1.25 增大至 1.49，叶片整体综合冷却效率有所提高，尤其是在压力面

X/S=0.14 和吸力面 X/S=0.17 处，综合冷效分别提高了 0.05 和 0.053，而前缘和尾缘处的

综合冷效受落压比影响不大。 
2.3 温度比对叶片综合冷却效率影响 

 



    

(a)叶盆 (b)叶背 (c)叶盆 (d)叶背 

KT =1.98 KT =2.2 

    

(e)叶盆 (f)叶背 (g)叶盆 (h)叶背 

KT =2.4 KT =2.74 

图 2.5 不同温比时叶片表面温度分布 

图 2.5 为不同主次流温度比时叶片表面的温度分布云图。随着主次流温度比的增大，

主流温度不变，次流温度降低，因此图中叶片表面温度有所降低，冷却效果变好。将叶

片厚度方向的换热视为一维对流-导热模型，主流流量与温度不变意味着热侧壁面对流换

热量不变，叶片壁面导热量不变，由于冷气温度降低，则冷侧对流换热增强，因此叶片

表面的温度随着温比的增大而降低。 
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图 2.6 温比对综合冷却效率的影响 



图 2.6 展示了主次流温度比对叶片中截面综合冷却效率的影响。从前缘到尾缘综合

冷却效率仍呈现先增大后减小的分布趋势。随着温度比的增大，次流温度降低，虽然叶

片表面的温度明显降低，但综合冷却效率变化不大。由综合冷却的计算公式（1-4）可知，

虽然叶片表面温度降低导致（Tg—Tw）增大，但同时主次流温差（Tg—Tc）也随之增大，

因此整体综合冷效变化不大。 
2.4 流量比对叶片综合冷却效率影响 

 

    

(a)叶盆 (b)叶背 (c)叶盆 (d)叶背 

M=0.016 M=0.026 

    

(e)叶盆 (f)叶背 (g)叶盆 (h)叶背 

M=0.036 M=0.046 

图 2.7 不同流量比时叶片表面温度分布 

图 2.7 为不同次/主流流量比时叶片表面的温度分布云图。由图可知流量比对叶片表

面温度影响十分显著，随着流量比的增大，叶片表面温度明显降低，这是由于冷气流量

的增大不仅增强了内部冷却效果，还使冷气能够更好的贴附于叶片表面，从而隔绝高温

主流对叶片的侵蚀。在流量比较小（M=0.016）时，冷气压力较小导致出流不畅，无法

对叶片提供足够的保护，叶片表面高温区范围较大；当流量比较大（M=0.046 时），叶片

表面温度明显降低，在叶盆处出现明显的低温区，冷却效果良好。 



-1.0 -0.8 -0.6 -0.4 -0.2 0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0
0.0

0.1

0.2

0.3

0.4

0.5

0.6

0.7

0.8

0.9

1.0

K=2.74

pressure side→leading edge←suction side

ƞ

 M=0.016
 M=0.026
 M=0.036
 M=0.046

X/S

π=1.457

 
图 2.8 流量比对综合冷却效率的影响 

图 2.8 为次/主流流量比对叶片综合冷却效率的影响。由图可知，不同流量比的综合

冷却效率分布趋势相同，在叶盆和叶背综合冷效均随着 X/S 的增大先上升后下降。随着

流量比增大，内部冷却明显加强，外部气膜对主流的隔绝作用提高，因此综合冷却效率

提升明显。当流量比从 0.016 增大至 0.026 时，综合冷却效率在 X/S=0.63 处最大增加了

0.12，但随着流量比的进一步增大，综合冷效增大的幅度有所降低。 
2.5 叶片平均综合冷却效率 
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图 2.9 落压比对按弧长平均综合

冷却效率的影响 
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图 2.10 温度比对按弧长平均综

合冷却效率的影响 
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图 2.11 流量比对按弧长平均综

合冷却效率的影响 

定义叶片平均综合冷却效率为叶片中截面综合冷却效率沿弧长的平均值，用于进一

步突出各参数变化对叶片综合冷效的影响。图 2.9-图 2.11 分别为落压比、温度比和流量

比对叶片平均综合冷却效率的影响。从图中可以看出，落压比对叶片平均综合冷效的影

响不大，当落压比从 1.25 增大到 1.49 时，平均综合冷效仅从 0.49 增加至 0.52；温度比

对综合冷效的影响不大，在本研究的参数范围内，叶片平均综合冷却效率随着温度比的

增大呈现先增大后减小的趋势，且变化很小；流量比对叶片综合冷却效率影响最大，当

流量比从 0.016 增大到 0.046 时，综合冷效从 0.32 增加至 0.55，提升十分明显，但随着

流量比的增大，综合冷效的增长幅度逐渐降低。 

3 结  论 
（1）叶片的压力面和吸力面由于气膜覆盖良好，因此温度较低且综合冷效较高，



而前缘受到主流的直接冲击，温度较高；尾缘由于没有气膜孔，冷却效果较差；叶顶开

孔较少，且冷气未贴附于壁面，出现局部高温区。 
（2）随着落压比增加，主流流量增加，但由于流量比不变，故次流流量也随之增

加，使得内部冷却效果增强，叶片表面气膜覆盖效果也有所提高，因此叶片表面温度小

幅降低，综合冷却效率有所增加。 
（3）随着主次流温比增加，叶片表面温度明显降低，但综合冷却效率的变化不大，

这是由于主次流温差的增大削弱了壁面温度降低对冷却效率的提高。 
（4）随着次/主流流量比增加，内部冷却和外部气膜对主流的隔绝作用都明显提高，

因此叶片表面温度明显降低，综合冷却效率明显提高。 
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摘  要：本文借助数值模拟研究某室内冰场内气流组织分布和热湿传递规律。冰面边界条件借助 UDF 动

态模拟湿量平衡，分析冰面附近热质交换过程。通过数值模拟发现冰场温湿度呈垂直分布，且冰面附近有

明显分层现象；入口流速存在冰面表面最小换热系数的临界送风速度 Vc；且当入口流速高于 Vc，冰面不易

起雾；射流送风与置换送风相结合的送风方式可减小起雾风险。 

关键词：室内冰场；传热传质；湿量平衡；数值模拟 

0 引言 

截至目前，中国已有 650 多座室内冰场其中新建的不少于 500 座，并且在 2025 年我国

冰雪产业的总规模将达到 10000 亿元，特别是南方地区，将建造多所室内冰场[1]。室内冰场

属于典型人工环境，其内部环境包括气流组织和热湿分布完全由冰场设计决定。场馆内功能

区明显，为满足竞赛区域严格的热湿环境和观众区域的舒适度, 多种通风配置共同作用于温

度和湿度传递，使得冰场内空气流动和传热传质过程复杂。因此，研究室内冰场中温湿度（热

质）传递规律，必将有力推动冰场运动场馆的高质量发展。 

国外学者对室内冰场做了大量研究，国内的研究则起步较国外晚，近五年，尤其北京冬

奥会前后，学者们开始关注冰场发展。其中郭冰茹[2]和于腾[3]认为送、回风口的高度、大小

及数量会对冰场内部温、湿度产生影响。Lin[4]与 H. Euijungbu 等[5]对冰场内置换通风与射流

通风进行研究发现，两种通风方式都在一定程度上提高了通风效率，降低了冰场能耗，是具

有防起雾、防结露的通风方式。但由于建筑占地面积以及内部设施而决定了射流通风是现阶

段室内冰场最常用的空调系统之一[6]，且从经济角度来看，集成射流通风系统对于中小型冰

场来说仍是第一选择[7]。然而 Toomla 等[8]学者对芬兰某冰场流场采用现场烟雾测试发现天

花板分布式的射流通风无法充分混合冰场内的空气，可能导致区域短路。A. Stobiecka[9]与 S. 

Lestinen[10]等对冰场内的气流组织进行模拟，得出采用分区设计的气流组织方式可以满足比

赛区与观众区所需的不同热湿环境。从以上的研究可以发现，为获得符合冰场不同区域温湿

度要求，主要通过改变冰场内气流组织以及送风口温度和湿度方法来实现。但是现有冰场的

建设和控制基于北方气候标准，随着冰场出现在我国东部和南部地区，南北地区的气候差异

巨大，对送风口温湿提出了新的要求。目前还未见到针对南方冰场的研究。 



由于室内冰场是大型空间建筑，且冰场内温度和湿度垂直分布[2]，靠近冰面低温区域为

冰场控制的主要区域，是冰面质量和舒适性的重要保障。冰面上方室内温度较低的区域可能

会因为湿度过大而导致起雾现象的产生，影响比赛与训练的正常进行；而凝结和升华现象均

会对冰面平整度产生影响，可能会对冰上运动员产生伤害，尤其是冰壶场地，对冰面的平整

度要求更高。但是现有研究较少关注冰面附近传热传质过程。 

综上，尽管现有冰场研究结果符合设计要求[11]，但并未给出传热传质传递机理。因此本

文将借助数值方法，研究冰场内传热传质现象，给出热湿传递规律，并优化冰场送风方式，

降低冰面起雾风险。 

1 物理模型与数学模型 

1.1物理模型 

本文研究对象为波兰格利维策某室内冰场[12]，由于该冰场为对称结构，模型的一半为

计算区域，此室内冰场的建筑结构如图 1 所示，模型：场馆尺寸为长 66m，宽 37m，最高

处为 12m，场馆中央是标准冰面，大小为 30m×60m，周围设有厚 0.5m、高 1m 的海绵防撞

垫，坐标轴如图所示。该场馆采用上送上回的气流组织方式，送风管与回风管均从北墙延

伸而出且在照明系统下方，送风口由 25 个长喷嘴组成，靠近观众席侧为夹角 45°直径

80mm 的喷口 8 个，另一侧则为夹角 75°直径 160mm 的喷口 17 个；回风口为矩形，共 17

个，均匀布置在回风管上，大小为 800mm×150mm。送风气流将自送风口向两侧喷射而出

后从回风口流出。 

 

图 1 室内冰场建筑图 

1.2 数学模型 

在数值模拟过程中，考虑室内冰场内的风速较小，且远低于声速，因此冰场内的气流

可视为不可压缩气体。不考虑冰面因升华或者结霜引起的表面变化。本文所采用的数学模

型如下： 

送风口出风口

冰面

照明灯

北墙



质量守恒方程： 
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能量守恒方程： 
𝜕(𝜌𝑇)

𝜕𝑡
+ 𝑑𝑖𝑣(𝜌𝑢𝑇) = 𝑑𝑖𝑣 (

𝑘

𝑐𝑝
𝑔𝑟𝑎𝑑𝑇) + 𝑆𝑇 (5) 

其中，式（1）中 u、v、w 分别为 x、y、z 方向上的速度分量 m/s；t 为时间，s；𝜌为密

度，kg/m3；式（2）~（4）中 p 为作用压力，为 Sx、Sy、Sz 为体积力，τij 为粘性应力分量；

式（5）中 ST 为辐射源，cp 为比热容，T 为温度。冰场内湿度的分布规律非常重要，加上模

拟中存在湿空气与冰面的质交换，且不发生化学反应，因此引入组分守恒方程： 

𝜕(𝜌𝑐𝑠)

𝜕𝑡
+ 𝑑𝑖𝑣(𝜌𝑢𝑐𝑠) = 𝑑𝑖𝑣(𝐷𝑠𝑔𝑟𝑎𝑑(𝜌𝑐𝑠)) (6) 

其中式（6）中 cs为某成分的体积浓度、ρcs为质量浓度、Ds 为扩散系数。 

根据文献[17]的实测情况以及分析，边界条件见表 1，其中冰面边界条件复杂，将利用

公式（7）编写 UDF 进行计算，式中，W 为湿通量，kg/s；K 为质量传递系数，值为

0.00023kg/s·m2；A 为冰场面积，m2；Xa、Xi分别为空气含湿量与冰面温度下饱和空气含湿

量，kg/kg。 

W = K · A(𝑋𝑎 − 𝑋𝑖) (7) 

表 1 冰场的边界条件 

名称 参数设定值 

外界空气温度 11.2℃ 

送风温度 12.5℃ 

送风含湿量及回风含湿量 0.004kg/kg 

送风质量及送风速度 4.8kg/s 及 10m/s 

冰面温度及发射率 -4.45℃，0.96 

北墙温度 5.9℃ 

地面对流换热系数 0.203W/m
2
·K 



1.3 数值方法 

本文将在三维情况下采用稳态模型进行计算，选择适用于大空间气流模拟的 k-SST 湍

流模型[19]。此外，由于冰面与壁面之间的辐射换热，计算中需添加辐射模型，本次计算选用

DO 辐射模型。模拟中考虑到冰场内湿空气的组分运输，选用 Species Transport 模型。采用

二阶迎风的差分法和 SIMPLE 算法进行迭代求解。设置湍流动能 k、湍流耗散率 Ɛ以及连续

性方程的残差小于 10-3，能量方程、质量分数的残差小于 10-6。 

2 网格划分 

本文采用非结构化网格方法划分冰场模型，如图 2 所示，送风入口、送风出口以及冰面

上方进行局部加密。设置 3 种网格尺寸：250 万、470 万以及 640 万，从图三可以看出当网

格数量为 470 万和 640 万时计算得到的速度场差异较小，因此最终为节省计算时间采用 470

万网格进行计算。 

 

图 2 冰场内部的网格划分 

 

图 3 不同网格数量下冰场高度的风速分布 

3 结果与分析  

3.1 数值模拟验证 

结合上述模型以及边界条件进行数值计算得出冰场不同高度平均速度、平均温度以及

平均相对湿度的分布，如图 4 所示。冰场内速度场、温度场、湿度场的变化趋势与文献

[12]中的实验结果吻合，速度最大误差不超过 15%，温度场的误差区间为 0.1-0.3℃，最大
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误差不超过 10%；湿度场的误差值均在 3%以内。速度场高于对应实验值的原因在于冰场

设计时为防止气流渗透均为正压设计，而实际情况冰场建筑的气密性均差于设计工况，模

拟时并未考虑气流渗透的情况；而温度场以及相对湿度场低于相应实验值是因为模拟时并

未考虑机组的运行散热以及实验人员的存在。通过对比实测值与数值模拟结果，数值模拟

计算的结果准确、合理，能够用于研究室内冰场速度场、温度场、湿度场的规律。 

图 4 给出烟雾可视化实验与速度流线图的对比，实验与模拟中都观察到了相同的气流

始末状态，且在距离冰面上方 3m 处发现送风卷吸现象，与实际速度场相符。此外，由图 4

可知，随着高度增加，速度梯度先增大后减小，最后趋于稳定。温度随着高度增加增大，

在 0.1~0.6m 高度范围内温度增加明显，这是由于此范围内速度梯度剧烈变化，气流组织扰

动使得近冰面换热增强；相对湿度在近壁面处梯度强于远离冰面，气流组织夹带湿度变化

使得近冰面传质增强。在冰面设计中，通过改变气流组织分布使冰面附近传热传质效率降

低，令温湿度符合设计要求[11]。由以上分析可知，传热传质能力与冰面气流组织关系密

切，所以，本文将改变不同流场，以获得不同温度分布和湿度分布，进而给出流速与冰面

传热传质变化规律。 

 

 

图 3 不同高度情况下平均速度、温度和湿度的模拟值与实验值的比较 
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图 4 烟雾可视化实验与 V>0.2m/s 时的速度流线图对比 

3.2 基本工况分析 

根据模拟结果，首先基于入口流速 V=10m/s（Re=88888）对室内冰场的速度场、温度场、

湿度场进行分析。图 5 给出，冰场内不同 X、Y、Z 平面的温度云图。在图 5（a）中，随着

距离冰面高度的增加，平均速度不断上升，但冰场内大部分区域的风速基本维持在 0.5m/s 以

下，特别是冰面附近速度不超过 0.25m/s，不会因为风速过大而导致冰面出现融化以及升华

现象[]。该现象与图 3 所得结论相符。 

图 5（b）给出 Y=10.2m 与 Y=20.2m 平面的云图，由图可知送风喷嘴附近气流速度变化

剧烈，经过充分发展后从回风口排出，送风喷嘴之间的风速较小，无法到达冰面上方就从回

风口排出；从 X=5m、1.5m、25m 的温度云图可知，周围挡板附近存在涡流，这是由于挡板

与壁面相隔较近引起了空气扰动，增加了气流阻力，又因为壁面附近向下惯性作用形成涡流。 

（a）Z=0.1m、0.6m、1.1m、1.7m 

    

 

Y=10.2m

Y=20.2m X=5m、15m、25m

1.7m1.1m0.6m0.1m



（b）X=5m、15m、25m；Y=10.2m、20.2m 

图 5 冰场内部速度云图：（a）水平方向；（b）竖直方向 

图 6（a）、（b）给出冰场内部不同界面温度云图。由图 6（a）可知，随着冰场高度的增

加，平均温度增加，且距离冰面 1m 内温升很快，其中 Z=0.1m 至 Z=0.6m 平面温度就增加

了总增量的 66.1%。由图 6（b）Y＝10.2m 和 Y＝20.2m 云图可知，冰面上方有明显的分层

现象，送风射流无法直接到达处冰面。温度处于 274～275Ｋ范围云图受到入射流的影响儿

有所波动。由不同 Z 和 Y 平面可知，靠近冰面温度低，温度低于 275K，靠近顶面温度高，

范围为 278～279K。 

（a）Z=0.1m、0.6m、1.1m、1.7m 

   

 

（b）X=5m、15m、25m；Y=10.2m、20.2m 

图 6 冰场内部温度分布云图：（a）水平方向；（b）竖直方向 

图 7 给出了室内冰场的相对湿度分布云图，与图 6 温度场的分布类似，均在冰面附近出

现明显分层现象，且越接近冰面越处于饱和状态，即 100%，并随着高度的增加，相对湿度

越低，送风口处降至最低 45%。喷嘴间也因为温度较低，导致相对湿度较高，而这些区域的

起雾风险将会大大增加。 

Y=10.2m

Y=20.2m X=5m、15m、25m

1.7m1.1m0.6m0.1m



 

（a）Z=0.1m、0.6m、1.1m、1.7m 

 

 

（b）X=5m、15m、25m；Y=10.2m、20.2m 

图 7 冰场内部相对湿度分布云图：（a）水平方向；（b）竖直方向 

3.3 不同送风速度对冰场热湿传递的影响 

经过上文对速度场、温度场以及湿度场的分析，发现流场的变化是引起温湿度场变化

的主要因素，因此研究入口流速 8m/s、8.5m/s、9m/s、9.5m/s、10m/s、10.5m/s、11m/s、

11.5m/s 以及 12m/s 对冰场内温湿度的影响，再分别利用公式（8）与公式（9）计算相对应

的 Re 与 Nu，如表 2 所示。 

利用公式（7）~（8）得出入口流速与传热传质能力的关系， 

Re =
𝑢𝑙

𝑣
(8) 

其中，u 为送风速度，m/s；l 为送风口直径，m；𝑣为动力粘度系数。 

Nu =
−
𝜕𝑡
𝜕𝑦

|冰面

∆𝑡
𝑙 (9)

 

其中，
𝜕𝑡

𝜕𝑦
为冰面上方近壁面温度梯度；ΔT 为送风温度与冰面温度之差，℃；l 为特征

长度，取 11。 

表 2 近冰面处的 Nu 

1.7m1.1m0.6m0.1m

Y=10.2m

Y=20.2m X=5m、15m、25m



速度大小（m/s） Re Nu 

8 7.1×105 1.317 

8.5 7.6×105 1.291 

9 8.0×105 1.253 

9.5 8.4×105 1.116 

10 8.9×105 1.051 

10.5 9.3×105 1.129 

11 9.8×105 1.227 

11.5 10.2×105 1.233 

12 10.7×105 1.246 

根据表 2 绘制图 8，分别对送风速度小于 10m/s 与大于 10m/s 进行拟合（图中红线所

示），可得当送风速度 V≤10m/s 时，Nu 与 Re 的拟合关系式为Nu = 4.78 − 1.6Re；而当 V

＞10m/s 时，Nu 与 Re 的拟合关系式为Nu = 0.09 + 1.1Re 

 

图 8 不同送风速度下的 Re 与 Nu 



（a）V=8m/s 

（b）V=9m/s 

（c）V=10m/s 

（d）V=11m/s 

（e）V=12m/s  

 

图 9 不同送风速度下 Z=0.001m、0.005m、0.01m、0.05m、0.1m 处的速度云图 

（a）V=8m/s 

0.001m 0.005m 0.01m 0.05m 0.1m

0.001m 0.005m 0.01m 0.05m 0.1m
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0.001m 0.005m 0.01m 0.05m 0.1m
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0.001m 0.005m 0.01m 0.05m 0.1m



（b）V=9m/s 

（c）V=10m/s 

（d）V=11m/s 

 
（e）V=12m/s 

 

图 10 不同送风速度下 Z=0.001m、0.005m、0.01m、0.05m、0.1m 处的温度云图 

（a）V=8m/s 

（b）V=9m/s 
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0.001m 0.005m 0.01m 0.05m 0.1m

0.001m 0.005m 0.01m 0.05m 0.1m

0.001m 0.005m 0.05m 0.1m0.01m

0.001m 0.005m 0.05m 0.1m0.01m



（c）V=10m/s 

  

（d）V=11m/s 

（e）V=12m/s 

 

图 11 不同送风速度下 Z=0.001m、0.005m、0.01m、0.05m、0.1m 处的相对湿度云图 

图 8 给出了不同送风速度下冰面 Nu 数的变化情况，由图可知 Nu 数随着 Re 的增大先

减少后增大，当送风速度小于 10m/s 时，Nu 随着 Re 的增大而减小，再结合图 9 中的（a）

~（c），当水平方向高度低于 0.1m 时，冰面上方速度接近于零，仅有的变化存在于北侧挡板

处。这是由于此时的入口流速并不能使送风气流直接到达冰面，而是依靠产生的惯性力作用

于冰面上方空气，使冰面附近空气受到压迫，如图 10 所示，此时导热换热起主要作用，且

抑制冰面与附近空气的对流换热，因此图 11 中当 V=10m/s 时相对湿度较其他速度更高，但

并不影响冰场的正常运营。 

当送风速度为大于 10m/s 时，随着送风速度的逐渐增加，Nu 逐渐增加。由图 10（d）~

（e）速度云图可知，冰面四周以及中左处流速都发生改变，此时风速逐渐增加，送风气流

直接到达冰面上方，对冰面上方的空气造成扰动，如图 10 所示，此时导热换热向对流换热

转变，且随着流速增大，近壁面空气受热上升，扰动越来越剧烈。因此 Nu 数在送风速度大

于 10m/s 时随着 Re 的增大而增大。 

3.4 冰场内部气流组织优化 

0.001m 0.005m 0.05m 0.1m0.01m

0.001m 0.005m 0.05m 0.1m0.01m



根据图 8 可知当送风方式为上送上回，送风速度 V 为 10m/s 时会使得冰场下方的相对

湿度较大，起雾风险变高，因此将对冰场内部气流组织进行优化。从图中看出相对湿度较大

区域一般在喷口交叉以及气流无法直接到达的中左处区域以及因回风口造成湿冷气流上浮

的中右处区域，因此在冰场的右侧墙面（东墙）增加大小为 400mm×600mm 的送风口，为

不增加新的空调机组，送风温度与湿度不变，仍为 12.5℃以及 0.004kg/kg，且为保证冰面附

近速度不超过 0.25m/s，送风速度为 0.4m/s。 

从图 8 可以看出增加风口后，气流从右侧墙面流出经挡板后至冰面，在冰面上方形成一

个“分界面”阻挡湿冷空气扩散，使得冰场内的相对湿度的分布更加紧实，冰场上部相对湿

度大体维持在 65%左右，原有相对湿度近饱和的区域减小，也因此整个冰场内部的起雾风险

降低。特别是 Y=20.2m 平面，与图 7（b）相比湿度大于 80%的区域明显减少，变化更加平

稳。 

    

 

图 8 冰场内部竖直方向相对湿度云图 

本文提出在右下侧设置送风口的情况与文献[6]提出的置换送风类似，此种方式较传统

射流送风来说可以更好的控制冰面上方的热湿环境，特别是对于大型空间建筑来说，射流送

风这种全空间控制方法可能是冗余的，当建筑高度和热源增加时这种额外成本会更大。但是

当冰场上部热湿环境的温湿度较高时有可能会在壁面出现结露现象。因此建议在冰场建筑允

许的情况下采用置换送风与射流送风相结合的通风方式。 

4 结论 

本文将某室内冰场的现场测量结果与数值模拟作比较，对室内冰场的速度场、温度场以

及湿度场进行研究，冰面边界条件运用 UDF 自定义函数对湿量平衡进行了动态模拟，分析

了室内冰场的热湿环境以及冰面与空间的传热传质过程，并对气流组织做出优化。得出以下

结论： 

Y=10.2m

Y=20.2m X=5m、15m、25m



1、数值结果与实验结果吻合，最大误差不超过 15%。 

2、冰场内存在冰面表面最小换热系数的临界送风速度 Vc＝10m/s，当送风速度小于 Vc

时 Nu 随着 Re 的增大而减小，当入流速度大于 Vc 时 Nu 随着 Re 的增大而增大；且当入口

流速高于 Vc，冰面不易起雾 

3、基于不影响冰面质量的情况下，本文在冰面附近增加送风口抑制冰面上方热湿气流

扩散，减少起雾风险。 
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摘要：对于低温液空、液化天然气储罐的需求随着近年来储能技术的发展日益增长。研究人员大多通

过数值方法探究低温混合物间双扩散对流引起的翻滚现象。但由于缺乏实验数据支撑，数值仿真模型

在实际应用中的可信度仍有待提高。本文创新性地将纹影法应用于多组分混合物分层界面的双扩散对

流研究中，设计并搭建了常温混合物双扩散分层可视化实验系统。通过调整盐水溶液浓度差、外热流强

度及加热位置和 PIVlab 后处理图像，获得了密度分层界面处翻滚时间、速度、涡量等参数与加热功率、

界面两侧浓度差和加热位置的关系，并提出了加热功率、Ra 数与混合物翻滚出现时间的拟合关系式，

可为预防低温混合物翻提供有效参考。 

关键词：低温储罐，双扩散对流，翻滚，纹影，互相关算法 

 
0 前言 

随着全球能源消费日益增长和能源结构可再生转型，发展高效安全的低温储罐越来

越重要[1]。作为最清洁的化石能源，天然气占我国能源供应的 8%。相比于气态天然气，

液化天然气（LNG，liquified natural gas）凭借其能量密度高、输运成本低等优势在大规

模、长距离运输中占比较高。相应地，建设大型 LNG 运输船和地面 LNG 储罐的需求也

进一步增长[2]。液化空气储能（LAES，liquified air energy storage）具有高能量密度和无

地理条件限制等优点，非常适用于对现有规模化空分装置进行储能改造，以构建分布式

储能系统，达到电网调峰的目的。而液空储罐在能量充放过程中的使用效率，直接影响

了液空储能的整体效率。 
液化天然气和空气都是包含多种不同沸点组分的混合物。因贮存温度极低，不可避

免的环境漏热将引起低温储罐内液体的蒸发。因此，贮存过程中混合物气液相组分比例

将随贮存时间发生漂移。当低温储罐内加注有不同组分的混合物时，混合物液体将在重

力作用下形成竖直方向上的密度分层[3]。此时，上层密度较低的液体可与气相直接进行

热质交换，并对下层密度较高的液体形成“液封”，阻碍其与气体接触[4]。在持续漏热条

件下，下层液体温度不断升高，密度减小；而上层液体中密度较低的低沸点组分不断蒸

发，如空气中的氮气、天然气中的甲烷等，这导致上层密度逐渐增大。当上下层密度接

近时，分层不再稳定，即出现翻滚现象[5]。Patterson 和 Imberger[6]从运动微分方程入手，

研究了方形储罐内的非稳态自然对流，并讨论了 Ra 数和长宽比等参数对于矩形腔内对

流的影响。November 等人[7]用数值方法探究了不同的热冷边界条件下，矩形容器内的



 

自然对流情况，发现在下层液体中部靠下位置加热时，对流传热最为剧烈。翻滚发生时，

液层间可能出现剧烈的蒸发和层间混合。自斯佩齐亚 LNG 接收站事故后，翻滚现象被

认为是威胁低温混合物安全贮存的重要因素之一。影响翻滚最重要的物理机理是由双扩

散对流（DDC，double density convection）驱动的密度分层界面处的扰动导致的不稳定性。 
双扩散对流与浮力引起的非线性流动有关，此时密度受以不同速率扩散的两种物理

参数共同影响。低温储罐中，双扩散对流通常由浓度和温度梯度共同驱动[8]。其中，浓

度梯度变化较为缓慢，起到稳定分层的作用；而温度梯度受环境漏热影响变化较快，主

要起扰动分层的作用。若无外热流干扰，储罐中的密度分层系统将一直保持稳定。当外

热流存在时，局部温度梯度将引起流体的小幅振荡，并最终发展为层内稳定对流。 
近年来，随着计算流体力学的发展，研究人员开展了大量关于双扩散机理的数值研

究[9]。王萍等[10]建立了以 16m3锥顶储罐为参照的三维几何模型，其包含充满甲烷的气

相计算域，并通过蒸发冷凝模型计算出相间传质量，考察了不同翻滚阶段内液面附近蒸

发气的运动规律以及罐内压力的变化趋势。但由于缺乏实验数据支撑，仿真结果在实际

应用中的可信度仍有待增强。特别是针对低温贮箱，验证模型所需的翻滚过程中流体速

度与密度分布数据几乎空白，这阻碍了低温流体翻滚机理研究和低温贮箱实际工程设计。

Li 等[11]记录并分析了 LNG 储罐中翻滚过程中密度波动及持续时间，但仅定性对比了不

同尺寸储罐内翻滚出现的时间，而缺少针对混合物翻滚全过程内流动及换热机理的定量

分析。本文创新性地将纹影法应用于多组分混合物分层界面的双扩散对流研究中，设计

并搭建了常温混合物双扩散分层可视化实验系统。通过调整盐水溶液浓度差、外热流强

度及加热位置，获得了密度分层界面处翻滚时间、速度、涡量等参数与加热功率、界面

两侧浓度差和加热位置的关系，结合互相关算法分析了各层流体间的对流特性以及界面

动态行为，为翻滚现象的防范和控制提供了数据支撑，并提出了预防翻滚的有效措施。 
 

1 双扩散分层可视化实验 

1.1 实验系统介绍 

双扩散分层可视化系统示意图及实物图分别如图 1 和图 2 所示。该系统主要由四部

分组成：纹影系统、注液系统、实验腔和数据采集系统。其中，纹影系统采用双镜 Z 型

光路，可有效避免传统单镜纹影光路中的“重影”问题[12]。使用 200 W 卤素灯作为光源，

由该点光源发出的光经过凹面镜反射后形成平行光束，穿过实验腔中密度不均匀的流体

折射后形成明暗相间的光斑。光线通过四向狭缝遮挡后进入 CCD 相机，调节狭缝高度

使得焦点处光斑正好被遮挡一半，并形成分辨率为 1920*1080 和帧率为 60 FPS 的纹影

图像。实验腔截面内径为 90 mm 的圆形，厚度为 40 mm，腔体两侧设置有石英玻璃观察

窗。腔体内轴线位置自上而下布置有 8 个精度为 0.5 ℃的 K 型热电偶以记录腔内混合物

温度分布。腔壁出口设置有支管连通量程为 0.2 MPa，精度为 0.5%FS 的压力传感器。腔

壁外侧对称布置有四片 PI 加热膜，上部布置有一个半导体制冷片，均可按需以变功率独

立加热或制冷。数据采集系统主要包括安捷伦 34972A 和热电偶巡检仪，分别采集并记

录压力、流量和热电偶读数。注液系统主要包括两个直径为 90 mm 的盐水溶液容器和连

接管路、阀门。通过调整注液顺序、流量可满足多工况混合物双扩散对流的实验需求，



 

详细实验参数汇总参见表 1。 
1.2 实验方法及流程 

混合物分层间的组分、温度传递导致流体密度发生变化，进而影响其折射率。纹影

法基于流体折射率波动将不同浓度盐水溶液间的流动可视化，从而观察液体分层处的双

扩散分层现象。实验开始前，将光源与狭缝分别放置于两凹面镜的焦点上。此时，纹影

图像呈现出亮部和暗部连续变化，亮暗条纹的位置为流体密度梯度变化的区域。 

 
图 1 基于纹影法的混合物双扩散分层可视化实验系统示意图 

 

 
图 2 基于纹影法的混合物双扩散分层可视化实验系统实物图 

表 1 实验参数汇总 

设备参数（单位） 值 设备参数（单位） 值 

凹面镜直径（mm） 90 凹面镜焦距（mm） 300 

相机像素（×104px） 2600 相机帧数（fps） 30 

实验腔直径（mm） 90 注液储罐直径（mm） 90 

PI 膜功率上限（W） 60 热电偶测点数 4 

测温精度（℃） 0.5 实验初温（℃） ~29 

数据采集间隔（s） 1 盐水密度差（wt%） 0.5/1 

 

此时，因界面对光线的折射作用，光线在液体分层处较弱，并形成明显的暗带，如



 

图 3 所示。 

 
图 3 实验开始无外热流液体分层纹影图 

光线的偏折由实验腔中流体和凹面镜间所包围空气的折射率所决定[12]，而偏折角

度∆ε 与折射率 n 的关系可表示为： 

∆𝜀 = 2(
𝑛𝑠

𝑛𝑎
− 1) 

𝑛 =
𝑐0

𝑐
 

其中，𝑛𝑠为流体的折射率；𝑛𝑎为空气的折射率；𝑐0为真空中光速，3 × 108 m/s；𝑐为

介质中光速。 

本实验中，使用 Gladstone-Dale 关系和理想气体状态方程描述𝑛𝑠和𝑛𝑎： 

𝑛 − 1 = 𝑘𝜌 

𝜌 = 𝑃/𝑅𝑇 

其中，k 为 Gladstone-Dale 系数，约为2.30 × 10−4 m3/s； 𝜌为密度；P 为绝对静压；

T 为温度；R 为一个大气压下单位摩尔质量的气体常数，𝑅 = 287.085 Pa•m3/s。 

已有研究中，产生翻滚的 LNG 贮箱中的上下层临界密度差为 5.7 kg/m3[13]。由此，

配置浓度差为 0.5wt%的两份盐水各 300 ml，其密度差为 6.6 kg/m3。待腔内温度波动小

于 0.2 K 后，通入低浓度溶液，静置两分钟后，再缓慢通入高浓度溶液至分层界面处于

视野中部。待分层清晰稳定后，打开实验腔底部加热膜，分别以 20、30、40、50 和 60 
W的加热功率 q对实验腔底部进行加热。待液体分层间不稳定现象出现、发展并结束时，

记录各特征时间及各测点对应的温度变化，并以此为对照组 A。实验结束后将实验腔混

合液排出。清洗后，用低浓度盐水对实验腔及管道进行润洗，进行下一工况的实验。 
为了探究密度梯度对于分层及翻滚的具体影响，配置密度差为 1.0wt%的盐水，保持

其他操作不变，按照同样的加热功率梯度进行底部加热并记录数据，记为不同密度差组

B。各工况如表 2 所示。 
为了探究加热方向对于分层及翻滚的具体影响，参照 Sugawara 等[13]的翻滚实验数

据，配置密度差为 0.5wt%的盐水，保持其他操作不变，以同加热功率梯度对实验腔内与

密度分层界面高度相同的侧向壁面进行加热，以保证分层上下两侧液体受热功率相同，



 

并记为不同加热方向组 C。 

表 2 工况汇总表 

序号 
加热功率

(W) 

浓度差

(wt%) 
加热位置 序号 

加热功率

(W) 

浓度差

(wt%) 
加热位置 

A1 20 0.5 底部 B4 50 1.0 底部 

A2 30 0.5 底部 B5 60 1.0 底部 

A3 40 0.5 底部 C1 20 0.5 侧向 

A4 50 0.5 底部 C2 30 0.5 侧向 

A5 60 0.5 底部 C3 40 0.5 侧向 

B1 20 1.0 底部 C4 50 0.5 侧向 

B2 30 1.0 底部 C5 60 0.5 侧向 

B3 40 1.0 底部     

在得到 CCD 相机记录的纹影图像之后，基于 PIVlab 进行纹影图像的后处理。首先

在图像中的视场边缘和热电偶添加遮罩，避免干扰溶液区域的处理。在计算环节，依次

将窗口边长设置为 128、64 和 32 像素，并进行 3 轮离散傅里叶变换，每轮结果在随后轮

次中用于补偿窗口区域，以降低由粒子位移引起的信息损失，并提升速度场分辨率；最

后，依据处理结果设置速度阈值以过滤异常值。图像处理完成后，根据速度场计算速度

云图和涡量云图以进行后续对比分析。 
 

2 不同工况下翻滚过程的特性分析 

2.1 双扩散分层温升过程 

分析实验结果之前，引入无量纲参数——瑞利数 Ra 以描述腔内受浮力和粘性力耦

合影响的流动特性，在本实验中 Ra 主要受温差影响： 

𝑅𝑎 = 𝑃𝑟 ⋅ 𝐺𝑟 =
𝜈

𝛼
⋅

𝑔𝛽𝐿3Δ𝑇

𝜈2
 

其中，𝑔为重力加速度；α 为热扩散系数；β 为体积膨胀系数；ν 为运动粘度；L 为特

征长度；∆T 为温差（实验腔壁面与腔内流体温差）。 

上下层间流动主要受密度梯度和温度梯度驱动的双扩散影响。可使用无量纲常数—
浮升比R𝜌定量衡量双扩散对流的强度，其定义为溶质浓度梯度和层间温度梯度的比值： 

R𝜌 =
𝛽∆𝐶

𝛼∆𝑇
 



 

其中，∆C 为层间浓度差。 
图 4 为使用纹影法捕捉的上下层液体在不同扰动阶段下的密度波动图像，中心竖

直阴影为热电偶测温杆，其中四个 K 型热电偶Ⅰ~Ⅳ如图 4（a）纵向均匀分布。在两层

液体中间，存在密度连续变化的分界面。向实验腔中充注不同密度的两层液体后，无外

界干扰条件下液体分层能够较长时间稳定存在。开始底部加热时，下层液体在壁面附近

产生层内环流𝛺1，并在层中逐步发展为 Rayleigh-Benard 对流，此时流动局限于密度分层

内部，为扰动的初始阶段，如图 4（a）所示。加热一段时间后，下层溶液温度上升，密

度减小，在分层界面从可观察到由下层涌向上层，并穿过界面的越层流动𝛺2，如图 4（b）
所示。而随着溶液温度进一步升高，界面两侧流动加剧，上下层液体浓度差减小，界面

逐渐变薄直至完全消失。图 4（c）中，持续的双扩散对流使下层热流体与上层充分混合，

界面完全消失，此时不同密度和不同温度的流体剧烈混合，出现翻滚现象，实验腔内充

满了小尺度“破碎涡”结构[14]。从界面消失到密度基本均匀的过程为混合阶段。混合阶段

结束后，上下层液体的密度趋于一致，液相中出现因壁面处加热产生的稳定相内环流𝛺3，

如图 4（d）所示。 

  
(a)初始阶段 (b)过渡阶段 

  
(c)混合阶段 (d)稳定阶段 

图 4 加热后分层的初始、过渡、翻滚和稳定阶段 

图 5（a）所示为不同功率下 A 组实验流体在 Ⅱ点处的温升曲线。加热功率增高

时，温度并不是以同一速率稳定上升，但其升温曲线趋势彼此相近。初始阶段一般占翻

滚总时间的 10-15%。过渡阶段是翻滚过程持续最长的阶段。过渡阶段的特点是温度以相

对稳定的速率升高。但由于近壁面处的越层流动，上下层间存在局部热质交换，导致升

温过程伴有小幅波动。进一步加热，溶液开始翻滚，分层界面消失，溶液剧烈翻腾，此

时加热时间定义为翻滚出现时间𝑡𝑟。此时，腔内热质交换大幅增强，导致界面及上层液

体温度快速上升。对比 A1-A5 工况，随着加热功率的增加，过渡阶段占总加热时间的比

例不断下降。结果表明，过渡阶段热质交换较温和，持续时间较长，且特征明显，可作

为翻滚发生前的临界判据，并为及时采取措施防范混合物出现剧烈的混合过程提供帮助。 



 

工况 C5 的加热过程中，各测点温度以相近的趋势增加，并表现出与 A 组工况相似

的四个阶段，如图 5（b）所示。侧向施加外热流时，上下层液体同时升温，层间温差∆𝑇𝐶5

与底部加热时的∆𝑇𝐴5相比大大降低，同时 Ra 和Rρ均远小于 A 组工况。特别的是，过渡

阶段中，浮升驱动力变小，越层流动也相对平缓，上下层内部各自形成了相对独立的

Rayleigh-Benard 流动。此时上下层液体各自与界面进行热质交换，分层界面随之变薄。

过渡阶段结束时，界面基本消失，腔内液体出现大范围混溶，并出现了“类翻滚”阶段，

此时上下层液体温度上升速率均显著增加。如图 5（b）所示，相同加热功率和密度差下，

“类翻滚”出现时间远慢于 A 组翻滚（差值约 200 s）。同时，由于上下层溶液温差较低，

翻滚过程腔内扰动强度弱于 A 组实验。 
 

  

     (a) A 组不同功率下温升曲线（Ⅱ点）      (b)工况 C5 下不同位置温升曲线 

图 5 不同方向加热温升曲线对比 

2.2 PIVlab图像分析 
不同浓差下的纹影及 PIVlab 分析图像如图 6、7 所示。图 6（a）、7（a）分别为 A5、

B5 工况下加热 200 s 时的纹影图像。此时两种工况都处于过渡阶段。对比纹影图可以发

现，高密度差溶液界面相对更稳定，受扰动程度较低。随着界面处的浓度输运，上下层

密度差不断减小，R𝜌随之减小，腔内溶液运动也更为剧烈。基于互相关算法得到的腔内

速度与涡量分布分别如图 6（b）、6（c）、7（b）、7（c）所示。界面附近速度分布并不均

匀，沿受热壁面形成的层内自然对流在运动至界面时形成越层流动，其最大速度约为

0.012 m/s。而界面中心处只有少量热流体在浮力作用下向上运动，最大值仅为 0.009 m/s。
当上下层密度差增大时，下层热流体突破界面较难，故此时上层液体受越层流动扰动较

小。B5 工况中上下层液体平均速度差较 A5 工况扩大约 22%。对比图 6（b）、7（c）可

以发现，涡量分布与速度分布基本一致，在密度界面和气液界面处均存在较强的局部涡

流。 



 

 

(a)低密度差加热后纹影 

  
(b)低密度差速度云图 (c)低密度差涡量云图 

 
图 6 低密度差下速度、涡量云图 

 

(a)高密度差加热后纹影 

  
(b)高密度差速度云图 (c)高密度差涡量云图 

 
图 7 高密度差下速度、涡量云图 



 

2.3 关系式拟合 

上下层密度差影响界面两侧流动结构，进而改变界面附近的传热特性。因此，可用

Ra数衡量不同加热功率下密度差对界面两侧传热的影响，如图8(a)所示。根据实验数据，

将 Ra，R𝜌拟合为加热功率 P 的函数。其中，功率 P 前系数 c 受运动粘度𝜈、腔内直径 L、
热扩散系数𝛼、质扩散系数𝛽等参数影响。对于对照组不同工况下瑞利数 Ra、浮升比R𝜌

和加热功率 P 之间的关系，并进一步使用R𝜌表示翻滚出现时间𝑡𝑟，如下所示： 
𝑅𝑎 = 𝑐𝑃 + 𝑑 
𝑅𝜌 = 𝑎1𝑃𝑏1 

𝑡𝑟 = 𝑎2𝑅𝜌 + 𝑏2 
其中，a1=1159.7；b1=-1.01；c=3.67×106；d=5.12×106；a2=-7.72；b2=0.82。 
 

  
   (a)瑞利数、浮升比与加热功率关系    (b)A 组翻滚时间与浮升比关系 

图 8 各工况下加热功率、瑞利数、浮升比及翻滚时间的关系 
 

如图 8（b）所示的 A 组工况中翻滚阶段中出现翻滚和翻滚持续的时间对比指出，

混合阶段的翻滚持续时间𝑡𝑚与浮升比无关，并基本保持稳定，其平均值为 45.2 s。而 B
组密度差更大的实验中𝑡𝑚平均值为 22.1 s。这说明实际低温混合物贮存过程中，相较于

降低漏热，通过控制上下层液体密度差缩短对贮箱危害较大的混合阶段持续时间更为有

效。 

3 结  论 

本文创新性地将纹影法应用于多组分混合物分层界面的双扩散对流研究，设计并搭

建了常温混合物双扩散分层可视化实验系统。通过调整盐水溶液浓度，获得了不同密度

差和不同方向外热流下密度分层界面处的密度、温度等多物理量的响应特性。并得到了

以下结论： 

（1） 根据分层扰动和发展的特性，将混合物密度分层自扰动至完全消失的过程分为初

始、过渡、翻滚和稳定四个阶段，并总结各阶段特征及不同工况下的变化趋势规

律。其中，过渡阶段热质交换较温和，持续时间较长，且特征明显，可作为翻滚



 

发生前的临界判据，并为及时采取措施防范混合物出现剧烈的混合过程提供帮助。 

（2） 通过 PIVlab 互相关算法获得了不同加热功率下分层区域的速度及涡量分布。结

果指出，分层界面及近壁面处运动较为剧烈，腔内最大速度在 0.012 m/s 左右。

界面中心处只有少量热流体在浮力作用下向上运动，最大值仅为 0.009 m/s。涡

量分布与速度分布基本一致，在密度界面和气液界面处均存在较强的局部涡流。 

（3） 引入了浮升比R𝜌与瑞利数 Ra 的概念以定量分析翻滚现象。拟合了 Ra、R𝜌与加

热功率的函数关系并得到了 A 组工况下翻滚出现时间𝑡𝑟和翻滚持续时间𝑡𝑚与R𝜌

的关系。提出实际低温混合物贮存过程中，通过控制上下层液体密度差缩短对贮

箱危害较大的混合阶段持续时间更为有效。 
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摘要：歧管式微通道热沉结构紧凑，换热效率高，有望成为大功率电子元件热管理的有效手段。为了进一

步提高双层针翅歧管微通道热沉的换热能力以及温度均匀性，本文对双层针翅歧管式微通道热沉的歧管层

进行了结构设计，并以去离子水为工质对热沉的流动与传热特性进行了数值模拟研究。结果表明，通过改

变歧管层进出口布置使得上下微通道层的工质流向异向时，可降低热阻的同时降低了热沉表面温差。同横

排进口相比，竖排进口可以降低热阻并提高热沉的综合换热性能。进出口直径比为 1 时热沉表面温差最大，

进出口直径比小于 1 时热阻降低，而进出口直径比大于 1 时换热能力与等于 1 时相差不大。 

关键词：歧管式微通道，双层微通道，针翅，强化换热，均温性 

 

0 前言 
根据摩尔定律[1]，每 18 个月集成电路上可以布置的晶体管的个数会变为两倍，与此同

时芯片的性能也会相对的提高一倍。但是在性能提高的同时电子芯片所产生的热流密度也会

成倍增加，而现有的冷却技术已经无法满足性能提高后芯片的散热需求，因此散热问题已经

成为了限制芯片性能提高的一大原因[2]。Harpole 和 Eninger 等[3]人提出了歧管式微通道

（Manifold Microchannel，MMC ）这一概念，该结构相较于现有的热沉具有更好的换热能

力以及更低的压降，因此歧管式微通道热沉有望成为一种解决高功率芯片散热问题的有效手

段。 
目前已有许多学者针对歧管式微通道热沉进行了研究，在微通道层结构优化方面，Chen

等[4]提出了一种直列间断的矩形肋片式歧管式微通道热沉，该新结构的歧管式微通道热沉与

传统的歧管式微通道热沉相比，其具有更好的传热性能与更小的压降，其平均温度可降低

6.8k，压降可减小 15%至 25%。Wu 等[5]对一种锯齿形肋片的歧管式微通道热沉进行了数值

模拟研究，与直通道相比锯齿形肋片使得射流冲击区域的死区的堵塞，因此这种新结构较传

统的歧管式微通道相比具有更小的压降，同时锯齿形的尖端可以产生涡流，从而打破热边界

层使得换热能力加强。Zhou 等[6]对歧管式微通道的肋片进行了拓扑优化，从而得到了一种

新结构的歧管式微通道热沉，其通过改变压降的约束条件，得出了三种结构，这三种结构与

传统的歧管式微通道热沉相比，其换热能力得到了加强同时其压降也有所减小。Cheng 等[7]

将肋片设计成一种波浪形结构，并运用数值模拟方法进行了研究，其结果表明该结构可以加

强整个热沉的换热能力同时可以降低压降。Mathiyazhagan Shanmugam 等[8]运用人工神经网

络的方法对传统的歧管式微通道热沉进行优化，其目的为加强换热能力以及减小压降，优化

结构之后运用仿真软件对其进行验证，其优化后的结构满足其起初的目的。Pan 等[9]在原有 
的圆柱形针翅歧管式微通道的微通道层中间添加了肋片，将微通道层分割为了若干区域，使 
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得相邻区域的流动方向相反，并对其进行结构优化，最终得出了一个可以使其热阻最低的结

构。Nicholas Gilmore 等[10]提出了一种可以降低压降的结构，该结构将歧管式微通道热沉的

进出口正下方的肋片去除，从而变成了一片空白的区域，虽然其压降降低了但是其热阻有所

下降。 
在歧管层的结构优化方面，Chen 等[11]研究了锥形、抛物面形和椭圆形歧管对整个热沉

的流动和传热性能的影响，其研究结果表明锥型歧管的压降最小，椭圆型歧管的温度均匀性

最好，抛物线型歧管的综合性能最好。Tang 等[12]针对歧管与肋片的发散与收敛结构进行了

研究，其通过数值模拟的方法的得出，在歧管的进出口宽度比为 1/9，肋片的进出口宽度比

为 9 时其换热能力最好。 
同时在 Vafai 和 Zhu 等[13]提出了双层微通道的概念后，也有很多学者对其换热性能进行

了研究。Shen 等[14]提出了一种带有偏转板的双层微通道热沉结构，并对其进行了实验研究，

研究结果表明新结构的换热性能是要优于传统结构的，尽管该结构造成了压降的增大，但是

其综合考虑之后的效果仍要优于传统结构。Nirav Patel 等[15]提出了一种变宽度的双层微通道

热沉，通过实验研究得知无论从热阻，压降还是均温性，其都要较现有结构更加适用于现实。

Shen 等[16]提出了一种具有 X 结构的双层微通道热沉，并对其进行了数值模拟研究，结果表

明其较传统结构具有更好的温度均匀性。陈等[17]提出了一种微通道形状为波浪形的双层微

通道热沉，通过数值模拟的方法发现该结构的均温性以及综合性能都要比传统的双层微通道

热沉要好。张等[18]针对微通道进行了结构优化，并得出了一种新的结构，新结构的双层微通

道热沉与传统的微通道热沉相比热阻最大降低了 9.42%。 
综上所述，双层微通道具有均温性好，压降小的优点，而当前针对歧管式微通道热沉的

研究仅仅停留在单层方面，因此在先前的研究中本团队提出了一种双层针翅歧管微通道热沉
[19]，当前对歧管式微通道热沉的研究主要集中在微通道层结构优化，针对歧管层的研究较

少，因此本文在之前有关微通道层研究的基础上，针对其歧管层进行了进一步的优化设计，

并以数值模拟的方法研究了上下层流动方向、进口排布以及进出口直径比对双层针翅歧管微

通道热沉传热性能的影响规律，以实现更好的换热效果以及温度均匀性。 
1 仿真方法及数据处理 

1.1 控制方程和边界条件 
由于本文是在单相流的情况下进行研究，在微通道中不存在工作介质蒸发与冷凝的情况，

故控制方程如下所示： 
连续性方程： 

𝜕

𝜕𝑥𝑖
(𝜌𝑢𝑖) = 0 

（1.1） 

动量方程： 
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（1.2） 

能量方程： 
𝜕

𝜕𝑥𝑖
(𝜌𝐶𝑝𝑢𝑖𝑇) =

𝜕

𝜕𝑥𝑖
(𝜆

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑖
) 

（1.3） 

其中，𝐶𝑝为定压比热容，单位为 J/（kg•K），μ为液体的黏度，ρ 为液体的密度，单位为

kg/m3，λ为流体的传热系数，单位为 J/（m•K）。 
文采用 ANSYS 中的 Fluent Meshing 进行数值模拟研究，在软件中固体材料选择为铜，

冷却工质选择为液态水，并设置其进入温度为 293K，进入时的压力为 0.1MPa。同时设置热

沉的进口为速度进口，出口为压力出口，加热面的加热方式选择为恒热流密度加热，热流密

度设定为 100W/cm2。 



1.2 数值仿真方法验证 
本文使用 Fluent Meshing 来绘制网格，考虑到仿真结果的准确性，在选择网格时选用了

多面体网格来进行网格绘制。多面体网格相较于四面体网格具有数量少且依旧可以准确捕捉

精细特征的优点。相比较于 ICEM，Fluent Meshing 的网格生成率更高，且其生成的网格更

适用于复杂的几何结构去进行数值模拟计算。为了提高仿真结果的精度，本文将固液边界面

设置为五层加密网格，其绘制的网格如图 1 所示。同时为了保证计算精度的的同时节约计算

资源，本文进行了网格无关性验证，其结果如图 2 所示。由图可知当网格数量大于 808437
个时，努塞尔数以及压降随网格的增加变化不大，故在之后的仿真模拟中我们都采用网格数

为 808437 时的设置进行数值模拟计算。之后利用 Drummond [20]的实验结果进行了仿真验证，

仿真结果与实验结果对照如图 3 所示。结果表明仿真结果与实验结果相比误差不足 1%，故

可认为使用的仿真方法是可靠的。 

 
图 1 下层微通道的网格划分 

 

图 2 网格独立性分析 

 

图 3 实验验证 

1.3 数据处理方法 
双层针翅歧管式微通道热沉的有效热阻如下所示： 



𝑅𝑒𝑓𝑓 =
𝑇𝑠 − 𝑇𝑎𝑣

𝑞
 

（1.4） 

其中，Ts为热沉的平均温度，单位为 K，Tav 为流体的平均温度，单位为 K, q 为底面热

沉的热流密度，单位为 W/cm2。 
去离子水的平均温度： 

𝑇𝑎𝑣 =
𝑇𝑖𝑛 + 𝑇𝑜𝑢𝑡

2
 （1.5） 

其中，Tin和 Tout分别为去离子水的进口温度和出口温度，其单位皆为 K。 
热沉的温度均匀性由热沉的温差来决定，即 

∆𝑇 = 𝑇𝑚𝑎𝑥 − 𝑇𝑚𝑖𝑛 （1.6） 
其中，Tmax 为热沉的最高温度，单位为 K，Tmin 为热沉的最低温度，单位为 K。 

2 仿真结果与讨论 

2.1 上下层流动方向的影响 
图 4 为作者在之前的研究[19]中提出的双层针翅歧管微通道结构，其由下到上分别为上

下微通道层，上微通道层，出口层以及进口层，工质的流动方式亦如图所示。其中上下微通

道层并联运行，两个微通道层的工质皆由进口层进入，后垂直射入两层微通道之中，经过换

热之后由出口排出，同时在出口层处布置了出口为同向的汇流槽，将两层微通道的出口汇集

起来。为使上下微通道层的流动方向相反，我们在出口层将上下微通道层的出口分别进行汇

流，并使其汇流槽的出口分别位于热沉的两侧，如图 5 所示。图 6 和 7 分别为上下微通道层

速度分布云图，由于上微通道层出口的汇流结构出口布置在整个热沉的右侧，故上微通道层

工质的流动方向向右，同理下微通道层的流动方向向左，由此实现了上下微通道层的流动方

向相反。 

 
图 4 双层针翅歧管微通道热沉爆炸图 

 

图 5 出口层布置 



 

图 6 上微通道层速度分布云图 

 

图 7 下微通道层速度分布云图 

上下微通道层流动方向对双层针翅歧管式微通道热沉的流动与传热特性影响如图 8 所

示。图 8（a）为流动方向对热沉表面温度均匀性的影响，由图可知上下微通道层的流动方向

相反，可使得上下微通道层的温度梯度方向相反，导致上微通道层中的工质可以更好的冷却

下微通道层的工质，进而加强了温度均匀性。图 8（b），（c）为流动方向对热沉平均温度以

及热阻的影响，由图可知上下微通道层的流动方向相反，可使得上下微通道层温度梯度方向

相反，即上微通道层的低温区域对应着下微通道层的高温区域，进而使得温差变大，换热能

力变强，热阻变小。 

  

（a）流动方向对温差的影响 （b）流动方向对热沉平均温度的影响 



 

（c）流动方向对热阻的影响 

图 8 流动方向对换热性能的影响 

2.2 进口分布的影响 
本节对歧管层进口排布的影响进行了研究。图 9 为横排进口与竖排进口结构示意图，与

横排进口相比，竖排进口中上微通道层的进口未发生变化，如图（a）所示，上微通道层的

进口为第二与第四进口，其对应着图（b）所示的第二排进口，只是将下微通道层的进出口

进行了重新设计，即将图（a）所示的第一、第三以及第五进口变为如图(b)所示的第一排；

与第三排进口。图 10 为横排出口与竖排出口结构示意图，二者下微通道层出口不同，出口

的汇流槽道也有所不同，但汇流槽道的宽度、出口数量和出口方向相同。 

  

（a）横排进口结构 （b）竖排进口结构 

图 9 进口层分布图 

  
（a）横排出口结构 （b）竖排出口结构 

图 10 出口层分布图 

图 11（a）为不同进口分布对热沉表面温差的影响，如图可知在相同的质量流量下，竖

排进口较横排进口温差更大。对于竖排进口，下微通道层由原来的三进口变为了四进口，即

由原来的三个射流冲击区域变为了四个射流冲击区域，从而造成下微通道层射流冲击区变



大，最终导致热沉的最低温度变低，同时最高温度变化不大，故进口竖排分布的情况下，其

温差更大。图 11（b），（c）为进口分布对热沉平均温度以及热阻的影响，竖排进口分别由于

进口由三个变为四个，增强了射流冲击效果，使得下微通道层的换热能力加强，降低了热沉

平均温度和热阻。 

  

（a）进口分布对温差的影响 （b）进口分布对热沉平均温度的影响 

 

（c）进口分布对热阻的影响 

图 11 进口分布对传热性能的影响 

2.3 进出口直径比的影响 
本节对进出口直径比对双层针翅歧管微通道热沉传热性能的影响进行了研究。图 12 所

示的是上微通道层进出口，其中阴影部分为实体区域，空白部分为流体区域，进口通道的直

径定义为 D1，出口通道的直径定义为 D2。通过改变进口直径大小来改变进口通道直径与出

口通道直径的的比值，即进出口直径比，β=D1/D2。 

 

图 12 上微通道层进出口直径比示意图 



图 13（a）为不同进出口直径比对热沉表面温差的影响，温差随流量的增大呈现出减小

的趋势，且不同直径比的温差都要小于进出口直径比为 1 的情况。这是因为当进出口直径比

小于 1 时，热沉的进口变小，而单层微通道的总质量流量不变，造成单个进口的流动流速增

加，使得进口下方的射流冲击效果增强，迫使整个微通道层中工质的流速加快，并且上微通

道层的低温区域与下微通道层两块高温区域重合，上下微通道层的温度云图如图 14、15 所

示，进而加强了上微通道层对下微通道层的对流换热效果，从而使得最高温度减小，最低温

度变化不大，从而使整体的温差减小，此外，温差随着直径比的减小而减小，其原因为，直

径比越小，相对的进口直径越小，进而微通道层的流速越大，对流换热效果越好，使得最高

温度降低；而当进出口直径比大于 1 时，随着进口直径的增加，射流冲击面积也会相应变

大，导致高温区域相应的减小，从而降低最高温度，但同时由于进口直径的增加，流速下降，

射流冲击效果变弱，而最低温度位于进口的正下方，导致其最低温度上升，从而使得热沉的

温差降低。 
图 13（b），（c）为不同进出口直径比对热沉平均温度和热阻的影响，由图可知当进出口

直径比小于 1 时，热阻要小于直径比为 1 的热沉的情况，这是因为进口变小，流速增大，进

口下方的射流冲击变强，使其对流换热效果增强，进而热阻减小，平均温度降低；而直径比

大于 1 时，热沉的热阻与直径比为 1 的热沉热阻相差不大，这是因为进口的增大，虽然可以

增加射流冲击的面积，但时同时也会降低工质的流速，射流冲击面积的增大可以加强换热效

果，但流速的减小也减弱了换热效果，故热阻相差不大，平均温度亦相差不大。 

  

（a）进出口直径比对温差的影响 （b）进出口直径比对热沉平均温度的影响 

 

（c）进出口直径比对热阻的影响 

图 13 进出口直径比对传热性能的影响 



 

图 14 上微通道层温度云图 

 

图 15 下微通道层温度云图 

3 结  论 
本文在对双层针翅歧管式微通道热沉的歧管层进行了设计，并以去离子水为工质对其流

动和传热特性进行了数值模拟研究，结论如下： 
1）与上下层微通道流动工质顺流相比，工质逆流可以使得两层微通道的温度梯度方向

相反，改善了整个热沉的温度均匀性，且由于温度梯度方向的相反，上下微通道层的高低温

区域得以对应，从而使得上微通道层可以更好的冷却下微通道层，使得整个热沉的换热能力

加强，热阻减小。 
2）与横排进口相比较，竖排进口可以增加下微通道层的射流冲击面积，从而使得热沉

的最低温度降低，加强了热沉的换热能力，但由于高温区域为出口下方的死区，其换热能力

变化不大，导致最高温度不变，使得热沉的温差变大，温度均匀性变差。 
3）与进出口直径为 1 时相比，不同进出口直径比都可以强化热沉的温度均匀性。且当

进出口直径比小于 1 时，可以明显强化整个热沉的换热能力，但当直径比大于 1 时强化换热

效果不明显。 
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摘要 ：本文采用数值方法研究了不同结构参数下的螺旋锯齿翅片管束通道内流动瞬时涡流特性和传热

特性，并分析了涡特性对传热性能的影响。结果表明：在研究范围内，时均努塞尔数随着横向管节距

的减小而增大，随着纵向管节距和翅片间距的增大而增大，时均欧拉数随着横向管节距的增大而减小，

随着翅片间距的增大而减小；涡脱落频率随着横向管节距的增大而减小，随纵向管节距和翅片间距的

增大而增大。卡门涡的脱落可以使翅片管局部换热更均匀，而在卡门涡不易脱落时，虽然在翅片管前

排有更多的热量传向了低温的翅片管，但在翅片管后的换热效果明显变差，导致翅片管前后温差变大，

可能造成翅片管的局部损伤，不利于翅片管的长期使用，在翅片管后产生的局部涡不利于翅片管的换

热。在所研究的结构参数范围下获得了 Nu、Eu 与 St 与本文所研究的结构参数范围与 Re 的拟合关系式。 

关键词：锯齿翅片；涡特性；传热特性；Q 准则；数值模拟 
 

0 前言 
“卡门涡街”理论的提出为圆柱绕流问题奠定了基础[1]。之后，对圆柱管束的涡脱

落和声学共振的特性研究逐渐增多[2,3]。Hanson 和 Ziada[4]通过实验研究了声学共振对管

束的升力影响，发现谐振场造成两方面的影响，一方面形成动态升力，另一方面在管子

上形成涡脱落。Khan[5]等人同样研究了圆管束涡脱落性质。由于翅片侧的热阻较大，因

此常在圆管外面增加翅片，以扩充换热面积，从而增强翅侧换热。平直翅片管是最简单

的一种增加气侧换热面积的方法，已被广泛用于大型热交换设备中回收烟气。不同学者

已对此进行了一定的研究[6,7]。Mon [8]和 Nemati[9]等数值研究了四排平直翅片管束的瞬态

流动及传热性能，均发现了马蹄形涡流效应。Jha 和 Bhaumik[10]设计出一种新型的螺旋

翅片散热器，发现在螺旋翅片产生的旋流效应使受限区间的流动显著增强，使螺旋翅片

的散热效果相比平直翅片提高了四倍，可以发现螺旋翅片具有一定的传热优势。He [11]

等人实验研究了 13 种螺旋翅片管束，发现 Nu 随着 Re、横向管节距、翅片间距的增加而

增加，随着纵向管节距和翅片高度增加而降低；Eu 随着 Re、横向管节距、纵向管节距

和翅片间距的增大而减小，随着翅片高度的增大而增大。Lindqvist 和 Næss[12]通过三种

管束的小周期截面的流动进行瞬态计算流体动力学研究。结果表明，当使用有效直径对

翅片管束数据进行归一化时，带翅片和不带翅片的相同管束的升力系数近似相等。Desai
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和 Sonare[13]通过实验研究发现翅片密度和翅片高度的增加会推迟翅片管阵列的失稳阈

值，并与具有相同节距的普通管束相比，翅片管束临界速度的稳定性增加。 
螺旋锯齿翅片由于翅化比大、气侧阻力小、重量轻、结构紧凑等特点，且螺旋锯齿

翅片可以抑制大尺度涡流，具有减振作用，被广泛用于换热器及烟囱的减振中。并将螺

旋翅片与锯齿翅片的传热效果进行对比，发现后者换热能力更好[14,15]。Hamakawa[16,17]

等人实验测量了锯齿翅片管束中的涡脱落频率、间隙速度和速度波动强度，发现了两种

不同频率的涡流，并发现锯齿翅片管束的涡脱落与圆管相似。Næss[18]通过实验研究分析

了管束的排列和翅片的几何形状对锯齿翅片的传热和压降性能的影响。结果表明，在流

动面积最大时换热系数达到最大值，并且当横向和角对角线平面上的流动面积相等时，

传热系数达到最大值，比等边管束布局高出约 15%。翅片间距和翅片高度增大时，换热

系数均会增大；在翅片间距较小时，管排布置对压降性能影响不大，但增大翅片间距后

压降减小，而翅片高度对压降影响不大。Lindqvist 等人对螺旋锯齿翅片管束做了一系列

的研究[19-21]，并提出了螺旋翅片与锯齿翅片管束的数值模型，对四种不同的翅片管的数

值结果与实验数据进行对比，预测的传热和压降数据与实验结果接近，最大偏差分别为

13.8%和 14.4%。马有福和袁益超分别提出了翅片螺距[22]、横向节距[23]、纵向节距[24]等

参数对锯齿螺旋翅片换热管特性影响的实验研究。并对其换热和阻力特性的关联式进行

了比较[25]，得到了与实验结果相符最好的关联式，且偏差控制在 10%以内。Rene[26,27]

等人实验研究了横向管排数对锯齿翅片的影响，并比较了不同结构参数对螺旋翅片与螺

旋锯齿翅片管的性能影响，并将其努塞尔数和压降系数与实验结果与文献方程进行比较。 
综上，可以发现螺旋锯齿翅片的优点明显，注意到对于涡性能与传热阻力性能的关

系研究甚少。因此本文旨在对螺旋锯齿翅片管束流动通道中不同结构参数进行研究，分

析其流动阻力与传热性能，并分析传热性能与涡强度之间的关系。 
1 物理模型及数学模型 
1.1 物理模型 

 
图 1 螺旋锯齿翅片管结构尺寸示意图 

Figure 1 Schematic diagram of structural dimensions of spiral serrated finned tubes 
 
如图 1 所示，为螺旋锯齿翅片管的结构尺寸示意图，其中，D 为基管外径，Hf为翅

片高度，Df为翅片管直径，Sf为翅片间距，δf为翅片厚度，Ws为翅片宽度，S1为横向管

节距，S2为纵向管节距。其中：D = 31.8mm，Ws = 4.58mm，δf = 1.2mm，Hf = 12.7mm。 



 
图 2 螺旋锯齿翅片管结构尺寸示意图 

Figure 2 Schematic diagram of structural dimensions of spiral serrated finned tubes 
 

本文所选取的计算域如图 2 所示，其中入口截面距离第一排管束中心截面为 5D，出

口截面距离最后一排管束中心截面为 15D；由于管束在高度方向(z 方向)具有周期性，展

向（y 方向）宽度为 S1，翅片高度方向（z 方向）的高度为 Sf。据文献[28]报道，当翅片管

管排数大于等于四排时，管排数对计算结果的影响可以忽略不计。因此，本文选取四排

管束作为研究对象。 
1.2 控制方程 

本文针对非稳态工况且雷诺数范围为 Re = 10000-50000 的湍流进行模拟，为了建立

数学模型，作以下基本假设：(1) 来流流体的物性参数为常数；(2) 来流流体为不可压缩

流体；(3) 不计流体中的粘性耗散和质量力。计算域的控制方程如下： 
连续性方程： 

 / 0i iu x  =  (1) 
动量方程： 

 ( ) ( ) ( )/ ( ) / [ / ] / / 1,2,3k i k i t k i i ku t u u x u x x p x k     +   =  +    −   =  (2) 

 流体域能量方程： 
 p p( ) / ( ) / [( ) / ] /i i t i ic T t c u T x T x x     +   =  +     (3) 

 固体区域能量方程： 
 p f( ) / ( / ) /i ic T t T x x   =      (4) 

其中，μt和 λt为湍流动力黏度和热导率，需根据湍流模型确定。λf为翅片的导热系数。 
1.3 边界条件 

对螺旋锯齿翅片管束换热器的计算域设置边界条件，进口等流速且恒温流体流入，

出口设置为压力出口。在计算段管壁，速度边界设为无滑移边界条件，热边界为等壁温

边界条件。在所截取的翅片段，速度边界设为无滑移边界条件，以温度和热流密度的连

续性作为耦合边界上的热边界条件。计算域的四个边界，考虑到螺旋锯齿翅片管束在高

度方向上的周期性变化，因此在计算域的四个边界均设置为周期性边界条件。 



1.4 参数定义 
本文的定型尺寸为等效直径 De，定义式为： 

 De = D+(Df - D)δf / Sf (5) 
雷诺数 Re 的定义式为： 

 Remax = ρDeUmax/μ (6) 
式中，ρ 为流体密度；Umax为流体流经最小流动通道截面的最大流速；μ 为动力黏度。 

由于流动中的部分参数呈周期性变化，本文取时间平均值来计算相关特征参数。时

均努塞尔数的定义式为： 

  m d / d
+ +

=  
t t t t

mt t
N Nu t tu  (7) 

式中，Num 为面积平均努塞尔数， m  local d / d=  A A
Nu Nu A A；Nulocal 为局部努塞尔数，

Nulocal = localh ·D/λ， localh 为局部对流换热系数， / ( ( , , ) )local local inh q T T x y z w= − ，λ 为流

体的导热系数。 
时均欧拉数的定义式为：  

 mm d / d
+ +

=  
t t t t

t t
Eu t tEu  (8) 

式中，Eum = Δp/ρU∞2，文献[12]中 Δp 采用单排压差，即 Δp = (pin-pout) / N (其中：pin、pout

分别为进口和出口的平均静压)，本文也采用此方法来计算；U∞为来流速度，即入口速

度，U∞ = uin。 
斯特劳哈尔数 St： 

 St = f·D/U∞ (9) 
式中，f 为涡脱落频率。 
2 数值方法及数值验证 
2.1 数值方法 

本文利用 ANSYS Fluent 软件进行数值仿真计算。选择 SIMPLE 算法进行计算，对

压力项进行二阶差分格式离散，对动量方程和能量方程的对流项进行二阶迎风格式离散，

扩散项进行中心差分格式离散；能量方程残差值设为 10-11，其他方程均设为 10-7。 
2.2 网格独立性考核 

表 1 网格独立性考核 

Table 1 Grid Independence Verification 

序号 网格数量 Re Num Eu 

Mesh1 66 万 30000 148.816 1.320 

Mesh2 120 万 30000 158.809 1.283 

Mesh3 180 万 30000 160.323 1.276 

最大偏差 - - 0.94% 0.53% 

 



本文建立了网格数分别为 66 万、120 万、180 万的三套网格，分别计算 Re = 30000
时，不同网格数的平均努塞尔数 Num和欧拉数 Eu 的结果如表 1 所示。可以发现当网格

数从 120 万变化至 180 万时， Num的偏差为 0.94%，Eu 的偏差为 0.53%，其结果可认为

是网格独立性解。考虑到计算经济性，本文采用网格数为 120 万的网格进行数值计算。 
2.3 湍流模型选取和数值结果的验证 

Nemati 和 Moghimi [9]对九种湍流模型下的四排平直翅片管束换热器进行数值研究，

发现 SST k-ω 湍流模型[29]有更好的兼容性，并且与实验结果吻合度较高。本文选取了四

种常用的湍流模型(即：RNG k-ε 湍流模型、Standard k-ε 湍流模型、GEKO 湍流模型和

SST k-ω 湍流模型)进行数值模拟验证，并选取 Enhanced Wall Treatment 壁面函数，对四

排平直翅片管束进行数值模拟计算，将所得结果与文献[8]中的经验公式与文献[30]中的数

值仿真结果进行对比，所得结果如图 3 所示。 

 
图 3 湍流模型的数值验证 

Figure 3 Numerical validation of turbulence model 
 

可以发现，在对四种湍流模型的数值模拟中，对 Standard k-ε 和 RNG k-ε 两种湍流

模型的传热性能的预测偏差均在 7%的范围以内，而对流动阻力性能的预测偏差高达 18%；

SST k-ω 与 GEKO 两种模型对传热性能的预测偏差基本在 10%以内，SST k-ω 模型对流

动阻力性能的预测偏差在 7%以内，GEKO模型对流动阻力性能的预测偏差在 10%以内，

比较四种模型的综合性能，SST k-ω 与 GEKO 模型综合性较好，由于 SST k-ω 模型自身

的优点，本文选取 SST k-ω 湍流模型进行数值模拟。 
3 数值模拟结果与讨论 
3.1 平直翅片管束与螺旋锯齿翅片管束的分析 

本文旨在相同结构尺寸及流动状态下，研究不同雷诺数 Re 下的平直翅片管束和螺

旋锯齿翅片管束的传热性能和流动阻力性能。在 Re = 10000-50000 之间，比较了两种管

束(S1 / S2 = 1.0, Sf = 8.47mm)的传热性能与流动阻力性能，结果如图 4 所示。随着雷诺数

Re 的增加，平直翅片管束与螺旋锯齿翅片管束的 mNu 均呈增加趋势，而 mEu 则呈现减小

趋势。在本文研究范围内，当 Re 一定时， mNu 提升了 27.1%-30.6%，而 mEu 上升了 8%-36%。

这表明螺旋锯齿翅片管对换热器的传热能力具有一定的提升作用，但同时也因为锯齿翅



片的存在，使得流动阻力有所增加。 

 
图 4 平直翅片管束与螺旋锯齿翅片管束的 mNu 和 mEu 随 Re 的变化 

Figure 4: The sum of flat finned tube bundles and spiral serrated finned tube bundles as a function of Re 
 

3.2 横向管节距对螺旋锯齿翅片管束的影响 
3.2.1 流体流动及传热特性分析 

观察图 5 发现，横向管节距不变时，随着 Re 的增大而增大，随着 Re 的增大稍有减

小，但变化不太明显。当 Re 一定时，随着横向管节距的增大而减小，S1/S2=1.2 的比

S1/S2=1.5 增大了 6.4%-18.1%，S1/S2=1.5 比 S1/S2=2.0 增大了 12.8%-17.5%。同时，随

着横向管节距的增大而减小，S1/S2=1.2 的比 S1/S2 =1.5 增大了 42.4%-50.8%，S1/S2 =1.5
比S1/S2=2.0增大了 44.8%-48.6%。且从图 5(b)可以发现，相比于其他两个横向管节距的，

S1/S2=1.2 时，阻力大幅度增加，而其增加幅度较小，因此，在选取横向管节距时，需要

考虑管节距过小而造成的阻力损失。 

 
图 5 不同横向管节距下， mNu 和 mEu 随 Re 的变化 

Figure 5: Variation of and with Re under Different Lateral Pipe Pitch 
 

观察图 6 可以发现，在横向管节距较小时，翅片管管后产生了旋转方向相反的卡门

涡，但由于流体流动面积较小并没有完全脱离翅片管，而在最后一排管处翅片管产生的



卡门涡逐渐脱落，但没有形成完整的涡脱落。随着横向管节距的增大，卡门涡越容易脱

落，尽管在前排翅片管，也能产生完整的卡门涡脱落。横向管节距变大时，在翅片管流

动通道内，卡门涡更容易脱落，这是因为横向管节距增大时，使流体流动阻力减小。 

 
图 6 不同横向管节距的螺旋锯齿翅片管束流动通道内的局部流线图 

Figure 6 Local streamline diagram in the flow channel of spiral serrated finned tube bundles with 

different transverse tube pitches 

3.2.2 涡强度分析 
由于学者们常用无量纲参数斯特劳哈尔数 St 表征瞬时涡脱落频率 f 的变化大小，本

文则用此参数来表征涡脱落频率 f 的变化。 

 
图 7 不同横向管节距下，f 和 St 随 Re 的变化 

Figure 7: Changes of f and St with Re under Different Lateral Pipe Pitch 
 



由图 7(a)可以发现，当 Re 一定时，涡脱落频率 f 随着横向管节距的增大而减小，当

横向管节距一定时，涡脱落频率 f随着Re的增大而增大，且在Re = 10000-50000范围内，

S1 / S2 = 1.5 比 S1 / S2 = 2.0 的涡脱落频率 f 增大 45.7%-49.8%，这是因为随着流速的增

大，来流流体所携带的能量更大，对翅片管的冲击作用增强，因此涡脱落速度更快。观

察图 7(b)可以发现，Re 一定时，St 随着横向管节距的增大而减小，当横向管节距一定时，

St 随着 Re 的增大稍有增加。这是因为 St 的定义是由涡脱落频率与来流速度两部分决定

的，随着 Re 的增大，流体流速随之增大，此时，涡脱落频率随之也增大，因此，St 随
Re 的变化不太明显。 

 

图 8 不同横向管节距，不同 Re 下，涡量图 

(a)(b) S1 / S2 = 1.2; (c)(d) S1 / S2 = 1.5; (e)(f) S1 / S2 = 2.0; (a)(c)(e) Re = 10000; (b)(d)(f) Re = 50000 

Figure 8 Vorticity plots under different lateral pipe pitches and Re 

(a) (b) S1/S2=1.2 (c) (d) S1/S2=1.5;(f) S1/S2=2.0; (a) (c) Re=10000; (b) (d) (f) Re=50000 
 
如图 8 所示，为不同横向管节距，不同 Re 下，螺旋锯齿翅片管束的涡量云图，观

察同一 Re 时不同横向管间距的涡量云图变化，可以发现，随着横向管节距的增大，翅

片管产生的涡强度逐渐减弱，并且发现逐渐有明显的涡的脱落变化，这是因为随着横向

管节距的增大，翅片管对流体流动阻力减小，使翅片管产生的涡更易脱落。随着流体流

动，涡强度逐渐减弱，这是因为涡脱落后继续向前发展，脱落涡所携带的能量逐渐耗散，

直至完全消散。对比不同 Re、同一横向管节距的螺旋锯齿翅片管束的流动通道内的涡强

度变化，发现随着 Re 的增大，涡强度增强，且涡的分布更加紊乱，且翅片管后涡发展

的距离更远，这是因为，随着流速的增大，翅片管两侧的流体更加充分地相互掺混，流

体扰动增强，并且流体流动携带更多的能量，从而流体能向下游运动更远的距离。 

3.2.3 涡强度与传热特性的对比分析 
观察图 9(a)(c)(e)可以发现，随着横向管节距的增大，流道内流体的温度逐渐均匀，

且在横向管节距较小时，翅片边缘的局部温度较高，说明翅片抑制了高温流体向下游的

流动，高温流体的更多热量传递到温度较低的翅片管，因此其换热能力更强。 



观察图 9(b)(d)(f)可以发现，随着横向管节距的增大，在前排管后面越容易观察到完

整的涡脱落，这时观察最后一排管的涡脱落变化，由于在垂直于流动方向存在其他管束，

而在横向管节距增大时，涡脱落也在横向发展，相邻涡相互碰撞，形成一些不太规则的

涡。对比温度图与二维涡量图，涡在翅片管垂直于来流方向的较尾部的两侧发生涡的脱

落，且在涡脱落处翅片管的局部温度较高，而脱落的涡向前继续发展直至消散。过程中，

流道内流体与涡所在的位置的温差逐渐减小，直至涡完全消散流道内的温度变均匀。 

 
图 9 Re = 50000，不同横向管节距下，翅片管束流道内的温度图与二维涡量图 

(a)(b) S1 / S2 = 1.2; (c)(d) S1 / S2 = 1.5; (e)(f) S1 / S2 = 2.0 

Figure 9: Temperature and two-dimensional vorticity plots of finned tube bundles with Re=50000 and 

different transverse pitches 

(a) (b) S1/S2=1.2; (c) (d) S1/S2=1.5; (e) (f) S1/S2=2.0 
 

如图 10 所示，为 Re = 50000 时，不同横向管节距下的翅片管的局部努塞尔数 Nulocal

与局部三维涡结构，观察图 10(a)(c)(e)可以发现，随着横向管节距的增大，翅片管的 Nulocal

逐渐变得均匀，且在翅片管迎流及翅片管尾流处，Nulocal 较小，在翅片管两侧 Nulocal 较

大。观察图 10(b)发现，在第二排翅片管后形成了卡门涡，但由于横向管节距较小，抑制

了卡门涡的脱落，并将两个涡挤压变形，而在第四排管形成了稍微完整的涡，同时发现

此排脱落的涡与横向相邻排的管束产生的涡发生了融合，此现象在横向管节距增大时更

加明显，如图 10(d)和 10(f)所示。随着横向管节距的增大，可以发现较为完整的涡脱落，

在碰到下一排管时，涡发生变形并向前流动。对比两者的变化可以发现，卡门涡的脱落

可以使翅片管局部换热更均匀，而在卡门涡不易脱落时，虽然在翅片管前排有更多的热

量传向了低温的翅片管，但在翅片管后的换热效果明显变差，导致翅片管前后温差变大，

可能造成翅片管的局部损伤，不利于翅片管的长期使用。 



 

图 10 Re = 50000，不同横向管节距下，Nulocal与局部涡结构 

(a)(b) S1 / S2 = 1.2; (c)(d) S1 / S2 = 1.5; (e)(f) S1 / S2 = 2.0 

Figure 10. Nulocal and local vortex structures under different transverse pitches with Re=50000 

(a) (b) S1/S2=1.2 (c) (d) S1/S2=1.5; (f) S1/S2=2.0 
 

3.3 纵向管节距对螺旋锯齿翅片管束的影响 

3.3.1 流体流动及传热特性分析 
如图 11 所示，可以发现在纵向管节距不变时， mNu 随着 Re 的增大而增大， mEu 随

着 Re 的增大稍有减小后又有一定的增加。当 Re 一定时， mNu 随着纵向管节距的增大而

增大，继续增大到一定程度后，纵向管节距变化不太明显。而 Eu 随着纵向管节距的增

大而稍有减小。当纵向管节距有一定增加时，对换热能力具有一定的增强作用，当进一

步增大纵向管节距时，对换热能力与阻力变化影响不大；这是因为，当纵向管节距较小

时，翅片管对流体流动具有一定的阻碍作用，此时抑制了流体流动，换热能力较差。当

纵向管节距增大后，翅片管对流体流动的抑制作用减小，其换热能力有一定的增强，但

继续增大纵向管节距时，纵向管节距对流体的作用已经不太明显。 

 
图 11 不同纵向管节距下， mNu 和 mEu 随 Re 的变化 

Figure 11: Variation of and with Re under Different Longitudinal Pipe Pitch 



观察图 12 发现在管后均产生了旋转方向相反依次脱落的卡门涡，并发现除了卡门

涡产生外，在翅片管尾流还形成较小的尾涡。。观察图 12(e)和(f)，发现管后的卡门涡，

由于纵向管节距较小，在向下游移动时碰撞，融合，直至消散。随着纵向管节距的增大，

翅片管后脱落的涡在向前发展时受到下一排管束的影响逐渐减小。 

 

图 12 不同纵向管节距的螺旋锯齿翅片管束流动通道内的局部流线图 

 (a)(c)(e) 二维(x-y 平面); (b)(d)(f) 三维; (a)(b) S1 / S2 = 0.9; (c)(d) S1 / S2 = 1.0; (e)(f) S1 / S2 = 2.0 

Figure 12 Local streamline diagram of helical serrated fin tube bundles with different longitudinal pitches 

 (a), (c), (e) two-dimensional (x-y plane) (b) (d) (f) Three dimensions; (a) (b) S1/S2=0.9; (c) (d) S1/S2=1.0 

 (e) (f) S1/S2=2.0 

3.3.2 涡强度分析 
如图 13 所示，纵向管节距一定时，f 随着 Re 的增大而增大；当增大纵向管节距时，

相同 Re 下的翅片管 f 增大，当纵向管节距增大到 142mm 时，对涡脱落频率影响不大。

这是因为在流向受到的流动阻力减小，促进了翅片管的涡脱落。而对于 St 的变化，可以

发现 St 随着 Re 增大有较小的增加，但是变化不明显，改变纵向管节距后，St 随着纵向

管节距的增大而有所减小，尽管 f 有一定的增加，但是由于来流速度的影响，使 St 反而

有所下降，但是变化不大。 

 
图 13 不同纵向管节距下，f 和 St 随 Re 的变化 

Figure 13: Changes of f and St with Re under Different Longitudinal Pipe Pitch 



如图 14 所示，发现翅片管流道内的涡强度随着 Re 的增大有明显的提升，在纵向管

节距较大时，翅片管的前排产生的涡向前发展，涡强度逐渐减弱直至消散；在后排产生

的涡，与前排涡变化近似。而当纵向管节距较小时，前排产生的涡在脱落后碰到下一排

管束，发生碰撞后继续发展，并和下一排涡进行一定的融合，而在下排产生的涡，发生

涡脱落，随着流体向前发展，涡的能量逐渐耗散，涡强度减弱，并且脱落的涡消散。 
 

 
图 14 不同纵向管节距，不同 Re 下，涡量图 

(a)(b) S1 / S2 = 0.9; (c)(d) S1 / S2 = 1.0; (e)(f) S1 / S2 = 2.0; (a)(c)(e) Re = 10000; (b)(d)(f) Re = 50000 

Figure 14 Vorticity plots under different longitudinal pipe pitches and Re 

 (a) (b) S1/S2=0.9; (c) (d) S1/S2=1.0; (e) (f) S1/S2=2.0; (a) (c) (e) Re=10000; (b) (d) (f) Re=50000 
 

3.3.3 涡强度与传热特性的对比分析 

 
图 15 Re = 50000，不同纵向管节距下，翅片管束流道内的温度图与二维涡量图 

(a)(b) S1 / S2 = 0.9; (c)(d) S1 / S2 = 1.0; (e)(f) S1 / S2 = 2.0 

Figure 15. Re=50000 Temperature and two-dimensional vorticity map of finned tube bundles under 

different longitudinal pitches 

(a) (b) S1/S2=0.9; (c) (d) S1/S2=1.0; (e) (f) S1/S2=2.0 



观察图 15，发现随着纵向节距增大，温度变化逐渐均匀。在纵向管节距较小时，由

于流向有管束的抑制作用，涡脱落后向前发展到下一排，然后发生碰撞变形，产生的涡

混合并向下游发展。而在纵向管节距较大时，涡向前发展一段距离，所带能量逐渐耗散，

到下一排时一部分涡已经消散，而剩余的涡与下排产生的涡发生碰撞混合，所以前排管

束对后排管束影响不大。在涡产生和脱落的位置处，局部温度也比较小，因此认为卡门

涡的脱落有利于翅片管流动通道内的传热变化。 
 

 
图 16 Re = 50000，不同纵向管节距下， Nulocal与局部涡结构 

(a)(b) S1 / S2 = 0.9; (c)(d) S1 / S2 = 1.0; (e)(f) S1 / S2 = 2.0； 

Figure 16. Under different longitudinal pipe pitches with Re=50000, Nulocal and local vortex structures (a) 

(b) S1/S2=0.9; (c) (d) S1/S2=1.0; (e) (f) S1/S2=2.0 
 

如图 16 所示，观察螺旋锯齿翅片管的 Nulocal 变化，随着纵向管节距的增大，Nulocal
分布逐渐均匀，翅片管的 Nulocal 有一定的提升，说明纵向管节距的增大对翅片管换热

具有一定的促进作用。对比 Nulocal 与局部涡结构的变化关系，发现在翅片管来流处及

翅片管尾部两侧 Nulocal 均较小，而在卡门涡脱落处 Nulocal 较大。说明卡门涡的脱落促

进翅片管的换热，而在尾流产生局部涡的位置，Nulocal 较小，此时的涡不利于翅片管的

换热。 
3.4 翅片间距对螺旋锯齿翅片管束的影响 
3.4.1 流体流动及传热特性分析 

如图 17 所示，发现当翅片间距不变时， mNu 随着 Re 的增大而增大， mEu 随着 Re
的增大稍微有减小；当 Re 一定时， mNu 随着翅片间距的增大而增大，这是因为，当翅

片间距增大时，流动的面积增大，阻力减小，且翅片管上下流体混合更加充分，因此翅

片管传热增强。当翅片间距增加到 Sf / D = 0.16 后，继续增加翅片间距，对换热能力也

有一定的提升。因此，翅片间距在一定范围内对翅片管换热能力具有较好的增强作用。 



 

图 17 不同翅片间距下， mNu 和 mEu 随 Re 的变化 

Figure 17: Variation of and with Re under Different Fin Spacing 

图 18 所示，在管后均能观察到涡的脱落，且随着流体流动，卡门涡逐渐消散，在

第二排脱落的涡随着流体流动与其他翅片管束的干涉作用，很快消散，在第四排脱落的

涡随着流体流动，向前发展并且在翅片下游两侧均发现局部尾涡，且不随卡门涡脱落。 

 
图 18 不同翅片间距的螺旋锯齿翅片管束流动通道内的局部流线图 

 (a)(c)(e) 二维(x-y 平面); (b)(d)(f) 三维; (a)(b) Sf / D = 0.11; (c)(d) Sf / D = 0.16; (e)(f) Sf / D = 0.27 

Figure 18 Local streamline diagram of helical serrated fin tube bundles with different fin spacing  

(a)(c)(e) two-dimensional (x-y plane); (b) (d) (f) Three dimensions; (a) (b) Sf/D=0.11; (c) (d) Sf/D=0.16; (f) 

Sf/D=0.27 
 

3.4.2 涡强度分析 
如图 19 所示，发现翅片间距不变时，f 随着 Re 的增大而增大，St 随着 Re 的增大有

一定的提升，但是变化不太明显。Re 一定时，f 随着翅片间距的增大而增大。而对于 St



的变化，发现翅片间距的增大对 St 的增大具有促进作用，但是作用不太明显；并且由于

St 受两方面的因素影响，即 U∞与 f 的影响，St 与 f 的变化无一致性。 

 
图 19 不同翅片间距下，f 和 St 随 Re 的变化 

Figure 19 Changes in f and St with Re under Different Fin Spacing 
 

根据图 20 所示不同翅片间距下，Re = 10000 和 50000 时，涡量云图的变化，通过观

察图 20(a)、(c)、(e)和图 20(b)、(d)、(f)可以发现，当 Re 相同时，随着翅片间距的增大，

涡强度也随之增强，且涡的发展变得更加紊乱。这是因为翅片间距增大后，翅片间的扰

动更大，更能充分混合。同时，对比涡量图，发现随着 Re 的增大，涡强度也随之增大。

此外，流速增大会导致流体流动产生的扰动变大。在翅片间距较大时，涡强度较大，涡

向下游能发展更远的距离，并逐渐消散。 

 

图 20 不同翅片间距，不同 Re 下，涡量图 

(a)(b) Sf /D =0.11; (c)(d) Sf / D = 0.16; (e)(f) Sf / D = 0.27; (a)(c)(e) Re = 10000; (b)(d)(f) Re = 50000 

Figure 20 Vorticity plot  under different fin spacing and Re 

(a)(b) Sf/D=0.11 (c)(d) Sf/D=0.16; (e) (f) Sf/D=0.27; (a) (c) (e) Re=10000; (b) (d) (f) Re=50000 



3.4.3 涡强度与传热特性的对比分析 

 
图 21 Re = 50000，不同翅片间距下，翅片管束流道内的温度图与二维涡量图 

(a)(b) Sf / D = 0.11; (c)(d) Sf / D = 0.16; (e)(f) Sf / D = 0.27 

Figure 21: Temperature map and two-dimensional vorticity map of finned tube bundles with Re=50000 

and different fin spacing 

(a) (b) Sf/D=0.11; (c) (d) Sf/D=0.16; (e) (f) Sf/D=0.27 
 

观察图 21(a)、(c)、(e)，随着翅片间距的增大，通道内的温度分布更加均匀，在下

游的温差随着翅片间距增大而变大。观察图 21(b)、(d)、(f)，不同翅片间距的管束均能

发生涡的完整脱落，并随着流体向下游移动，与下一排产生的涡碰撞后变形，并向下游

移动。涡向下游流动的同时，横向也运动了一定的距离，因此在垂直于流动方向的横向

产生的涡之间也具有一定的影响。 

 
图 22 Re = 50000，不同翅片间距下， Nulocal与局部涡结构 

(a)(b) Sf / D = 0.11; (c)(d) Sf / D = 0.16; (e)(f) Sf / D = 0.27 

Figure 22: Nulocal and local vortex structures with Re=50000 and different fin spacing 

(a) (b) Sf/D=0.11 (c) (d) Sf/D=0.16; (f)Sf/D=0.27 
 

如图 22 所示，在研究 Re = 50000 时，不同翅片间距的 Nulocal的变化时，利用 Q 准



则分析了三维涡结构的变化。对比不同翅片间距下的 Nulocal 变化，发现在翅片管迎流及

尾流两侧的位置 Nulocal较小，而在涡脱落的位置 Nulocal较大，并且随着翅片间距的增大，

Nulocal变化逐渐均匀。同时观察图 22(a)、(c)、(e)的第二排管束和第四排管束发现，第二

排管束的 Nulocal较大，而在后面的管排束流体所带能量逐渐耗散，温差变小，因此 Nulocal

较小。图 22(d)、(e)、(f)将涡强度设置为 1 和-1 变化的值，发现随着翅片间距的增大，

涡强度变化明显，涡强度在 z 向呈现正、负的变化；同时，相邻管束间产生的卡门涡相

互碰撞混合，形成不规则的涡向下游移动。 
3.5 结构参数影响的拟合关系式 

本章研究横向管节距、纵向管节距及翅片间距对流体流动、传热特性及涡强度特性

的影响关系，通过一个近似的拟合关系式来表示结构参数与流体流动、传热及 f 之间的

关系，如公式(10)、(11)与(12)所示： 

       ( ) ( ) ( )0.5178 0.455 0.23820.6801
1 2 f=0.2466 / / /Nu Re S D S D S D−

    
         

(10) 

( ) ( ) ( )2.3367 0.0795 0.41470.0836
1 2 f=12.009 / / /Eu Re S D S D S D− −−   

           
(11) 

( ) ( ) ( )2.0107 0.149 0.10260.0264
1 2 f=4.2889 / / /St Re S D S D S D− − −

  
           

(12) 

如图 23 所示，横向管节距对影响相比于纵向管节距的影响大，翅片间距对 St 的影

响较小。并且可以发现 Re 对螺旋锯齿翅片管束的传热效果影响较大，而对于流动阻力

及 f 的影响较小，与前文所得的结果一致。 
 

 
图 23 不同翅片高度下， mNu 和 mEu 随 Re 的变化 

Figure 23: Changes in mNu and mEu with Re at Different Fin Pitch 
 

4 结  论 
本文数值研究了横向管节距、纵向管节距和翅片间距对流体流动特性、传热特性及

涡脱落频率 f 之间的影响关系，并且分析了传热特性与涡强度之间的关系。得到如下结

论： 
(1) mNu 随着 Re 的增大而增大， mEu 随着 Re 的增大稍有减小，但是变化不太明显。

当 Re 一定时， mNu 随着横向管节距的减小而增大，增大幅度为 6.4%-18.1%， mEu 也随

着横向管节距的增大而减小，减小了 42.4%-50.8%。 mNu 随着纵向管节距的增大而增大，



增大了 26.9%-33.1%，当增大到一定程度后，继续增大纵向管节距变化不太明显；而 mEu

随着纵向管节距的增大而稍有减小，但变化不太明显。 mNu 随着翅片间距的增大而增大，

最高可达 21%， mEu 随着翅片间距的增大而减小，减小最多达 26.6%。 
(2) 同一结构尺寸时，f 随着 Re 的增大而增大；当 Re 一定时，f 随着横向管节距的

增大而减小，随纵向管节距和翅片间距的增大而增大。 
(3) 随着横、纵向管节距与翅片间距的增大，翅片管的 Nulocal 分布逐渐均匀，且在

纵向管节距较小时，翅片管 Nulocal 较小，增大纵向管节距后，翅片管的 Nulocal 有一定地

提升，说明纵向管节距的增大对翅片管换热具有一定的促进作用。 
(4) 卡门涡的脱落可以使翅片管局部换热更均匀，而在卡门涡不易脱落时，虽然在

翅片管前排有更多的热量传向了低温的翅片管，但在翅片管后的换热效果明显变差，导

致翅片管前后温差变大，可能造成翅片管的局部损伤，不利于翅片管的长期使用，在翅

片管后产生的局部涡不利于翅片管的换热。 
(5) 对横向管节距、纵向管节距与翅片间距对流体流动性能、传热性能及涡强度性

能的影响关系进行分析，获得了 Nu、Eu 与 St 与本文所研究的结构参数范围与 Re 的拟

合关系式。并将拟合式与数值模拟结果进行对比，偏差基本在 10%以内。 
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摘要：针对回流燃烧室大弯管处的典型 Z 型环气膜冷却结构，采用数值模拟的方法研究了双插排气膜

孔间距、排距和吹风比对气膜孔附近及下游的流场的影响。结果表明，随着气膜孔间距、排距的变化，

第一排和第二排孔中心线所在的流场特征基本保持不变；随着吹风比的增加，主次流之间靠近次流侧

的漩涡尺寸逐渐变小，同时气膜孔下游贴壁的漩涡尺寸逐渐变小直至消失。 

关键词：回流燃烧室、气膜冷却、几何参数、吹风比、流场特性。  

 
0 前言 

回流燃烧室火焰筒大弯管在工作时承受着高温燃气的冲击，使得该部分温度梯度较

大，容易出现变形和裂纹，进而降低回流燃烧室火焰筒的寿命。Z 型环气膜冷却作为一

种广泛应用的火焰筒冷却技术，通过在热壁面上开孔，冷气从气膜孔流入在壁面形成低

温气膜层，对高温燃气进行隔离，达到冷却壁面的效果[1]。 
Z 型环的气膜冷却结构与传统平板气膜冷却结构存在差异，平板气膜冷却结构的结

论不一定适用，前者结构上更类似于主流为后向台阶流条件下次流平行进气的气膜冷却。

针对采用含圆形射流孔的缝隙式冷却结构，文献[2-3]通过引入气膜展向非均匀度建立了缝

隙出口下游绝热壁面温度关于缝隙几何参数的函数模型，并通过流动可视化试验和数值

计算得到了缝隙内部流场及冷却特性。文献[4]研究了气膜孔长径比、排列方式以及吹风

比对流量系数的影响。文献[5]利用红外热像仪获得了不同孔径和排列方式下的绝热壁温，

得到了气膜冷却效率随吹风比和无量纲流向距离变化的经验关联式。文献[6]采用试验与

数值模拟结合的方法研究了不同几何参数、雷诺数、吹风比条件下的流动与换热特性，

并基于人工神经网络建立了几何参数到展向冷却效率的预测模型。针对上游存在斜坡的

平板气膜冷却结构，文献[7]试验研究了斜坡角度和吹风比对气膜孔下游壁面冷却效率的

影响。 
研究旨在利用数值模拟获得大弯管Z型环气膜冷却结构不同气膜孔几何结构与流动

参数下近壁区流场特征，揭示贴壁处冷却气膜与主流的掺混机制，为回流燃烧室 Z 型环

气膜冷却结构设计奠定基础。 
1 数值计算方法 

1.1 计算模型及网格划分 



由于气膜孔叉排均匀排列，计算时取一个平移周期单元体作为研究对象进行数值模

拟，进而得到整个流体域内的流场特征，计算模型如图 1.1 所示。 

 

 

图 1.1 计算模型 
模型采用结构化网格，网格数量为 229 万，在流体与固体交界面均划分了边界层网

格，第一层网格高度分别设置为 0.021，增长率为 1.1，网格质量均在 0.66 以上，网格划

分结果如图 1.2 所示。 

 
图 1.2 气膜孔附近网格划分 

错误!未找到引用源。图 1.3 为模型网格数量对气膜孔下游壁面平均温度的影响，由

图可知网格数量由 145 万提高到 229 万壁面平均温度有所变化，但当网格数量由 229 万

提高到 352 万时壁面平均温度基本不再变化，故计算模型采用网格数量为 229 万。 



 
图 1.3 网格无关性验证 

1.2 边界条件与收敛标准 

计算时湍流模型选取基于 SST（Shear Stress Transport）模型的 k w− 方程，其考虑了

湍流剪切应力的传输，可以精确的预测流动的开始和负压力梯度条件下流体的分离量。 
采用理想不可压流体进行计算，主流进口为速度进口，大小为 10m/s，温度为

390K，次流进口速度根据吹风比换算得到，温度为 300K，出口设置为压力出口，压力

为 101325Pa。设置平移周期面，求解方法采用压力与速度耦合的 coupled 算法。 
为保证计算结果的可靠性，对流和湍流均采用高阶求解格式，求解收敛的依据为个

物理量的残差精度均小于 10-6 且残差曲线趋于平直，同时气膜孔中心线截面平均速度基

本保持不变。 
1.3 参数定义与计算工况 

气膜孔排距 s 定义为两排气膜孔中心所在直线的距离；气膜孔间距 p 定义为同一排

的两个相邻气膜孔中心距离，如图 1.4 所示，为保证开孔面积一致，在气膜孔间距 p 发

生变化时，气膜孔孔径 d 也相应调整。 

 

图 1.4 气膜孔几何参数示意图 
 吹风比的定义为： 

 c cuM
u



 

=  （1-1） 

 式中 ρc、uc 分别为次流的密度和平均流动速度，ρ∞、u∞分别为气膜孔附近主流的密

度和平均流动速度。 
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表 1.1 数值模拟工况 

工况编号 几何模型 
气膜孔间距

p/mm 
气膜孔直径

d/mm 
气膜孔排距

s/mm 
吹风比 M 

1 

    A1 1.6 0.55 0.8 

0.5 
2 1.0 
3 1.5 
4 2.0 
5 3.0 
6 A2 1.6 0.55 1.0 1.0 
7 A3 1.6 0.55 1.2 1.0 
8 B1 1.2 0.48 0.8 1.0 
9 B2 1.2 0.48 1.0 1.0 
10 B3 1.2 0.48 1.2 1.0 
11 C1 0.8 0.39 0.8 1.0 
12 C2 0.8 0.39 1.0 1.0 
13 C3 0.8 0.39 1.2 1.0 
为便捷表示各个结果所对应的几何结构与工况，在后续的试验结果展示中，命名方

式依照“几何模型-第几排孔-吹风比”的形式，例如“A1-h1-M1.0”代表在吹风比为 1.0
时 A1 模型第一排孔的结果。 
2 数值计算结果与分析 

2.1 气膜孔间距的影响 

2.1.1 气膜孔附近及下游三维流场的影响 
图 2.1 展示了气膜孔排距 s=0.8mm，气膜孔间距 p 分别为 1.6mm、1.2mm、0.8mm，

吹风比 M=1.0 时气膜孔附近的三维流场图。从图中可以看出，在高温主流与低温次流的

影响下，突扩区域内形成两个旋向相反的漩涡，在掺混涡内，主流与次流发生强烈的掺

混与热量交换。随着气膜孔间距的增加，这两个漩涡的位置与尺寸基本不变。 

 

   

A1- M1.0（p=1.6mm） B1- M1.0（p=1.2mm） C1- M1.0（p=0.8mm） 



图 2.1 不同气膜孔间距下的三维流场 

2.1.2 第一排孔中心线所在面流场 
图 2.2 展示了气膜孔排距 s=0.8mm，气膜孔间距 p 分别为 1.6mm、1.2mm、0.8mm，

吹风比 M=1.0 时第一排孔中心线所在面的流场，从图中可以看出，次流从第一排孔流出

后，由于孔轴线的方向与壁面顶端切线方向夹角较小，且孔距离壁面的距离较近，大部

分冷气从气膜孔流出后沿着固体壁面向下流动，同时少部分流体在壁面附近形成旋涡，

另有少部分流体与第二排孔流体以及主流进行掺混。随着气膜孔间距的变化，第一排孔

中心线所在面流场特征没有明显变化。 

 

   

A1-h1-M1.0（p=1.6mm） B1-h1-M1.0（p=1.2mm） C1-h1-M1.0（p=0.8mm） 
图 2.2 不同气膜孔间距下的流场（第一排孔） 

2.1.3 第二排孔中心线所在面流场 
图 2.3 展示了气膜孔排距 s=0.8mm，气膜孔间距 p 分别为 1.6mm、1.2mm、0.8mm，

吹风比 M=1.0 时第二排孔中心线所在面的流场，从图中可以看出，由于主流和次流的粘

性力的作用，在次流两侧依旧形成旋转方向相反的旋涡，在主流在流经到气膜孔附近突

阔区会形成顺时针旋转的旋涡。且由于流经第一排气膜孔次流的挤压以及主流的吸引作

用，流经第二排气膜孔的次流的出流方向会发生偏折。随着气膜孔间距的变化，第二排

孔中心线所在面流场特征基本不变。 

 

   

A1-h2-M1.0（p=1.6mm） B1-h2-M1.0（p=1.2mm） C1-h2-M1.0（p=1.2mm） 



图 2.3 不同气膜孔间距下的流场（第二排孔） 

2.2 气膜孔排距的影响 

2.2.1 第一排孔中心线所在面流场 
图 2.4 展示了气膜孔间距 p=1.2mm，气膜孔排距 s 分别为 0.8mm、1.0mm、1.2mm，

吹风比 M=1.0 时第一排孔中心线所在面的流场。从图中可以看出，从图中可以看出，在

高温主流与低温次流的影响下，突扩区域内形成两个旋向相反的漩涡，在掺混涡内，主

流与次流发生强烈的掺混与热量交换。随着气膜孔排距的增加，这两个漩涡的位置与尺

寸基本不变。 

 

   

B1-h1-M1.0（s=0.8mm） B2-h1-M1.0（s=1.0mm） B3-h1-M1.0（s=1.2mm） 
图 2.4 不同气膜孔间距下的流场（第一排孔） 

2.2.2 第二排孔中心线所在面流场 
图 2.5 展示了气膜孔间距 p=1.2mm，气膜孔排距 s 分别为 0.8mm、1.0mm、1.2mm，

吹风比 M=1.0 时第二排孔中心线所在面的流场。从图中可以看出，由于主流和次流的粘

性力的作用，在次流两侧依旧形成旋转方向相反的旋涡，在主流在流经到气膜孔附近突

阔区会形成顺时针旋转的旋涡。且由于流经第一排气膜孔次流的挤压以及主流的吸引作

用，流经第二排气膜孔的次流的出流方向会发生偏折。随着气膜孔排距的变化，第二排

孔中心线所在面流场特征基本不变。 

 

   

B1-h2-M1.0（s=0.8mm） B2-h2-M1.0（s=1.0mm） B3-h2-M1.0（s=1.2mm） 



图 2.5 不同气膜孔间距下的流场（第二排孔） 

2.3 吹风比的影响 

2.3.1 气膜孔附近及下游三维流场的影响 
图 2.6 展示了气膜孔间距 p=1.6mm，气膜孔排距 s=0.8mm，吹风比 M 分别为 0.5、

1.0、1.5、2.0、3.0 时气膜孔附近的三维流场。从图中可以看出，经气膜孔出流后的冷气

大部分沿着壁面向下流动，少部分冷气在突扩区与主流发生强烈的掺混与动量交换，随

着吹风比的增大，更多的冷气直接贴着壁面向下游运动，仅存在少量冷气与主流相互作

用产生一系列的漩涡。随着吹风比的增大，壁面下游形成的贴壁的漩涡尺寸变小，同时

靠近冷气侧的漩涡尺寸越来越小，冷气射流形成的气膜覆盖范围明显增大。 

 

   

A1-M0.5 A1-M1.0 A1-M1.5 

  

A1-M2.0 A1-M3.0 
图 2.6 不同吹风比下的三维流场 

2.3.2 第一排孔中心线所在面流场 
图 2.7 展示了气膜孔间距 p=1.6mm，气膜孔排距 s=0.8mm，吹风比 M 分别为 0.5、

1.0、1.5、2.0、3.0 时第一排孔中心线所在面的流场。从图中可以看出，经气膜孔出流后

的冷气大部分沿着壁面向下流动，少部分冷气在突扩区与主流发生强烈的掺混与动量交

换，随着吹风比的增大，更多的冷气直接贴着壁面向下游运动，仅存在少量冷气与主流

相互作用产生一系列的漩涡。另外，随着吹风比的增大，靠近冷气侧的漩涡尺寸越来越

小，这主要是由于吹风比较大时，次流出流的速度较大，具有更大的动量和惯性，面对

相对固定的主流吸引，只有少部分次流运动方向发生变化与主流掺混形成漩涡。除此之



外，随着吹风比的增大，冷气射流形成的气膜覆盖范围明显增大。 

 

   

A1-h1-M0.5 A1- h1-M1.0 A1- h1-M1.5 

  

A1- h1-M2.0 A1- h1-M3.0 
图 2.7 不同吹风比下的流场（第一排孔） 

2.3.3 第二排孔中心线所在面流场 
图 2.8 展示了气膜孔间距 p=1.6mm，气膜孔排距 s=0.8mm，吹风比 M 分别为 0.5、

1.0、1.5、2.0、3.0 时第二排孔中心线所在面的流场。从图中可以看出，经气膜孔出流后

的冷气大部分沿着壁面向下流动，少部分冷气在突扩区与主流发生强烈的掺混与动量交

换，随着吹风比的增大，更多的冷气直接贴着壁面向下游运动，仅存在少量冷气与主流

相互作用产生一系列的漩涡。相较于第一排孔，随着吹风比的增大，第二排孔出流的次

流在下游壁面形成的贴壁的漩涡尺寸变小，这主要是由于吹风比越大，下游形成的顺压

力梯度越大，下游壁面越难形成贴壁漩涡。随着吹风比的增大，靠近冷气侧的漩涡尺寸

越来越小，这主要是由于吹风比较大时，次流出流的速度较大，具有更大的动量和惯性，

面对相对固定的主流吸引，只有少部分次流运动方向发生变化与主流掺混形成漩涡。除

此之外，随着吹风比的增大，冷气射流形成的气膜覆盖范围明显增大。 

 



   

A1-h2-M0.5 A1- h2-M1.0 A1- h2-M1.5 

  

A1- h2-M2.0 A1- h2-M3.0 
图 2.8 不同吹风比下的流场（第二排孔） 

4 结  论 

研究针对回流燃烧室大弯管处的典型 Z 型环气膜冷却结构，采用数值模拟的方法研

究了双插排气膜孔间距、排距和吹风比对气膜孔附近及下游的流场的影响，得到了以下

结论： 

(1) 随着气膜孔间距的变化，第一排和第二排孔中心线所在的流场特征基本不变。 
(2) 随着气膜孔排距的变化，第一排和第二排孔中心线所在的流场特征基本不变。 
(3) 随着吹风比的增加，更多的次流出流直接向下游运动，气膜覆盖范围更大。 
(4) 随着吹风比的增加，主次流之间靠近次流侧的漩涡尺寸逐渐变小。 
(5) 随着吹风比的增加，气膜孔下游壁面的贴壁漩涡尺寸逐渐变小直至消失。 
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摘要：本文数值研究了多段弧形组成横截面的柱体的流致振动响应，并分析了柱体的传热特性。研究

结果表明，适当的弧形覆盖角(θ)与高度(H)可显著提升柱体的流致振动振幅，最大振幅可达 1.00D(θ=90°，

H=0.100D，U*=9)。在低覆盖角下(θ=22.5°)可观察到频率锁定现象，且弧形高度增加可拓宽该区间，频

率锁定区间内的柱体振幅较高。此外，与圆柱(H=0)对比，覆盖角为 45°的柱体在较大的弧形高度时，

可观测到高折减速度区间内显著的传热强化，平均努塞尔数最大提升了 23.9%(H=0.050D，U*=10)。 

关键词：流致振动，传热强化，振幅响应，频率响应，努塞尔数 

 
0 前言 

流致振动(Flow-induced vibration，FIV)作为一种经典的流固耦合现象，常见于线缆

风致振动、海洋立管、桥梁及换热器等工业工程领域[1-3]。在过往的研究中，因其对结构

具有破坏性，尤其是引起结构疲劳损伤，往往专注于 FIV 抑制。然而，研究亦表明，流

致振动在强化传热领域具备较大的潜力[4]。Ding 等[5]针对错列三圆柱流致振动传热问题

进行了数值分析，结果表明，考虑热浮力作用时，柱体流致振动振幅最高上升了 206%，

且局部努塞尔数分布显著受到边界层分离的影响。Izadpanah 等[6]则对单圆柱的流致振动

与传热问题进行了研究，发现折减速度和阻尼比对换热有较大影响，且在零阻尼是观测

到较大的传热强化。此外，Izadpanah 等[7]在单圆柱流致振动传热优化的研究基础上，针

对带翅片圆柱的流致振动与传热行为进行研究，分析了翅片数量与排列方式对 FIV 于传

热特性的影响。结果表明，在振动状态下，带翅片的圆柱换热性能比静止状态提高了

50.4%，比光滑圆柱的换热性能提高了 64%。因此相较于静止结构，FIV 可改变热边界层

行为，进而有效地加强传热。此外，研究亦表明，优化 FIV 传热优化的主要措施为加强

FIV 响应、提高传热表面积、多振子尾流干扰等[8-10]。 
不同于圆柱，非光滑过渡表面对边界层存在一定干扰，可调节流致振动强度进而加

强传热强度。Ebrahimi 等[11]采用多孔介质铺于圆柱表面，研究其对 FIV 响应和传热强化



的影响。结果表明，对于所有的折减速度，多孔层内部的温度分布不受圆柱位置的影响，

且多孔介质使得平均努塞尔数最大提升 10%。Kumar 等[12]则采用 D 形截面柱体 FIV 来

强化流动传热，数值结果表明，D 形柱体 FIV 响应主要由涡激振动（Vortex-induced 
Virbation，VIV）与驰振（Galloping）构成，D 形截面柱体的 FIV 导致热边界层(TBL)的
破坏，从而使得传热增强。 

综上所述，优化 FIV 对传热强化的最主要方式是改变结构表面特征。然而，过去典

型的非光滑过渡表面，例如方柱、带翅片圆柱等，对 FIV 强化传热相对有限。因此，本

文以自然界中生物表面为基础，参考水仙花外形特征，设计了多段弧形组成非光滑过渡

表面，并通过数值模拟研究了具有该表面的柱体的 FIV 响应与传热特性。本文的折减速

度范围为 3≤U*≤14。 
1 物理模型 

本文以自然界中常见仿生弧形结构为基础，采用表面弧形柱体，研究其对 FIV 及传

热的影响，探讨弧形表面振子流致振动对传热强化的潜力。如图 1(a)所示，水仙花具有

对称的弧形花瓣，其外轮廓线较长。基于水仙花轮廓的弧形表面柱体流致振动物理模型

如图 1(b)所示，振动系统为典型的质量-弹簧-阻尼系统，振子在垂直流向由刚度为 K 的

弹簧弹性支撑，系统阻尼为 C，振子内直径为 D，弧形表面高度为 H，弧形表面覆盖角

为 θ。振子表面温度恒定为 T∞，并在速度为 U∞和温度为 T∞的均匀来流作用下发生流致

振动与传热。系统自然频率为𝑓𝑛 =
1

2𝜋
√

𝐾

𝑚
，其中 m 为振动系统质量。本文物理模型的主

要参数可见于表 1。 

 
图 1 (a) 水仙花；(b) 物理模型 

表 1 参数详情 

参数 符号 数值 
质量比 m* 2.56 

振动系统自然频率 fn [Hz] 0.671 
振动系统弹性系数 K [Nm] 44.5 
弧形表面高度 H/D 0-0.1 
弧形表面覆盖角 θ [°] 22.5-90 

 



2 数值方法 

2.1 流场方程 

本研究中的流体介质为 25℃的水，考虑本研究中的速度较低，假定流体不可压缩。

通过求解非定常雷诺平均 Navier-Stokes 方程，结合 SST k-ω 湍流模型[13]，对流场参数进

行求解。连续方程和动量方程的数学表达式如下： 

𝜕�̅�𝑖

𝜕𝑥𝑖
= 0，                (1) 

𝜕�̅�𝑖

𝜕𝑡
+

𝜕𝑢𝑖𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑗
= −

1

𝜌

𝜕𝑝

𝜕𝑥𝑖
+ 𝜐∇2𝑢𝑗 −

𝜕𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′

𝜕𝑥𝑗
,           (2) 

式中， 

−𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′ = 𝜐𝑡 (
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑖
) +

2

3
𝑘𝑡𝛿𝑖𝑗,            (3) 

式中 xi为 i 方向坐标，u 为 x 方向速度，−𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′为雷诺应力，p 为流体压力，ρ 为流体密

度，υt为湍流涡旋粘度，kt为湍流动能。 
 
2.2 振动控制方程 

假设柱体风致振动系统为经典的质量-弹簧-阻尼系统，则结构振动控制方程如下所

示： 
𝑚�̈� + 𝐶2�̇� + 𝐾2𝑦 = 𝐹fluids,𝑦             (4) 
其中 m 为振动系统的惯性质量；Ffluids,y表示作用在柱体上的垂直于流向的流体力；y、�̇�、
�̈�分别为柱体在 y 方向上的位移、速度、加速度；振动系统的阻尼为 C，弹簧刚度为 K。
方程(4)可通过四阶龙格库塔法进行离散并求解。 
2.3 网格设置 

本文采用尺寸为 60D×50D 的计算域进行计算，即柱体中心在初始时刻距入口边界

20D，距出口边界 40D，距上下边界 25D。进口为均匀速度 U∞与恒定温度 T∞的来流，出

口为充分发展的压力出口(∂u/∂y=0，∂v/∂y=0)，上下边界设置为滑移壁面。柱体表面为无

滑移壁面，表面温度恒定为 Tc。如图 2 所示，采用光顺动网格(Smoothing Spring)技术，

柱体附近网格采用 O 型切分，柱体壁面附近及尾流区域进行加密，以精确捕获振子振动

及尾流演变。此外，主体表面采用边界层网格，且由于采用 k-ω SST 湍流模型，y+应小

于 1。本研究所采用的网格均为结构化网格。 



 
图 2 网格设置，(a) 网格整体视图；(b) 振子区域网格加密 

为确保网格对计算精度不造成影响，且兼顾计算时间与资源的消耗，本研究进行前

进行了网格无关化验证。该过程采用的计算工况为：θ=0°，H/D=0，U*=5。本研究中，

柱体振幅无量纲化为折减振幅或振幅率，定义为 A*y=Ay/D，其中 Ay为 FIV 振幅，D 为柱

体直径；升力系数 Cl为稳定周期振动区间内足够多升力系数峰值的绝对平均值，Cd_mean

为稳定周期振动区间内阻力系数的时均值；NuA 为柱体换热平均努塞尔数，𝑁𝑢𝐴 =

1

2𝜋𝑇𝑜𝑠𝑐
∫ ∫ 𝑁𝑢𝐿𝑑𝑡𝑑𝛽

2𝜋

0

𝑇𝑜𝑠𝑐
0

，其中 NuL为局部努塞尔数，定义为𝑁𝑢𝐿 = ℎ𝐷/𝜆，其中 h 和 λ 为

传热系数和流体的热导率，Tosc 为一个稳定振动周期，t 为时间，β 为圆柱表面极坐标角

度。本文采用了三种网格精度（网格数）进行数值模拟，得到振幅响应、受力响应及平

均努塞尔数较为接近（如表 2 所示）。因此，本文数值模拟采用中等密度网格。 
表 2 网格无关化验证结果 

网格数 A*
y Cl Cd_mean NuA 

206804 0.5121 0.7171 2.162 99.80 
284096 0.5115 0.7170 2.167 100.5 
389600 0.5110 0.7170 2.161 100.9 

2.4 算法验证 

为验证本文算法的有效性，对 m*=8.82 的光滑单圆柱单自由度 FIV 进行数值模拟，

并对比了 Mackowski 和 Williamson[14]的实验结果。如图 3 所示，当折减速度 U*≤4 时，

振子振幅远小于 0.1D，A*
y 随折减速度的增加而基本保持不变，且振幅极低，为 VIV 初

始分支。当 4<U*≤6 时，振幅 A*
y 随 U*的增加快速上升。当 6<U*≤11 时，振幅随折减速

度的增加先缓慢降低后快速下降至 0 附近。当 U*>11 时，振子的振幅基本不随折减速度

的变化而变化，整体维持在 0 附近。采用本文的数值方法计算和实验得到的最大振幅都

出现在 U*=6 处，分别为 0.68D 和 0.70D。模拟结果与实验结果匹配良好，证明本文采用

的数值算法是可靠的。 



 
图 3 算法验证(θ=0°，H/D=0) 

3 结果分析与讨论 

3.1 FIV响应 

当 θ=22.5°时，振幅响应如图 4(a)所示。该覆盖角下的所有柱体在垂直流向的振幅 A*
y

随在 U*的先增加后降低至 0 附近，并保持不变。对于 0≤H≤0.025D 的柱体，最大值出现

在 U*=4 处，分别为 0.64D(H=0)，0.66D(H=0.010D)与 0.65D(H=0.025D)。而对于 H>0.025D
的柱体，最大值出现在 U*=5 处，分别为 0.70D(H=0.050D)与 0.80D(H=0.075D)。值得注

意的是，当 H=0.075D 时，下部分支的区间显著变短，柱体在所选的折减速度范围内具

有更宽的高振福区间。图 4(b)为 θ=22.5°时频率响应，当 0≤H≤0.050D 时，折减振动频率

f*
y(=fy/fn，其中 fy为柱体振动频率)在 3≤U*≤6范围内随U*的增加而缓慢上升，并在 6<U*≤10

范围内随折减速度的增加而保持在 1.0 附近，观察到频率锁定现象；在折减速度从 10 上

升至 11 时快速跃升，在 10<U*≤14 区间内随折减速度的增加单调上升。当 H=0.075D 时，

fy随折减速度变化的整体趋势与 0≤H≤0.050D 时基本一致，不同之处在于 H=0.075D 时折

减振动频率保持在 1.0 附近的区间为更宽的 6≤U*≤12。 
当 θ=45°时，振幅响应如图 4(c)所示。当 H=0.025D 时，振幅 A*

y随在 U*的先增加后

降低，最大值为 0.58D(U*=5)。当 H=0.050D 时，振幅 A*
y 在 3≤U*≤7 区间内随折减速度

的增加先上升后下降，最大值为 0.52D(U*=4)，在 7<U*≤13 范围内随折减速度的增加而

变化不大，整体保持在 0.40D 附近，并在折减速度从 13 上升至 14 时出现跃升。当

H=0.100D 时，A*
y 值在 3≤U*≤6 区间与 7<U*≤14 区间内都随 U*的增加而先上升后下降，

两个区间内的峰值分别为 0.50D(U*=5)与 0.86D(U*=13)。图 4(d)为 θ=45°时频率响应，

0.025D≤H≤0.050D 是振动频率随折减速度的变化趋势类似，都是先随 U*的增加先单调上

升后出现下降，并再次出现上升趋势。当 H=0.100D 时，fy随折减速度的变化趋势与前者

类似，然而下降幅度极大，使得折减振动频率在 11≤U*≤14 范围内保持在 0.50 附近。 
当 θ=90°时，振幅响应如图 4(e)所示。当 0.025D≤H≤0.100D 时，柱体振幅随折减速

度的增加而先快速上升后降低，最大值分别为 0.70D(H=0.025D，U*=5)、0.81D(H=0.050D，

U*=5)以及 1.00D(H=0.100D，U*=9)。值得注意的是，当 H=0.100D 时，振幅的上升区间

较大，为 3≤U*≤9，且振幅最大值显著大于该覆盖角下的其他工况。因此，在当 θ=90°时，



覆盖弧的高度增加能显著提高柱体振幅，加强 FIV 响应。图 4(f)为 θ=90°时频率响应，

H=0.025D 与 H=0.050D 时，fy 随折减速度的增加而在 1.0 附近保持缓慢上升趋势。

H=0.025D 时，折减振动频率在 3≤U*≤9 区间内随折减速度的增加整体变化不大，保持在

0.90 附近，对应振幅快速上升区间；在折减速度从 9 上升至 10 时，fy发生快速跃升，对

应振幅快速下降区间；在 10≤U*≤14 区间内，折减振动频率随折减速度的变化整体保持

在 1.25 附近，对应低振幅区间。 

 

图 4 流致振动响应，(a) θ=22.5°时振幅响应；(b) θ=22.5°时频率响应(c) θ=45°时振幅响应；(d) θ=45°时

频率响应；(e) θ=90°时振幅响应；(f) θ=90°时频率响应 

 
3.2 传热特性 

本文对柱体表面努塞尔数进行时间及空间积分，得到平均努塞尔数，以表征柱体的

换热性能。如图 5(a)所示，覆盖角为 θ=22.5°的柱体平均努塞尔数整体随折减速度的增加

而上升，且在 3≤U*≤5 区间内上升较快，在此区间内，H=0 的柱体于其他柱体的努塞尔

数差距不大。当 H=0.010D 时，柱体的平均努塞尔数在 U*>5 范围内始终大于圆柱(H=0)
的努塞尔数，表明 H=0.010D 的柱体换热性能强于圆柱。当 H=0.025D 时，柱体的平均努

塞尔数在 5≤U*≤13 范围内始终大于大于圆柱(H=0)的努塞尔数，而折减速度上升至 U*=14
时则小于圆柱的 NuA 值，即 H=0.025D 的柱体在中等折减速度区间内的换热性能强于圆



柱。当 H=0.050D 与 0.075D 时，平均努塞尔数与 H=0.025D 时的趋势基本一致，且换热

性能强于圆柱的区间变窄。此外，在中等折减速度区间内，即带多段弧形表面的柱体换

热性能强于圆柱的区间内，弧形高度 H 越大，则换热性能越强(NuA数越大)。因此，对于

θ=22.5°覆盖角，相较于圆柱，能够实现换热性能的优化区间为中等折减速度区间，且此

时弧形高度的提高对换热强化具有积极作用。 
覆盖角为 θ=45°的柱体平均努塞尔数如图 5(b)所示，H=0.025D 时，柱体的平均努塞

尔数在绝大部分折减速度下均小于圆柱的 NuA值，即在该覆盖角下，H=0.025D 对应的柱

体换热性能弱于圆柱，形成该现象的原因是中等覆盖角下，一定高度的弧形是的柱体表

面出现回流区，使得热边界层较厚，且难以分离，最终导致传热恶化。而当 H=0.050D 与

0.100D 时，柱体表面平均努塞尔数在 3≤U*≤6 范围内小于圆柱的 NuA 值；在 U*>6 范围

内则远大于圆柱的平均努塞尔数，平均努塞尔数最高可提升 23.9%(H=0.100D，U*=10)。
因此，H=0.050D 与 0.100D 对应的柱体在高折减速度区间内，传热性能优于圆柱(H=0)。 

覆盖角为 θ=90°的柱体平均努塞尔数如图 5(c)所示，多段弧形表面的柱体平均努塞

尔数在绝大部分折减速度区间内小于圆柱(H=0)的 NuA 值，只有 H=0.050D 的柱体在

6<U*≤10 范围内传热性能强于圆柱。造成上述现象的原因是大覆盖角下，柱体外轮廓整

体圆柱，然而却在各段弧形之间存在回流区，热边界层难以脱落，造成虽然该覆盖角下

的多段弧形柱体的换热面积大于圆柱，但换热性能却弱于圆柱。 

 
图 6 平均努塞尔数 NuA，(a) θ=22.5°；(b) θ=45°；(c) θ=90°； 

4 结  论 
本文基于花瓣外轮廓，构建了多段弧形表面的柱体，通过数值模拟研究了该仿生结

构在垂直流向的流致振动响应与换热性能，并与圆柱进行对比，讨论了振幅与频率响应、

平均努塞尔数等参数，分析柱体之间的换热差异及形成原因。得到以下结论： 
(1) 适当的弧形覆盖角与高度，可以显著的提升柱体流致振动的振幅，圆柱最大振

幅为 0.64D(U*=4)，多段弧形表面的柱体最大振幅为 1.00D(θ=90°，H=0.100D，U*=9)。 



(2) 覆盖角较低时(θ=22.5°)，由多段弧形组成表面的柱体振动频率随折减速度的变

化趋势与圆柱类似，均可观察到频率锁定现象，且在大弧形高度时频率锁定区间更宽。

而高覆盖角下(θ=90°)，fy随折减速度的增加而在 1.0 附近保持缓慢上升趋势。 
(3) 与圆柱(H=0)对比，覆盖角为 45°的柱体在较大的弧形高度时，可观测到高折减

速度区间内显著的传热强化，平均努塞尔数最大提升了 23.9%(H=0.050D，U*=10)，适当

的覆盖角与弧形高度可有效的破坏柱体表面热边界层，使得柱体于流体之间的传热强化。 
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摘要：本文利用实验室搭建的污垢动态监测实验台，考察了人工配置硬水在循环状态和一次性通过换

热测试段两种流通状态下，超声波功率对换热表面结垢过程的影响。实验过程采用频率为 20kHz 的超

声波，功率为 0-250W，结果表明在超声波的作用下，渐进污垢达到渐进值的时间有效缩短，污垢热

阻值有所降低；阻垢率与功率为非线性关系，在冷却水循环状态、功率为 150W 时，阻垢效果最好，

阻垢率为 37.5%；通过对晶型的观察，发现在超声波作用下文石比例明显增加。 

关键词：超声波；阻垢；功率；晶型 

0 前言 

换热器在电力、能源、化工、石油等众多工业领域有着广泛的应用，在工业生产

中，污垢的产生会对换热设备的换热性能产生极大的不良影响，对于工业生产造成严重

的经济损失。Cho 等[1]报道换热设备表面积垢在几毫米左右就会使总传热系数降低 50%
左右，极大的影响了换热设备的换热效率。目前的阻垢技术主要分为物理方法和化学方

法，作为物理阻垢技术之一，超声波阻垢技术因具有安全可靠、无污染、自动化程度更

高等优点，且在除垢阻垢的同时可对换热设备进行强化传热，已经越来越多的应用于工

业过程中[2]。 
目前，国内外学者对超声波的阻垢效果进行了大量的研究。Li 等[3]通过设计防除垢

系统研究了超声波频率、功率等对换热器换热效果的影响，实验表明，在超声波的作用

下换热器的强化换热效果，当频率为 21kHz 时优于 45kHz 的强化换热效果，功率为

90W优于 30W的强化换热效果。刘芃宏等[4]对比了 20kHz、50 kHz和 80 kHz低频超声

空化强度结果表明，超声空化强度随着频率升高而降低，20kHz 超声输入条件下的空化

强度是 80kHz 的 5 倍，而 50kHz 超声输入条件下的空化强度是 80kHz 的 3 倍。Li 等[5]

设计了动态实验，运用正交法得出超声波频率在 28kHz、功率 0.61W、处理时间

15min、时间间隔 2h 时为最佳匹配关系，最大的除垢率为 81.1%。吴亿成等[6]进行超声

波静态防垢实验，研究结果表明，超声波功率一定时，频率低、作用时间长，防垢效果

较好；超声波频率一定时，功率大、作用时间长，防垢效果较好。余涛等[7]设计了超声

波防除垢及强化传热试验台并通过实验得出了影响超声波除垢和强 化换热的因素，适

当提高超声波的频率、功率和反应体系的温度有利于增强超声波的除 垢效果。傅俊萍

等[8]对比频率在 20kHz、28kHz、40kHz 时的超声波除垢效果。结果发现，垢片放置在

垂直换能器方向，频率越高除垢效果越好；三种频率下，20kHz 时有效除垢范围最大，
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40kHz 时有效除垢范围最小。孙文乐等[9]实验考察了在超声波处理下，铝酸钠结晶过程

中超声波频率和功率对铝酸钠结晶和晶体形貌的影响。结果表明，随着超声波功率变

小，铝酸钠晶体颗粒变大；随着超声波频率增加，晶体簇尺寸变大。袁萌等 [10]通过实

验研究发现，超声波功率与抑垢、除垢有一定的匹配关系，即超声波在功率 200W 以下

时主要是抑垢影响，功率大于 200W时则主要是除垢效果。刘振等[11]研究了超声波对碳

酸钙结垢的影响规律，得出结论，超声波功率越大，除垢效果越好，在频率为 20kHz～
50kHz 时提高超声波频率可以提高除垢效果，但随着频率继续增加空化发生比较困难，

除垢效果反而下降。Dalas[12]研究了超声波对碳酸钙形成过程的影响。通过有无超声波

对碳酸钙形成形态的对比，得出超声波可以阻止水垢的形成；超声波辐射不影响形成

CaCO3 的性质、形态、大小，仅仅影响晶体生长的增长率。袁萌[13]通过实验研究了流

体在管内流动时，超声波功率对抑垢、除垢的匹配关系及声场作用下强化传热的影响。

结果表明，当超声波功率达到 200W 时出现了除垢效果，且直至 600W 时均表现为除垢

率随着超声波功率的增大而增大。刘玉强等[14]在探究超声波对反应结晶过程及结晶产

品平均粒径和粒度分布的影响中，发现超声处理有效抑制了碳酸锂晶体团聚。随着超声

功率的增大，晶体粒径略微增大。 
已有的大量实验研究表明，超声波对阻垢除垢有一定的效果，并且超声波的阻垢

性能与频率功率布置方式等密切相关，对于不同水质状况也表现出不同的阻垢效果，由

于目前研究条件各不相同致使研究结果缺乏一致性，在水的流通状态方面的影响比较缺

乏，相关研究工作非常有限，对于超声波阻垢缺乏系统深入的理论研究，特别是对于阻

垢机理缺乏足够认识。本文通过搭建热阻动态监测装置，通过配置人工硬水模拟工业水

处理过程，考察了水在循环状态和一次性通过换热测试段两种流通状态下超声波对于换

热表面结垢过程的影响，由于水循环状态下随着污垢的形成，溶液中离子浓度不断下

降，在冷却水一次性通过的条件下，能够保持溶液中离子浓度稳定，排除因离子浓度变

化等因素对实验结果产生的干扰，同时能够对不同的的工业过程溶液的流通状况进行分

析，为溶液一次性通过换热器的情况提供依据，并通过金相显微镜对于结晶形态的观

察，便于检测在超声波处理过程中碳酸钙晶体形态的变化，从微观层面上进一步认识超

声波的阻垢机理，为超声波阻垢技术在工业水处理的实际应用提供参考。 
1 实验装置及方法 
1.1 实验装置  

本文利用污垢热阻动态监测装置进行实验研究，系统如图 1 所示，该装置由水流管

路、测控装置、超声波装置和换热测试段组成。 



 
图 1 污垢热阻动态实验装置示意图 

Fig. 1 Schematic diagram of a small scale dynamic experimental device for fouling resistance 

水流管路主要包括储水箱、水泵、过滤器和连接管道等。储水箱中设有带恒温功

能的电加热器，使储水箱中的水温在设定范围内。另外，可以通过调节回路阀门以调节

管路内水的流速。 
换热测试段如图 2 所示，换热测试段是流通面为矩形的管道。换热测试段由两部分

组成，一部分为矩形管道的顶面及两侧面构成，另一部分为带槽镂空的底板，上下通过

螺栓连接。换热测试段材质亚克力板(丙烯酸塑料)，可以更加直观地观测污垢地沉积过

程。底板的中间镂空位置，可选择不同材质及表面特性的加热壁作为研究对象，该实验

选用的是表面光滑厚度为 1mm的黄铜板。 

 
 

图 2  换热测试段 
Fig. 2 Heat transfer test section 

图 3 超声波处理装置示意图 
Fig. 3 Schematic diagram of ultrasonic 

treatment device 
超声波装置主要包括超声波发生器，换能器和振幅杆，结构如图 3 所示，超声波发

生器的输入电压为 220V，工作频率为 20kHz，可实现超声波工作功率 0~250W 连续可

调。换能器和振幅杆以紧固螺栓连接。 
换热测试段采用电加热的加热方式，热源为电加热丝制成加热带，由一台直流电

源供电。换热测试段与水流管路通过卡箍连接，方便安装与拆卸。如图 4 所示，电加热

丝均匀地铺设在有效换热面内，三个测温点均匀的布置在铜板与加热带之间，热电偶探

头固定在铜板的加热壁面上。 



 

图 0 加热带内电加热丝的布置情况 

Fig. 4 The arrangement of electric heating wires in the heating strip 

 
1.2 计算方法 

传热测试段内的换热过程稳定时，满足如下热平衡方程组： 

 ( )2 1p v c cQ c q t t= −  (1)  

式中， 为传热量，(W)； 为出口温度，(℃)； 为进口温度，(℃)； 为水的定压比

热容，[J/(kg·K)]； 为水的密度，(kg/m3)； 为流体的体积流量，(L/h)。 

 0w wi
w

t tQ A


−
=  (2) 

式中， 为加热壁的导热系数，[W/(m·K)]； 为有效换热面积，(m2)； 为加热壁面

温度，(℃)； 为换热表面温度，(℃)； 为加热壁厚度，(m)。 

 ( )wi cQ hA t t= −  (3) 

式中， 为换热表面与流体之间的对流换热系数，W/(m2·K)； ——传热测试段内流体

的平均温度，(℃)。 

 ( )0w cQ KA t t= −  (4) 

则传热测试段的总传热系数为： 

 
1 1

wK h



= +  (5) 

污垢热阻： 

 
0

1 1
f

t

R
K K

= −  (6)  

式中， tK 和 0K 分别为结垢状态下和洁净状态下的总传热系数，[W/(m2 ·K)]。 

阻垢率： 



 
'

1 f
f

f

R
R

 = −  (7) 

式中, '
fR 为经处理后的污垢热阻，(m2·K/W)； fR 为未处理时污垢热阻，(m2·K/W)。 

在仪器误差的基础上，利用公式 3 对在数据处理过程中产生的累积误差进行分析计

算。            
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表 1 为主要计算参数的相对误差值。本文实验中污垢热阻值相对误差为 8.209%，

实验数据对研究污垢热阻变化趋势具有较高的可靠性。 
表 1 相对误差值 

Tab. 1Relative error 

名称 δQ/Q δK/K δRf /Rf δ/f 

相对误差(%) 4.042 4.105 5.805 8.209 

 
2 实验结果分析 

实验条件：传热测试段入口处冷却水温度为 26℃、加热壁面温度为 50℃，流速为

0.2m/s，冷却水初始钙离子浓度为 0.005mol/L（硬度为 500mg/L）,碳酸氢根离子浓度为

0.01mol/L。实验过程超声波频率为 20kHz，超声波功率为 50W~250W，与未经超声波

处理的结垢实验对比，考察水在循环状态和一次性通过两种不同流通状态下，超声波功

率对阻垢效果的影响，并取样观察换热表面上碳酸钙的晶体形态。 
当冷却水处于循环状态，超声波功率大小对污垢热阻的影响如图 5 所示。由图 5 可

知，未经超声波处理的污垢热阻在是实验初期迅速增长，2 个小时后污垢热阻的增长速

度缓慢，5 小时后，污垢热阻值趋于稳定；当冷却水一次通过时，超声波功率大小对污

垢热阻的影响如图 6 示。从图 6 可知，未经超声波处理的污垢热阻在是实验初期迅速增

长，3 小时后污垢热阻的增长速度缓慢并趋于稳定；冷却水循环状态和一次性通过状态

下换热表面碳酸钙污垢微观形貌为图 7 所示。在无超声波处理时，在两种流通状态下，

CaCO3 污垢晶体都是以方解石为主，其中在一次性通过的状态下，污垢的渐进热阻大于

循环状态的污垢热阻，污垢热阻值趋于稳定的时间更短。 
 



  
图 5 冷却水循环状态下污垢热阻变化情况  

Fig. 5 The change of fouling resistance under the condition 
of cooling water circulation 

图 6 冷却水一次性通过状态下污垢热阻变化情况 
Fig. 6 The change of fouling resistance of cooling water 

under one-pass condition 

在循环状态时，经过超声波处理后污垢热阻的增长速度明显减慢，污垢热阻值明

显减小，污垢热阻值并没有随着超声波功率的增加单调增加或减小。当超声波功率分别

为 50W、150W、250W 时，污垢热阻趋于稳定所需的时间大约分别为 4.5 小时，3 小

时，1.5 小时。在一次性通过状态下，当超声波功率分别为 50W、150W、250W 时，污

垢热阻趋于稳定所需的时间大约分别为 2.5 小时，2 小时，1 小时，超波处理能够有效

缩短污垢热阻达到渐进值所需要的时间。从晶体形态上看，经过超声波处理后，冷却水

中 CaCO3的结晶环境将被显著改变，超声波功率为 50W 时，晶体大部分为文石，少部

分为方解石；当超声波功率为 250W 时，晶体以文石为主，有个别的方解石；当超声波

功率为 150W时，晶体基本为文石。 
 

  
(a) 超声波功率 0W 



  
(b) 超声波功率 50W 

  
(c) 超声波功率 150W  

  

(d) 超声波功率 250W 

图 7 热表面碳酸钙污垢微观形貌(放大 500 倍) 

Fig. 7 icrostructure of calcium carbonate fouling on heat transfer surface (magnified 500 times) 

在超声波的影响下，冷却水中将在短时间内产生大量 CaCO3 晶核，大量晶核在生

长过程中相互抢夺冷却水中的结垢离子，导致冷却水中的结垢离子数量不足以使所有文

石都转变为方解石，于是文石在 CaCO3 污垢中的占比升高了。未经超声波处理后形成

的碳酸钙晶体大部分为方解石，更容易沉积在换热表面，且形成的积垢较为致密坚硬，

不易被水流冲击而脱出换热器表面，所以较未经超声波处理时污垢热阻值较大；超声波

改变了冷却水中碳酸钙的结晶环境，降低了晶核形成能，促进了文石的大量快速生长，



抑制了方解石的生长，文石体积小且质量轻，不易沉积而悬浮于流动液体中，且形成的

积垢比较疏松从而大大减少了碳酸钙晶体在换热表面和管壁上的沉积量，达到阻垢的目

的。当超声波的功率超过一定范围后，会在流体中产生大量气泡，从而阻碍了超声波的

传递，使得声能的利用率降低，不足以产生大量文石，使得文石比例有所降低，从而使

结垢效果减弱。 
实验稳定后，通过对冷却水循环状态和一次性通过状态下较平稳段的污垢热阻平

均值进行比较，发现经过超声波处理时，污垢热阻值在功率为 50W 时最大，250W 时

次之，150W 时最小。说明污垢热阻值并不是随着超声波功率的增大而减小的，当超声

波功率为 250W时，污垢热阻值较大，阻垢效果有所减弱。 
冷却水在循环状态和一次通过不同功率下的阻垢率为图 8 所示。冷却水在循环状态

和一次性通过状态时，在超声波处理后，阻垢率均为正值，说明超声波处理具有阻垢作

用；并且在一次性通过状态下和循环状态下，超声波功率为 150W 时，渐进污垢热阻都

是最小的，而阻垢率都是最大的，其中在循环状态时为 37.5%，在一次性通过时为

33.3%；超声波功率 50W时，均表现出渐进污垢热阻最大，阻垢率最小，在循环状态时

为 14.9%，在一次性通过时为 12.5%；当超声波功率为 250W 时，渐进污垢热阻值和阻

垢率均适中。 
冷却水循环状态小于一次性通过时的渐进污垢热阻阻值，说明冷却水一次性通过

时，换热表面更容易结垢。相同超声波功率下，对于换热表面，一次性通过来流中钙离

子浓度不变，即碳酸钙的过饱和度为定值，则碳酸钙的结晶速率不变；而当冷却水处于

循环状态时，由于结垢过程持续进行，来流中结垢离子浓度逐渐下降，碳酸钙过饱和度

持续降低，使得碳酸钙的结晶速率下降。冷却水循环状态小于一次性通过时的渐进污垢

热阻阻值，说明冷却水一次性通过时，换热表面更容易结垢。 

 
图 8 阻垢率 

Fig. 8 Scale inhibition rate 
 

3 结论 
本文利用污垢动态监测实验装置进行了超声波阻垢性能实验。超声波频率为

20kHz，功率分别为 50W、150W 和 250W，考察了冷却水分别在循环通过、一次性通



过状态下，超声波功率对换热表面结垢过程的影响。得出的结论如下： 
(1)在超声波的作用下能够缩短污垢热阻达到渐进值的时间，在功率 250W 时由 4.5

小时缩短至 1.5小时，并且降低渐进污垢热阻值，具有明显的阻垢效果； 
(2)阻垢率随着超声波功率的增大先增大后减小，呈现非单调变化。在循环通和一

次性通过状态下在超声波功率为 150W 时，超声波作用具有最好的阻垢效果，循环状态

时阻垢率为 37.5%； 
(3)通过对冷却水的通过状态进行对比，发现冷却水在一次性通过时换热表面更容

易结垢，冷却水循环状态的渐进污垢热阻较小，阻垢率大，阻垢率提高了 4%左右； 
(4)在超声波的作用下，文石在碳酸钙污垢层中的比例增大，方解石比例减小。当

超声波功率为 150W 时，文石占比也最大；当超声波功率过大时，由于流体中气泡过

多，不利于超声波传播，使阻垢性能降低。 
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摘要：本文采用 SM82 模型，通过直接数值模拟研究了横向水平磁场下等温壁面水平管道内的混合对

流，分析了不同参数下的流动状态、速度和温度分布情况及壁面平均剪切力、平均努塞尔数的变化趋势。

结果表明：流动失稳的主要特征为对流涡的出现，格拉晓夫数𝐺𝑟作为不稳定因素使得管道内流动由稳态逐

步过渡到不稳定状态，而哈特曼数𝐻𝑎作为稳定因素会抑制不稳定的发生，且在研究范围内壁面平均剪切力

与平均努塞尔数呈负相关关系。 
关键词： SM82 模型，直接数值模拟，等温壁面，横向磁场，混合对流 

 

0 前言 

可控核聚变是一种清洁无污染的发电方式，它通过核聚变产生的能量产生发电。核聚变

已经为人类所掌握,如氢弹。但是要实现可控核聚变,利用聚变反应中产生的能量，是目前困

扰人类的世界性难题。为解决这一难题，实现可约束的可控的核聚变，人类进行了艰难探索。

上世纪五十年代，托卡马克(Tokamak)概念由前苏联科学家提出，托卡马克是一种环形容器，

内部有强磁场用于约束等离子体实现磁约束聚变。目前人类多个国家联合发起国际热核实验

反应堆(ITER)项目[1]，ITER 是目前世界上正在建设的最大的核聚变反应堆。聚变堆由高温

等离子体、等离子体约束系统、等离子体腔室等部件组成。等离子体腔室由带有第一壁的包

层，偏滤器，辐射屏蔽装置等组成。其中包层是聚变堆中的能量转换的关键部件，用于提取

和输运上述聚变反应产生的能量，并进行氚的增殖以保证自给自足。 
在聚变堆中由于中子与锂铅合金流体发生增殖反应，产生大量的热，提高了包层内流体

温差，温差引起大浮力。包层内流体有多种流动形态[2]，其中混合对流是我们的研究重点。

当流体流动所需的动力由泵产生的压力梯度提供时，它被称为强迫对流。而自然对流是由流

体中温度的不均匀分布引起的浮力驱动的循环流动。在许多实际应用中，两种对流形式并存: 
这种强制和自然对流相结合也称为混合对流。磁流体力学效应(MHD 效应)强烈地影响了包

层内流体流动分布、稳定性、耦合传热及质量输运。MHD 效应和热量及质量输运是任何液

态包层首先要考虑的事情。 
二十世纪五六十年代，Shercliff[3]，Hunt[4]和 Walker[5]对不同几何模型充分发展 MHD 流

进行分析，得到解析解。前人这些研究成果为后人研究多物理场中混合对流及数值研究磁流

体动力学相关问题提供了参考和基准算例，尤其是管道方面的理论研究为包层内的数值分析

提供了理论依据和思路。 
在管道中混合对流问题的数值模拟研究中，Zhang[6]采用直接数值模拟和线性稳定性分

析方法，研究了高哈特曼数（50 ≤  𝐻𝑎 ≤ 800）(Ha:无量纲数，代表作用在流体上的洛伦兹

力与粘性力之比)和格拉晓夫数（105  ≤  𝐺𝑟 ≤  109）(Gr:无量纲数，代表作用在流体上的浮

力与粘性力之比)数值下横向磁场作用下水平管道内的混合对流。研究发现，当湍流被完全

抑制时，自然对流机制导致了大尺度相干结构的发展。Xuan Zhang[7]采用准二维(Q2D)模型，

对单壁加热和强横向磁场的垂直管道中向下流动的混合对流的研究表明，由于浮力的作用，



流动逐渐变得不稳定。Zhang[8]对纵向磁场（沿流向）作用下，具有非均匀体积热源的水平绝

缘方管混合对流传热进行了数值模拟,发现在高 Gr 和 Ha 的情况下，管道内出现了聚变环境

下典型的二维或近似二维的湍流的对流，即使发生向三维的转变，三维扰动能量与二维流分

量的能量相比也很小。Zikanov[9]通过直接数值模拟和线性稳定性分析，研究了在底部施加恒

速加热并施加横向水平磁场的水平管道中的混合对流。验证并应用 Q2D 模型对比完整的三

维分析，以研究与核聚变反应堆包层条件对应的先前未探索的控制参数范围内的流动行为，

证明了在非常高的哈特曼数下流动的准二维结构并不能保证经典二维近似的准确性。Q2D
模型在研究中考虑的最高 Gr 下，准确性会下降。 

以上研究均为施加面热源/体积热源，现阶段缺乏对等温壁面管道内混合对流的相关研

究，因此可以研究横向磁场作用下等温壁面管道模型的相关流动情况及热量输运，以便于之

后更好的研究水冷锂铅包层内部的流动以及对工业开发提供参考。 
 

1 问题定义 
1.1 物理模型及基本方程 
   如图 1.1 所示，本文考虑宽高比𝛤 = 3.5的水平管道，流动介质为锂铅合金，管道长为4𝜋。

管道上壁面为均匀稳定低温𝑇𝑐，下壁面为均匀稳定高温𝑇ℎ，且管道壁面电绝缘。入口处来流

速度为 U、水平磁场沿 z 向，重力沿 y 轴负方向，其中 x 表示流向、y 表示垂向、z 表示展

向。 

 

图 1.1 物理模型和坐标系 

Figure 1.1 Flow geometry and coordinate system 

本文研究𝑃𝑟 = 0.025, 𝑅𝑒 = 5000, 107  ≤ 𝐺𝑟 ≤  108, 500 ≤ 𝐻𝑎 ≤ 104 时管道内的流动

情况。在此参数下，可以认为本文中施加的磁场足够强，且 Hartmann 和 Stuart 数满足𝐻𝑎 ≫

1, 𝑁 ≡
𝜎𝐵2𝑑

𝜌𝑈
=

𝐻𝑎2

𝑅𝑒
≫ 1，可以使用准二维模型（SM82 模型）。 

在计算中，采用 Boussinesq 近似，即密度变化产生的浮力表示为温度的线性函数，将洛

伦兹力以及浮力代入流体力学方程组。分别使用𝑑，𝑈和(𝑇 − 𝑇0)/(𝑇ℎ − 𝑇𝑐)作为长度，速度和

温度标度来对方程进行无量纲化处理,该方程组的无量纲形式表示如下： 

∇ ⋅ 𝒖 = 0  

𝜕𝒖

𝜕𝑡
+ (𝒖 ⋅ ∇)𝒖 = −(∇𝑝 + ∇�̂�) +

1

𝑅𝑒
∇2𝒖 −

𝐺𝑟

𝑅𝑒2
𝑇 −

𝐻𝑎

𝑅𝑒
𝒖  

𝜕𝑇

𝜕𝑡
+ (𝒖 ⋅ ∇)𝑇 =

1

𝑅𝑒𝑃𝑟
∇2𝑇  

其中𝒖为速度， 𝑝为压力项，�̂�为压力驱动项，雷诺数𝑅𝑒 =
𝑈𝐿

𝜐
，普朗特数𝑃𝑟 =

𝜐

𝑘
，哈特曼数



𝐻𝑎 = 𝐵𝑑√
𝜎

𝜌𝜐
，理查德森数𝑅𝑖 =

𝐺𝑟

𝑅𝑒2代表相对于惯性力的浮力的强度，𝜌为密度， 𝐵为磁场强

度，𝜈为粘性系数。在本文的模拟中，�̂�在每个时间步长均进行调整以保持恒定的平均速度。 
将表征对流传热效率的管道壁面面平均努塞尔数 Nu 及壁面平均剪切力定义为 

𝑁𝑢 =
1

𝐴𝑠
∫

𝐴𝑠

𝜕𝑇

𝜕𝑦
𝑑𝐴𝑠, 𝜏𝑦 =

1

𝑅𝑒
∫

𝜕𝑈𝑥

𝜕𝑦
𝑑𝑦

2
Γ

−
2
Γ

 

其中𝑇为无量纲温度，𝑈𝑥为无量纲流向速度，As表示管道壁面的面积。 
边界条件为上下壁面为无滑移边界条件，且为等温壁面，上壁面为冷壁，下壁面为热壁；

管道出入口采用周期性边界，入口处的无量纲速度分量为𝑢 = 1、𝑣 = 0，温度为𝑇0；计算域

出口处管道壁面边界受到无应力条件的影响，即∂T/ ∂y = 0。 
1.2 网格无关性验证 

本文在 MHD-UCAS 平台[10]基于有限体积法对物理问题进行直接数值模拟，在时间和空

间上均具有二阶精度。通过投影算法来处理压力和速度的耦合场。在边界层处采用加密的非

均匀网格以兼顾可接受的计算成本和对小尺度涡结构的精细捕捉。磁场对速度梯度的衰减允

许我们降低沿磁场方向的网格分辨率要求，具体的网格数分布如图 1.2 所示。 

 
图 1.2 部分网格分布 

Figure 1.2 Partial distribution of grids 

直接数值模拟需要高质量的网格以保证数值结果的准确性，本文采用了三套网格(𝑁𝑥 × 𝑁𝑦

分别为3000 × 100， 5000 × 200， 1200 × 50)分别模拟𝑅𝑒 = 5000, 𝐺𝑟 = 108, 𝐻𝑎 = 1000

时的流动情况，计算所得的流向速度时空平均的剖面分布结果如图 1.3 所示。 
 

 
图 1.3 三套网格所计算的流向速度时空平均的剖面分布结果 

Figure 1.3 The profiles of 𝑢𝑥 obtained by averaging over 𝑥 and time by three sets of grids 



考虑结果的准确性及计算成本，本文采用了𝑁𝑥 × 𝑁𝑦 = 3000 × 100的网格分布。同

时，在𝐻𝑎 = 104的情况下，侧层厚度~
𝑑

100
量级，该网格在侧层内能够放置八层网格，足以

确保侧层内计算结果的准确性。 
表 1 不同参数时的流动情况 

Table 1 Integral characteristics of the computed flow states 

𝑅𝑒 𝐺𝑟 𝐻𝑎 𝜏𝑦 𝑁𝑢 𝐸𝑥 𝐸𝑦 𝐸𝑡 𝑑�̂� 𝑑𝑥⁄  𝑅𝑒𝑔𝑖𝑚𝑒 

5000 107 1000 0.00709  -1.73368  1.05407  0  0.33145  1.83535  S 

5000 1.5 × 107 1000 0.00710  -1.74384  1.05407  0.00001  0.33247  1.83536  S 

5000 2 × 107 1000 0.00706  -2.20838  1.06190  0.00360  0.32792  1.83432  U 

5000 3 × 107 1000 0.00667  -3.16229  1.10197  0.01939  0.32153  1.82319  U 

5000 4 × 107 1000 0.00650  -3.72302  1.13278  0.03920  0.07543  1.81831  U 

5000 5 × 107 1000 0.00643  -4.78175  1.17733  0.08688  0.31795  1.81630  U 

5000 6 × 107 1000 0.00634  -5.51366  1.22002  0.13345  0.01439  1.81365  U 

5000 7 × 107 1000 0.00629  -6.06647  1.26113  0.17836  0.01090  1.81231  U 

5000 8 × 107 1000 0.00629  -6.54949  1.30233  0.22467  0.31118  1.81233  U 

5000 108 1000 0.00630  -7.44381  1.38846  0.32452  0.30695  1.81236  U 

6000 108 1000 0.00535  -6.70491  1.28041  0.20042  0.31190  1.51331  U 

7000 108 1000 0.00468  -5.91843  1.21093  0.12340  0.31679  1.29989  U 

8000 108 1000 0.00401  -3.67846  1.13909  0.02998  0.32180  1.13481  U 

5000 108 500 0.00637  -8.27695  1.62372  0.57998  0.30166  0.99784  U 

5000 108 600 0.00623  -8.08539  1.55733  0.50734  0.30249  1.15770  U 

5000 108 700 0.00621  -7.88650  1.50193  0.44639  0.30451  1.31992  U 

5000 108 800 0.00615  -7.80661  1.45721  0.39944  0.30563  1.48131  U 

5000 108 900 0.00620  -7.60674  1.41967  0.35861  0.30643  1.64648  U 

5000 108 2000 0.00800  -6.65946  1.22478  0.15849  0.30680  3.49385  U 

5000 108 3000 0.01017  -6.25556  1.15520  0.10028  0.30415  5.18859  U 

5000 108 4000 0.01212  -6.03893  1.11581  0.07579  0.30256  6.87682  U 

5000 108 4500 0.01302  -5.90874  1.10161  0.06669  0.30188  7.71913  U 

5000 108 5000 0.01386  -5.79166  1.09024  0.05966  0.30218  8.55941  U 

5000 108 5500 0.01465  -5.68287  1.08085  0.05377  0.30218  9.39818  S 

5000 108 6000 0.01539  -5.58267  1.07306  0.04873  0.30279  10.23558  S 

5000 108 7000 0.01674  -5.37433  1.06084  0.04049  0.30372  11.90696  S 

5000 108 8000 0.01796  -5.17665  1.05186  0.03410  0.30539  13.57451  S 

5000 108 9000 0.01908  -4.98923  1.04507  0.02903  0.30716  15.23901  S 

5000 108 10000 0.02011  -4.81435  1.03974  0.02493  0.30918  16.90106  S 

 
2 等温壁面水平管道内的混合对流模拟结果 

表 1 总结了本文部分已完成模拟的结果，该表显示了不同参数情况下的流动情况包括

壁面平均剪切力𝜏𝑦、壁面平均努塞尔数𝑁𝑢、流向和垂向速度的平均动能𝐸𝑥、𝐸𝑦和温度的均

方𝐸𝑡，压力驱动项
𝑑�̂�

𝑑𝑥
 (由于上下壁面的壁面剪切力及平均努塞尔数几乎相等，所以本文均使

用上下壁面平均剪切力及平均努塞尔数)以及其流动状态(S 代表稳定状态，U 代表不稳定状



态)，其中 

𝐸𝑥 = ∫ 𝑈𝑥
2

2
Γ

−
2
Γ

𝑑𝑦,   𝐸𝑦 = ∫ 𝑈𝑦
2

2
Γ

−
2
Γ

𝑑𝑦, 𝐸𝑡 = ∫ 𝑇2

2
Γ

−
2
Γ

𝑑𝑦 

本文出入口采用周期性边界，为了确保达到流动的充分发展状态，本文所有算例计算时

间均超过 100 个时间单位，在某些情况下，计算时间时间可达 200 个时间单位。图 2.1 为表

1 中不同参数下管道内流动状态的相图，从图中可以看出稳定与不稳定状态存在大致的边界。 

 
图 2.1 不同参数下的流动状态相图 

Figure 2.1 Summary charts of the flow states for all the cases 

2.1 不稳定的发生和流型的演变 

首先考虑𝑅𝑒 = 5000, 𝐻𝑎 = 1000，107 ≤ 𝐺𝑟 ≤ 108时的流动，此时0.4 ≤ 𝑅𝑖 ≤ 4，可以

认为管内流动为混合对流。对于此情况，当𝐺𝑟较低时，流动为稳定状态，随着𝐺𝑟的增大，

流动向不稳定过渡，直至发展为不稳定状态，其主要特征是对流涡的出现。流动发展过程

的温度分布情况如图 2.2 所示，对于𝐺𝑟 = 107的流动，流动为稳定状态，温度在热壁到冷

壁间呈线性分布(a)。随着上下壁面温差的增大，管道下部热流体向上运动从而挤压冷流体

向下流动，导致温度分布由稳定状态逐渐过渡至波动状态(b)，此时𝐺𝑟 = 1.5 × 107。温差

继续增大，温度波动加剧，最终形成蘑菇状胞体(c)。 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

图 2.2 𝑅𝑒 = 5000, , 𝐻𝑎 = 1000，𝐺𝑟 = 107(𝑎)，1.5 × 107(b)和108(𝑐)时，温度𝑇分布情况 

Figure 2.2 Flow structure at 𝑅𝑒 = 5000, , 𝐻𝑎 = 1000，𝐺𝑟 = 107(𝑎), 1.5 × 107(b) and 108(𝑐) shown using 
instantaneous distributions of T 



 
 
 
 
 
 
 
 
 

图 2.3 𝑅𝑒 = 5000, 𝐻𝑎 = 1000, 𝐺𝑟 = 1.5 × 107(a)和108(𝑏)时，垂向速度𝑢𝑦分布情况 

Figure 2.3 Flow structure at 𝑅𝑒 = 5000, , 𝐻𝑎 = 1000，𝐺𝑟 = 1.5 × 107(a) and 108(𝑏) shown using 
instantaneous distributions of 𝑢𝑦 

 

 
 

 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

图 2.4 不同𝐺𝑟下，沿流向和时间上取平均值获得的温度剖面(a)和速度剖面(b)，(c)为不同𝐺𝑟下，壁面平均

剪切力𝜏𝑦和平均努塞尔数𝑁𝑢的变化趋势，(d)为平均努塞尔数𝑁𝑢随平均剪切力𝜏𝑦分布图 

Figure 2.4 Temperature profile (a) and velocity profile (b) obtained by averaging along the flow direction and time 

for different Gr. Variation trends of average wall shear stress 𝜏𝑦 and average Nusselt number Nu for different Gr 

(c), and the distribution of average Nusselt number Nu with average wall shear stress 𝜏𝑦(d) 

随着𝐺𝑟增加，由于非线性作用，会导致更复杂的速度分布。图 2.3 为  𝐺𝑟 = 1.5 × 107和

108时，垂向速度𝑢𝑦分布情况。𝐺𝑟 = 1.5 × 107时，由于温度波动导致温度分布沿流向出现差

异，致使流体开始作垂向运动。但此时流向温度变化较小，垂向速度仅为平均速度的 1%大

小，此时速度分布大致为对称涡状图案，如图 2.3(a)。随着𝐺𝑟的增大，温度转变为蘑菇状分

布，此时大温差导致了流体在垂向的剧烈运动，使得对流涡逐渐形成。同时管道内冷热流体



混合加剧，速度分布从低𝐺𝑟下的对称涡状图案转变至较大𝐺𝑟下的蝴蝶状图案，如图 2.3b 所

示，此时垂向速度达到平均速度大小，进一步加剧了温度的混合。即随着𝐺𝑟的增加，由于非

线性作用，出现了更复杂的流动状态，并且观察到温度场向蘑菇状的转变和垂向速度场的蝶

状分布。 
进一步研究不同𝐺𝑟时管道内流体的流动情况，我们分别沿流向和在时间上取平均值，从

而获得温度剖面，如图 2.4(a)和速度剖面如图 2.4(b)。在较低𝐺𝑟时，如𝐺𝑟 = 107，此时流动

处于稳定状态，温度在 y 向呈线性分布，而由于磁场的存在，速度呈现与 shercliff 解相似的

速度分布。随着𝐺𝑟的增大，温度剖面呈致为中心对称分布，由于热边界层的影响，在壁面处

速度变化较快，远离壁面部分仍大致为线性分布。而速度剖面则逐渐转变为抛物型分布，且

最大速度不断增大。当𝐺𝑟 = 108时，温度仅在薄的温度边界层内剧烈变化，边界层外区域几

乎不变。图 2.4(c)为不同𝐺𝑟下，壁面平均剪切力𝜏𝑦和平均努塞尔数𝑁𝑢的变化趋势，从图中可

知随着𝐺𝑟的增大，平均剪切力𝜏𝑦逐渐减小，而𝑁𝑢逐渐增大，即对流换热能力增强。图 2.4(d)
为平均努塞尔数𝑁𝑢随平均剪切力𝜏𝑦分布图，即此时𝑁𝑢与𝜏𝑦呈负相关关系。 

当𝑅𝑒、𝐻𝑎固定时，𝐺𝑟作为不稳定因素使得管道内流动由稳态逐步过渡到不稳定状态，

在此过程中壁面附近的温度梯度增大，导致了壁面平均努塞尔数增大，而速度梯度减小，导

致了壁面平均剪切力减小。 
 

2.2 不稳定向稳定的演变——Ha 作用 

本节考虑在𝑅𝑒 = 5000, 𝐺𝑟 = 108，500 ≤ 𝐻𝑎 ≤ 10000时的流动,此时𝑅𝑖 = 4，同样可视

为混合对流。当𝐻𝑎较小时，如图 2.5 所示，此时𝐻𝑎 = 500，温度分布呈蘑菇状(a)，垂向速

度分布呈蝴蝶状(b)，流向速度在壁面处呈现为正负交替分布(c)。而当𝐻𝑎较大时，如图 2.6 所

示，此时𝐻𝑎 = 10000，温度分布呈现出分层状态，但此时温差仍然较大；垂向速度转变为

近似对此的涡图案(b)，大小减小到平均速度的 0.35 倍；流向速度也为规则均匀分布，且最

大速度减小一倍。可见随着𝐻𝑎增加，流动逐渐转变为稳定状态，当𝐻𝑎足够大时，流动可转

变为层流状态。 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

图 2.5 𝑅𝑒 = 5000, 𝐺𝑟 = 108, 𝐻𝑎 = 500时，温度𝑇(𝑎)、流向速度𝑢𝑥(𝑏)、垂向速度𝑢𝑦(𝑐)分布情况 

Figure 2.5 Flow structure at 𝑅𝑒 = 5000, 𝐺𝑟 = 108, 𝐻𝑎 = 500 shown using instantaneous distributions of 

𝑇(𝑎), 𝑢𝑥(𝑏), 𝑢𝑦(𝑐) 

   进一步研究不同𝐻𝑎时管道内流体流动情况，沿流向和在时间上取平均值，从而获得温

度剖面，如图 2.7(a)和速度剖面如图 2.7(b)。当𝐻𝑎 = 500时，此时流动处于不稳定状态，温

度在温度边界层内剧烈变化，在外区域变化较小。此时施加磁场较小，速度大致呈抛物线  



 
 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

图 2.6 𝑅𝑒 = 5000, 𝐺𝑟 = 108, 𝐻𝑎 = 1000时，温度𝑇(𝑎)、流向速度𝑢𝑥(𝑏)、垂向速度𝑢𝑦(𝑐) 分布情况 

Figure 2.6 Flow structure at 𝑅𝑒 = 5000, 𝐺𝑟 = 108, 𝐻𝑎 = 1000 shown using instantaneous distributions of 

𝑇(𝑎),  𝑢𝑥(𝑏), 𝑢𝑦(𝑐) 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 
 

 
 

 
 

 

图 2.7 不同𝐻𝑎下，沿流向和时间上取平均值获得的温度剖面(a)和速度剖面(b)。(c)为不同𝐻𝑎下，壁面平均

剪切力𝜏𝑦和平均努塞尔数𝑁𝑢的变化趋势，(d)为平均努塞尔数𝑁𝑢随平均剪切力𝜏𝑦分布图 

Figure 2.7 Temperature profile (a) and velocity profile (b) obtained by averaging along the flow direction and time 

for different Ha. Variation trends of average wall shear stress 𝜏𝑦 and average Nusselt number Nu for different Ha 

(c), and the distribution of average Nusselt number Nu with average wall shear stress 𝜏𝑦(d) 



分布。随着施加磁场的增大，温度剖面变化较小，而速度剖面则逐渐转变为与 shercliff 解相

似的速度分布，由于阻力的增大，导致最大速度不断减小。图 2.7(c)为不同𝐻𝑎下，壁面平均

剪切力𝜏𝑦和平均努塞尔数𝑁𝑢的变化趋势，从图中可知随着𝐻𝑎增大，平均剪切力𝜏𝑦逐渐增大，

而平均努塞尔数逐渐减小，即对流换热能力减弱。图 2.7(d)为平均努塞尔数𝑁𝑢随平均剪切力

𝜏𝑦分布图，即此时平均努塞尔数与平均壁面剪切力呈负相关关系。 
当𝑅𝑒、𝐺𝑟固定时，𝐻𝑎作为稳定因素使得管道内流动由不稳定状态逐步过渡到稳态，在

此过程中壁面附近的温度梯度减小，导致了壁面平均努塞尔数减小，而速度梯度增大，导致

了壁面平均剪切力增大，且相较于速度，温度变化程度较小。同时，𝐻𝑎越大，驱动流体运动

所需的力越大. 
3 结论 

本文使用 SM82 模型，通过直接数值模拟研究了横向磁场下等温壁面的水平管道内的混

合对流，分析了不同参数下的流动状态、速度和温度分布情况及壁面平均剪切力、平均努塞

尔数的变化趋势，可以得到以下结论： 
1. 流动失稳的主要特征为对流涡的出现，当对流运动开始时，温度的特征是波浪状规

则分布，当𝐺𝑟增加时，由于非线性作用，出现了更为复杂的流动状态，并观察到温度场向蘑

菇状的转变和垂向速度的蝶形分布。 
2. 𝐺𝑟作为不稳定因素使得管道内流动由稳态逐步过渡到不稳定状态，在此过程中壁面

附近的温度梯度增大，导致了壁面平均努塞尔数增大，而速度梯度减小，导致了壁面平均剪

切力减小。 
3. 𝐻𝑎作为稳定因素使得管道内流动由不稳定状态逐步过渡到稳态，期间壁面附近的温

度梯度逐渐减小，导致了壁面平均努塞尔数减小；而速度梯度增大，导致了壁面平均剪切力

增大，且相较于速度，温度变化较小。同时，𝐻𝑎越大，所需的驱动力越大。 
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摘要：以斜温层纯水蓄热罐为研究对象，基于蓄放热过程的控制方程和定解条件，理论分析了不

同尺寸纯水蓄热罐蓄放热过程的相似条件：在相同的雷诺数和蓄放热初始条件下，蓄放热时间之比等

于几何尺寸放大倍数的平方。采用相同 Re 数在不同蓄热流速下对大、小纯水蓄热罐的蓄放热过程进行

仿真验证，结果表明，在大、小纯水蓄热罐的蓄放热过程中无量纲温度分布在相同无量纲时间下基本

相似，在放热的无量纲时间内两者容量利用率最大差值仅为 0.06%。本研究可为纯水蓄热罐设计、优化

过程提供一定的理论参考。 

关键词：蓄热罐，相似，容量利用率，数值模拟 

 
0 前言 

以斜温层为基础的单罐蓄热技术具备经济性和灵活性技术特点，被认为是提高热电

联产机组调峰能力最经济可行的技术路线，已陆续应用于国家电投通辽第二发电公司、

大唐辽源发电厂等电站：在供热负荷较低时，通过加热热网循环水引出至蓄热罐中，在

机组电负荷较低甚至停机时对外放出。由于电站实际配备的热水蓄热罐尺寸巨大，投资

及占地面积较高。因此，在维持蓄放热时间的前提下对蓄热罐结构参数与运行参数优化

有着重要的工程意义。 
对蓄热罐的性能评价指标以蓄/放热功率、无量纲温度、斜温层厚度以及放热容量利

用率等参数为主。其有限空间内斜温层的演化特性受到罐体结构参数、蓄放热运行参数

的耦合影响，全尺寸性能实验测试难度较大，是制约进一步研究蓄热罐与供热机组的容

量匹配特性与集成运行特性的主要障碍。唐佳丽[1]对蓄热罐单罐进行实验和数值模拟分

析，发现流量对斜温层厚度的影响更为显著。同时，该研究还发现使用合适的布水器能

够有效减弱流量和温差对斜温层的影响。Altuntop[2]经模拟实验后同样认为，在热水蓄热

罐内布置形状适当的布水器对热水的自然分层有积极作用。Bayon[3]用定性累计分布方程

研究斜温层单罐内蓄热放热过程和保持期内的特性，表明斜温层厚度与斜温层温度界限

息息相关。Haller[4]采用简化版模型，利用 VB 程序对 10 节点蓄热系统就行模拟，以决

定温度分层效率。Guo[5]采用 fluent 软件对固体介质蓄热进行二维模拟，结果显示添加铅

箱是一种很好的强化传热方法。Cabello[6]考虑到传统方法优化电站设计不可靠，因而使

用遗传算法研究蓄热系统。Yang[7]用 whitec 和石英填料作为换热流体和蓄热介质，利用

有限体积法，求解放热曲线。结果表明，在低雷诺数和较高的罐体高度时，放热效率改 

基金项目：国家自然科学基金青年科学基金项目（批准号：52006066） 



善。Mawire[8]采用实验装置研究堆积床蓄热系统特性，通过 Visual Basic 程序控制 HTF
入口温度巧定，研究不同入口情况下的系统蓄热特性。可知当前对蓄热罐的研究主要以

实验尺寸的高径比和运行参数进行离散分析，或基于径向温度均匀假设的一维集成，模

化分析尚不完善。 
本文通过建立纯水蓄热罐能量与动量输运的无量纲表述，基于容量利用率分析了单

罐蓄热的相似条件，为进一步研究纯水蓄热罐与供热机组的容量匹配特性与集成运行特

性提供选型及优化工具。 
1 斜温层单体蓄热罐数学描述 

在单罐内，由于蓄放热流体温差引起的密度差实现冷热流体分层，并在冷、热流体

之间形成斜温层。蓄热工况时，罐体内冷流体在底部流出，热流体逐渐增多，斜温层逐

渐下移。放热工作过程与之相反。 

 
图 1 斜温层单体蓄热罐技术

［9］ 

蓄放热过程的控制方程有如下形式： 
连续性方程： 
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为了验证上述数学模型的准确性，建立了一个运行温度为TH=356.15K和TL=323.15K
的纯水蓄热罐。另外，将罐的轴向高度与罐的高度之比定义为无量纲高度，记为 z。图 2
为蓄热流量 0.5m³/h的纯水蓄热罐各时刻轴向温度分布的实验数据与数值模拟数据对比。

后缀“Exp”表示实验数据，后缀“Num”表示数值模拟数据。 
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图 2 数值模拟和实验结果对比图 

数值模拟和实验数据之间的误差集中在纯水蓄热罐的顶部和底部。主要原因是实验

中罐体的蓄放热空间布置导致了较大的温度扰动，而模拟中简化了罐体顶部和底部的不

规则几何形状。通过比较图 2 中的数据，可以得到最大的相对误差约为 4%。如果考虑

到上述误差的原因，可以验证本文数值模拟结果的准确性。 

2 相似理论 

2.1 相似条件求解 
大纯水蓄热罐、小纯水蓄热罐对应不同的物理问题，分别由相应控制方程与定解条

件描述。但大纯水蓄热罐由小纯水蓄热罐的几何参数等比放大得到，并且考虑蓄热罐的

用途，两者具有相同的温度边界条件。可知，在相同的定解条件下，只需两者的控制方

程一致即可满足大、小纯水蓄热罐相似。 
本节理论推导大、小纯水蓄热罐的相似条件。为简化问题，首先引入以下假设： 
1).忽略布水器布水效果的影响，认为传热流体在蓄热罐内流动为均匀活塞流； 
2).传热流体为不可压缩的牛顿型流体； 
3).忽略传热流体粘性耗散产生的耗散热； 



4).忽略以热辐射形式交换的热量； 
5).忽略蓄热罐内部径向温度的变化；  
6).蓄热罐的散热损失忽略不计。 
在上述假设下，对大、小纯水蓄热罐连续方程、动量方程和能量方程中涉及变量的

关系，设为式(9)-(11)： 
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式中， 
XP，Bi——大纯水蓄热罐某处由小纯水蓄热罐相应处放大后的长度，m; 
XP，Li——小纯水蓄热罐相应位置的长度，m； 
α——大纯水蓄热罐相应位置对比小纯水蓄热罐的放大倍数。 
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u
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式中， 
μBi——大纯水蓄热罐传热流体的流速，m/s; 
μLi——小纯水蓄热罐传热流体的流速，m/s; 
β——大、小纯水蓄热罐传热流体速度之比。 
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τ
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式中， 

Bi——大纯水蓄热罐由初始状态达到某状态(与小纯水蓄热罐相似)的时间，s; 
Li——小纯水蓄热罐由初始状态达到某状态(与大纯水蓄热罐相似)的时间，s; 
r——大、小纯水蓄热罐达到相似状态时所需时间之比。 

在大纯水蓄热罐的控制方程代入式(9)-(11)，方程两侧各项系数均随之变动。为满足

大、小纯水蓄热罐相似，由于引入上式带来的系数变动应相同。以能量方程为例： 
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为满足大、小纯水蓄热罐相似，式(12)应满足式(13)： 

 
2α

1
α
β

γ
1 ==  (13) 

考虑到大、小储热水箱的几何尺寸，比例放大率为 α。由式(13)进一步可知，大、小

纯水蓄热罐相似的需满足 α*β=1。该条件为两者流速与几何尺寸间关系，根据 Re 数定义，

α*β=1 可表述为大、小纯水蓄热罐需满足 Re 数一致，该结论也易由无量纲能量方程或动

量方程中得到。式(13)亦给出了大、小纯水蓄热罐状态相似的时间条件，应满足： 



 2αγ =  (14) 

总之，具有相同边界条件的大、小纯水蓄热罐，在满足 Re 数相似的前提下，小纯

水蓄热罐与经历几何尺寸等比放大倍数的平方倍数时间的大纯水蓄热罐相似。 
2.2 无量纲放热时间相似  
定义放热过程实际时间 t 与蓄热罐放热出口热水温度下降至放热出口热水温度再低

3 c 的用时之比为无量纲时间 C，使用 C 作为放热程度的度量。 

 
）（ c3fangoutt

t

−

=C  (15) 

由式(11)、(14)可得，在满足大、小纯水蓄热罐呈几何尺寸等比放大倍数条件下，大、

小纯水蓄热罐放热过程实际时间成比例，再因大、小罐内无量纲温度相似，则 C 达成相

似。进而当大、小纯水蓄热罐需满足 Re 数一致，两罐的 C 达成相似结论直接成立。 
2.3 容量利用率相似 

容量利用率（utilization rate）在部分研究文献中亦称为效率（efficiency），基于热

力学第一定律，放热容量利用率（URd）定义为实际放热量与理论总蓄热量之比[10]： 
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式中end为放热过程用时。由于温度数据每 10 秒记录一次，因此放热功率 Pd实际上

不是连续函数。为此，式（9）等号右边的分子部分调整为： 
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式中： i ——时间节点； 
  n ——时间节点总数； 
   ——时间步长（10s）。 
引入大、小纯水蓄热罐相似的假设条件，放热容量利用率理论上仅与节点温度及放

热时间相关。因离散的时间仍然满足式(14)，且满足大、小纯水蓄热罐内无量纲温度场

相似，则当大、小纯水蓄热罐需满足 Re 数一致，两罐放热容量利用率 URd达成相似。 
3 相似性模拟验证 
某纯水蓄热罐设计条件满足应用场景需求（热水温度为 356.15K，冷水温度为

323.15K，供热温度不少于 355.15K，供热流量为 1.18m3/h，满足 8h 供热时长），在此

条件下设计纯水蓄热罐尺寸（半径 1.06m，高度 2.80m）。可通过相似理论得到小纯水

蓄热罐结构参数半径 0.45m，高 1.18m，其所搭建实验系统[10]保持一致。两罐布水器模

型均简化为全顶、底分布的等径同心环面布置方式，大、小纯水蓄热罐模型尺寸如图 3
所示，数值模拟边界条件设置与求解方法采用小罐与文献对比验证，具体验证过程[11]。 

 



 
图 3 大、小单罐尺寸对比示意图 

为验证不同容量既大、小纯水蓄热罐放热容量利用率 URd和无量纲放热时间 C 的相

似特性，采用两组工况的放热实况进行模拟（以小罐为基准，A 工况下的放热流量为

0.5m3/h，B 工况下的放热流量为 0.9m3/h)。大、小纯水蓄热罐满足同 Re 条件下，进行放

热模拟时的不同无量纲时间 C 时刻温度云图。如下图 4 所示，在放热过程中，相同的无

量纲放热时间下，大、小罐内温度分布具有相似性。 

 
图 4 大、小罐满足同 Re 条件下不同流量工况对应温度云图 



 
图 5 大、小罐满足同 Re 条件下，不同工况对应 URd图 

在满足同 eR 条件下改变放热流量，进行多次再模拟，发现大、小纯水蓄热罐两者的

URd差值在无量纲时间 C 上依旧较小。 
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图 6 大、小罐满足同 Re 条件下 URd差值图（A 工况） 

仅对 A 工况进行模拟，可知大、小纯水蓄热罐流动满足同（取小罐流量 0.5m³/h、
大罐流量 1.3m³/h）Re 条件，两者的 URd 差值较小，在放热的无量纲时间 C=1 内两者

URd差值最大为 0.06%。 
因此，认为等雷诺数的相似性条件是合理的。 
4 结论 
本文通过比例分析得到了不同尺寸热水储罐的相似条件，又基于斜温层单体蓄热罐

控制方程和定解条件，首先从理论上分析了不同容量纯水蓄热罐在蓄放热过程中相似应

满足的具体条件，即大、小纯水蓄热罐满足相似需具有相同的雷诺数、边界条件和初始

条件并且大、小纯水蓄热罐经历蓄放热时间之比等于几何尺寸放大倍数的平方。数值模

拟验证结果表明，在放热的无量纲时间内两者容量利用率差值最大仅为 0.06%，为进一

步研究蓄热罐与供热机组的容量匹配特性与集成运行特性提供选型及优化指导。 
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摘要：微通道冷却是实现高热流密度电子器件快速散热的冷却方法之一，在本研究中，为了实现更高

的换热效率，通过数值模拟分析，研究了翅片的不同结构及排布对微通道散热器冷却电子芯片换热效

果的影响。模拟结果表明，相比于直形翅片，由正弦曲线驱动的翅片结构对微通道散热器的强化换热

效果更加明显，且流体动性能更优；奇数列翅片与偶数列翅片呈交错状排布对微通道散热器的换热与

流动性能起到更优的影响效果。 

关键词：微通道散热器； 翅片； 结构及排布； 强化换热； 数值模拟 

 
0 前言 

随着微电子技术的飞速发展，电子芯片被广泛应用于电子器件中且逐渐趋于集成化、

微小化。在电子器件中，电子芯片的集成度和电流电压处理能力急剧提高，在这种情况

下，电子芯片所能释放的热通量已达到高达
2/100 cmW 的数量级，远远超出了传统冷却

技术的能力。散热问题在芯片领域至关重要，研究表明，对于稳定持续工作的电子芯片，

最高温度不能超过 85 ℃，温度过高会导致芯片损坏，在 70-80 ℃内，单个电子元件的

温度每升高 10 ℃ ，系统可靠性降低 50%。传统的散热技术很难满足高性能器件的散热

要求，会直接导致芯片的失效，研究和开发高效紧凑的散热技术迫在眉睫。 
Tuckerman 和 Pease[1]首次提出了一种称为微通道散热器的新型冷却技术，通过对比，

微通道散热器具有冷却液需求低、结构紧凑、散热能力高等突出优点。综上所述，在电

子芯片领域，微通道散热器是一种高效且有前景的微电子器件冷却技术。 
Wang 和 Zhu[2]研究设计了二次分支设计增强对称和平行波纹微通道散热器，并对该

模型进行数值模拟分析，研究表明，二次分支大大降低了经过修改的对称配置的压降，

但不合理的间隙以及振幅与波长比会由于二次分支喉部的吸力效应从而削弱通道产生的

Dean 涡流，进而降低换热性能，且平行配置比对称配置更具优势。 
Khoshvaght-Aliabadia 和 Hassanib[3]研究了直形通道与波浪形通道连续针翅以及间断

针翅的换热效果，结果表明，波浪形微通道散热器出口温度高于直形，且有更高的对流

换热系数。相比于连续针翅，间断针翅会产生再循环流，从而提高对流换热系数. 
Hassani[4]等研究了人字形翅片中断对微通道流体传输特性及换热性能的影响，冷却

液速度场和温度场受到散热器中人字形翅片不同中断的影响。间断模型通过使用产生的

涡流来增强冷却剂的混合传热。间断翅片的传热系数变化百分比在-9.3%至+43.6%之间， 

基金项目：安徽省重点研究与开发计划项目（2022a05020030） 



而压降变化百分比在-43.5%至-92.7%之间。 
本文评估了微通道中翅片布置对热性能和效率的影响。初步准备了具有直形中断和

波浪形中断正弦翅片的微通道散热器，分为平行和对称布置，以评估整体热工水力性能。

在初始设计的基础上，通过对微通道散热器的传热和流动特性的分析，得到了强化传热

的优化模型。然后，为了提高整体性能，对其进行优化和修改，以获得具有三种不同类

型翅片排列的微通道散热器。 
1 计算方法 

1.1 模型 

所研究的针翅形微通道换热器的示意图如图 1（a）所示。所有微通道都有相同的整

体尺寸，长𝐿𝑥 = 25𝑚𝑚，宽𝐿𝑦 = 12𝑚𝑚，高𝐿𝑧 = 10𝑚𝑚，进口及出口直径均为 D=1mm，

每个 MHS包含 10行 25列针翅，在第一列 x轴负方向及最后一列针翅 x轴正方向 0.75mm

处设置宽度为 0.13mm的进口限制及 0.1mm的出口限制。基于几何周期性，只有一个单元

被建模为并行配置的计算域，如图 1（b）所示，该单元包含一行完整的和两行中心截断

的针翅，以及两个进出口限制。 

初始设计三种 MHSs，如图 2（a）所示，直形微通道散热器（MHS）针翅类型为矩

形，两种波浪形 MHS 针翅类型为方程 y=0.1sin(2πx)驱动的正弦曲线形。三种初始设计

MHS 针翅长度𝑊𝑙 = 0.5𝑚𝑚，宽度𝑊𝑑 = 0.1𝑚𝑚，高度𝑊ℎ = 0.06𝑚𝑚，x 方向间距

ℎ𝑥=0.5mm，y 方向间距ℎ𝑦=0.3mm。在原有三种 MHSs 基础上，改进设计了三种 MHSs，
如图 2（b）所示。改进模型针翅均为方程 y=0.1sin(2πx)驱动的正弦曲线形，针翅尺寸间

距与初始设计相同。不同处在于，改进设计一中，偶数列针翅与奇数列针翅呈交错状排

布，且数量变为 24 个。改进设计二中，偶数列针翅 y 方向间距变为ℎ𝑦1=0.7mm，且偶数

列第一行针翅与奇数列第二行针翅对应，数量变为 12 个。改进设计三中，在改进设计一

的基础上，在偶数列针翅 x 负方向 0.25mm 处，设置直径 d=0.1mm，高度 h=0.06mm 的

圆柱形针翅。值得注意的是，由于改进设计，三种改进设计 MHS 的计算单元发生相对

应的改变。 

 
 

（a）微通道整体图                             （b）微通道计算单元图 



图 1 针翅形微通道换热器的示意图

 
(a) 

 
(b) 
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(f) 

图 2 不同设计的 MHS 示意图：( a )模型Ⅰ；( b )模型Ⅱ；( c )模型Ⅲ；( d )模型Ⅳ；( e )模型Ⅴ；( f )

模型Ⅵ。 

 

1.2 数值计算方法 

该模型采用了以下假设：（1）散热器在稳态下运行；（2）流体是不可压缩的层流；

（3）除了散热器的底壁外，对环境的热损失被忽略；（4）芯片和散热器之间的热接触

电阻被忽略；（5）采用恒定的流体和固体性质。基于上述假设，流体区域的控制方程可

以写成 

连续性方程如公式(1)所示： 
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动量平衡方程如公式(2)-(4)所示： 
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流体的能量守恒方程如公式(5)所示：
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固体区域的控制方程只包含能量方程，由公式(6)给出： 
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在方程中（1）-（6），ui、uj和 uk分别是 x、y 和 z 方向上的分量速度，ρ 是流体密

度，μ 是流体粘度，P 是压力，𝑐𝑝是恒定压力下的比热，T 是温度，𝑘𝑓和𝑘𝑠分别是流体

和固体肋的热导率。 
努塞尔数计算公式为： 
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其中，ℎ𝑚是平均对流换热系数，𝐷ℎ是微通道水力直径，𝐴𝑏是微通道底面面积，𝐴𝑤是

对流换热面积，n 是微通道数量，𝑇𝑤是壁面温度，𝑇𝑚 = 1/2(𝑇𝑖𝑛 + 𝑇𝑜𝑢𝑡)是冷却剂进口和

出口的平均温度。 
1.3 边界条件 

边界条件描述如下：恒定的进口速度𝑢𝑖𝑛以及恒定的进口温度施加在微通道散热器进

口。微通道散热器出口设定为恒定不变的压力出口。在微通道散热器底部施加恒定不变

的热通量𝑞𝑤=400000W/m2作为热源。所有微通道壁面均设置为无滑移条件。采用速度和

压力耦合的 simple 算法进行求解，压力项的迭代计算采用二阶格式，能量方程、动量方

程、湍流耗散率、湍动能方程均选取二阶，计算过程中所有能量方程的收敛残差均设为

1 × 10−6。微通道散热器内部固液交界面均为固液耦合，其它壁面为绝热面。选用水作

为微通道散热器的冷却介质，硅作为微通道散热器的固体材料。 
1.4 网格无关性验证 

整体模型使用 SOLIDWORKS 软件进行三维建模，使用 ICEM 软件划分六面体结构

网格，如图 3（a）所示，并在整体网格尺寸的基础上对固液耦合面进行了网格局部加密。 



 图 3 网格模型 

在验证过程中，采用了三种网格方案，分别为 1986525 (网格 I)，2693275 (网格Ⅱ)
和 3046251 (网格Ⅲ)。在相同雷诺数下，计算了 3 种不同网格数下模型 I 的努塞尔数和压

降，如表 1 所示。努塞尔数和压降在 3 种网格数下的相对偏差均小于 1 %。综合考虑计

算成本和精度，选择网格 II。 
表 1 

模型 II 在 Re = 200 时的网格无关性验证。 

 网格数量 Nu Δ𝑃 (Pa) 

网格Ⅰ 1986525 6.21 2649.52 

网格Ⅱ 2693275 6.22 2649.03 

网格Ⅲ 3046251 6.23 2648.89 

1.5 模型验证 

在进行数值计算之前，首先对模型进行了验证，以表明模拟方法的适用性。为了验

证类似几何配置下的模拟，验证了 Zheng 的γ=0.05 并行数据结果。在本研究中，选择

硅作为平行 MHS 的固体材料，水作为冷却剂。入口雷诺数在 50-700 之间。预测结果与

Zheng 的努塞尔数结果的比较如图 4 所示。对于努塞尔数，模拟结果和验证结果之间的

相对偏差小于 1%。因此，本模型可用于波浪形 MHS 的传热性能预测。 



 

图 4 模型验证。 
2 结果分析 

2.1 初始设计换热性能分析 

图5为雷诺数Re=200时，三种初始设计换热面z轴正方向z=0.44mm处的温度云图，

此时进口速度𝑢𝑖𝑛=0.857m/s，出口压力𝑃𝑜𝑢𝑡=101325Pa，对比三种初始设计温度云图，可

得到，在相同的参数下，模型Ⅲ换热面温度要低于模型Ⅰ、Ⅱ，且更加均匀。这是由于

翅片呈人字分布，流体在两相邻翅片之间，在两对称翅片相邻无翅片部分产生四个的涡

流，如图 6 所示。其中左侧上下两涡流在两对称形翅片相邻无翅片部分中心处在垂直于

流动路径的横截面上为 Dean 涡流，两部分 Dean 涡流旋向相反，上部分 Dean 涡流呈顺

时针旋转，下部分 Dean 涡流呈逆时针旋转。这两个涡流逐渐长大并在两对称翅片相邻

无翅片区域 x 轴正向移动，在无翅片区域中心部分达到最大值，随后开始收缩。在无翅

片区域内，四个涡流呈现出对称地分布，并逐渐向通道的中心区域发展。涡流在两相邻

翅片中间处达到最大值，它们随后收缩并最终消失在翅片区域。综上所述，翅片呈人字

形分布的微通道散热器相较于平行分布翅片以及直形翅片，有更好的流动特性、换热性

能以及热均匀性。 

 
图 5 雷诺数 Re=200 时，三种初始设计换热面 z 轴正方向 z=0.44mm 处的温度云图。 



 

图 6 在 Re = 200 时，三种初始设计的流线图和温度分布图：( a ) 模型Ⅰ。( b ) 模型Ⅱ。(c) 模型Ⅲ。 

2.2 改进设计换热性能分析 

图7为雷诺数Re=200时，三种改进设计换热面z轴正方向z=0.44mm处的温度云图，

此时进口速度𝑢𝑖𝑛=0.857m/s，出口压力𝑃𝑜𝑢𝑡=101325Pa，对比三种初始设计温度云图，可

得到，在相同的参数下，模型Ⅳ换热面温度要低于模型Ⅴ，Ⅵ，且模型Ⅳ的换热面温度

云图相较于模型Ⅴ，Ⅵ更加均匀。这是因为，在模型Ⅳ中，在奇数列与偶数列相邻的无

翅片区域形成八个涡流，上下各平行分布四个涡流，上下对应的为一组，每组均为旋向

相反的 Dean 涡流，其中一组 Dean 涡流上部分 Dean 涡流呈顺时针旋转，下部分 Dean
涡流呈逆时针旋转。这四组涡流并行分布在奇数列与偶数列相邻的无翅片区域的流动方

向横截面，并且这八个涡流的旋向相反。这些涡流在奇数列翅片流体流动区域产生，沿

着 x 轴正向移动并且逐渐长大，在奇数列翅片末端处达到最大，在奇数列与偶数列相邻

的无翅片区域内继续沿着 x 轴正向，并且随着流动逐渐开始收缩，最终消失在偶数列翅

片流体流动区域，在偶数列翅片末端重新产生沿着 x 轴正向，并且在奇数列翅片前端处

达到最大，又逐渐收缩最终消失在奇数列翅片流体流动区域。往复循环直至流出。改进

设计三由于圆肋的存在，影响了奇数列与偶数列相邻的无翅片区域流体的流动，从而换

热效果的提高不如模型Ⅳ，具体如图 8 所示。综上所述，模型Ⅵ添加针翅微通道散热器

相较于其他，有更好的换热性能以及热均匀性。 



 
图 7 雷诺数 Re=200 时，三种改进设计换热面 z 轴正方向 z=0.44mm 处的温度云图。 

 

图 8 在 Re = 200 时，三种改进设计的流线图和温度分布图：( a ) 模型Ⅳ。( b ) 模型Ⅴ。(c) 模型Ⅵ。 

3 结  论 

本文在翅片型微通道冷却的基础上，提出了三种初始设计翅片型微通道散热器，以

及三种改进设计翅片型微通道散热器，通过数值模拟的方法对该种散热器模型进行了研

究，得到如下结论： 

（1）翅片呈人字形分布的微通道散热器相较于平行分布翅片以及直形翅片，有更

好的流动特性、换热性能以及热均匀性，主要是因为，在垂直于流动路径的横截面上产

生了涡流，这些涡流提高了冷却剂的换热效果，从而提高了翅片呈人字形分布的微通道

散热器的换热性能 
（2）奇数列偶数列人字形翅片交错排布微通道散热器相较于其他，在垂直于流动

路径的横截面上产生了更复杂且数量更多涡流，进一步提高了冷却剂的换热效果，从而

提高了奇数列偶数列人字形翅片交错排布微通道散热器的换热性能 
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摘  要： 

单个裂隙中的流动换热特性无法直接应用描述增强型地热系统复杂裂隙网络中的取热行为。构建复杂

裂隙网络模型是开展干热岩热储渗流换热特性数值分析的前提，统计参数重构的离散裂隙方法，是目前构

建复杂裂隙网络渗流模型的重要工具。本文构建了离散裂隙网络模型并通过渗透率张量分析，应用 comsol

计算了两种裂隙的渗透率张量，进一步分析了不同孔隙度下裂隙岩石的渗流特性。通过川渝地区二叠统栖

霞-茅口组目标靶区地质情况调研，构建了当地的离散裂隙网络模型并进行了渗透率张量计算。 

关键词：地热系统，离散裂隙，换热特性，渗流特性 

 

0引言 

能源绿色化，可持续化是实现双碳目标的有效实现途径之一，转变现有能源结构，寻找

多种可再生能源是实现能源可持续发展的必由之路。地热能资源具有储量大，分布广等特点

与风能、太阳能、潮汐能等可再生资源相比，地热能利用不受季节和昼夜更迭的影响，是一

种极具竞争力的清洁可再生能源。地热资源以其成因和产出形式，分为水热型地热资源和干

热岩型地热资源。其中干热岩型地热资源以其分布的普遍性和高热储温度而更具开发潜力与

前景[1]。 

干热岩是指普遍埋藏于地下 3-10km，温度范围在 150℃—650℃之间[2-4]，由于低孔隙度

和渗透性而缺少流体的岩体，通常需要通过人工压裂形成增强型地热系统（Enhanced 

Geothermal System）得以开采[5]。 

EGS 的原理是在干热岩中钻一口直井或者定向井，然后用水进行压裂作业[6]。高温干热

岩体遇大量高压冷水较易产生大量裂缝，有效增加干热岩热储区域整体渗透率。随着高压流

体的不断作用，裂缝不断扩大增加，并最终连通形成一个可高效采热的人工构造热储。将冷

水从注入井中注入，在热储区域进行充分换热后，高温高压流体从采出井中抽出，用来进行

发电或能源梯级利用。最常见的布井模式为对井布置，通过一口注入井加上一口采出井的方

式研究换热流体在热储中的换热特性。基于对井系统，国内外学者做了大量的研究[7-9]。此

外还有其他布井方案，水平井布置、套管式换热器和热管提取干热岩技术[10] [11,12]。许天福

等[13]提出了一种基于开挖的增强型地热系统，能有效增加热储体积，提高换热面积。而热储

特性[14]、换热流体性质[15]和裂隙走向[16]对采热过程也有重要影响。对岩石的热力学及渗流

特性模拟实验和数值模拟分析建立单裂隙模型和多裂隙模型乃至离散裂隙模型[17]。利用离



 

 

散裂隙网络方法，采用管单元的连接形式可以简化渗流模型，通过渗透张量的稳定性与存在

性分析可以通过三维模型计算渗透系数，提高了计算真实性与精度[18]。离散裂隙模型对于干

热岩热储渗透率还原度最高是目前最为符合的裂隙模型，即建立离散裂隙模型并对裂隙渗透

率张量进行计算。 

 
1 离散裂隙网络模型构建 

本文的离散裂隙网络模型基于 Baecher 提出的圆盘模型[19]，假设裂隙是不透水的圆形薄

片，且具有一定开度。裂隙位置由其中心点坐标确定，裂隙形态由其产状（物体在空间产出

的状态和方位的总称。地质体可大致分为块状体和面状体两类。块状体的产状，指的是其大

小、形态、形成时所处位置，与周边关系。）、直径和开度决定。应用离散裂隙模型首先要对

裂隙的这些特性拟合或假定概率分布，根据现场测得的数据，应用蒙特卡洛方法进行随机抽

样获得需要的裂隙参数，从而生成与实际裂隙具有相同特征的裂隙网络。岩石裂隙分布的特

征通常用对数正态分布、指数分布和伽马分布来描述，进一步研究发现，裂隙系统的幂律分

布是天然均质岩石材料断裂过程中的固有特征。围绕离散裂隙网络，本文假定： 

(1) 裂隙位置由泊松过程确定； 

(2) 裂隙为椭圆形薄片，椭圆长轴和椭圆短轴分别符合幂律分布，且相互独立； 

(3) 椭圆产状相互独立，都服从 Fisher 分布； 

(4) 椭圆产状和椭圆位置相互独立； 

(5) 为便于研究，裂隙开度假定为恒定值； 

(6) 流体为不可压缩； 

(7) 忽略裂隙面交叉处的局部压力损失。 

在研究中采用 COMSOL 软件生成上述的椭圆盘状裂隙，可便捷地将椭圆盘处理成二维

的椭圆，极大简化建模和计算过程。计算过程中的控制方程包括连续性方程和流体流动方程。 

研究中将岩石基质看作多孔介质，由于天然岩石渗透率极小，裂隙岩体渗流主要依赖裂

隙网络结构，故岩石渗透率设为 1×10-15 m2，[20]流体在多孔基质中的流动： 
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式中 km 为多孔基质渗透率，A 为多孔介质的横截面积，Q 为质量源项。 

使用立方定律描述光滑裂隙中流体流动： 
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式中 Af 为裂隙横截面积，δ 为裂隙开度，µ 为流体粘性，Qf 为裂隙的源项。 

首先，裂隙位置的确定由裂隙上具有特征的点来确定，椭圆盘裂隙的位置由其椭圆中心

确定。目前常采用泊松过程确定点的位置来定位裂隙，该过程只需要一个参数，在三维裂隙



 

 

的描述中，即为裂隙的体密度 λv。 

裂隙的形态即产状可以用 Fisher 分布、正态分布等来描述。Fisher 分布是一种双参数分

布，可以用来描述平均产状在球面上的对称分布，本文中用它描述裂隙面的产状。描述所要

的产状信息包括结构面的倾向和倾角。Fisher 分布描述角度相对于坐标方向的平均偏差，其

概率密度函数可以写为如下形式： 

 ( ) −=
−

K cosθ

K K

sinθef θ K
e e

                        (1.3) 

式中 K 为 Fisher 常数，描述变量 θ 分布的离散程度，在建模过程中 θ 可为倾向 α 或倾

角 β。 

使用幂律分布描述裂隙大小，其概率密度函数为： 
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需要定义其幂律指数 a 和最小轴长 xmin。由于在模拟中将裂隙看作椭圆盘，故使椭圆的

长轴和短轴分别服从幂律分布。 

根据上述分布结合蒙特卡洛模拟可以得到相应的离散裂隙网络模型，对应的生成过程集

成在了 COMSOL 内置的插件中，生成的模型如图 1.1 所示。 

 

 
图 1.1 利用 COMSOL 生成的离散裂隙网络模型 

Fig.1.1 The discrete fracture network model generated by COMSOL 

 

2 渗透率张量计算方法 

2.1 渗透率张量计算 

渗透率的获取基于达西定律，其一般形式如下： 
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裂隙岩体的渗透率张量可以通过试验方法、解析方法和裂隙网络模拟方法得到。渗透率

测量现有的实验方法主要为压力脉冲法[21]，也有学者提出用固液间的动电效应测量地层渗



 

 

透率[22]，试验成本一般较高，且由于岩体裂隙网络分布的不确定度较大，不同位置取样试验

的结果差异较大导致结果具有尺度效应，尚未得到广泛应用。 

法国工程师达西最早提出了渗流的立方定律，发现渗流的体积流量和裂隙的开度三次方

成正比。Snow 通过解析方法求解了单个裂隙和一组平行裂隙的渗透张量，并提出复杂裂隙

网络某一点的渗透率张量为经过此点的不同组裂隙的渗透率张量的叠加值[23]。 

针对单一裂隙渗透率可以通过下式计算： 
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bk                                  (2.2) 

当存在一组平行裂隙时，其渗透率可以通过下式计算： 
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                                (2.3) 

式中 k 为裂隙渗透率，b 为裂隙开度，d 为裂隙间距。 

考虑裂隙走向时，裂隙渗透率将成为二阶张量，Chen 等对裂隙的各向异性进行了讨论，

使用解析方法，对任意位置的渗透率进行计算，考虑了各向异性对岩石渗透率的影响，其结

果如下[24]： 
2 2
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                   (2.4) 

n 为裂隙面的单位法向量在坐标轴 x, y, z 方向的分量。单位法向量沿坐标轴分量计算如

下式。 

1 =n cos φsinψ                            (2.5) 

2 =n cos φcosψ                           (2.6) 

3 = −n sinφ                             (2.7) 

当裂隙的倾角为 β，倾向为 α 时，有： 

 2= −φ π / β                             (2.8) 

=ψ α                               (2.9) 



 

 

 
图 2.2 裂隙方向示意图 

Fig.2.2 Schematic diagram of fracture direction 

 

上式可以用来计算单个裂隙渗透率张量，也可以用来计算一组方向相同的平行裂隙的渗

透率张量。当存在 N 组裂隙时，总的渗透率张量等于各组渗透率张量之和。 

1
=

m
* m
ij ijk k                            (2.10) 

基于上述理论，应用计算机数值解法可以对复杂的裂隙系统渗流特性进行进一步研究。

在已知裂隙网络的统计学参数（如产状、方位和裂隙宽度）时，可以通过建立离散裂隙模型

的方法对裂隙流动进行模拟，分析结果得到岩石裂隙系统的渗透率。  

流动沿梯度方向时，有 

= − 
g

g

Q ρg k φ
A μ

                        (2.11) 

其中 Qg 是梯度方向的流量，A 是横截面积，kg 是梯度方向的渗透率。当梯度方向和坐

标轴 x 方向重合时，kg = kxx。通过调整梯度方向，使坐标轴方向和梯度方向重合，计算各个

方向的 kg，可以绘制出渗透率椭圆，其主轴 K1、K2和 K3，分别为对应的渗透率主值。 

对于平直裂隙，梯度方向的流量可以使用裂隙内流速的积分得到，如下所示。 
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 ij

V
ij

v
v

V
                            (2.12) 

式中𝑣𝑖𝑗为在 i ( i=1, 2, 3)方向流量作用下，j（j= 1, 2, 3）方向产生的流速。 

通过统计模拟得到的对应方向渗流速度，由模拟结果计算得到的渗透率张量可由下式计

算： 

=  ij ,m ij w ik v μ / P                         (2.13) 

由于尺度效应，当研究尺度足够大，能够体现岩石裂隙系统的平均性时，岩石裂隙系统

可以看作均匀的多孔介质。即使对于均匀的多孔介质，其渗透率也是以二阶张量的形式出现

的。在一般的地热应用尺度研究中，对于渗透率的处理往往将其看作水平方向和竖直方向的



 

 

固定值，忽略了裂隙岩石各向异性的特征。 

2.2 计算方法验证 

为验证模型，建立一组 α= 30 °、β= 60 °，裂隙间距 0.1m 的裂隙，一组 α= 60 °、β= 30 °，

裂隙间距为 0.1 m 的裂隙和由上述两组裂隙叠加的交叉裂隙如图 2.3 所示。 

其边界条件设定如下：岩石周向存在沿坐标轴 ni (i = 1, 2, 3)方向的压力梯度∇Pi，岩石

基质进出口压力为定值。计算过程中，指定裂隙入口压力和裂隙出口压力，裂隙表面流体的

流速和压力连续。通过解析方法计算得到的裂隙网络渗透率张量分别为 K1,a、K2,a，其计算

结果如下： 
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两组裂隙叠加得到的交叉裂隙网络渗透率张量为 K3,a，数值上，K3,a 为 K1,a、K2,a 之和： 
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图 2.3 模型构建示意图 

Fig.2.3 Schematic diagram of validate model 

模拟得到的渗透率张量为 kn，模拟计算的误差为𝜔，其定义为： 

 
−
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表 2.1 渗透率张量计算结果 

Table 2.1 Calculation results of Permeability tensor 

渗透率分量 ka (10-10 m2 ) Kn (10-10 m2 ) ω( % ) 

α = 30 °、β = 60 °、d=0.1 m 

𝑘𝑥𝑥 3.646 3.641 0.119 

𝑘𝑦𝑦 6.771 6.762 0.121 



 

 

𝑘𝑧𝑧 6.250 6.242 0.121 

𝑘𝑥𝑦 2.706 2.703 0.123 

𝑘𝑥𝑧 -3.125 -3.121 0.124 

𝑘𝑦𝑧 1.804 1.802 0.120 

α = 60 °、β = 30 °、d=0.1 m 

𝑘𝑥𝑥 7.813 7.815 0.036 

𝑘𝑦𝑦 6.771 6.773 0.035 

𝑘𝑧𝑧 2.083 2.084 0.035 

𝑘𝑥𝑦 0.902 0.902 0.036 

𝑘𝑥𝑧 -1.804 -1.805 0.034 

叠加裂隙 

𝑘𝑥𝑥 11.458 11.457 0.010 

𝑘𝑦𝑦 13.542 13.536 0.040 

𝑘𝑧𝑧 8.333 8.327 0.079 

𝑘𝑥𝑦 3.608 3.606 0.079 

𝑘𝑥𝑧 -4.929 -4.926 0.064 

𝑘𝑦𝑧 4.929 4.928 0.022 

 
对渗透率张量进行计算，表 2.1 结果表明，在不同的两组平行裂隙和相交的一组交叉裂

隙的模拟中，对渗透率张量各个分量的模拟误差不超过 0.2 %，表明模拟过程可行。 

 
3. 渗流特性分析 

裂隙岩体的孔隙率受两个因素影响，分别为裂隙体积和裂隙数量，本节分别生成四组裂

隙网络，探究孔隙率对渗透率张量的影响。 

四组裂隙平均倾向和倾角均设为 0 度。为使研究单元尽量具有体积无关性，选取足够大

的裂隙密度进行计算，分别取岩石裂隙的孔隙度为 0.5 %和 0.25 %，估算得到裂隙数量分别

为 168 条和 84 条。A1 组裂隙数量为 168 条，裂隙短轴最小值为 0.1 m，裂隙长轴最长值为

0.5 m，幂律分布指数均为 a = 2；A2 组裂隙数量为 168 条，裂隙形状为圆盘面，圆盘半径为

0.2 m；A3 组裂隙数量为 84 条，裂隙短轴最小值为 0.1 m 裂隙，裂隙长轴最长值为 0.5 m，

幂律分布指数均为 a = 2；A4 组裂隙数量为 84 条，裂隙形状为圆盘面，圆盘半径为 0.2 m； 

COMSOL 软件有预设的达西定律模块，和相应的裂隙生成插件，可快速生成裂隙，且

计算中能够对裂隙面作简化，在三维问题中将裂隙作为二维平面处理，能极大的简化网格划

分和计算过程，故本章借助 COMSOL 软件对该问题进行求解，模型建立如下，对物理场网

格进行计算，在研究中使用的是 COMSOL 自带的物理场控制网格。网格生成过程使用流体

动力学物理场较细化网格尺寸，通过调整最小网格尺寸调整网格数量，得到的网格数量分别

为 435 万、624 万、1031 万、3147 万、5632 万，发现当网格数量从 1031 万增加到 3147 万

时，渗透率计算值变化不超过 0.01 %，可以认为此时网格数量对计算结果已经没有影响，综

合考虑计算速度和计算精度，选取网格数量为 1031 万的最小网格尺寸设定，对后续所有模



 

 

型采用相同的网格尺寸进行求解。 
 

 
图 3.1 网格无关性验证 

Fig.3.1 Mesh agnostic validation 

 
比较其渗透率张量的六个分量，结果如表 3.1 所示，从 A1，A2 组和 A3，A4 组的对比

可以看到，当裂隙面从椭圆盘变为圆盘时，其主轴渗透率有所增加，非主轴渗透率则并没有

呈现规律的变化特征。从 A1，A3 组和 A2，A4 组的对比可以看到，当裂隙数量降低一半而

裂隙其他参数不变时，裂隙渗透率张量的各个分量均有所降低，且大部分分量的降低幅度超

过 50 %。从计算结果可知，沿主轴方向的渗透率张量分量往往比非主轴方向分量大一个数

量级，故在后续的热储换热特性分析中，只考虑主轴方向上的分量。 

 
表 3.1 渗透率张量计算结果 

Table 3.1Permeability tensor calculation results 

渗透率(10-13 
m2) 

组别 

A1 A2 B1 B2 

Kxx  216.32 258.16 106.32 121.81 
Kyy  254.11 311.69 122.08 152.46 
Kzz  147.55 188.57 75.15 10.00 
Kxy  -8.33 -4.42 -1.27 2.06 
Kxz  96.88 113.55 43.91 53.16 
Kyz  12.07 5.72 4.09 -4.13 

 
A1组裂隙面达西流速最小值为 2.54×10-3 m/s，出现在和压力梯度接近垂直的裂隙面中，

最大值为 3.68×10-2 m/s，出现在平面法线与压力梯度接近垂直的平面中，且达西流速较高平

面多于流速较低平面。当裂隙为圆盘面时，达西流速范围相同，主轴渗透率均有所提升，原

因在于相同裂隙分布情况下，圆盘状裂隙的面积更大，岩石节理有更大的体积流量，等效的
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达西流速更大，主轴渗透率有所增加。 

随后分别生成裂隙数量为 20、40、60、80、100 的椭圆盘裂隙网络和圆盘裂隙网络，计

算其渗透率张量并以孔隙率为横坐标，绘制图 4.2 如下。从图 3.2（a）可以看到，在相同孔

隙度条件下，裂隙形状对渗透率有所影响，图中实线部分是椭圆形裂隙，虚线部分是圆盘形

裂隙计算结果，两组裂隙的倾向和倾角设置都相同。y 轴方向渗透率大致相等，x 轴方向渗

透率则为椭圆形裂隙稍高于圆形裂隙，而 z 轴方向渗透率为圆形裂隙稍高于椭圆盘裂隙，但

差别均较小。 

对于同类裂隙，随着裂隙数量增加，裂隙岩石系统的孔隙度随之增加，更多的裂隙数量

使得裂隙相交的可能性增加，裂隙间更容易联通。高孔隙度裂隙系统在相同的压力条件下能

保持更大的流体流量，渗透率也更大，孔隙度和渗透率两者之间关系在图线中表现出近似线

性关系。圆盘裂隙孔隙度为 0.25%时，主轴渗透率 Kxx、Kyy、Kzz 分别为 1.21×10-11 m2、1.52×10-

11 m2、1.00×10-11 m2；当孔隙度增加到 0.5%时，主轴渗透率 Kxx、Kyy、Kzz 分别为 2.58×10-11 

m2、3.12×10-11 m2、1.89×10-11 m2，增加幅度分别为 113 %、105 %、89 %。椭圆盘裂隙孔隙

度为 0.2%时，主轴渗透率 Kxx、Kyy、Kzz 分别为 1.06×10-11 m2、1.22×10-11 m2、0.75×10-11 m2；

当孔隙度增加到 0.43%时，主轴渗透率 Kxx、Kyy、Kzz 分别为 2.26×10-11 m2、2.93×10-11 m2、

1.52×10-11 m2，增加幅度分别为 113 %、140 %、103 %。 

 

 

 

图 3.2 渗透率变化情况 

(a).主轴渗透率 (b-d). 非主轴渗透率 Kxy , Kyz , Kxz 
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Fig.3.2Changes in non-spindle permeability (a: Kxy, b: Kyz, c: Kxz) 

(a). spindle permeability (b)-(d). Changes in non-spindle permeability Kxy , Kyz , Kxz 

 

对非主轴渗透率，随孔隙度增加，非主轴方向渗透率呈现逐渐增加趋势，但波动较为明

显，与裂隙分布情况有关，渗透率绝对值随孔隙度变化如图 3.2(b)-(d)所示。相同孔隙率情况

下，圆形裂隙渗透率均低于椭圆形裂隙，因为椭圆长轴更容易造成裂隙面的相交，增大了相

应的非主轴渗透率。上述研究表明裂隙的形状对主轴渗透率的影响较小，对非主轴渗透率的

影响较大，而在一定孔隙度时，非主轴渗透率的大小更依赖于裂隙产状的随机性，可能会出

现孔隙率足够大而非主轴渗透率却较小的情况。 

 
4 目标靶区裂隙渗透率计算 

4.1 川渝地区二叠统栖霞-茅口组裂隙特征 

资料显示，目标地区岩石的平均孔隙率在 0.85-5.83 %之间，天然渗透率在 1.40-3.05×10-

3 µm2，裂缝发育良好，未填充微裂缝密度可达 10 条每米，产状在 70 °以上。在卧龙河地区

卧 83 井的钻井数据显示，逆断层带的裂缝发育形成的裂缝系统从茅口组延伸到栖霞组，垂

直穿层 300 米左右[25]。故裂隙的平均倾角设定为 75 °，Fisher 分布弥散度为 0.1。裂隙强度

由于缺少数据，选择文献[69]中的统计结果近似，故在本研究中取 0.2 进行计算。由于工程建

设前可以人为调整对井系统的相对位置，在此处设置平均倾向为 0，Fisher 分布弥散度为 0.1；

由文献[88]中裂隙迹长分布在 2-10 m，且 2-10 m 裂隙占裂隙总数 72.3%，故取裂隙最短轴长

为 2 m，最长轴长为 10 m，裂隙开度取恒定值 0.3 mm。考虑到结果可能受裂隙分布随机性

的影响，取表征单元体体积为 5 m× 5 m× 5 m，尺寸远大于裂隙间距，已经具有表征单元体

特征，对应的裂隙密度均取为 0.2，用以确定相应的裂隙数量，生成五组裂隙对单元体渗透

率张量进行计算。 

4.2 川渝地区二叠统栖霞-茅口组裂隙渗透率计算 

生成的裂隙模型如图 4.1 所示，由于裂隙的形成具有一定随机性，为避免随机性对计算

结果的影响，在相同的裂隙分布条件下，本节共生成了五组裂隙，分别计算其各个方向的渗

透率大小，将计算结果绘制在图 4.2 中。裂隙面压力分布和达西流速分布如图 4.3 和图 4.4

所示。 

 



 

 

图 4.1 软件生成的离散裂隙网络模型 

Fig.4.1 Software-generated discrete fracture network model  

对五组结果求平均值得到三个方向主轴渗透率大小分别为，1.270×10-12 m2、1.600×10-12 

m2、0.404×10-12 m2。 

 

 

图 4.2 主轴渗透率随裂隙面积变化情况 

Fig.4.2 Spindle permeability varies with fractures area 

 

图4.2为对不同裂隙面积条件下主轴渗透率张量的计算结果，对于研究体中的五组裂隙，

其渗透率有一定波动情况，这是由于裂隙分布的随机性造成的。图中数据表明，在相应的裂

隙分布条件下，裂隙系统中水平方向的流动占主导地位。由前一节的分析可知，当裂隙面积

增大时，相同体积的研究对象孔隙率增加，等效达西流速也会增加，故主轴渗透率也会有一

定程度的增加。将得到的 5 m× 5 m× 5 m 研究体主轴渗透率结果用于下一章目标靶区的热储

换热特性计算中。 

 

 

图 4.3 裂隙内压力分布 

Fig.4.3 Distribution of pressure within the fractures 
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图 4.4 裂隙内达西流速分布 

Fig.4.4 Distribution of Darcy velocity within the fractures 

 

图 4.3 为裂隙岩石内不同截面的压力分布情况，可以看到裂隙周围有较大的压力梯度，

无裂隙区域的压力梯度较小，分布较为均匀。裂隙的存在极大地增加了压力分布的不均匀程

度。从压力分布等值线可以看到，裂隙网络的压力分布仍表现出一定规律性，整体变化并不

剧烈，在裂隙相交处存在较大的压力梯度。由于裂隙分布的不连续性，导致裂隙系统中压力

分布也呈现各向异性特征。 

从图 4.4 中可以发现，裂隙网络内存在明显的局部低流速区和高流速区，裂隙内最小达

西流速为 4.12×10-7 m/s，局部最大的达西流速可以达到 0.29 m/s，流速分布呈现不均匀性，

底部裂隙内流速极低，Z 轴底部附近的裂隙，由于其分布特点，流体几乎没有流动处于静止

状态，成为流动 “死区”。从图 4.4 中还可以看到，贯穿整个模型的大裂缝具有较大的流量和

流速，裂隙内流动也更加均匀。在裂隙交界处的流动较为复杂，会产生较高的局部流速，速

度分布情况表明，裂隙系统内存在一定的优先流通路径。 

 
5. 结论 

本文介绍了离散裂隙网络模型的构建和渗透率张量分析，应用 COMSOL 对不同裂隙形

状和裂隙数量下的复杂裂隙网络进行研究，计算了椭圆盘形裂隙和圆盘型裂隙的渗透率张

量。进一步分析了不同孔隙度情况下，裂隙岩石系统的渗流特性。借助川渝地区二叠统栖霞

-茅口组目标靶区地质特征参数，构建了当地的离散裂隙网络模型并进行了渗透率张量计算。

主要结论如下： 

（1）对平行裂隙和交叉裂隙渗透率分别进行数值方法和解析方法计算，两种方法得到

的结果误差不超过 0.2 %，验证了基于数值模拟的渗透率计算方法。 

（2）在裂隙分布相同情况下，圆形裂隙岩石由于具有更大的裂隙面积，等效的达西流

速和主轴渗透率高于椭圆形情况。不同孔隙率情况下渗透率张量大小的计算结果，表明随孔

隙率的增加裂隙渗透率有所增加，两种裂隙的主轴渗透率相差较小。随孔隙率增加，非主轴

渗透率分量波动较为明显，椭圆形裂隙更容易造成裂隙之间的联通，非主轴渗透率较大。 

（3）根据调研数据，对目标靶区典型裂隙网络系统进行离散裂隙构建，计算相应渗透

率张量，得到三个方向主轴渗透率大小分别为 1.270×10-12 m2、1.600×10-12 m2、0.404×10-12 

m2，为下一章目标靶区热储传热特性研究提供重要参数。 



 

 

本研究尚有不足，不能实现孔隙度和渗透率的实时变化，难以实现地下热储热-流-固双

向耦合，在后续的研究中会进一步研究多物理场耦合条件下的热储换热研究。 
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摘要：双层壁冷却结构具备较高的综合冷却效率，逐渐成为下一代涡轮叶片设计的基础。为了进一步提高

涡轮叶片的冷却效率，本研究在层板结构的基础上提出了一种新型的叶片隔板冷却结构。在不同的吹风比

条件下，对比分析了双层壁冷却结构、层板冷却结构、隔板冷却结构的外部绝热气膜冷却效率、综合冷却

效率；以双层壁冷却结构为参考结构，对比了层板冷却结构和隔板冷却结构的性能比较指数。结果表明，

受到射流湍流强度影响，在低吹风比条件下，隔板冷却结构平均绝热气膜冷却效率最高；高吹风比条件下，

层板冷却结构平均绝热气膜冷却效率最高。但是隔板的设置大大增加了内部换热面积，使得隔板冷却结构

内部换热量增加，在高吹风比时，隔板冷却结构的综合冷却效率更高。与双层壁冷却结构、层板冷却结构

相比，隔板冷却结构平均综合冷却效率分别提高了 9.02%-14.08%和 2.77%-3.66%。此外， 不同吹风比条件

下，隔板冷却结构的性能比较指标均大于 1，可在控制压降的同时，提高换热效率；相同吹风比条件下，

隔板冷却结构的性能比较指标比层板冷却结构提高了 1.51%-5.81%，冷却性能更优。本研究的结果为设计

更高效的涡轮叶片冷却结构提供了理论基础。 

关键词：隔板冷却结构，吹风比，气膜冷却效率，综合冷却效率，性能比较指数 

0 前言 

燃气涡轮叶片的主要作用是将高速、高温气流的能量转化为机械能，该部件是航空发

动机的工作核心之一。涡轮叶片特别是一级导向叶片的前缘部分直接面对燃烧室高温气流

的冲刷，这对叶片材料的耐高温性能提出很高的要求。叶片长期暴露在高温气流下会导致

金属热疲劳或者烧蚀等现象出现。第四代军用航空发动机 F135 温度达到了 1850K-1950K[1]，

下一代航空发动机涡轮进口燃气温度将会超过 2200K[2]，远超过了大多数基板材料的温度

上限。如果不能对高温叶片进行有效的冷却降温将会导致严重事故发生，因此，高效的涡

轮叶片冷却技术一直是航空发动机发展的重点工作之一。 
叶片冷却主要分为内部冷却[3,4]和外部冷却[5]两大类。内部冷却包括冲击冷却和绕流冷

却，而外部冷却则涵盖气膜冷却和发散冷却。有些学者通过在通道内设置绕流肋等方式来

强化内部对流换热。Karthik Krishnaswamy 等人[6]采用实验方法，研究了狭窄通冷却通道内

好的增强效果，并且 V 形肋沿跨度热传输变化较大，而 W 形肋沿流向热传输变化较大。V
形肋和 W 形肋对传热的影响，发现在雷诺数为 20000-80000 时，两种肋对热传输都有较还

有一些学者通过改进气膜孔形状、角度、间距等来增强外部冷却效果。王晓增等人[7]在高

速风洞中开展了叶片吸力面上气膜孔复合角的冷却特性实验研究，分析了不同雷诺数、不 
同吹风比、不同湍流度对气膜冷却特性的影响规律，并发现在湍流度较高、吹风比为 0.8时，

文献气膜孔复合角的冷却性能最佳。刘聪等人[8]采用瞬态方法在导向叶片吸力面上开展了

簸箕型气膜孔冷却效果的实验研究，发现该异形气膜孔的冷却效果要好于圆形气膜孔，在

文献设计的雷诺数下，最佳吹风比区间为 0.9-1.2。上述研究都是在单层壁上开展的，内部

冷却与外部冷却相结合的双层壁冷却结构和层板冷却结构可以带来较高的冷却收益，逐渐 
基金项目：国家自然科学基金项目, 52106073 ；国家自然科学基金项目, 52306185  



成了关注的重点。 
双层壁冷却是在现有通道冷却方式的基础上，内部利用带有冲击射流的窄通道增强叶

片内部换热，外表面采用复杂的气膜冷却阵列降低叶片热负荷，进一步提涡轮叶片的冷却

效率。因此，众多学者针对双层壁冷却结构开展了冷却特性研究。Liu 等人[9]开发了一种具

有新型六边形气膜孔布置的双层壁冷却结构，经过对比研究表明，六边形布置的气膜孔对

双层壁的外表面有明显的冷却效果，并且当毕沃数为 0.56 时，整体冷却效果提高了 24.5%。

层板冷却是在双层壁冷却的基础上，在内外壁之间增加了扰流柱，通过增加对流换热面积、

增强内部流体扰动来提升结构的冷却效果。英国 Rolls-Royce 公司提出 Transply 层板结构，

并将该层板结构应用于燃烧室冷却中，发现相同工况下，比常规冷却方式的冷气量节省了

67%[10]。有学者将层板冷却结构应用到了航空发动机涡轮叶片冷却中，获得了较好的冷却

效果，这引起了众多学者对层板冷却结构的研究兴趣。陶智等人[11]对典型的 1:4:1层板结构

的流阻和换热特性进行了实验研究，发现了层板间距、进气孔直径、出气孔直径、出气孔

倾角等对层板结构流阻和不同部分换热系数的影响规律。Gao 等人[12]在双层壁平板单元中

引入了半扰流柱结构，研究了不同吹风比下半扰流柱对双层壁冷却性能和流场的影响。研

究发现，半扰流柱的高度不同，冷却效果会不同，并找出了冷却效果最佳的单元结构配置。 
许多学者已经在双层壁冷却结构和层板冷却结构方面做了很多有意义的研究工作，但

是随着涡轮发动机的不断发展，涡轮前温度进一步攀升，需要继续提高叶片结构的冷却效

率，为此本研究在典型双层壁冷却结构的基础上，在各单元间增加扰流柱和隔板，构建了

隔板冷却结构。在不同吹风比条件下，本研究分别开展了双层壁冷却结构、层板冷却结构、

隔板冷却结构的冷却特性的对比分析，并明确了隔板冷却结构的冷却性能。 
1 几何模型 

在本研究中，双层壁冷却结构、层板冷却结构、隔板冷却结构的单元结构如图 1 所示。

为了对比改进部分的冷却效果，三种冷却结构的基本配置参数保持一致，如图 2 所示。 

                   
(a) 双层壁冷却结构                            (b) 层板冷却结构                            (c) 隔板冷却结构 

图 1 三种冷却结构的示意图 

Fig.1 Schematic diagram of three cooling structures 

   

(a) 双层壁冷却结构                      (b) 层板冷却结构                     (c) 隔板冷却结构 

图 2 三种冷却结构的配置 

Fig.2 Configuration of three cooling structures 



三种冷却结构的详细配置如下，下层板为冲击板，厚度为 3mm；上层板为靶板，厚度

为 6mm；冲击板和靶板表面为正方形，边长为 21mm，两板间距为 6mm；冲击孔位于冲击

板四个角，面积为四分之一圆，直径为 3mm；气膜孔位于靶板中心，直径为 3mm；层板冷

却结构和隔板冷却结构的均有四个扰流柱，直径为 3.6mm；隔板冷却结构的隔板厚度为

0.5mm。 
冷却结构几何模型的计算域如图 3 所示。整个计算域由流体域和固体域组成，其中流

体域由主流通道和冷流通道组成，固体域由七个单元冷却结构组成。主流通道的高度为

60mm，宽度与平板单元的宽度一致。主流入口位于固体域上游，为了使主流能够充分发

展，主流入口距离固体域 60mm。主流出口位于固体域下游，为避免回流，主流出口距离

固体域 80mm。冷却流体从底部进入计算域，冷流通道的横截面与固体域截面一致，冷流

入口距离固体域 39mm。为了减少计算量，沿主流方向计算域两侧采用周期性边界条件，

固体域和流体域之间的界面设置为共轭边界，其他壁面设置为绝热壁面。流体域为不可压

理想空气，主流入口为速度入口，温度为 672 K，速度为 84 m/s。冷流入口为速度边界条

件，温度为320 K。主流出口为压力出口，设置为大气压力。固体域为镍基高温合金，其热

导率随温度变化。在吹风比 M=0.2、0.4、0.6、0.8、1.0、1.2 条件下，对三种冷却结构开展

测试。吹风比公式定义，如式（1）所示。 
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=                                                          （1） 

式中，Vc 表示冷却流体速度，m/s；ρc 表示冷却流体密度，kg/m³；Vm 表示主流速度，m/s；
ρm表示主流密度，kg/m³。 

 
图 3 计算域 

Fig.3 Computational domain 

2 仿真方法 

涡轮叶片的冷却过程遵可以通过连续性方程、动量方程、能量方程进行数学描述，如

式(2)-式(4)所示。 
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式中，xi表示坐标轴方向坐标，m；ρ表示密度表示气体密度，kg/m³；ui表示沿坐标轴方向

的速度，m/s；P 表示压力，Pa；μ 表示流体粘度，Pa∙s；μt 表示湍流粘度，Pa∙s；T 表示温



度，K；λ 表示导热系数；cp表示比热，J·kg-1·K-1；Prt表示湍流普朗特数。 
本研究采用Fluent Meshing软件对上述流固耦合模型进行网格划分。计算域体网格采用

Poly-Hexcore 网格划分，边界层采用了 15 层网格，并保持第一层 Y+小于 1。使用 ANSYS 
Fluent 软件进行仿真计算，Li 等人[13]使用数值模拟方法对 Nakamata 等人[14]实验的中的

STAG 模型进行了验证。分别采用了 Standard k–ω, SST k–ω, Realizable k–ɛ 和 Standard k–ɛ 四
种湍流模型仿真计算，并与实验结果进行了对比。结果表明，采用 Realizable k–ɛ 湍流模型

时的计算结果与实验吻合较好，且面积平均综合冷却效率最大偏差为 8.5%。因此，本研究

中也采用 Realizable k–ɛ 湍流模型开展仿真研究。仿真求解算法选择 SimpleC 算法，当各项

残差小于 10−6时表示计算收敛。 
为了保证仿真计算结果的独立性，本文分别选择了 200 万、500 万和 900万，三种数量

的网格进行网格无关解验证，如图 4 所示。图中显示了吹风比 M=0.4 时，三种网格的展向

平均温度沿主气流方向的变化。其中，200 万网格时与 500 网格的平均温度偏差为 1.18%，

500 万网格与 900 万网格的平均温度偏差为 0.13%，500 万网格时满足网格无关解的要求，

因此选择体网格数量为 500 万时进行仿真计算。 
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图 4 网格无关解验证 

Fig.4 Verification of Grid Independent Solutions 

3 参数定义 

耦合壁面条件下，内部对流冷却效果与外部气膜冷却效果相互耦合，难以单独开展研

究，因此需要设置绝热壁面达到内外冷却效果解耦的目的。绝热气膜冷却效率可以通过公

式（5）定义。 

= m aw
a

m c

T T
T T


−
−

                                                          （5） 

式中，Tm表示主流温度，K；Taw表示绝热壁面温度，K；Tc表示冷流温度，K。 
涡轮叶片冷却中的综合冷却效率反映了叶片冷却系统的性能和冷却技术的有效性。它

是一个重要的参数，可以用来评价涡轮叶片的冷却效果。耦合壁面的综合冷却效率可以通

过公式（6）定义。 
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                                                             （6） 

式中，Tw表示耦合壁面温度，K。 
本研究以对应的原有结构的综合冷却效率与总压损失系数作为比较依据，在等流量约

束条件下定义了性能比较指标[15,16]，如式（7）所示。如果性能比较指标大于 1，表明该约

束条件下能够在控制总压损失的同时，可以提高换热效率，反之则不能 。 
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式中，ξ 表示性能比较指标；Cl表示总压损失系数；下标 e 表示强化结构；下标 r 表示参考



结构。 
总压损失系数反应了冷却结构对流动能量损失的影响[17]。Wilfert 等人[18]认为如果对具

有气膜孔的叶片总压损失系数计算过程中忽略冷却空气的影响，就不能准确描述气膜冷却

结构成的总压损失。因此，需要采用质量加权[19-21]的方法对入口压力进行修正。总压损失

系数定义如式（8）所示。 
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式中， mc 表示冷却气体质量流量，kg/s；mm 表示主流气体质量流量，kg/s；Pc 表示冷却气

体入口压力，Pa；Pm 表示主流气体入口压力，Pa；Pout 表示主流气体出口处压力，Pa； vm

表示主流气体速度，m/s。 
4 结果与讨论 

为了评估新型冷却结构的冷却性能，下面将在不同吹风比条件下，分别对比研究双层

壁冷却结构、层板冷却结构、隔板冷却结构的绝热气膜冷却效率、综合冷却效率，并以双

层壁冷却结构为参考结构，对比分析了层板冷却结构和隔板冷却结构的性能比较指标。 
4.1 三种冷却结构的绝热气膜冷却效率对比研究 
本小节将叶片壁面设置为绝热壁面，测试并对比三种冷却结构的绝热气膜冷却效率，

并结合气膜孔湍流强度变化，探究隔板冷却结构对外部绝热气膜冷却的影响。 
图 5(a)展示了不同吹风比条件下，三种冷却结构的绝热壁面平均气膜冷却效率变化情

况。从图中可以看出，隔板冷却结构的绝热气膜冷却在低吹风比时具有一定优势，但在高

吹风比时没有冷却优势。低吹风比时，隔板冷却结构的绝热壁面平均气膜冷却效率最高，

双层壁冷却结构的绝热壁面平均气膜冷却效率最低；吹风比 M=0.6 时，三种冷却结构的绝

热壁面平均气膜冷却效率基本一致； 高吹风比时，层板冷却结构的绝热壁面平均气膜冷却

效率最高，隔板冷却结构的绝热壁面平均气膜冷却效率最低。 
下面结合湍流强度对绝热气膜冷却效率的影响，对上述变化规律产生的原因进行分析。

图 5(b)展示了不同吹风比条件下，三种冷却结构在气膜孔出口处湍流强度的变化情况。低

吹风比时，气膜孔出口处，双层壁冷却结构湍流强度最高，层板冷却结构湍流强度次之，

隔板冷却结构湍流强度最低。低吹风比时，气膜孔出口处，层板冷却结构湍流强度最高，

双层壁冷却结构湍流强度次之，隔板冷却结构湍流强度最低。冷却气流冲击到靶板后向四

种扩散，双层壁冷却结构中，没有扰流柱，四周流体直接在靶板中心处相互混合，最后从

靶板中心的气膜孔处流出。而层板冷却结构中，流体经过绕流柱后，再流向靶板中心的气

膜孔。吹风比较低时，流速相对较低，扰流柱的作用相对较小，并不足以显著增强湍流强

度，而双层壁冷却结构中，四周流体直接相对冲击混合，更容易增强湍流强度，所以双层

壁冷却结构在气膜孔出口处湍流强度高于层板冷却结构，如图 6 所示。高吹风比时，流速

相对较快，扰流柱带来的扰动会更加显著，更容易促使新的湍流涡旋的形成和湍流强度的

升高，所以双层壁冷却结构在气膜孔出口处湍流强度低于层板冷却结构，如图 7 所示。隔

板结构大大增加了流固的接触面积，使得原本高湍流区域成为了层流底层，大大减小整个

流场的湍流强度，因此，隔板冷却结构气膜孔出口处湍流强度始终低于另外两种冷却结构。 
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(a) 平均绝热气膜冷却效率                                    (b) 气膜孔出口处湍流强度 

图 5 不同吹风比下，三种冷却结构平均绝热气膜冷却效率及气膜孔出口处湍流强度 

Fig.5 The average adiabatic film cooling efficiency and turbulence intensity at the outlet of film holes  

for three cooling structures under different blowing ratios 

 

图 6 低吹风比条件下，三种冷却结构的气膜孔出口处湍流强度分布 

Fig.6 Turbulence intensity distribution at the outlet of film holes for three cooling structures 

 under low blowing ratio 

 

图 7 高吹风比条件下，三种冷却结构的气膜孔出口处湍流强度分布 

Fig.7 Turbulence intensity distribution at the outlet of film holes for three cooling structures 

 under high blowing ratio 

冷却气体由气膜孔高速射出，与横向流动的主流体相互作用，形成一个肾形的涡对结

构。相同吹风比条件下，射流不同的湍流强度比会对肾形涡对强度、涡对区域等产生影响，

从而影响外部气膜冷却效果[22]。低吹风比时，肾形的涡对的提升力较小，冷却气膜没有脱

离壁面，如图 8(a)所示，高湍流强度会使冷却气体与主流气体掺混程度加剧，造成冷却气

体耗散增加，使得绝热壁面的气膜冷却效率降低。因此，隔板冷却结构的绝热壁面平均气

膜冷却效率最高，双层壁冷却结构的绝热壁面平均气膜冷却效率最低。高吹风比时，肾形

的涡对的提升力较大，将冷却气膜抬离壁面，如图 8(b)所示，高湍流强度增强了冷却气体

的穿透能力和扩散性，可以更好地向壁面扩散，从而使绝热壁面冷却效率升高。因此，层

板冷却结构的绝热气膜冷却效率最高，隔板冷却结构的绝热气膜冷却效率最低。 



 

           
       (a)低吹风比                                                     （b）高吹风比 

图 8 不同吹风比下，形成的冷却气膜 

Fig.8 Cooling film formed under different blowing ratios 

本小节结合气膜孔出口处冷却气流的湍流度对绝热气膜冷却效率的影响，结果表明隔

板冷却结构绝热气膜冷却效率在低吹风时高于另外两种冷却结构，在高吹风比时低于另外

两种冷却结构。但对于内外冷却耦合的结构来说，内部冷却站主导地位[23]，外部气膜冷却

影响较低，还需要对三种冷却结构的综合冷却效率进行对比分析。 
4.2 三种冷却结构的综合冷却效率对比分析 
本小节将在耦合壁面条件下，结合结构的对内、外部冷却的影响，开展三种冷却结构

综合冷却效率的对比研究。图 9(a)展示了不同吹风比条件下，三种结构的综合冷却效率分

布情况及平均综合冷却效率变化情况。图中可以看出，隔板冷却结构的综合冷却效率最高、

冷却效果最好。不同吹风比条件下，隔板冷却结构的平均综合冷却效率比双层壁冷却结构

提高了 9.02%-14.08%，比层板冷却结构提高了 2.77%-3.66%。 
首先是结构对内部冷却的影响。隔板的设置大大增加了冷却结构内部换热面积，隔板

冷却结构的内部换热总面积比双层壁冷却结构增加了 163.72%，比层板冷却结构增加了

62.24%。主流热量通过与叶片外表面对流换热进入叶片固体区域，隔板冷却结构内部换热

面积大大增加，提升了叶片固体区域与内部冷却流体热交换的总量，如图 9(b)所示，隔板

冷却结构的内部热交换总量比双层壁冷却结构增加了 11.76%-25.04%，比层板冷却结构增

加了 5.26%-6.55%，从而降低了固体区域的温度，提升了叶片综合冷却效率，保护了叶片。 
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(a) 平均综合冷却效率                                           (b) 内部换总热量 

图 9 不同吹风比条件下，三种冷却结构的平均综合冷却效率及内部换总热量 

Fig.9 The average overall cooling efficiency and total internal heat transfer  

of three cooling structures under different blowing ratios 

其次是结构对外部冷却的影响。通过4.1节可以知道，隔板结构会影响流场湍流强度，

高吹风比时，隔板冷却结构的绝热壁面气膜冷却效率小于层板冷却结构。但采用耦合壁面



条件时，冷却结构内部温度升高，流体流速增快，导致了气膜孔出口处湍流强度增大。由

于隔板增加了内部换热面积和换热量，使得内部流体温度较高、流体速度较快，促使了气

膜孔出口处湍流强度增长率较高，如图 10 所示。从图中可以看出，在高吹风比下，隔板冷

却结构气膜孔出口处湍流强度增长率大于层板结构，导致层板冷却结构的外部气膜冷却相

对于隔板冷却结构的优势减弱。这个也促使了隔板冷却结构的综合冷却效率在各种吹风比

条件下均最高。 
本小节从结构对内、外冷却的影响入手，对比分析了采用耦合壁面条件时三种冷却结

构的综合冷却效率，明确了隔板冷却结构相对另外两种冷却结构的冷却优势。但冷却结构

构建过程中，除了综合冷却效率外，还需要考虑结构对总压损失的影响。因此，需要采用

性能比较指标对隔板冷却结构进一步综合评估。 
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图 10 耦合壁面下，层板冷却结构和隔板冷却结构在气膜孔出口处湍流强度增长率 

Fig.10 The growth rate of turbulent intensity at the outlet of the film hole for laminated cooling structure and 

partition cooling structure under the coupled wall 

4.3 性能比较指标对比 
本节以双层壁冷却结构为参考结构，对比了不同吹风比下层板冷却结构和隔板冷却结

构的性能比较指数。图 11 显示了层板冷却结构和隔板冷却结构的性能比较指标随吹风比的

变化情况。从图中可以看出，各种吹风比条件下，隔板冷却结构的性能比较指标均大于 1，
说明提出的隔板冷却结构能够在控制总压损失的同时，也能够有效地提高叶片传热效率。

相同吹风比下，隔板冷却结构的性能比较指标比层板冷却结构提高了 1.51%-5.81%，说明

了隔板冷却结构的冷却性能优于层板冷却结构。另外，从图 11 中还可以看出，两种结构的

性能比较指标变化趋势基本一致，随着吹风比的增加，性能比较指标逐渐下降，且下降趋

势趋于平缓，表明随着吹风比的增加，冷却结构改进带来的冷却性能收益逐渐下降。 
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图 11 层板冷却结构和隔板冷却结构的性能比较指标随吹风比的变化 

Fig.11 Performance evaluation criterion of laminated cooling structure and partition cooling structure with changes 



in blowing ratio 

5 结论 

本研究基于叶片层板冷却结构提出了一种综合冷却效率更高、性能指标更优的隔板冷

却结构，对比分析了三种冷却结构对外部气膜冷却、综合冷却效率的影响，并对比了层板

冷却结构和隔板冷却结构的性能比较指标，得出了如下结论。 
（1）隔板冷却结构绝热气膜冷却效率在低吹风时具有冷却优势，但在高吹风比时低于

另外两种冷却结构。由于不同叶片内部结构对流体湍流强度产生不同影响，引起了气膜孔

出口处冷却气体湍流强度的不同。而低吹风比时，射流湍流度高会降低绝热气膜冷却效率，

射流湍流度低会提升绝热气膜冷却效率，而在高吹风比时，绝热气膜冷却效率变化规律完

全相反。 
（2）隔板冷却结构的综合冷却效率优于另外两种冷却结构。隔板大大增加了隔板冷

却结构内部对流换热面积，使得隔板冷却结构的内部热交换总量比双层壁冷却结构增加了

11.76%-25.04%，比层板冷却结构增加了 5.26%-6.55%。换热量大促进了流体温度升高、流

速增快，使得气膜出口处湍流度增长率高，减小了高比吹风时隔板冷却结构与层板隔板冷

却结构的外部气膜冷却差距。隔板冷却结构的平均综合冷却效率比双层壁冷却结构提高了

9.02%-14.08%，比层板冷却结构提高了 2.77%-3.66%。 
（3）隔板冷却结构的冷却性能更优，性能比较指标比层板冷却结构提高了 1.51%-

5.81%。不同吹风比条件下，隔板冷却结构的性能比较指标均大于 1，该冷却结构可以在控

制总压损失的同时，也能够有效地提高叶片传热效率。 
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摘  要：闭合回路中的温敏磁流体，会在温度场与磁场作用下自发由高温流向低温，从而实现热量传

输。本文通过对磁-热-流的耦合求解，研究回路中温敏磁流体的自发流动。采用监测回路流量及加热段

出口温度方式对比驱动及冷却效果，并从体积力角度进行分析。研究表明：回路驱动及冷却性能随着

永磁体磁化强度、永磁体端面间温度差、加热段热流密度的提高及冷却温度的降低而增强，其中磁化

强度的影响效果会随着磁流体进入磁饱和状态而逐渐降低。 

关键词：温度敏感型磁流体；液体冷却；无泵回路；热磁对流 

 

0  前言 

多年以来，寻求高效的散热方式一直是科学研究的追求。液体冷却技术具备高效、

轻便、紧凑等优势，可适用绝大多数工况，已广泛应用于工业领域。其中，液体无泵冷

却回路可不依赖于泵体驱动进行自发流动及热量传递，系统结构简单、稳定性高、能够

长期运行。流体的自发运动可通过采用温度敏感型磁流体作为工质，其饱和磁化强度随

温度变化，回路运行依赖于该特性及外加磁场与温度场的耦合作用，无需外部机械能输

入即可产生压力差，从而产生热磁对流。对于抗扰动能力较弱、集成度高、难以定期维

护的电子元器件以及特殊任务的设备而言，具有极其重要的意义。 

早在1977年，Matsuki等人[1]就提出了利用温度敏感型磁流体可以自发进行能量传递

这一特点。进入21世纪，随着计算机仿真的逐渐普及，对计算流体力学的研究上升到了

一个全新的高度，从最初研究人员自行编写的计算程序 [2]，到现在被广泛运用的

COMSOL[3, 4]和FLUENT[5, 6]等商业CFD软件，计算机有限元模拟在温敏磁流体无泵冷却

回路研究中起到越来越重要的作用。目前国内外对于温敏磁流体无泵回路驱动及冷却性

能的研究还有较大提升空间。常见的温敏磁流体主要以煤油作为载液，对于水基、硅油

基等不同类型磁流体还缺少系统的研究。此外，多数研究回路的外部磁场构型较为单一，

对于不同构型之间驱动性能的研究尚不充分。本文利用磁-热-流耦合的方法，以水基磁 
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研究温敏磁流体无泵回路在不同磁场、加热功率、冷却温度等条件下运行状况，并从体

积力的角度分析其作用机理。 

1  回路仿真运算模型 

1.1  数学模型 

本文回路中的流体视为稳定且均匀分布的不可压缩流体，其遵守如下包含磁热源项

的N-S方程组[7]，其中连续性方程为： 
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式中，  为气体密度，u 为流体速度矢量， p 为静压， mf 为单位体积磁场力， H 为粘

性系数， pc 为比热容，为磁流体导热系数，Φ 为机械功损耗。  

回路中，温敏磁流体发生磁化主要受回路外永磁体的影响，因此需要求解永磁体磁

场在空间中分布。永磁体具有的宏观磁性，可等效看作在其内部分布着大量极化电流[8]。

本文中的永磁体，其内各点磁化强度相同，极化电流只分布于磁体表面，在此情况下有： 
 = j M n  (4) 
其中， j 为面电流密度，M 为永磁体磁化强度，n 为磁体表面法线方向的单位矢量。在

此基础上，利用毕奥-萨伐尔定律，得到单位面积极化电流在空间中一点磁感应强度 B [9]: 
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其中 r 为从表面到空间中所计算点的矢径， dS 为磁体表面的面积微元， 0 为真空磁导

率。通过该式可求出当圆筒形永磁体中心位于坐标原点，其在轴线上的磁场强度 zB 分布： 
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其中，d 为永磁体高度， inr 和 our 分别为内外径。磁体沿轴向均匀磁化，磁化强度为 0M 。 



 

 

   

 (a) (b) 

图1 条形磁体拟合 

对于条形永磁体磁场，本文中主要研究区域为：在其所放置平面内，与磁体底面形

心O1距离为 d ，平行于长边的直线上。设X轴位于直线上，原点对应长边中点O，如图1(a)

在利用毕奥-萨伐尔定律求解直线上的磁场分布时，所列出的不定积分没有原函数，无法

直接求解出磁场强度 H 关于X的函数。解决方法为利用有限元软件求解出直线上各点磁

场强度分布，再对获得的数据进行拟合。所使用的有限元软件为COMSOL Multiphysics，

磁体长、宽、高分别为0.03 m、0.02 m、0.015 m，磁化强度 0M 为2.5×105 A/m，距离 d

为20 mm，磁化方向平行于短边。利用matlab对多项式拟合，获得磁场如图1(b)所示。 

常规铁磁质的磁化强度大小 M 随外加磁场强度 H 升高而增大，磁化强度到达饱和

磁化强度 SM 后则不再增长,而铁磁质的磁化强度M 随着温度的升高而减小。如图2所示，

当温度达到一定临界值，物质从铁磁体转化为顺磁体，可磁化率  降为零，这个临界温

度 CT 称为居里温度。在居里温度附近，磁性物质的可磁化率受温度的影响最为明显。普

通磁流体的居里温度远高于沸点，工作范围内可磁化率受温度影响很小，温度敏感型磁

流体的居里温度则较为接近流体沸点，在工作温度范围内，可磁化率对温度的变化异常

敏感，因此对温敏磁流体M-T 关系的正确表述，是仿真运算准确性的重要保证。 

   

 图2 铁磁质的M-T关系示意图[10] 图3 圆筒形永磁体作用下流速变化 

对于工作范围内温度变化处于图2中a、b点之间的系统，本文参考孙慧等人[7]采用的



 

 

估算斜率的方法，将M-T 关系简化为线性函数： 
 ( )CM K T T= −   (7) 

式中， CT 为居里温度，K 定义为热磁系数，用于表述流体磁化强度对温度变化的敏感程

度，定义为： 
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对于磁场与流体之间的相互作用，Joseph L.等人[11]推导出单位体积磁流体做功的微

分形式：   
 0 0W HdH HdM  = − −  (9) 

式中，M 为流体磁化强度，H 为磁场强度的大小。求微分后，得到单位体积磁力 mf 为： 
 0 0mf H H HK T  =  −   (10) 

其中 K 为热磁系数，  物质的磁化率，定义为流体磁化强度与外磁场强度的比值： 
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公式(10)右边第一项表示由磁场梯度引起的力，即开尔文力；第二项是流体内的温度梯

度引起的力，为方便表述，以下简称热磁力。对于处在梯度磁场中和温度场中的温度敏

感型磁流体来说，这两项都不能忽略。 

本研究采用有限元求解器进行数值模拟，利用用户定义函数（UDF）功能将磁场分

布和流体磁化强度变化规律等内容输入求解器，在动量方程中添加了单位体积磁场力作

为源项。通过瞬态求解的方式，利用SIMPLE算法中的二阶迎风格式，计算不同永磁体

磁场驱动下多种因素对回路性能的影响。为验证上述数学模型对于无泵回路仿真运算的

有效性与精确度，按照孙慧等人[7]研究中的参数进行了建模，选取磁化强度为1×105 A/m

的圆筒形永磁体作用下的数据，将计算结果与文献中的进行对比，如图3所示，数值计算

得到平均流速与文献中相差不超过5%，模型的有效性得到验证。 

1.2  物理模型 

   

 图4 冷却回路简图 图5 材料M-T 曲线 

本文所研究的模型为三维闭合管道回路，其在xoy平面上的截面如图4所示。回路关



 

 

于原点o呈中心对称，忽略壁面厚度，管道直径 D 为0.001 m，弯管部分半径 R 为0.085 m，

直管部分长度 L 为0.265 m，加热段与冷却段长度 l 都为0.053 m，关于x轴对称分布。 

在进行仿真计算时，网格独立性会直接影响到计算结果精度及其合理性。本文采用

结构化网格，由于模型的长径比非常高，所以主要改变网格在轴向上的密度，同时适当

调整截面网格密度。以网格量分别为39万、82万和180万的模型开展计算，相同边界条件

下，回路稳定时对应的质量流量分别为5.96×10-6 kg/s、5.90×10-6 kg/s、和5.89×10-6 kg/s。

因此，本文后续研究将选取数量为82万的网格进行计算。 

2  仿真运算及结果分析 

计算中所采用的温敏磁流体工质为商业材料TC3030W，其密度  为1340 kg/m3，比

热容 pc 为3000 J/kg·K，导热率为0.6 W/m·K，动力粘度 为0.004 (kg/m·s)。该材料为

水基磁流体，动力粘度小于常见的煤油基磁流体，有着相对更强的流动性。由于受到液

体中的铁磁纳米颗粒、表面活性剂等物质的影响，流体密度大于水，比热容小于水。计

算中将考虑磁流体为不可压缩流体，流体在壁面处无滑移。该温敏磁流体在外磁场
5104  A/mmH =  时，达到饱和磁化强度 4102.4  A/msM =  ，其饱和磁化强度随温度变

化规律的M-T 关系如图5所示。按照公式(7)的方法将其近似为线性函数，其中热磁系数

87.6 A/mKK = ，居里温度为560.85 K，如图5中虚线所示，线性关系能够较好地计算磁

化强度随温度的变化。 

2.1  条形磁体计算结果分析 

   

 图6 1 0.04 mx = 时加热段轴线处磁场力 图7 1 0.04 mx = 时加热段轴线温度分布 

研究采用的条形磁体长、宽、高分别为0.03 m、0.02 m、0.015 m，长边与X轴平行，

短边与Y轴平行；磁体底面放置在XY平面上靠近加热段位置，底面形心的坐标为

1 1 1( , , )x y z ，其中 1y 为-0.105 m， 1z 为0 m；磁体沿X轴均匀磁化，磁化强度为 0M 。由于

管道直径较小，在径向上磁场强度的变化较小，故忽略磁场径向上的变化。加热段热流

密度为 1q ，冷却段保持恒温 1T ，其余部分为绝热管道。由于该模型处于梯度磁场与梯度

温度场中，故要同时考虑开尔文力与热磁力。图6为永磁体磁化强度 5
0 102.5  A/mM =  、

冷却段温度 1T 272 K= 、加热段热流密度 2
1q 6000 W/m= 、永磁体位置 1 0.04 mx = 时加



 

 

热段轴线处流体受力，开尔文力在X轴方向上做负功，热磁力做正功，且开尔文力所作

功的绝对值是热磁力的1.45倍左右，故该区域流体中开尔文力为主要驱动力，流体向X

轴负方向流动，因此取回路顺时针方向为正方向。考虑温度敏感型磁流体为不可压缩流

体，故可通过回路流动稳定时某一截面内的质量流量来分析回路的驱动性能。图7为

1 0.04 mx = 时加热段轴线上温度分布，流体温度在加热段中逐步升高，到达末端时温度

趋于稳定，本文通过提取加热段出口温度的数值来分析回路的冷却效果。 

2.1.1  磁场对回路性能影响 

现保持加热段热流密度 2
1q 6000 W/m= ，冷却段温度 1T 272 K= 不变，分别选取磁

化强度 0M 为2.5×105 A/m、3×105 A/m、3.5×105 A/m和4×105 A/m的不同永磁体布置

在回路加热段。通过改变 1x 的数值，调整永磁体所激发磁场在回路中的位置，考察不同

磁场强度与磁场位置对回路驱动性能及冷却性能的影响。由公式(5)可知，当永磁体磁化

强度增大 n倍时，磁场强度与磁场梯度同样会增大 n倍，代入公式(10)得开尔文力与热磁

力的增大倍数为 2n ，因此在相同的温度条件下，随着永磁体磁化强度的增大，相邻两组

回路产生流量的差值逐步增大。然而图8(a)中所示，其差值几乎相同，这是因为当流量

增大时加热段流速加快，导致温度梯度降低，进而造成图8(b)中加热段出口温度的下降。

温度梯度的降低反作用于磁场，使磁场力减小，导致相邻两组流量差值未产生较大变化。 

   

 (a) (b) 

图8 不同磁场强度与位置下回路驱动及冷却性能 

由图8(a)可知，在条形磁体底面中心位于0.01 m与0.04 m附近处，回路质量流量取得

极值，且0.01 m处流量较大，本文从磁场力的角度，对该现象进行分析。在同一流速下，

加热段温度分布不变，其轴线上各处温度梯度基本相同，由公式(10)可知，在这种情况

下，该区域的热磁力仅与磁场分布有关，在永磁体磁化强度不变的情况下，移动永磁体

只会改变热磁力分布位置，几乎不影响其做功大小，因此，移动永磁体位置的影响主要

产生在开尔文力上。图9为开尔文力分布特征，对于向X轴负方向流动的流体，开尔文力

在A、C段在上做负功，B、D段做正功。由公式(10)可知，当温度均匀分布时，可磁化率

不变，开尔文力为中心对称分布，总功为零。当永磁体自加热段外逐渐向 1 0.04 mx = 位



 

 

置移动时，永磁体左端面接近加热段，A段磁场力的值a开始因温度影响而减小，开尔文

力总功为正且逐渐增大；在 1 0.04 mx = 附近B段磁场力的值b开始受到温度影响减小，总

功逐渐减小；直到 1 0.025 mx = 附近，C段磁场力的值c减小，总功再次呈上升趋势；最

终在 1 0.01 mx = 附近，永磁体右端面越过加热段入口，d开始因受热减小，总功不再增大，

同时，由于回路对称布置，当永磁体靠近加热段中心时，即 1x 接近0时，初始时的压力

差过小，回路难以启动，造成0 0.01 m− 范围内流速迅速下降。而 1 0.01 mx = 处流量较大，

是因为此时A、D两段温差大于 1 0.04 mx = 处，且B、C两段较近，温差较小，对总功影

响小于A、D两段。由此可知，当永磁体两端面接近加热段入口时流量取得极值，所处位

置间温差越大，回路的流量越大，驱动性能越强。 

 

图9 开尔文力分布特征 

2.1.2  加热段热流密度及冷却段温度对回路性能影响 

   

 (a) (b) 

图10 不同热流密度下回路驱动及冷却性能 

保持冷却温度 1T 272 K= ，选取磁化强度 0M 为2.5×105 A/m、3×105 A/m、3.5×105 

A/m、4×105 A/m的四个不同永磁体，固定于 1 0.04 mx = 处，将加热段热流密度 1q 自6000 

W/m2升高至10000 W/m2，计算在上述四种磁场分布下加热功率对回路驱动及冷却性能的

影响，计算结果如图10所示，流量及温度随热流密度变化规律接近线性分布，随着热流

密度增大，加热段出口温度上升，加热段温度梯度增大，回路流速增大，驱动性能增强。 

随后保持热流密度 2
1q 6000 W/m= 不变，将冷却段温度 1T 自272 K升至300 K，分析



 

 

冷却温度对回路的影响，结果如图11所示，在冷却段温度升高后，磁流体的流速会减缓，

加热段出口温度升高，驱动性能与冷却性能都呈现下降趋势。同时可观测到改变冷却段

温度回路的质量流量变化率很低，因此，冷却段温度对回路驱动性能的影响相对较小。 

结合图10、图11中的计算结果，可得到增大加热段热流密度或降低冷却段温度能够

增强回路驱动性能的结论，其原理都是通过增大了加热段部分的温度梯度，从而影响磁

场力，增大回路中的压力差，进而造成回路中流速增大。 

 

图11 不同冷却温度下回路驱动及冷却性能 

2.2  圆筒形磁体计算结果分析 

本组仿真采用圆筒形磁体，为便于进行对比分析，其尺寸与前文条形磁体相近。因

此，高、外径、内径分别取0.03 m、0.015 m、0.005 m；圆筒轴线与管道加热段轴线重合，

其中心坐标为 2 2 2( , , )x y z ，其中 2y 为-0.085 m， 2z 为0 m。永磁体沿X轴正方向均匀磁化，

磁化强度为 0M 。与条形磁体相同，忽略磁场在管道径向上的变化。设加热段热流密度

为 2q ，冷却段保持恒温 2T ，其余部分为绝热管道。由于 0M 取2.5×105 A/m时回路流量

为 63.15 10  kg/s− ，局部温度达到沸点，不符合计算模型，故将磁化强度升至4×105 A/m。 

2.2.1  磁场对回路驱动性能影响 

   

 图12 不同磁场位置下回路的驱动性能 图13 不同磁化强度下回路驱动性能 

在保持加热段热流密度 2
2q 6000 W/m= 和冷却段温度 2T 272 K= 不变的情况下，将

永磁体磁化强度自 54 10  A/m 逐步提升至 62.8 10  A/m ，通过改变 2x 的数值，调整永磁



 

 

体所激发磁场在回路中的位置，通过对比各组质量流量，研究其驱动性能。 

如图12所示，当永磁体位于0.01 m及0.04 m附近时，回路流量达到峰值，与条形磁

体磁场驱动下的影响规律一致。图13为 2 0.04 mx = 处质量流量随磁化强度的变化特性，

当磁化强度位于 54 10  A/m 至 61.2 10  A/m 区间时，回路流量的增长率保持稳定，这与

条形磁体相邻对照组间差值几乎相同的结论相吻合；而当磁化强度高于 61.6 10  A/m 时，

流量增长率呈下降趋势，这是由于在该磁化强度下，部分位置的磁场强度高于

54 10  A/m ，磁流体达到饱和磁化强度，其磁化强度不再随着磁场强度增大，当外部磁

场提高 n倍时，磁场力不再提升 2n 倍，更大的流量造成温度梯度降低，增长率逐渐下降。 

2.2.2  饱和磁化强度下加热段热流密度对回路性能影响 

此外，为考察饱和磁化强度下的回路特性，选择1.6×106 A/m、2×106 A/m、2.4×

106 A/m、2.8×106 A/m四个不同磁化强度的永磁体。保持 2 0.04 mx = ，冷却段温度

2T 272 K= ，将加热段热流密度 2q 由6000 W/m2逐步提高至10000 W/m2，其结果如下。  

   

 (a) (b) 

图14 不同热流密度下回路的驱动性能及冷却性能 

如图14可知，加热段出口温度及回路流量随着热流密度的升高而升高，变化接近线

性分布，与前文结论一致。所以，流体的饱和磁化状态不会影响加热功率对回路的作用

规律。这是因为，流体的饱和磁化强度依旧会随着温度的升高而减小，变化趋势与未饱

和时相同，服从图5中的M-T 曲线，由此造成了饱和前后加热功率作用规律一致。 

对比两种永磁体磁场驱动下回路性能可知，二者受磁场、温度场影响规律基本一致。

而相同磁化强度下，条形磁铁的驱动能力优于圆筒形磁体，更适宜作为回路外部磁场。 

3  结  论 

本文以水基温敏磁流体为工作流体，采用磁-热-流耦合的研究方法，模拟了工质在

闭合回路中的流动状态。从体积力的角度分析了磁化强度、热流密度、冷却温度等因素

对温度敏感型磁流体无泵回路驱动及冷却性能的影响。研究结果表明： 

(1) 在磁场方面：回路的性能会随着永磁体磁化强度的增大而提升，且随着磁流体接

近磁饱和状态，提升幅度逐步减小；当条形和圆筒形永磁体端面接近加热段入口时，回



 

 

路流量取得极值，其流量大小由两端面间温度差决定；在同样的磁化强度下，外形相近

的条形磁体较圆筒形磁体对回路有着更强的驱动性能。 

(2) 在温度场方面：增大加热功率可提高回路性能，且提升幅度与流体是否处于磁

饱和状态无关；降低冷却温度同样可提升回路性能，但在水的工作温度范围内，对驱动

性能的提升效果并不显著。 

参考文献 

[1] Matsuki H., Yamasawa K., Murakami K. Experimental considerations on a new automatic cooling device 

using temperature-sensitive magnetic fluid. IEEE Transactions on Magnetics, 2003, 13(5): 1143-5 

[2] 桑原拓也, 大西雅志, 山口博司, ほか. 磁性流体を用いた熱輸送装置の磁場分布形状による熱輸

送および駆動力特性への影響.日本機械学会論文集, B編, 2007, 73(734): 113-9 

Takuya Kuwahara, Masashi Ohnishi, Hiroshi Yamaguchi, et al. Heat Transport and Driving Force 

Characteristics of Heat Transport Device Using Magnetic Fluid in Various Magnetic Fields. Transactions 

of the Japan Society of Mechanical Engineers, Part B, 2007, 73(734): 113-9 

[3] Chaudhary V., Wang Z., Ray A., et al. Self pumping magnetic cooling . Journal of Physics D: Applied 

Physics, 2017, 50(3)  

[4] 张旭乐. 温度敏感型磁性液体无泵冷却系统的研究: [硕士论文]. 河北工业大学, 2012 

Zhang Xule. Research on Temperature Sensitive Magnetic Liquid Pumpless Cooling System: [M.A. 

Thesis]. Tianjin:  Hebei University of Technology, 2012 

[5] 连文磊. 磁性液体热磁对流与传热机理--能量自主传递方法研究: [博士论文]. 南京:  南京理工大学, 

2010 

Lian Wenlei. Mechanism of Thermomagnetic Convection and Heat Transfer in Magnetic Liquids--Study 

on Energy Autonomous Transfer Method:  [Ph.D. Thesis].  Nanjing:  Nanjing University of Science 

and Technology, 2010 

[6] Lian Wenlei, Xuan Yimin, Li Qiang. Design method of automatic energy transport devices based on the 

thermomagnetic effect of magnetic fluids. International Journal of Heat and Mass Transfer, 2009, 

52(23-24): 5451-8 

[7] 孙慧. 温度敏感型磁流体自动冷却回路的传热特性研究: [硕士论文]. 南京:  南京理工大学, 2006 

Sun Hui. Research on Heat Transfer Characteristics of Temperature Sensitive Magnetic Fluid Automatic 

Cooling Circuit: [M.A. Thesis]. Nanjing:  Nanjing University of Science and Technology, 2006 

[8] 董生智, 苏航, 李岫梅, 等. 永磁体空间磁场的计算与分析. 金属功能材料, 2001, (01): 14-7 

Dong Shengzhi, Su Hang, Li Xiumei, et al. Calculation and Analysis of Space Magnetic Field of 

Permanent Magnets. Metal Functional Materials, 2001, (01): 14-7 

[9] 戴道生. 铁磁学. 第2版. 科学出版社, 2017 

Dai Daosheng. Ferromagnetism. Version 2. Science Press, 2017 

[10]李德才. 磁性液体理论及应用 . 磁性液体理论及应用, 2003 

Li Decai. Magnetic Liquid Theory and Application. Magnetic Liquid Theory and Application, 2003 

[11]Neuringer J. L., Rosensweig R. E. Ferrohydrodynamics . Physics of Fluids, 1964, 7(12): 1927-37 
 



中国工程热物理学会                                                            传热传质学 

学术会议论文                                                                编号：233240 

超临界压力碳氢燃料结焦特性及其对传热
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摘要：本文采用实验方法研究了超临界压力正癸烷结焦特性及其对传热的影响，并利用扫描电镜观察

焦炭形貌，分析碳氢燃料结焦机制以及结焦影响传热的作用机制。研究表明，结焦对传热的影响可分

为 3 个区域：氧化结焦区域，结焦对壁面形貌的改变较小，结焦导致传热恶化；低裂解率区域，生成

丝状碳，增大了孔隙率和壁面粗糙度，导致传热强化；高裂解率区域，焦炭厚度较大，且焦炭分布均

匀性比低裂解率下更高，结焦导致传热恶化。 

关键词：超临界压力；正癸烷；结焦；传热  

0 前言 

由于飞行马赫数极高，高超声速飞行器承受极大的热负荷，热防护问题成为高超声

速飞行器发展的瓶颈[1]。再生冷却技术作为一种主动热防护技术，利用飞行器自身携带

的吸热型碳氢燃料而非额外冷却剂对高温部件进行冷却，具有减轻冷却系统质量、充分

利用燃烧废热等优势，是目前重点研究的热防护技术[2]。吸热型碳氢燃料在冷却通道内

通常处于超临界压力下进行对流换热，达到一定温度后，碳氢燃料会发生裂解反应，产

生结焦并沉积在通道表面，影响冷却性能，堵塞冷却通道，威胁飞行器的安全运行。研

究超临界压力碳氢燃料的结焦规律以及结焦对传热的影响对再生冷却设计及性能预测有

重要意义。 
碳氢燃料结焦涉及流动、传质、体相反应、表面反应等多个物理化学过程，因此，

结焦特性受到温度[3]、压力[4]、质量流量[5]、壁面材料[6]等因素的影响，目前已有大量学

者对这方面的问题开展研究。 
另一方面，碳氢燃料产生结焦并附着在壁面，改变了壁面与流道特征，从而对流动

和传热造成影响。Liu 等[7]发现碳氢燃料结焦对换热的影响体现为两个方面，分别为壁面

粗糙度增大导致的换热强化，以及结焦层热阻导致的换热恶化，其中，低结焦速率下前

者占主导，高结焦速率下后者占主导。袁立公等[8]研究了 RP-3 氧化结焦特性对换热的影

响，发现换热特性沿实验段可以分为 3 个区域：低温进口段的传热稳定区、结焦峰值处

的传热恶化区和出口高温段的短期强化区。Fu 等[9]对 RP-3 在螺旋管内氧化结焦与传热

特性进行研究，发现传热系数随时间呈先上升后下降的趋势。Liu 等[10]对 RP-3 在水平管

内结焦与传热特性进行研究，发现结焦导致圆管外壁面温度剧烈振荡，且整体上对换热

起强化作用。 
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目前，有关碳氢燃料结焦特性对对流换热影响的研究，主要侧重于较低温度下的氧

化结焦，对于更符合再生冷却工况的裂解结焦研究较少。此外，大部分研究对碳氢燃料

结焦对传热的影响机制解释不够明确，缺少与结焦生成与沉积机理相结合的分析。本文

以正癸烷为工质，进行结焦与对流换热实验，研究正癸烷的结焦特性以及结焦对传热的

影响。结合扫描电镜图像，分析不同反应时间、不同裂解率下的焦炭形貌特性，进而分

析碳氢燃料结焦机制，以及结焦对传热的影响机制。 
1 实验系统与数据处理 

1.1 实验系统简介 

超临界碳氢燃料裂解结焦与对流换热实验系统如图 1 所示。实验工质使用柱塞泵增

压后进入预热段，通过电加热达到预定入口温度，随后在实验段再次被加热，温度升高

并发生裂解与结焦，流出加热段的工质通过水冷换热器冷却至室温，并通过背压阀降至

常压。工质通过气液分离器，气液相产物样品被分别进行收集。剩余气相产物通过燃烧

器燃烧后排放到大气；剩余液相产物排入废油桶中。预热段和实验段均采用直接通电加

热的方式对工质进行加热。使用硅酸铝保温棉对预热段和实验段进行包裹，以形成近似

绝热壁面。 
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图 1 超临界碳氢燃料裂解结焦与对流换热实验系统 

图 2 为实验段示意图。实验段为外径 3 mm、内径 2 mm 的 316L 不锈钢圆管，图中

加热电极片的距离为 760 mm，实验段出口紧挨换热器，保证流体从实验段中流出时能

够尽快冷却至裂解温度以下，在实验段管道与换热器入口之间有 40 mm 的连接段，在其

中燃料仍进行裂解反应。为了消除浮升力引起的传热恶化，所有工况均为向下流动。实

验工质为正癸烷，其临界压力为 2.11 MPa，临界温度为 344.6℃。 
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图 2 实验段示意图 

1.2 测量方法与数据处理 

1.2.1 测量及不确定性分析 

在加热段长度方向等距布置25个K型热电偶测量实验段壁温，热电偶间距为30mm，

热电偶丝径为 0.2 mm，测量不确定度为±0.4%。使用直径 2 mm 的 K 型铠装热电偶测量

进出口流体温度，测量不确定度为±0.4%。流体压力由压力变送器 EAJ430A 测量，进

出口压差由压差变送器 EJA130A 测量，误差均为±0.075%。使用 MASS2100 型科里奥

利力流量计测量碳氢燃料流量和裂解气的流量，误差不超过 0.1%。使用岛津 GC-MS 
QP2010SE 气相色谱/质谱联用仪(GC/MS)分析气相产物和液相产物，得到实验段出口处

的组分质量分数，产物质量分数测量误差不超过 2.5%。实验段沿程组分质量分数由文献

[11]提出的 DGR 模型计算得到，计算得到的实验段出口裂解率与 GC/MS 测量结果的相

对误差不超过 2%，各组分质量分数与 GC/MS 测量结果的最大相对误差不超过 8%。 
1.2.2 局部传热系数计算 

碳氢燃料结焦通过增大导热热阻、减小通流面积、增大壁面粗糙度从而增强对边界

层的扰动等因素影响传热。因此，采用局部传热系数衡量结焦对传热的综合影响： 
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其中，Tw,si(x)为不锈钢管内壁温，Tf(x)为局部流体温度，qw(x)为局部热流密度。局部热

流密度由式(2)计算： 
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其中，ρ 为金属管电阻率， di为管道内径，do为管道外径。 lossq 为外壁面散热热流密度，

通过散热实验得到，更多细节可参考文献[12]。 
不锈钢管内壁温由式(3)计算： 
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其中，qv为单位体积内热源。 
局部流体温度 Tf(x)由流体局部焓值通过 NIST 数据库[13]得到，而流体局部焓值根据

热平衡计算得到： 
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其中，G 为工质的质量流量，ΔH(x)为单位质量工质从入口到轴向坐标 x 处的裂解反应吸

热量（化学热沉）。裂解反应吸热量由式(7)计算： 

 
( ) ( )

ref

10 22

( ) 0
i i ,i i ref

H

i

C

( )

T x

pT
x M c dT h T

H x
M

   +
  

 =
   (5) 

其中，Mi为组分 i 的分子量，cp,i为组分 i 的定压比热容，hi0为组分的标准摩尔生成焓，

其参考温度 Tref为 293.15 K，νi(x)为组分 i 的化学计量系数，反应物的化学计量系数为

-1，产物的化学计量系数由 DGR 模型[11]得到： 
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其中，ε 为燃料裂解率，P 为压力，a-e 为系数。燃料裂解率的定义如下： 
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其中， totalm 为总质量流量，
10 22C Hm 为正癸烷的质量流量。 

1.2.3 焦炭质量及结焦形貌分析 
实验结束后，对实验段进行线切割，使用棉球蘸取乙醇擦拭金属管外表面，去除金

属管表面的油污，随后将金属管置于烘干箱中，在 120℃下干燥 1 小时。将部分金属段

沿轴向剖开，使用蔡司 Merlin 场发射扫描电子显微镜观察金属段内壁面的焦炭形貌。 
利用程序升温氧化（TPO）方法测量焦炭质量。TPO 系统如图 3 所示。将附着焦炭

的金属管样品置于管式炉中，通入氧气进行灼烧，在样品之后放置氧化铜催化床，将不

完全燃烧生成的 CO 转化为 CO2。控制管式炉升温速度 15℃/min，氧气流量 0.80 L/min。
气体流量通过微型流量计测量，流量计测量误差不超过 0.5%。使用 GXH-3052E CO2红

外分析器测量 CO2浓度，通过测量 CO2的量得到焦炭的质量，红外线分析器线性误差不

超过 1%。 
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图 3 TPO 系统 

 
2 实验结果与讨论 



本研究的实验工况如表 1 所示。 
表 1 实验工况 

工况编号 
质量流量 

[kg/h] 
出口压力 

[MPa] 
入口温度 

[K] 
出口温度

[K] 
热流密度 
[kW/m2] 

1 2.0 3.0 407 925 280 
2 2.0 3.0 408 913 265 
3 2.0 3.0 410 926 273 
4 2.0 3.0 405 933 306 
5 2.0 3.0 421 943 310 

2.1 结焦对传热的影响 

2.1.1 初始时刻传热特性 
以工况 1、工况 2 为例分析初始时刻实验段外壁温、流体温度以及裂解率沿轴向分

布，如图 4 所示，其中，图中 Tpc 表示正癸烷的准临界温度。实验段外壁温沿轴向整体

上呈上升趋势，且存在 2 个有温度局部极大值点的区间（用灰色标出）。第一个温度极大

值点位于主流温度略高于准临界温度处（x=0.3m-0.35m），这是由于热边界层内流体密度

和比热容沿轴向迅速下降，根据 eff t  = + ， t
t

tPr pc
 = ，流体的湍流导热系数 t 迅

速下降，进而有效导热系数 eff 迅速下降，从而导致传热恶化。第二个温度极大值点位

于主流裂解率约 5%-15%处，在该点之后，裂解反应的热效应显著增强，由于裂解反应

吸热强化对流换热，出现局部外壁温沿轴向下降的现象。 
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 (a)工况 1 (b)工况 2 

图 4 初始时刻（t≤5min）实验段外壁温、流体温度、流体裂解率沿轴向分布 

2.1.2 压差线性增长阶段传热特性 
压差线性增长阶段，部分时刻壁温相比初始时刻的变化量沿轴向的分布如图 5 所示。

由于碳氢燃料结焦沉积随机性较强，壁温相比初始时刻的变化在时间和空间分布比较发

散。整体而言，在没有发生裂解反应的区域，壁温大部分比初始时刻更高，结焦导致传

热恶化；在低裂解率区域（ε < 0.15），壁温大部分比初始时刻更低，结焦导致传热强化；



在高裂解率区域（ε > 0.15），壁温大部分比初始时刻更高，结焦导致传热恶化，具体原

因将在论文 2.2 节进一步分析。 
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 (a)工况 1 (b)工况 2 

图 5 外壁温相比初始时刻的变化量 

2.1.3 压差迅速增长阶段传热特性 

以工况 3 为例分析压差迅速增长阶段壁温与压差随时间的变化，如图 6 所示。从整

体上看，壁面温度随时间的变化无显著规律。实验过程中，存在 3 个明显有压差极大值

点的区间（用灰色标出），在这些区间中，压差的上升和下降阶段分别代表松散块状焦炭

在壁面的沉积与脱落。此外，在这些区间中，压差与壁温随时间的变化趋势相反。其中，

820s-860s，x = 0.71 m 处的壁温变化尤为显著。这是因为主流生成的块状焦炭形状不规

则且体积较大，其在壁面的沉积主要造成两个效果：（1）增强局部扰流；（2）减小局部

通流面积，从而增大流速。两个效果共同强化了对流换热，导致壁温下降。松散块状焦

炭脱落后，其对换热的强化作用消失，壁温恢复。 
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图 6 压差迅速增长阶段壁温与压差随时间的变化 

2.2 焦炭质量与焦炭形貌 

2.2.1 焦炭质量 
工况 1-工况 4 的单位面积焦炭质量分布如图 7(a)所示。氧化结焦区域的焦炭质量接

近于 0，远小于裂解结焦区域的焦炭质量。在裂解结焦区域，随着裂解率增加，焦炭质

量呈快速上升趋势。由单位面积焦炭质量除以实验时长得到的平均结焦速率分布如图 7(b)



所示，相近的实验条件下，随着实验时长的增加，平均结焦速率呈下降趋势。 
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 (a)单位面积结焦质量 (b)平均结焦速率 

图 7 单位面积结焦质量沿轴向的分布 

2.2.2 焦炭形貌 

使用 SEM 观察附着在实验段内壁面的焦炭的形貌，以分析焦炭的生成机制以及影

响传热的机制。 
氧化结焦区域与裸金属管内壁的比较如图 8 所示。通过宏观图像对比可知，氧化结

焦区域内壁宏观表现为黑色，与无结焦的裸金属管有明显区别。然而，通过 SEM 观察

得到的氧化结焦区域内壁形貌与裸金属管差别较小，说明氧化结焦区域焦炭量很小，这

与之前通过烧炭得到的结焦质量结果一致；结焦对壁面形貌的改变很小，结焦对传热的

影响主要体现为热阻增大导致的传热恶化。结合焦炭生成机制进一步分析，氧化结焦区

域，主要发生壁面催化反应，由于壁温较低，结焦速率低，结焦优先发生于表面缺陷区

域，焦炭覆盖表面活性位点后抑制了催化反应的继续进行。 

   

 (a)裸露金属管 (b)氧化结焦区域（x ≈ 0.32m） 

图 8 裸露金属管和氧化结焦区域的宏观图像与 SEM 图像 

裂解结焦区域的焦炭形貌如图 9 所示。图 9(a)-(c)为较低裂解率区域的焦炭形貌，焦

炭以丝状碳为主，含有少量球形碳，部分丝状碳聚集成团簇，焦炭在壁面分布比较不均

匀。图 9(d)-(i)为较高裂解率区域的焦炭形貌，丝状碳、无定形碳与球形碳均存在；整体



而言，焦炭在壁面的分布比较均匀，但由于壁温、结焦前驱体浓度、反应时间等因素不

同，且表面发生的非均相结焦反应与主流中焦炭向壁面的沉积均存在随机性，不同区域

的焦炭形貌差异较大。图 9(d)和(g)对应的反应时间较短，焦炭形貌为直径较小的丝状碳

和少量球形碳；图 9(e)、(f)、(h)、(i)对应的反应时间较长，焦炭形貌为直径较大的丝状

碳、球形碳和无定形碳。 
结合焦炭生成机制以及焦炭形貌，分析不同裂解率下结焦对传热的影响。低裂解率

下，主流中前驱体含量较低且结焦反应具有随机性，焦炭在壁面的分布不均匀，焦炭显

著增大内壁面粗糙度，丝状碳团簇区域形成多孔结构，增强对边界层的扰动，导致传热

强化。高裂解率下，主流中焦炭的沉积与壁面焦炭的横向生长速率较快，减小了焦炭的

孔隙率并提高了焦炭分布的均匀性。热阻效应对传热的恶化与粗糙表面对传热的强化形

成竞争关系，通常情况下热阻效应占主导，表现为传热恶化。 

 
图 9 裂解结焦区域 SEM 图像 

4 结  论 

本文研究了超临界压力正癸烷在圆管内的结焦特性及其对流动、传热的影响，并结

合扫描电镜图像，分析结焦机制以及结焦影响传热的作用机制。主要结论如下： 
（1）压差线性增长阶段，碳氢燃料结焦对传热的影响可以分为 3 个区域：氧化结

焦区域，结焦主要导致传热恶化；低裂解率区域，结焦导致传热强化；高裂解率区域结

焦导致传热恶化。压差快速增长阶段，松散块状焦炭的沉积和脱落分别导致传热强化和

传热强化恢复。 
（2）结焦前驱体含量通过决定焦炭生成机制影响焦炭形貌，进而影响传热特性。

氧化结焦区域，结焦前驱体含量很小，焦炭主要通过壁面催化反应生成，结焦对壁面形



貌的改变较小，结焦通过增大热阻导致传热恶化。低裂解率区域，烯烃等结焦前驱体含

量增加，壁面催化反应和自由基生长反应占主导，生成丝状碳，增大壁面粗糙度并形成

多孔结构，导致传热强化。高裂解率区域，随着反应时间增加，焦炭形貌从丝状碳向无

定形碳和球形碳转变，进一步增大了焦炭分布的均匀性，热阻效应超过扰动效应，导致

传热恶化。 
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摘要：本文数值研究了柔性板涡致振动对螺旋板换热器内流动和换热性能的影响，分析了不同柔性

板长度对涡致振动的影响。研究结果表明，螺旋通道内柔性板的涡致振动，可以破坏螺旋通道壁面

的热边界层，具有明显的强化换热效果。螺旋通道内的 Nu 值随柔性板长度的增大而增大，当入口速

度为 6.5m/s，柔性板长为 6 mm 时，换热性能提升最大，Nu 增大 75.02%，综合换热性能提升 10.8%。

关键词：螺旋板换热器；柔性板；涡致振动；强化传热。

0 前言

螺旋板换热器相比其他换热器具有结构紧凑、换热性能好、散热损失小等优点[1-2]，

在工业生产领域得到广泛应用。王冰[3]、刘宝庆等[4]，以及国外的研究者 Zhang 等[5]，

从换热器的结构参数入手，研究了螺旋板换热器间距、基圆直径、螺旋圈数、定距柱

尺寸、定距柱布置方式等参数变化对通道流动与换热的影响，结果表明，在以上强化

换热手段中，选择恰当的换热增强方式，均可以达到提高换热器性能的目的。

而柔性板涡致振动是提升风冷散热器换热性能的有效手段。涡致振动这种破坏边

界层的强化传热技术是利用流动过程中产生的周期性涡旋，诱导钝体自身或者可以发

生大幅变形的柔性材料产生振动，从而打破壁面附近的边界层,以达到强化传热的目的.
由于振动是依靠流体自身的能量产生的,没有额外的能量输入,这种强化传热方法可以

被归类为被动强化传热技术。此外涡致振动技术在大幅提升传热系数的同时，不需要

设置复杂的供能装置，可以灵活地布置在通道内，因此可以被广泛应用到微观和宏观

尺度上，小至便携式设备中的微型冷却系统，包括笔记本电脑、传感器等，大到数据

中心、冷却器、空调、烘干机、冰箱和其他工业换热器等大型系统。

Mittal[7]采用浸入边界法研究了柔性板的涡激振动及其对通道内对流换热的影响，

发现由于柔性板的振动，通道的换热会增强。Hidalgo 和 Glezer[8]进行了一项利用柔性

板颤振进行传热的研究。他们在集成温度控制和诊断的微通道内进行了实验。在平行

板之间安装一个柔性板，然后与没有柔性板的通道进行换热比较。结果表明，在相同

的热流密度和壁面温度下，拥有柔性板的通道可以实现高达 300%的局部传热改善。

Hidalgo 和 Glezer[8]也证明了流速对颤振柔性板通道换热性能的影响。他们注意到，随

着 Re 的增加，柔性板频率增加，这可以导致更高的传热系数和更低的通道壁温度。



Soti[9]等模拟了附着在刚性圆柱体背风侧的弹性薄板在受热通道层流中的传热现象。模

拟结果表明，在较高的 Re 下观测到较高的平均努塞尔数，同时较高的 Re 数也会导致

较大的压降，但是较高的 Re 依然拥有较高的综合换热能力。Ali[10]等人数值研究了一

个含有三维柔性涡发生器的换热器的换热性能，该换热器由一个圆形管道组成，其中

四个等间距的梯形 VGs 以相对于管壁以 45°插入五组柔性板。比较了弹性板和刚性板

两种模式，发现相对于光滑管道，弹性板通道和刚性板通道分别提高约 118%和 97%
的总换热。Dadvand[11]等人研究了在距离通道入口一定距离处放置一个固定的刚性圆

柱体，同时在圆柱体下游布置一个柔性板涡发生器。结果表明与刚性板相比，这种柔

性板涡发生器的总 Nu 数增加了 18.46%，摩擦系数减少了 42.33%，热性能系数增加了

42%。Amini 等[12]将多个柔性板和方柱应用于换热器内，以提高其换热性能,结果表明，

与刚性板相比，柔性板具有更好的传热性能和更高的水热性能。同时通过选择适当的

配置，在水热总效率相对于光滑通道降低 10%的情况下，废热可提高 190%。Kang 等
[13]研究了在壁面布置柔性板对通道换热性能的影响，并利用人工神经网络算法、支持

向量回归算法和随机森林算法对换热通道的性能进行预测，结果表明当弯曲刚度为

0.06，初始倾角为 75°，间隙距离为柔性板长度的 2.4 倍时，含非对称柔性板系统的

换热性能比光滑通道提高了 122%。Nassab 等[14]研究了通过加装柔性多孔涡流发生器

来改善太阳能空气加热器的换热性能。结果表明采用多孔涡流发生器的换热器性能提

升高达 500%，同时提升气流率 8.3%和出口温度 135%。

由于目前涡致振动强化换热的研究大多集中于柔性板在通道的布置，但柔性板长

度等对螺旋通道内涡致振动换热产生重要影响的参数暂未得到国内外学者的注意，因

此本文利用 ANSYS 数值模拟软件，通过改变柔性板的长度，分析柔性板长度对通道内

横向涡分布和发展规律的影响。结合柔性板的运动规律和换热通道内的涡量分布，对

比不同柔性板长度对换热通道的平均 Nu 和阻力系数 f 的影响。同时考虑不同柔性板长

度对综合性能评价因子 JF 的影响，以确定综合性能最优的板长。为进一步提升螺旋

板换热器的换热性能，具有重要意义。

1 模型建立与数值计算的方法研究

1.1 物理模型

经研究发现，若在入口前部加装延长段，流体在充分发展后，在换热器内的速度

分布的最值点会向内侧偏移。这一现象在常开忠的研究中也得到了验证[16]。同时，这

种现象导致一个结果，即流体通过圆柱时形成的卡门涡街所带来的侧向力也会向下偏

移。在这种情况下，柔性板无法受到均匀的周期力，从而无法振动。考虑到实际情况

中不可避免存在入口段，为了使柔性板能顺利振动，本研究将第一组柔性板和圆柱布

置在靠近入口侧的位置。流体域模型如图 1 所示。

本文研究所采用的固体域模型如图 2 所示。考虑到三维流固耦合问题存在较多不

确定因素和湍流的影响，固体域的振动可能呈现复杂的多自由度三维运动，包括扭转

和拉伸等现象。为了减少干扰，实现二维条件下的涡致振动，简化处理如下：将圆柱

和柔性板在 Z 轴方向上的四个截面设为对称面，并将圆柱和柔性板沿 Z 轴方向的厚度



设为一层网格高度。将圆柱壁面和圆柱壁面与柔性板接触处设置为固定支撑，将柔性

板与流体交界面设为流固交界面。

图 1 螺旋板换热器模型 图 2 圆柱及柔性板模型图

加装柔性板的螺旋板换热器的具体尺寸参数如表 1 所示。

表 1 通道结构尺寸/mm

通道结构 位置及尺寸 mm 通道结构 位置及尺寸 mm
圆心 O1 (0, 0) 圆柱与入口侧角度θ 10°
圆心 O2 (0, -4) 圆柱直径 D 1.5

螺旋通道内径 r1 26 螺旋板厚度 t 0.1
螺旋通道外径 r2 32 螺旋板长度 L 4.5

当柔性板的长度、宽度和厚度确定后，可以根据 ASTM（美国材料试验协会）对

材料物性的研究，确定材料的动态杨氏模量、密度和泊松比等重要参数。

1.2 控制方程及参数定义

根据文献[17]的实验结果，当 Re<2300 时，流动处于层流状态，而本文研究的 Re
范围为 3200~4500，属于湍流流动。为了简化计算过程，现做出以下假设：(1)流动介

质为 25℃下的空气，其物性参数保持不变，且视为粘性不可压缩流体；(2)考虑到三维



流固耦合计算量较大，通道内的流体流动被假设为二维非定常流动；(3)不考虑流体在

流动过程中的重力、体积力、自然对流和辐射等因素的影响。流体湍流流动下的控制

方程[17]如下：
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SST k-ω湍流模型中的湍流动能和湍流耗散率：
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在 SST k-ω 模型中，进一步引入湍流黏度限制，使其具有更广泛的应用[18]：
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F2为另一个混合函数：
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多自由度系统的振动原理是由单自由度系统振动理论发展起来的。在解决多自由

度系统问题时，沿用了单自由度振动系统中的处理思想，例如利用力学原理建立动力

学方程，使用叠加原理求解响应，但在多自由度系统内，引入多个自由度就意味着系

统的固有频率不再是一个单一值，而可被视为多个单自由度简谐运动的叠加。其作用

力方程为：

( ) ( ) ( )M X t kX t p t 


( ) nX t R (9)
固有振动方程为：

( ) ( ) 0M X t kX t 


(10)



M 为质量矩阵，k 为刚度矩阵，X(t)为位移列阵，�� (t) 为加速度列阵，p(t)为激励

力列阵。

ASTM 美国材料试验协会通过实验总结出了柔性板杨氏模量 E 计算公式：
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表 2 柔性板杨氏模量

ρs(kg/m3) l(mm) t(mm) E(mpa)

1000 3 0.1 6.4

1000 4.5 0.1 32.2

1000 6 0.1 1401

1.3 边界条件

入口边界条件：采用速度入口边界条件(velocity-inlet)，入口流体速度均匀且温度

恒定 Tin=313.15K,具体描述如下：

  ,inu x, y,z u   0,v x, y,z    0,w x, y,z    inT x, y,z T (12)

通道上下壁面采用无滑移等温壁面边界条件，壁面温度为固定值 Tw=343.15K：

  0,u x, y,z   , , 0,v x y z    0,w x, y,z  wT T (13)

圆柱壁面为无滑移绝热壁面边界条件（wall）：

  0,u x, y,z    0,v x, y,z    0w x, y,z  (14)

计算区域两侧边界采用对称边界条件：

     0 0, 0,u x, y,z v x, y,z w x, y,z
z z
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柔性板上下壁面为流固交界面（wall）且采用绝热边界条件：
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出口采用零压力出口边界条件。

1.4 参数定义

水力直径 Dh：
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A 为入口截面的横截面积 P 为入口截面的湿周长度。

雷诺数 Re：
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阻力系数 f：
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局部努塞尔数 Nulocal：
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平均努塞尔数 Nu：
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综合换热因子 JF[20、21]：
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其中，Nu0和 f0分别为光通道的努塞尔数和阻力系数

1.5 场协同原则

过增元院士认为减小速度矢量与温度梯度之间的夹角是强化对流换热的有效措施

即提高换热面速度矢量和温度梯度的协同度就可提高换热器的换热性能。
1

0
( )Nu RePr U T dy   (25)

被积因子可写成：

cosu T u T     (26)
式中β为速度矢量和温度梯度矢量的夹角。当 cosβ趋近于 0 时，流体流动对热

量的输运毫无贡献。当 cosβ的绝对值在 0 和 1 之间时，换热得到改善。为使对流换

热效果较佳，应使热流场及速度场协同性较好，所以要使 cosβ的绝对值趋近于 1。
2 网格独立性及结果验证



2.1 网格独立性验证

本文使用 ICEM 前处理软件对流体计算区域进行六面体网格划分。选择 Y+=1 来

计算第一层网格高度，计算结果为 3.5×10-5m，并设置生长率为 1.2。在柔性板振动过

程中，由于高频振动会导致网格变形较大，柔性板顶点位移最大，因此需要在柔性板

后端进行网格加密。圆柱、柔性板壁面以及柔性板后端的网格加密情况如图 3 所示。

由于固体网格无需像流体域网格一样，对边界层网格和网格生长率都有较高要求，因

此无需将壁面附近的网格全部加密。为保证数据映射顺利，将固体域网格整体尺寸设

为 5×10-5m，网格示意图如图 4 所示。

本文选取进口速度为 6.5m/s，Re=4260 时的光通道进行网格独立性考核。选取网

格数依次为 250000、510000、710000 三种情况进行考核，如表 2 所示。不同网格总数

下的 Nu 和对应情况下的 Plost值的差距都较小，其中 Nu 相差最大为 0.0035%，Plost差

距最大为 0.09%，因此可以认为在此数量范围内，网格数量对于计算的影响可以忽略

不计。但考虑到柔性板振动过程中，流体域和固体域都会发生剧烈变形以及计算机算

力等因素，因此选择网格数量为 510000 进行后续计算-。

图 3 流体域网格示意图

图 4 固体域网格示意图



表 2 网格独立性考核

网格数 Pout Tout Nu
250000 10.5581 318.5904 27.815
510000 10.5491（0.09%） 318.5905 27.816（0.0035%）

710000 10.5492（0.001%） 318.5905 27.8161（0.00036%）

2.2 合理性验证

为验证本文数值计算方法和结果的准确性，与 Gnielinskizai[16]的实验关联式对比

如图 5 所示。SST k-ω湍流模型与实验关联式的误差相对较小，当 Re=3408 时，Nu 误

差最大为 13.58%。与 Shi[15]模型侧力的对比如图 6 所示，本文方法计算得出的柔性板

振动频率为 555Hz，而文献中得出的柔性板振动频率为 530Hz，误差为 4.71%。根据

论文中估算的柔性板固有频率为 560Hz，与实际结果相差 5.36%，而本文方法结果与

柔性板固有频率相差仅为 0.89%。因此，本文的计算方法和计算结果具有可靠性。

图 5 数值结果与实验结果的比较[21] 图 6 数值结果与论文中模型侧力的比较

3 计算结果

3.1 不同长度柔性板的运动特性

图 7 为 Re=4260 时不同长度柔性板位移情况。当柔性板长度为 3mm 时，柔性板

上下波动呈现整体不稳定现象，尤其在点 C 和端点 D 处，振动高频尤为显著。而在板

长为 4.5mm 和 6mm 时，柔性板整体振动状态则都较为稳定，各监测点的振幅随着板

长的增大而增大，顶端位移与其他三个点存在 1/2 周期的相位差，且没有明显高频部

分出现。这是因为涡街在板的上下壁面存在聚合现象。较长的柔性板更容易发生涡街

积聚，对涡的脱落也具有明显的缓冲作用。因而在板长较长时，柔性板受到来自上下

壁面涡街的压力更大，振动频率更低，板上各点的振动幅度也更加稳定。但当柔性板

长度为 6mm 时，C 点的振动位移曲线出现横向偏移，这是由于在低风速、低阻尼下，

线性自激振动问题具有一定的不稳定性，结构内部存在失稳，点 C 处涡振和驰振同时

出现，振动存在模态失稳现象所致。

3.2 不同长度柔性板对速度场的影响



图 8 为 Re=4260 时不同柔性板长通道内的速度分布图。随着板长增加，卡门涡街

在柔性板上的卷积发展过程中带来的速度差增大，同时引起主流区速度增大，壁面附

近速度梯度变大。特别是在板长为 6mm 时，流场中柔性板附近的速度差最大且衰减

较慢，延续的距离最长，涡街引起主流区速度增加幅度最大且壁面附近速度梯度也最

大。这是由于柔性板长度的变化会导致柔性板两侧的压力差发生变化，并影响从柔性

板上脱落的卡门涡街的强度。板长越长，涡街聚积区域越大，涡街脱落的时间延长，

涡街蓄力时间越长，强度越大，对壁面附近扰动强度变大，同时引起中后段高低流速

流体掺混作用增强。

图 7 Re=4260 时不同长度柔性板不同位置振动位移曲线，

(a)L=3mm；(b)L=4.5mm；(c)L=6mm



图 8 Re=4260 时，不同柔性板长度下的速度场，

(a)光通道；(b)L=3mm；(c)L=4.5mm；(d)L=6mm
图 9 Re=4260 时，不同柔性板长度下的涡量分布，

(a)光通道；(b)L=3mm；(c)L=4.5mm；(d)L=6mm

3.3 不同长度柔性板对温度场和涡量场的影响

图 9 是 Re=4260 时不同通道下的涡量分布图。从图 9(b)可以观察到，当柔性板板

长为 3mm 时，卡门涡街在柔性板后方脱落的频率较高，但强度较低，对中下游流体

的影响较小，同时壁面附近掺混效应较弱。由图 10(c)和(d)可得，随着板长增加，卡

门涡街的强度增大，脱落频率降低。涡街对中下游流体的影响逐渐增强，壁面附近流

体混合作用增强。尤其在板长为 6mm 时，通道内产生的卡门涡街脱落频率最低，强

度最大，对中下游主流区和壁面附近的作用最为显著。这是因为在卡门涡街脱落过程

中，柔性板越长，涡街脱落前的形成时间延长，涡街聚合现象更容易发生，因此增强

了卡门涡街的强度，更高能量的涡街甩向壁面导致壁面附近流体相互作用变强，随着

能量的衰减，更高能量的涡街与主流区流体的混合依然要强于低能量涡街。而更长的

脱落过程导致脱落时间延长，从而降低了卡门涡街的脱落频率。

不同柔性板长度下的温度分布如图 10 所示(Re=4260)。通道内未安装柔性板时，

由于边界层的发展，壁面附近温度逐渐升高。圆柱产生的卡门涡在柔性板周期性振动

下，沿着螺旋通道壁面向后发展。卡门涡冲刷壁面，减薄热边界层并破坏边界层的发

展，使得壁面附近的温度梯度呈现周期变化。当板长为 3mm 时，如图 10(b)，在卡门

涡的作用下，壁面附近高温流体与主流低温流体混合，使得主流区温度比图 10(a)光通

道明显升高。当柔性板长度为 4.5mm 和 6mm 时，如图 10(c)和(d)，柔性板后产生的卡

门涡街频率较低，但涡的强度增大，卡门涡与壁面的相互作用增强，导致涡对热边界

层的破坏效果更好，从而增强了换热通道的换热性能。通道内冷热流体间的混合随着

柔性板长度的增大而增强，在柔性板长度为 6mm 时，柔性板振动引起的冷热流体混

合作用最强，通道内低温区域最少，出口温度最高，换热性能最好。



图 10 Re=4260 时，不同柔性板长度下的温度分布，

(a)光通道；(b)L=3mm；(c)L=4.5mm；(d)L=6mm
图 11 Re=4260 时，不同柔性板长度下场协同角分

布，(a)L=3mm；(b)L=4.5mm；(c)L=6mm

3.4 螺旋通道内场协同分析

图 11 为 Re=4260 时不同柔性板长度通道内的场协同角的分布图。通道内安装柔

性板后，通道内协同角相比图 11(a)光通道中的协同角明显增大。当柔性板长度为 3mm
时，通道内场协同角绝对值趋于 1 的区域主要集中在通道中心，而壁面附近的温度场

和速度场的协同角的绝对值则更多的趋近于 0。因此，流体在壁面处的流动对热量的

输运贡献较小，不能有效增强壁面的换热性能。随着柔性板长度增加，通道内场协同

角绝对值趋于 1 的区域增大且向壁面附近散开。比较图 11(c)和(d)，当柔性板长度为

6mm 时，场协同角绝对值趋于 1 的部分分布最广且更靠近壁面，因此长柔性板能够更

好地改善换热器壁面处温度场和速度场的协同性，从而更好地增强换热效果。

图 12 不同柔性板长度和速度下的平均 Nu 值



3.5 不同长度柔性板对平均 Nu 和压降 P 的影响

图 12 为不同柔性板长度和速度下的平均 Nu 值。在相同的进口速度下，Nu 随着

柔性板长度的增加而增大，在柔性板长度为 6mm 时，Nu 值最大。这是因为较长的板

长可以增加脱落的卡门涡街的强度，在卡门涡被甩向壁面的过程中为涡提供更大的动

能，增强了卡门涡与壁面的相互1作用。进口速度越大，产生的卡门涡街强度越大，加

装柔性板对于换热通道性能的提升幅度也增大。因此，在同一板长下，Nu 随着速度的

增加而增大。在柔性板长度为 3mm 时，对于整个换热通道的换热能力提升有限，入

口速度 6.5m/s 时，Nu 值最大提升了 18.94%。当板长为 4.5mm 时，换热通道的换热性

能显著提高，Nu 普遍提升了 30%以上，在入口速度 6.5m/s 时最大增大了 49.66%。柔

性板长度为 6mm 时，换热通道的换热性能大幅提升至 69%以上，在入口速度 6.5m/s
时，Nu 最大提升至 75.02%。

图 13 不同柔性板长度和速度下的压力损失

图 13 为不同柔性板长度和速度下通道内的阻力损失。对于相同长度的柔性板，随

着速度的增加振动加强，压降也随之增加。在相同的速度下，随着柔性板长的增加，

较长的柔性板在振动过程中消耗更多能量，导致换热通道内的压降也随着板长增加而

增大。当板长为 3mm 时，换热通道内的压力损失约为光通道的 1.86 至 1.96 倍；而当

板长为 6mm 时，换热通道内的压力损失超过光通道的 4 倍以上。

3.6 不同长度柔性板对综合性能的影响

不同长度柔性板通道综合性能因子 JF 如图 14 所示。在相同的入口速度下，螺旋

板换热器的综合换热性能随着板长的增加而增大。这是因为柔性板的振动随着板长的

增大而增强，卡门涡在柔性板作用下更靠近壁面，从而能更有效地破坏热边界层的发

展，增强壁面换热性能。在柔性板板长为 6mm 时，综合性能因子 JF 均大于 1.0，最

大达到 1.11，综合性能比光通道提高了 11%。但由于柔性板振动随着板长的增加，在



强化传热的同时，引起较大的压力损失。因此，在柔性板长度较小时，由板长增加引

起的换热增加值不足以抵消压降增大带来的损失值，进而使柔性板较小的综合性能相

比光通道减弱，综合性能因子小于 1.0。

4 结 论

本文将柔性板布置于螺旋板换热器通道内，分析了柔性板涡致振动螺旋板换热器

流动与传热性能的影响。得出以下结论：

图 14 不同长度柔性板通道综合性能因子 JF

（1）圆柱后卡门涡街引起柔性板振动，涡致柔性板振动能够有效改善螺旋板换

热器内温度场和速度场的协同性，板长越长，对于换热壁面处温度场和速度场的协同

性改善效果越好。

（2）卡门涡被振动的柔性板甩向螺旋通道壁面，有效促进了冷热流体间的交换，

减薄壁面边界层增强了壁面换热。柔性板涡致振动强化传热的效果随着板长增加而增

大，在柔性板板长为 6mm，速度为 6.5m/s 时，换热通道内 Nu 最大提升了 75.02%。

（3）柔性板振动消耗能量，涡致柔性板振动在强化传热的同时，引起较大的压

力损失。在柔性板板长为 6mm，入口速度为 5.5m/s 时，通道压力损失是光通道压力损

失的 4.32 倍。

（4）在柔性板长度较小时，综合性能相比光通道减弱，综合性能因子小于 1.0。
综合性能因子随着板长的增大而增加，在柔性板板长为 6mm 时，综合性能因子 JF 大

于 1.0，最大值达到 1.11，综合性能比光通道提高了 11%。
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摘要：本文利用像素阵列掩模相移干涉方法针对超临界条件下界面传质过程开展了热扰动对液相丙酮-

超临界 CO2 界面传质可视化研究。研究获得了四相位延迟角的干涉图像，经过图像处理算法解析获得

瞬态的定量化浓度场。结果表明：在相对较高热流密度的工况，丙酮迅速地进入超临界相，并引起界面

浓度变化，而在较低的热流密度的工况下丙酮传质较为缓慢；底面热流密度为 0 W/m2、184.44 W/m2、

317.78 W/m2 和 528.89 W/m2 的条件下，超临界 CO2-丙酮二元体系中丙酮的传质系数分别为 1.12×10-8 

m2/s、3.90×10-9 m2/s、6.02×10-9 m2/s 和 1.13×10-8 m2/s。本实验结果可为超临界传质应用研究提供参考。 

关键词：超临界 CO2，激光干涉，界面传质，定量可视化 

 
0 前言 

超临界流体的物性兼具液体性质和气体性质，密度大大高于气体，粘度比液体小很

多，扩散度接近于气体。超临界流体应用广泛[1]，例如液化天然气中的冷能存储[2]、超临

界 CO2 布雷顿循环[3]、化学萃取和分离工艺[4]等。超临界 CO2 处理环境污染是一种“绿

色技术”，适用于处理各种类型的污染物而不破坏土壤本身性质，其利用超临界状态的零

表面张力和高溶解度，以及超临界区域的巨大溶解度变化来实现高效分离。本研究使用

丙酮作为一种替代污染物开展超临界 CO2处理污染物的传质实验[5]。 
随着超临界传质问题研究的不断深入，超临界环境下的传质模型广泛得到学者们的

关注。Chrastil[6]基于密度建立了半经验溶解度方程，可以用于计算超临界流体中固体和

液体的溶解度。谭飞等人[7]改进和发展了半经验 Chrastil 方程，提出了用于计算超临界流

体中物质溶解度的计算式，不仅考虑了化学缔合作用，而且考虑了物理作用。超临界流

体传质经验方程[8-9]具有较简单的形式和较好的试验数据拟合程度，广泛应用于缺少基础

数据的萃取过程。刘书成等[10]基于微分床的质量守恒定律建立了超临界 CO2干燥罗非鱼

片的传质数学模型，发现溶质传质以对流扩散为主，而以轴向扩散为辅。于恩平[11]使用

静法在一个带可视窗的高压平衡池内测定了三种多氯联苯(PCBs)同系物在超临界 CO2中

的溶解度以及超临界 CO2萃取 PCBs 的传质速率。近期的超临界 CO2和水的岩心灌注实



 

验[12]研究了超临界 CO2在水中的溶解和传质及其对位移和浸润的影响。目前这些研究主

要集中在超临界流体萃取等领域，针对超临界流体萃取、分离的宏观参数开展了定性和

半定量化实验。在这一方面仍然需要一种有效的定量化测量技术，解析流场的详细信息。

Kanda 等[13]使用高速相移干涉仪定量测量了减压过程中气液界面附近由热传导引起的瞬

时密度分布。本团队[14]搭建了一个像素阵列掩模相移干涉仪系统，开展了液体界面快速

质量扩散过程的测量，获得了乙醇在蒸馏水中的基本扩散特性。杨董等[15]利用像素阵列

掩模相移干涉仪测量了不同跨/超临界射流过程中相变界面的瞬态密度场，得到了跨/超
临界射流过程中的射流特性。Zhang 等[16]使用像素阵列掩模相移干涉仪开展了近临界

CO2 瞬态边界传热过程的可视化实验，获得了密度场和温度场。当前还较少有二元或者

多元物质条件下超临界环境传质过程的定量实验研究。 
本文通过建立一个超临界 CO2-液态丙酮传质实验模型，并开展液相到超临界相缓慢

传质过程的浓度场的定量化相移干涉测量，研究了热流密度对超临界 CO2环境下丙酮的

浓度分布的影响，初步获得了液态丙酮在超临界腔体内的传质过程的定量结果。 
 

1 实验模型建立 

1.1 物理模型 

此研究建立了超临界条件下的 CO2-液态丙酮传质实验模型(如图 1)。该模型由超临

界 CO2 流体区域与液态丙酮流体区域组成。超临界 CO2 区域为一个尺寸为 3 mm(x)×5 
mm(y)×4 mm(z)的长方体区域。液态丙酮区域为一个尺寸为 3 mm(x)×3 mm(y)×1 mm(z)
的长方体区域。 
 
1.2 超临界 CO2-丙酮界面传质相移干涉实验 

实验系统图如图 1 所示。利用像素阵列掩模法同时获得多相位延迟角的干涉图像。

线偏振 He-Ne 激光器(输出功率＞1.8 mW，波长 λ 为 632.8 nm)发出的光束通过偏振分光

棱镜将光束分为了测试光束(偏振角为 0)和参考光束(偏振角为 π/4)，测试光束将穿过可

视腔，再通过一个偏振分光棱镜与参考光束合成。偏振信号采集器接受合成后的光束。

采集器将光学信号转化为干涉图像，对数据进行处理后，可以获得瞬态的浓度分布，此

外，可以获得质量扩散系数、密度和温度分布等参数信息。干涉仪的空间分辨率可达 3.45 
μm，时间分辨率是 0.001 s。经过校核，实验系统的温度测量精度在±0.01 ℃，位置分辨

率约为 0.004 mm，误差一般小于一个像素微元(3.45 μm)，相对不确定度约为±0.03%。 
 

1.3 超临界实验测控 
在中国科学院工程热物理研究所廊坊实验中心恒温室(温度控制范围是 0-40 ℃，精

度为±1 ℃)内搭建了超临界 CO2-丙酮界面传质实验回路，如图 1 所示。实验回路中包含

高压精密注射泵、缓冲罐、压力变送器、温控仪、可视腔等关键部件。 
本文设计的可视腔结构尺寸如图 1(a)所示，内部腔体尺寸为 3 mm×5 mm×4 mm，底

部设置加热棒(2 mm×20 mm(发热长度 8 mm))。整体可视腔由铝合金加工。沿 x 方向有

用于激光透过的观察窗口，观察窗口直径为 12 mm，厚度为 3 mm。实验左侧上方为进



 

样接口，右侧上方为测温接口，选用高温度分辨率的NTC(Negative Temperature Coefficient)
热敏电阻，该热敏电阻将与帕尔贴温度控制器连接控制帕尔贴元件。内置加热棒用于加

热内部流体，提供瞬时加热。 
实验中每隔 0.036 s 采集获取浓度场的四相位干涉数据图像，通过相移算法重构[14, 

17]，可以从原始四相位干涉图像得到包裹在(-π, π)的相位数据，以 8 位 256 阶的灰度图像

表达于图像上，相位梯度用颜色梯度表示。根据最小二乘法展开包裹相位，以获得连续

的相位分布。利用初始浓度进行定标就能够得到具体的浓度场分布[18]。 
 

 
(a) 实验系统图 

 
(b) 实验光路图[15] 

图 1 超临界实验设计(a) 实验系统图; (b) 实验光路图[15]. 

 

2 结果与讨论 

2.1 实验工况 

在实验中测量了不同底面热流密度下液态丙酮快速传递到超临界CO2环境后的相位

场变化，初始温度为 32.0 ℃，初始压力为 7.6 MPa，热流密度分别为 184.44 W/m2，317.78 
W/m2和 528.89 W/m2。实验时，使用同步器控制加热棒和相机的起始拍摄时间，相机以



 

28 fps 的采集频率同时获得四相位延迟角(0，π/2，π，3π/2)的干涉图像。 
 
2.2 超临界传质过程可视化实验结果 

本节研究了初始条件为 7.6 MPa，32.0 ℃，不同底面热流密度条件下超临界 CO2环

境中丙酮传质过程的相位场分布(图 2)。输入热流对超临界 CO2中丙酮传质过程的相位

场的影响随着输入热流的增大而明显增强。相对未加热的工况(1)条纹变化区域在纵向

的发展速度更快，反映出更好的传质效率；(2)在较高热流密度的工况(317.78 W/m2，图

2(c)；528.89 W/m2，图 2(d))的相位分布图像中可以观察到十分明显的明条纹簇，而在

较低热流密度的工况(184.44 W/m2，图 2(b))中明条纹簇的范围较小。 

 
(a) q = 0 W/m2 

 
(b) q = 184.44 W/m2 

 
(c) q = 317.78 W/m2 

 
(d) q = 528.89 W/m2 

图 2 不同加热功率下瞬时加热超临界 CO2-丙酮传质过程的相位场分布(p = 7.6 MPa, T = 32.0 ℃) 
 

图 3 给出了不同底面热流密度下超临界 CO2-丙酮传质过程的浓度场分布。研究截取

了从初始时刻到丙酮浓度达到最大值时刻的结果。定义 y = 0.0 mm 到 y = 3.2 mm 为可视



 

化区。当底面存在热扰动时，如图 3(b)、图 3(c)和图 3(d)所示，丙酮受热传递到超临界

CO2后，丙酮的浓度分布不均匀，而且浓度随着热流密度的增大而增大。 

 
(a) q = 0 W/m2 

 
(b) q = 184.44 W/m2 

 
(c) q = 317.78 W/m2 

 
(d) q = 528.89 W/m2 

图 3 不同加热功率下瞬时加热超临界 CO2-丙酮传质过程的浓度场分布(p = 7.6 MPa, T = 32.0 ℃) 
 
实验获得沿 y 方向的浓度分布曲线如图 4 所示。随着时间增加，沿 y 方向的浓度分

布随着时间的增加而增加。对于不加热的工况，界面附近的浓度分布沿 y 方向迅速下降，

这可能是由于丙酮快速挥以及超临界 CO2与丙酮发生缔合反应；对于 184.44 W/m2的底

面热流密度条件，丙酮的浓度分布在界面附近沿 y 方向表现出波动下降；对于 317.78 
W/m2和 528.89 W/m2的底面热流密度条件，较高的热流密度引起的快速对流传质增强了

丙酮在超临界 CO2中的溶解，界面附近波动较小。 



 

 

(a) q = 0 W/m2 

 

(b) q = 184.44 W/m2 

 

(c) q = 317.78 W/m2 

 

(d) q = 528.89 W/m2 

图 4 丙酮浓度随时间变化曲线 

 

2.3 等效扩散传质系数结果 

由图 4 的结果可以看出，除了底面不加热的工况，传质系数大致呈现随浓度的增加

而增大的趋势。本实验测得底面不加热的条件下，超临界 CO2-丙酮二元体系中丙酮的传

质系数为 1.12×10-8 m2/s，底面热流密度为 184.44 W/m2和 317.78 W/m2的条件下，超临

界CO2-丙酮二元体系中丙酮的传质系数为 10-9 m2/s数量级；底面热流密度为 528.89 W/m2

的条件下，超临界 CO2-丙酮二元体系中丙酮的传质系数为 10-8 m2/s 数量级。 
 

3 结论 

本文使用新型相移干涉测量法开展了超临界CO2环境中丙酮在不同边界条件下的瞬

态传质现象的可视化测量。研究发现：（1）当底面存在热扰动时，丙酮的浓度分布不均，

而且浓度随着热流密度的增大而增大。（2）不加热工况界面附近的浓度分布迅速下降；

对于较低的底面热流密度，浓度分布在波动下降；对于较高热流密度，丙酮浓度在界面

附近波动较小。（3）系统等效传质系数约为 10-9~10-8 m2/s 数量级。 
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摘要：本文基于计算流体力学方法，对分流式微肋阵热沉（Manifold Micro Pin-fin Channel Heat Sink, 

MMPF-HS）的传热和流动特性进行研究，并分析了流量分配的影响。相比于常规分流式微通道热沉，

MMPF-HS 能够显著提高加热面温度分布均匀性，在强化传热的同时降低功耗。此外，MMPF-HS 分流

层两侧流量分配不均对传热和压降影响极小，对加热面温度分布影响较大，其加热面高低温差仍比常

规分流式微通道热沉低 10℃以上。上述结果表明，通过对流量和流量比的精细控制，MMPF-HS 可用

于非均匀时变发热设备的冷却。 

关键词：分流式微肋阵热沉；压降；温度分布；流量分配 

 
0 前言 

太阳能具有清洁、使用安全及资源丰富的优点，地球每年接收到的总太阳辐射是世

界每年总能源消耗量 450 EJ 的 7500 多倍[1]，因此太阳能将是未来能源问题的解决方案

之一。聚光光伏（Concentrator Photovoltaic，CPV）技术发电效率高、占地面积小，是国

际能源署给出的五个光伏技术主要发展方向之一[2]，其中高聚光光伏（High Concentrator 
Photovoltaic，HCPV）因具有较高的聚光比（200-2000）而可以大幅削减系统材料成本，

具有与其他光电转换系统相比更强的竞争力。但常规冷却方法已经无法满足 HCPV 热管

理的需求，对电池性能和使用安全造成严重影响，因此开发高效冷却技术对 HCPV 发展

具有重要意义。 
微通道（Microchannel Heat Sink，MHS）最早由 Tuckerman and Pease[3]等人提出，其

结构紧凑，传热效率高，是目前冷却 HCPV 的最有可能的潜在技术之一。然而，一般的

并行微通道存在严重的温度分布不均问题[4]。为改进微通道冷却性能，近年来开发了许

多不同的微通道热沉结构，如渐变式微通道[5]、蛇形和 U 形微通道[6–8]、射流冲击微通道
[9–11]以及分流式微通道等[12]。相比于并行微通道热沉，分流式微通道热沉（Manifold 
Microchannel Heat Sink, MMHS）具有更高的传热能力。而 Brighenti 等[13]利用入口效应，

提出了一种结构更为紧凑的超薄 MMHS，其传热能力进一步得到强化，但该热沉仍存在

温度分布不均的情况。为进一步解决该问题，Tang 等[14]近年来提出了一种由微肋阵通道

和特殊设计的分流通道组成的分流式微肋阵热沉（Manifold Micro Pin-fin Channel Heat 
Sink, MMPF-HS)。MMPF-HS 中冷却工质由入口分流通道两侧进入，分流后进入微肋阵

通道传热，随后返回出口分流通道，并从上方圆形出口流出。本文在文献[14]的基础上，



将 MMPF-HS（圆形肋）底部微肋阵结构中的圆形肋片改为方形肋片，以降低加工制造

难度和成本, 并进一步讨论了分流通道两侧流量分配情况对 MMPF-HS 传热和流动的影

响。 
1 数值模拟方法 

MMHS 和 MMPF-HS 均由底部微通道和上部分流通道组成，具体结构如图 1 所示。

为便于比较，模型的具体尺寸参数以相关文献中的研究案例[15]为参考：微通道层整体高

H1=0.3 mm，总长度 L=10.2 mm，微通道深度 mh=0.1 mm，微通道宽度 mw=0.8 mm，肋片

宽度 mf=0.2 mm，分流层高 H2=0.8 mm，冷却流体进口宽度 W1、出口宽度 W2 和分流层

宽度 W3均为 0.2 mm，顶部盖板高 H3=0.2 mm。为简化计算、节省算力，根据几何模型

的对称结构，选择热沉的一个子通道单元作为研究对象进行建模，如图 1 所示。将计算

域划分成流体域以及固体域两部分，为避免进出口效应影响，分别对单元模型的进出口

流体区域进行拉伸处理，拉伸长度为进出口截面水力直径的 10 倍。 
热沉固体材料为硅，其热物理性质假定为常数，冷却剂流体为水，物理性质由

IAPWS-IF97（水）模型计算，其密度、导热系数、粘度等参数均由局部压力和温度决定。

模型中进口采用定流量进口模型，入口温度 20 ℃。出口采用压力出口模型，其表压为 0 
Pa。热沉底部表面设置为恒定热流加热面，热流密度为 1 MW/m2，计算模型的两个侧面

为对称边界条件，其它表面设定为绝热无滑移壁面。 

 
图 1 分流式微通道热沉几何模型示意图：(a) MMHS，(b) MMPF-HS  

由于所有计算工况中 Reynolds 数均小于 1600，微通道热沉内冷却剂的流动状态假

设为层流，则计算中的流体守恒方程为： 
∇ · (𝜌𝑙 𝐯) = 0                            (1) 



𝐯 · ∇(𝜌𝑙 𝐯) = −∇𝑃 + ∇ · (𝜇𝑙∇𝐯)                    (2) 
𝐯 · ∇(𝜌𝑙𝑐𝑝𝑙 𝑇) =  ∇ · (𝑘𝑙∇𝑇)                      (3) 

其中，ρl为流体密度，μl为流体动力粘度，cpl为流体比热容，kl为流体导热系数，v 表示

流体速度向量 ，∇为向量微分算子，P 为压力，T 为温度。 
固体域中的热传导方程为： 

∇ · (𝑘ℎ𝑠 ∇𝑇) = 0                          (4) 
上式中，khs 为热沉的热导率。采用计算流体力学软件 STAR-CCM+求解以上守恒方程，

压力-速度耦合采用 Simple 算法，各方程的离散格式均为二阶迎风格式。 
计算网格采用多面体网格，在固液界面液体侧进行了网格局部加密，如图 2 所示。

为验证网格无关性和计算模型准确性，对比了 360 万、410 万和 610 万网格数量下计算

结果与文献[15]中的结果，如图 3 所示。可以看到，当网格数量增加到 410 万后，其对

计算结果无明显影响，且与文献中的结果接近。 

 
图 2 热沉数值计算模型网格 

 
图 3 网格无关性验证结果 



为了便于分析，采用加热面高低温差和平均换热系数等评价热沉传热特性。其中加

热面温差定义为： 
  Δ𝑇 = 𝑇𝑚𝑎𝑥 − 𝑇𝑚𝑖𝑛                           (5) 

式中，Tmax为加热面最高温度，Tmin为加热面最低温度。平均换热系数定义为： 

ℎ𝑎𝑣𝑒 =
𝑞

𝑇𝑎𝑣𝑒−𝑇𝑖𝑛
                            (6) 

式中，q 为热流密度，Tave代表加热面的平均温度，Tin为冷却剂进口温度。 
将 MMPF-HS 子通道两侧流量之比定义为： 

𝑅𝑄𝑖𝑛
=

𝑄𝑅

𝑄𝐿
                               (7) 

式中，QR为 MMPF-HS 右侧进口流量，QL为左侧进口流量。 
2 结果分析 

图 4 对比了常规 MMHS、文献[14]中圆形肋 MMPF-HS 以及本文方形肋 MMPF-HS
加热面温差、压降以及温度分布。可以看到，三种热沉 ΔT 均随流量增加而降低且降低

趋势相近，但 MMPF-HS 的加热面高低温差明显低于 MMHS。在 Qin=1.44 kg/h 流量下，

相比于 MMHS，方形肋和圆形肋 MMPF-HS 的 ΔT 分别降低了 13.2℃和 13.3℃，下降 10
倍以上。此外，两 MMPF-HS 的压降也同样显著低于 MMHS，约为 MMHS 的 1/6。如图

4 (c)所示，在 Qin=1.44 kg/h 流量下，MMPF-HS 整体温度远低于 MMHS，且温度分布呈

现均匀对称的特点。上述结果表明，MMPF-HS 的结构改进能够有效强化传热，缓解温

度不均匀问题的同时降低流动阻力。 

 
图 4 不同热沉结构对比：(a) 高低温差，(b) 压降，(c) Qin=1.44 kg/h 流量下加热面温度分布 

MMPF-HS 结构改进对热沉传热和流动的具体影响机理分析如下：微肋阵结构与微



通道相比，不仅可以有效增大传热面积，还可以增加流动扰动，强化热沉整体传热性能。

MMPF-HS 两端设置的平行进口，能够缓解 MMHS 中由于入口歧管段过长导致的流动滞

止效应，对改善流量分配、提高温度均匀性等问题都有积极影响。另一个突出优点是：

在热沉的传热和流量分布得到改善的同时，不像射流冲击等一些强化传热技术一样以增

加流动阻力为代价，模拟结果表明 MMPF-HS 的进出口压降与 MMHS 相比反而有显著

下降。经对比分析可知，与 MMPF-HS（圆形肋）相比，换用方形肋片后 MMPF-HS 传

热性能虽略有下降，但方形肋片几何形状更为简单，易于加工制造，更具有实际应用价

值。 

与常规 MMHS 分流层一侧进一侧出不同，MMPF-HS 分流层冷却剂两侧进上侧出。

一方面两侧流量不匹配可能会导致流动不均，影响温度分布；但另一方面，这也为 MMPF-
HS 冷却效果局部精细控制提供了一种方案。因此，本文进一步研究了两端进口流量不平

衡对 MMPF-HS 传热特性的影响。图 5 给出了不同流量下两侧流量比 RQin 对 MMPF-HS
传热和流动特性影响。可以看到，随 RQin增大，分流层两侧流量分配不均性增加，但平

均温度变化不超过 0.1℃，压降降低不超过 5%。RQin 对温度不均匀性影响较为显著， 
Qin=0.86 kg/h 时 ΔT 由 2.4℃升至 3.2℃（升高了 35%），Qin=1.44 kg/h 时，ΔT 由 1.1℃升

至 2.5℃（升高了 127%）。然而，即使在流量比为 4：1 的极端情况下，MMPF-HS 的高

低温差也显著低于 MMHS（低 10℃以上）。在 Qin=1.44 kg/h 流量下，随着 RQin增大，Tmin

逐渐下降，Tmax在 RQin<4 时略有上升，但在 RQin=4 时则出现明显升高。因此，ΔT 的增大

在低 RQin下（RQin≤7/3）主要来源于 Tmin的下降，随着 RQin继续增大，Tmax的升高、Tmin

的下降都对 ΔT 的增大有贡献。 

 



图 5 RQin对 MMPF-HS 的 Tave、ΔT、ΔP 及 Tmax和 Tmin（Qin=1.44 kg/h）影响 

图 6 所示为 RQin对 MMPF-HS 加热面温度分布影响。低流量下，热沉内进口流量分

配不均时，加热面温度不再呈均匀对称分布，热点出现在低流量进口侧，低温点出现在

高流量进口侧，如图 6(a)所示。随 RQin 增大，热点位置向低流量进口侧偏移。在高流量

时，随着 RQin增大，两侧温度差异逐渐减小，底部加热面的温度分布逐渐趋于均匀，如

图 6(b)所示。 

 
图 6 RQin对 MMPF-HS 加热面温度分布影响：(a) Qin=0.86 kg/h，(b) Qin=1.44 kg/h  

图 7 和图 8 对比了 RQin=3/2 和 RQin=4 时流量对 MMPF-HS 加热面温度分布和流动特

性的影响。当 RQin=3/2 时，热点位置相对于 RQin=1 向低流量侧发生偏移，流量对整体高

低温位置影响较小，但当流量增加到 1.73 kg/h 后，在分流层两侧出口位置出现明显的新

高温区。这可能是由于在高流量下，受惯性力的影响，流体更多的流入后续通道导致的。

从图 8(a)中可以看到，高流量下靠近两侧进口通道流速度相对于中心区域明显更低。当

RQin=4 时，流量对低流量高温侧位置和范围影响更加明显。随着流量增加，低流量高温

区域整体向进口侧偏移。同样，在 1.73 kg/h 流量下，在高流量低温测对应的出口位置也

出现了局部热点，如图 7(b)所示。 
综上，两侧进口流量不均衡对 MMPF-HS 平均温度和压降影响较小，对温度分布有

一定影响，但即使在 1：4 的流量比下加热面高低温差也显著低于常规 MMHS。此外，

流量比和流量大小均对 MMPF-HS 加热面温度分布有较为明显的影响，可以用来调节局

部热点位置。上述研究表明，MMPF-HS 可以通过灵活控制每个子通道两侧流量以满足



非均匀时变散热设备的冷却需求。 

 
图 7 流量对 MMPF-HS 加热面温度分布影响：(a) RQin=3/2，(b) RQin=4 

 
图 8 流量对 MMPF-HS 流动特性影响：(a) RQin=3/2，(b) RQin=4 



3 结  论 

本文借助计算流体力学方法对分流式微肋阵热沉传热和流动特性进行了研究，并详

细讨论了分流通道两侧进口流量分配情况的影响，得到的主要结论如下： 
(1) 分流式微肋阵热沉分流层两侧流量分配不均对加热面平均温度和压降影响较小，

对加热面温度分布均匀性影响较大，但其高低温差仍比常规分流式微通道热沉低 10℃以

上。 
(2) 流量与流量比对分流式微肋阵热沉温度分布均有明显影响。低流量下，随两进

口流量比增加，热沉高温点向低流量侧偏移。高流量下，由于流体惯性影响，在分流通

道高流量出口侧出现高温点。 
(3) 分流式微肋阵热沉可以通过调整每个分流层两侧流量分配灵活控制局部高低温

位置，可用于满足非均匀时变散热需求。 

参考文献 

[1] Thirugnanasambandam M, Iniyan S, Goic R. A review of solar thermal technologies[J]. Renewable and 

Sustainable Energy Reviews, 2010, 14(1): 312–322. 

[2] Kurtz S. Opportunities and challenges for development of a mature concentrating photovoltaic power 

industry (revision): NREL/TP-5200-43208[R/OL]. National Renewable Energy Lab. (NREL), Golden, CO 

(United States), 2012. 

[3] Tuckerman D B, Pease R F W. High-performance heat sinking for vlsi[J]. IEEE Electron Device Letters, 

1981, 2(5): 126–129. 

[4] Reddy K S, Lokeswaran S, Agarwal P, et al. Numerical investigation of micro-channel based active module 

cooling for solar cpv system[J]. Energy Procedia, 2014, 54: 400–416.  

[5] Y.M. Ali A, M. Abo-Zahhad E, Elqady H I, et al. Thermal analysis of high concentrator photovoltaic module 

using convergent-divergent microchannel heat sink design[J]. Applied Thermal Engineering, 2021, 183: 

116201.  

[6] Al-Neama A F, Kapur N, Summers J, et al. An experimental and numerical investigation of the use of liquid 

flow in serpentine microchannels for microelectronics cooling[J]. Applied Thermal Engineering, 2017, 116: 

709–723.  

[7] Ramos-Alvarado B, Li P, Liu H, et al. CFD study of liquid-cooled heat sinks with microchannel flow field 

configurations for electronics, fuel cells, and concentrated solar cells[J]. Applied Thermal Engineering, 

2011, 31(14–15): 2494–2507.  

[8] Zhang J, Lin P T, Jaluria Y. Design and optimization of multiple microchannel heat transfer systems[J]. 

Journal of Thermal Science and Engineering Applications, 2014, 6(1): 011004. 

[9] Barrau J, Chemisana D, Rosell J, et al. An experimental study of a new hybrid jet impingement/micro-

channel cooling scheme[J]. Applied Thermal Engineering, 2010, 30(14): 2058–2066.  

[10] Barrau J, Rosell J, Chemisana D, et al. Effect of a hybrid jet impingement/micro-channel cooling device 

on the performance of densely packed pv cells under high concentration[J]. Solar Energy, 2011, 85(11): 

2655–2665.  



[11] Barrau J, Omri M, Chemisana D, et al. Numerical study of a hybrid jet impingement/micro-channel cooling 

scheme[J]. Applied Thermal Engineering, 2012, 33–34: 237–245. 

[12] Harpole G M, Eninger J E. Micro-channel heat exchanger optimization. In: Proceedings of Seventh IEEE 

Semiconductor Thermal Measurement and Management Symposium. 1991. 59 - 63. 

[13] Brighenti F, Kamaruzaman N, Brandner J J. Investigation of self-similar heat sinks for liquid cooled 

electronics[J]. Applied Thermal Engineering, 2013, 59(1–2): 725–732.  

[14] Tang J, Li X, Hu R, et al. A novel designed manifold ultrathin micro pin-fin channel for thermal 

management of high-concentrator photovoltaic system[J]. International Journal of Heat and Mass Transfer, 

2022, 183: 122094.  

[15] Tang W, Sun L-C, Liu H-T, et al. Improvements in performance of a self-similarity heat sink through 

structure modification[J]. Heat Transfer Engineering, 2020, 41(17): 1512–1530. 

 



中国工程热物理学会                                                              学科类别 

学术会议论文                                                                编号：233274 

锂离子电池 PCM 和液体冷却混散热设计与

优化 

荣龙，白晓帅，李梦飞，杨卫卫* 
（西安交通大学，热流科学与工程教育部重点实验室，能源与动力工程学院，陕西西安，710049） 

(Tel: 029-82664348, Email: yangww@mail.xjtu.edu.cn) 

摘要：本文提出了一种新型的混合冷却配置，采用相变材料(PCM)和液体冷却，并研究其热性能。棱

柱形电池通过两个导热翅片连接到底部的冷板和冷却液，缝隙中填充 PCM。建立三维模型来研究并优

化了具有不同几何参数的电池的热特性，结果表明混合冷却显著降低了电池温度上升速率和提升了温

度均匀性，可以将最高电池温度控制在 35℃内，温差在 4℃内。在优化分析中提出了 PCM 的不均匀分

布，相对于原始结构，可以将温差降低 26%(0.9℃)，显著改善电池的温度均匀性。 

关键词：锂离子电池，热管理，相变材料，液冷，混合冷却 
 
0 前言 

锂离子电池因其高容量、高能量密度、自放电小、长循环寿命和无记忆效应等优点

被广泛用作电动汽车的动力电池[1]。然而，在电池的充放电过程中，由于电化学反应热

和欧姆热效应[2]，电池内部会产生大量的热量，导致电池温度升高。锂离子电池的过热

会严重影响电池的使用寿命，甚至可能导致热失控[3]，造成严重的安全事故。随着能量

密度的不断增加和快速充电技术的快速发展，锂离子电池面临的过热问题变得更加严峻。

有效的热管理策略能够将电池模块保持在温度限制范围内，通常最大允许温度为

25-40℃，温差范围为 5℃[4,5]。 
为了满足电池的安全要求，常用的热管理策略包括主动冷却方法（即空气冷却[6]和

液体冷却[7]）和被动冷却方法（相变材料（PCM）冷却[8]）。空气冷却系统简单可靠成本

低，但随着快速充电技术和电池模块的发展，空气冷却无法满足电池模块的散热要求。

液体冷却剂具有高热导率和高热容，液体冷却具有出色的冷却性能。除了空气冷却和液

体冷却等主动冷却方法外，PCM 冷却正在得到越来越多的关注。PCM 的潜热能够吸收

大量热量，从而提高电池模块的散热性能，防止热失控的发生。Al-Hallaj[9]首次提出了

在锂离子电池的热管理中使用 PCM（石蜡）的方法，研究表明 PCM 具有优异的可逆热

效应，在未完全熔化的情况下可以显著改善电池模块放电期间的温度均匀性。 
在 PCM 冷却系统中，当 PCM 没有完全熔化时，电池的温度可以得到很好的控制。

然而，当电池的充放电速率增加或电池持续工作时，PCM 可能会完全熔化，导致电池温

度继续上升，此时需要将 PCM 被动冷却系统中储存的热量传导出来。为了解决这个问

题并提高热管理系统的性能，人们将 PCM 与空气冷却[10]、液体冷却[11]和热管冷却[12]等 
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冷却技术相结合。其中研究最多的是 PCM 和液体混合冷却系统，然而在这些研究当中

液体通道大多位于电池旁边，这可能会导致液体泄漏并导致短路。此外，近年来文献中

尚未很好地解决高充放电率下的热管理问题。 
为了解决上述问题，本文提出了一种 PCM 和液体混合冷却的电池热管理系统，建

立了如图 1 所示的三维模型，研究了散热系统的不同几何尺寸对于电池温度的影响，在

不同环境温度下验证了混合散热系统的有效性，并基于 PCM 分布提出了如图 2 所示的

非均匀分布优化构型（为方便起见，仅显示了模型的一部分），数值分析结果表明 PCM
非均匀分布能够显著提升电池温度的均匀性。 
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图 1 电池混合冷却模型示意图 a:单电池模型 b:流道横截面示意图 
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图 2 PCM 不均匀分布示意图 a:均匀分布与不均匀分布对比 b:不均匀分布简图 

 
1 模型与计算方法 

1.1 模型建立 

该模型主要由电池、PCM、导热翅片、绝缘层和带有微通道的冷板组成。电池模型

尺寸为 15mm（x）×65mm（y）×140mm（z），每个电池的液体通道数量为 2 个，每个



流道的横截面积为 2mm（W）×5mm（H）。如图 1 所示，由电池两侧的两个导热翅片

形成直接的热传递路径，连接到底部的冷板和冷却液，PCM 填充在导热翅片电池之间的

缝隙中。液体与电池分开，因此避免了由于液体泄漏而导致的电路短路。PCM 和导热翅

片厚度均为 2mm（基础工况），放置在电池和冷板之间，绝缘层厚度为 1mm。混合冷却

系统的边界条件如图 3 所示，冷却系统的入口处设置为速度入口，入口流量固定为

0.3L/min，入口速度为 0.5 m/s，使用水作为冷却介质。为了研究模块中电池的热性能，

电池的侧面设置为周期性边界条件。表 1 和表 2 分别列出了本文使用的 PCM 及其他材

料的热物性，本文使用的不同放电速率下的锂离子电池发热率列在表 3 中。 
表 1 相变材料的热物性参数

[12]
 

 PCM/EG mixture 

熔点，℃ 29.96 

焓，kJ/kg 214.5 

热容，kJ/(kg·K) 3.09 

热导率，W/(m·K) 2.521 

 

表 2 本文使用的材料热物性参数
[13]
  

材料 密度，kg/m3 比热，J/(kg·K) 导热系数，W/(m·K) 

水 998.2 4182 0.60 

铝（冷板） 2719 871 155 

铜（导热翅片） 8978 381 387.6 

绝缘层 1000 1200 0.19 

电池 2110 1264 15.6∥ 1.4⊥ 

 
表 3 电池产热率  

放电倍率 3C 5C 

产热率 q，W 10.45 25.4 
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图 3 边界条件 

 
1.2 模型验证 

使用 Fluent 2022R1 软件建立和求解三维双精度瞬态模型。时间步长的优化表明，时

间步长为 0.4 秒和 0.5 秒之间的电池温度偏差小于 0.1％，因此将时间步长设置为 0.5 秒

以减少计算时间。总时间步数为 2400，对应实际时间为 1200 秒。当速度分量的残差误

差小于
31 10− ，能量数量的残差误差小于

61 10− 时，认为计算收敛。在 ANSYS 2022R1
的 ICEM 中创建网格，全局网格的最大尺寸为 0.4 毫米，并且 PCM 部分被赋予密集的网

格单元大小为 0.2 毫米。图 4 中显示的网格独立性验证表明，当模型网格从网格 2
（331,292）增加到网格 3（705,770）时，电池温度的变化小于 0.02％。因此，在本文中

使用网格 2。本文使用 Xu 等人[14]的实验结果来验证电池模型的数值解。如图 5 所示，

在各种操作条件下的模拟结果与实验数据非常一致，0.8C 时的最大相对误差小于 2％，

这在实际工程应用中是可以接受的。 

  
图 4 网格独立性验证 图 5 电池模型验证 

 
 
 



2 结果与讨论 

2.1 混合冷却的热特性 

针对不同的冷却条件，研究了三种电池冷却条件下电池的温度特性：PCM 冷却、

液体冷却和混合冷却，并与自然对流冷却进行了比较。这里使用电池的最高温度(Tmax)
和温差(∆T)作为评价指标。如图 6 所示，在 PCM 冷却的情况下，将 PCM 填充在电池之

间，以与混合冷却进行比较。如图 7(a)所示，三种不同的冷却条件显示出电池温度升高

的不同趋势：对于自然冷却系统的电池而言，最高温度与放电时间呈线性增长关系；而

采用液体冷却时，电池最高温度随放电时间推移增长趋势逐渐减缓；对于采用 PCM 冷

却的电池，其温度在初始阶段急剧上升，当放电时间达到 1000 秒时，电池温度曲线出现

一个转折点，这是因为 PCM 开始熔化并吸收大量热量，然后电池温度缓慢上升，随着

放电时间达到 1100 秒，电池温度曲线再次出现转折点，表明此时 PCM 完全熔化，电池

温度继续上升；对于混合冷却来说，电池温度在整个放电过程中上升都比较缓慢，且电

池温度曲线的拐点出现较晚，即 PCM 熔化时间有推迟，在 PCM 开始熔化后，电池温度

上升速率显著减缓。放电结束后，自然冷却下的温度远超安全范围[5]，相比三种不同冷

却条件下的温度混合冷却的温度最低且温度上升较为缓慢。如图 7(b)中温差的角度来看，

由于 PCM 的温度在相变过程中几乎不变，因此纯 PCM 冷却条件下电池的最大温度差最

小，而在纯液体冷却条件下最大。可以得出结论，混合冷却系统在保证电池温度最低的

同时也能将温差控制在安全范围内(即 5℃[5])。 
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图 6 不同冷却条件下散热结构简图 

 



2.2 环境温度的影响 

实际情况下，气候温度在不同季节的白天和晚上会有所变化。对于基于 PCM 的热

管理系统，PCM 的熔点应该高于最高气候温度但低于允许的电池温度。为了检验环境温

度的影响，本研究在 25-33℃的不同环境温度（即模型初始温度）下进行混合冷却系统

的热性能研究。图 8 展示了五种不同环境温度下放电结束时电池温度的变化。研究发现，

随着环境温度的升高，电池的最高温度和 PCM 液相率也会增加，在 31℃之前，随着环

境温度的升高，电池的温升和温差在持续下降，这种趋势在 31℃时发生逆转，这是因为

在环境温度较低时，PCM 的利用率较低，此时随着环境温度的升高，虽然电池温度上升，

但混合冷却系统能够很好地控制电池的温升与温差，但是随着环境温度高于 PCM 的相

变温度时，在电池放电结束之前 PCM 已经完全熔化（液相率达到 1），导致电池的温升

和温差再次上升。 
总的来说，在 PCM 的熔化温度范围内，随着环境温度的升高，电池模块的热管理

得到了改善。然而，当环境温度超过 PCM 的熔化温度时，混合冷却系统的热管理效果

会变差。 

 

图 8 不同环境温度下的温升、温差、最高温度以及液相率的变化 

 

 
(a)不同冷却条件下的最高温度( Tmax) (b)不同冷却条件下的最大温差(∆T) 

图 7 不同冷却条件下电池温度特性对比 



2.3 PCM与翅片厚度的影响 

为了研究 PCM 和导热翅片厚度对散热性能的影响，表 4 展示了不同情况的设计方

案，并对 PCM 厚度从 1mm 到 4mm（即工况 1）和翅片厚度从 1mm 到 6mm（即工况 2）
进行了研究。如图9(a)所示，随着PCM厚度的增加，电池的最高温度从33.5℃降到31.3℃，

电池温度上升速率逐渐减缓，这是因为随着 PCM 厚度的增加可供利用的潜热也相应增

加，电池散热过程中 PCM 吸收的热量也会增加。如图 9(b)所示，与 PCM 厚度的影响类

似，随着导热翅片厚度的增加，电池温度上升速率减缓，电池的最高温度下降，这是因

为随着厚度的增加，翅片导热系数增加，导热效果增强。然而，与 PCM 厚度带来的影

响相比，改变散热片厚度对电池温度并没有带来太大的变化，从导热翅片厚度从 1mm
到 6mm，电池的最高温度仅降低了 1℃。可以得出结论，改变 PCM 厚度和散热片厚度

都可以降低电池的最高温度，并且 PCM 厚度对电池散热性能的影响大于散热片厚度。 
 

表 4 本节所研究的工况 

 放电倍率(C) PCM(mm) 导热翅片(mm) 

基础工况 3 2 2 

工况 1 3 1/2/3/4 2 

工况 2 3 2 1/2/3/4/5/6 

 

 

(a)

 

(b)

 
图 9 PCM 与导热翅片（fin）不同厚度下电池温度变化 

 

2.4 PCM分布的影响 

前面的结果表明，电池的热管理特性更多地依赖于相变材料（PCM）的厚度而不是

翅片的厚度。在本节中，进一步讨论了 PCM 分布对电池热管理的影响。 
如图 10 所示，电池放电结束时上半部分的温度较高，并且更多的 PCM 发生相变，

因此，提出了如图 2 所示的不均匀分布的 PCM 结构。这种 PCM 不均匀分布结构与原始



结构（PCM 均匀分布）具有相同整体厚度，而在电池上半部分有更多的 PCM。图 11 中

给出了均匀和不均匀 PCM 布局下电池的最高温度和温差的比较。可以观察到，不均匀

分布下的最高温度和温差要低于均匀 PCM 布局。具体来说，在不均匀 PCM 分布下，与

均匀 PCM 分布相比，电池温度降低了 0.3℃，而温差降低了 26%。这主要是因为在 PCM
不均匀分布下，电池上半部分可以使用的 PCM 更多，并且 PCM 与导热翅片的接触面积

更大，换热效果更好。可以得出结论，不均匀分布可以显著改善电池的热管理效果。 

x
z y

z
y  
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z

 
电池温度 液相率 

图 10 均匀分布下电池温度与 PCM 液相率分布情况 

 

3 结  论 

本文对 PCM 和液体混合冷却的热性能进行了数值研究，分析了不同散热条件下性

能对比，研究了不同厚度对于混合冷却的影响，最后提出 PCM 非均匀分布并分析其对

电池散热的影响。以下是结论： 
1）混合冷却可以显著减缓电池的温度上升速率，相对于单一液体冷却，混合冷却

可以将电池最高温度和最大温差控制在 35℃与 4℃以内。 

 
图 11 PCM 均匀分布与不均匀分布下电池温度特性对比 



2）PCM 和散热片厚度对电池散热性能的影响程度不同，PCM 厚度可以相对更大地

影响电池温度和温度差。这是因为越多的 PCM 会在电池的放热过程中吸收更多的热量。 
3）与 PCM 均匀分布对比，PCM 的非均匀分布可以降低 26%的电池温差，显著提

升电池温度的均匀性。 
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摘要：准确预测和分析固体氧化物燃料电池（SOFC）的内部多物理过程和外部多传热装置之间的动态耦

合特性，是燃料电池系统高性能运行和与分布式能源系统集成的关键。无论是复杂的多维仿真模型还是简

化的外部特征模型，都无法实现对 SOFC 系统快速准确的动态性能分析。本文采用等值电路法分析外部热

管理系统，采用等效电路法分析内部传热传质和电化学多物理耦合过程，从而构建了一个新型 SOFC 系统

跨尺度动态模型。该模型利用特征参数实现了 SOFC 系统从内部传热传质和电化学过程到外部热交换过程

的整体跨尺度动态建模。最后，利用 MATLAB/SIMULINK 平台构建并模拟了固体氧化物燃料电池系统的

动态特性验证了模型的可行性。本文提出的跨尺度动态模型可用于包括其他能源转换装置在内的分布式能

源系统的整体建模。 

关键词：燃料电池；固体氧化物；动态建模；热阻；等值电路 

 

0.引言1 

燃料电池是高温（600-1000℃）能量转换装置，它可以直接将化学反应的化学能转化

为电能，同时省去了燃烧过程，因此不受卡诺循环的限制[1]。燃料电池有很多优点，如高

效率、低排放和可扩展性[2]。固体氧化物燃料电池（SOFC）不仅可以利用氢气，还可以利

用碳氢化合物，并且由于其较高的工作温度高，使得它对普通化石燃料的杂质有一定的容

忍度，可以利用生物炭作为燃料。SOFC 主要排出高温蒸汽，其高品位的废热可以与汽轮

机相结合，实现热电联产[3]。因此，精确和可靠的 SOFC建模对于 SOFC系统的仿真分析和

优化控制至关重要。 
然而，SOFC 的高非线性和非凸性特征使得精确的动态建模相当棘手。Yang 等人[4]回

顾了过去几十年来设计的建模方法，可以进一步将其分为三类，即白盒模型（如物理和等

效电路）、灰盒模型（如基于统计和数据驱动的方法）和黑盒模型（如物理和经验相结

合）。Ang 等人[5]回顾了燃料电池的建模和优化方法，并总结了燃料电池模型的特点，包

括电池级、堆芯级和系统级。各种建模和优化方法，如机械法、经验法或半经验法，已被

提出并发展为不同情景下的 SOFC或基于 SOFC的热电联产系统建模。连琰珂[6]等人总结了

目前 SOFC 建模的方法。按照建模对象不同，SOFC 模型可分为电极机理模型、单电池模

型、电堆模型、系统级模型等。对于宏观的 SOFC 建模，列举了一些已有商业 CFD 软件建

模方法，如 Fluent、COMSOL、gPROMs 和 STAR - CD 等。Dang 等人[7]建立并求解了一个

平面 SOFC的气体流动、传热、传质和电化学反应多物理场耦合的数值模型，分析了 SOFC
电池内的速度、温度和浓度分布。李卓言[8]等人基于 AspenPlus 分别建立对应的 1MW 级

SOFC 发电系统模型和 MCFC 系统模型，并对系统的运行进行仿真分析。Mateusz Palus 等
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人[9]在 Aspen Dynamics 中开发了一种新的基于两级 SOFC 堆的热电联产系统的动态模型，

以研究运行参数（燃料利用率和电流密度值等）对 SOFC 性能的影响。 
基于上述研究，内部和外部的耦合建模对于 SOFC 系统的分析和性能改进非常重要，

特别是，SOFC 系统中的外部传热和传质过程对于内部电池堆中的电化学过程是至关重要

的。然而，内部电化学和外部热交换的多参数、多层次和多过程的特点使得在系统层面进

行跨尺度动态建模和分析变得困难。最近，人们从系统角度提出了等值电路和能量流法用

于换热器和热系统的建模[10, 11]。能量流法在热力学和综合能源系统建模中的应用使不同能

量传递过程的标准化系统建模成为可能[12-14]，并减少了非必要的中间参数以确保完整的系

统约束。因此，这种方法为解决考虑内部电化学和外部热传递过程的 SOFC 系统的跨尺度

建模提供了一种替代方案。 
因此，本文提出并构建了一个新的 SOFC 系统跨尺度动态模型，运用等值电路法分析

外部传热子系统，运用等效电路法分析内部传热传质和电化学多物理耦合过程。该模型通

过使用 MATLAB/SIMULINK 平台验证了其可行性。 

1.SOFC系统的结构与流程 

SOFC 系统除了电堆发电模块外的模块统称外部辅助设备（BOP）。图 1 为 SOFC 独立

发电系统示意图，主要包括 5 个子系统。燃料供应系统：燃料供应系统负责将燃料输送到

电池。这个系统通常包括燃料储存、燃料输送和燃料预热设备等。空气供应系统：空气供

应系统负责将空气输送到电池的阴极。这个系统通常包括预热器和空气输送等设备。电

堆：电堆是 SOFC 系统的核心部分，由多个燃料电池单元组成。每个电池单元包括阳极、

电解质和阴极。阳极用于氧化燃料，电解质用于传导氧离子，阴极用于还原氧气。尾气回

收系统：尾气回收系统负责回收电池排出的尾气，以提高系统的热效率。这个系统通常包

括热交换器、余热回收设备和尾气处理设备。电控子系统：电控子系统负责控制和监视

SOFC 系统的运行。这个系统通常包括电池管理系统（BMS）、电力转换设备（如逆变器

和变压器）和监控设备。 
该 SOFC 独立发电系统系统将燃料预热和空气预热过程合二为一构成了一种更高效紧

凑的换热子系统。燃料和空气两路气体同时集中在一个二级换热系统，利用尾气燃烧产生

的高温烟气预热后，进入 SOFC电堆进行电化学反应。最后，SOFC电堆排放的尾气（剩余

的空气和氢气）进入燃烧室完全燃烧产生高温烟气，高温烟气作为换热系统的高温热源。 

 
图 1 SOFC 发电系统结构图 



2.SOFC的跨尺度动态模型  

SOFC 系统的跨尺度动态模型是分析和提升 SOFC 系统性能的有力工具，它可以预测

SOFC 系统在不同工作条件下的动态行为，如温度、压力和燃料流速。本章通过应用等值

电路法和等效电路法，基于 SOFC 系统的电化学和热力学特性以及质量和能量守恒定律，

提出了一个新的 SOFC 跨尺度动态模型。 
2.1管状 SOFC电堆的热力学模型 

图 2展示了 SOFC电堆的工作原理。空气通过中央供气管（AST）被送入电池内部（阴

极表面）后回流到开口端，燃料（氢气和水蒸气混合物）平行空气流过电池的外部（阳极

表面）。相邻燃料电池之间的温差可以忽略不计，每个燃料电池内部的热传输主要通过辐

射、对流和传热进行。在这个系统中，空气流入 AST 时温度为 Tair,o，温度为 Tair,i通过 AST
时温度为 Tair,i，并与温度为 TAST的 AST进行对流传热，换热量由Qconv,AST,inner表示。在电池

内，空气与AST和电池管发生对流传热，换热量分别由Qconv,AST,outer和Qconv,air表示。同时，

进入电池的燃料温度为 Tfuel,o，在温度 Tfuel,i 下与电池进行对流传热，换热量由 Qconv,fuel 表

示。此外，电池管和 AST 之间有辐射传热，用 Qrad 表示，Qflow,air,cell，Qflow,air,AST 和 Qflow,fuel

被定义为由于不同质量流量的热交换。 

 
图 2 SOFC 电堆的原理图 

SOFC 内部化学反应的放热量可表示为 

 gen chem elecQ Q Q= −  (1) 

Qchem是化学反应释放的可用功，其计算公式为 

 chemQ n H=   (2) 

其中，∆𝐻是 SOFC 内部化学反应的焓值变化。Qelec是燃料电池的输出电功率，定义为 

 elec outQ I V=   (3) 

Qrad是电池和 AST 之间的辐射传热量，表示为 

 4 4
, ( )rad AST AST outer cell ASTQ A T T = −  (4) 

图 3 给出了基于等值电路法的 SOFC 电堆的动态能量流模型。Qconv, AST, inner，Qconv, AST, 

outer，Qconv, air和 Qconv, fuel分别流经的四个热阻 Rconv,AST,inner，Rconv,AST,outer，Rconv,air 和 Rconv,fuel由

四个线性温差驱动，分别为 TAST–Tair,i，Taircell,o–TAST，Tcell–Taircell,i 和 Tcell–Tfuel,i。其中，

进入电池前后各流体的温差如 Tfuel,i–Tfuel,o，Taircell,i–Taircell,o和 Tair,i–Tair,o可以被类比为附加



的热动势（如电动势）。升高的热动势是换热量与相应流体的热容量流之比。以上四个热

阻被定义为 
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其中， aair1=(KA)1/Gair， aair2=(KA)2/Gaircell， aair3=(KA)3/Gaircell， afuel=(KA)4/Gfuel。 (KA)1，

(KA)2，(KA)3 和(KA)4 是四个热交换过程的导热系数和换热面积的乘积。Gair 和 Gaircell 被定

义为 AST 和电池中空气的热容量流。Gfuel 是燃料的热容量流，分别是流体的质量流量和热

容的乘积。 

 
图 3 SOFC 电堆的动态能量流模型 

对于 AST 和电池，根据能量守恒方程： 
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其中，CAST和 Ccell是 AST 和电池的热容。描述每个节点的温度变化的微分方程为 



 , ,( ) air
air conv AST inner

dT
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其中，(mc)air，(mc)aircell和(mc)fuel是不同流体的热容和质量的乘积。  
2.2 SOFC电堆的电化学模型 

电化学反应的阴极、阳极和总反应方程式如下[15]： 
2- -

2 2H +O H O+2e （阳极反应) 

- 2-
2

1 O +2e O
2

 （阴极反应） 

2 2 2
1H + O H O
2

 （总反应） 

在图 3 中，虚线框内的等效电路展示了 SOFC 的电化学反应过程。能斯特电压代表阴

阳极之间的电动势 Ecell。当电流流经电池时，阴阳极之间的电位差会对电流产生阻力，如

Ract，Rconc和 Rohm，它们是 SOFC 的内部电阻。 
能斯特方程可用来计算电池的开路电压[16] 
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2
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ln[ ]
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ch ch
H O

cell 0 ch
H O

p pRTE E
F p


= +    (14) 

E0是一个关于温度的函数： 

 0 0 ( 298)EE E k T= − −  (15) 

其中，E。
0 是标准状态下（298 K 和 1 atm ）的标准参考电位。 

在电化学反应过程中，活化极化、浓差极化和欧姆极化代表了不同的电压损失，这些

损失会对 SOFC 的整体电阻产生影响。因此，燃料电池的实际输出电压低于电池的开路电

压，SOFC 的实际输出电压可以表示为： 

 cell cell act ohm concV E V V V= − − −  (16) 

对串联的电池的输出电压进行叠加可以获得固体氧化物燃料电池堆的输出电压： 

 out cell cellV N V=  (17) 

固体氧化物燃料电池堆的输出电压可以通过推导电压降或内部电阻来计算。  
活化电压降： 

 12 sinh ( )
2act

0

RT IV
zF I

−=  (18) 

其中 I0为交换电流(A)，z 为参与电子数。交换电流是温度的函数，可表示如下[17]： 
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1 exp( )a

0 a
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I k T
T
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式中，ka1和 ka2是经验常数。 
等效活化电阻可以被定义为 

 12 sinh ( )
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V RT IR
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−= =  (20) 



欧姆电压降： 
SOFC 的欧姆电阻主要包括电级电阻、电解质电阻和连接电池间的电阻。SOFC 内部的

总欧姆电压损失可以表示为： 

 , ,ohm electrodes ohm elecyt ohm interc ohmV V V V IR= + + =  (21) 

与电解质和连接电池间的电阻相比，电级电阻可以忽略不计，因此在计算欧姆电压降

时可以表示为： 
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R
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 = +  (22) 

式中，a(Ωm)和 b(K)为常数；δi为厚度 (m)；A 为有效面积(m2) 
浓度电压降： 
浓度压降是指由阴阳两极反应物的浓度梯度差异引起的电压损失。这种类型的电阻是

由于阴阳极之间反应物的浓度差异造成的。燃料电池中的浓度电压降可以表示为： 
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式中，pch 
H2O 、pch 

H2   是阳极通道的 H2 和 H2O 的分压。pch 
O2  是阴极通道的 O2 的分压；p* 

H2 、p* 
O2、

p* 
H2O  是各成分的有效分压。浓缩压降的等效电阻可以通过浓度电压降除以电流来确定。 

 conc
conc

V
R

I
=  (26) 

双电层效应： 
在 SOFC中，电解质将两个电极分开并形成两个边界层：阳极-电解质层和电解质-阴极

层，由于极化效应，这两个边界层可以储存电能，这一现象被称为双电层效应。 
在图 3 的等效电路中，Cdl 是双层电荷效应的等效电容，Ract，Rohm 和 Rconc 是活化、欧

姆和浓度电压降的等效电阻，可分别根据式（20）、（22）和（26）计算。等效电容 Cdl的

电压可以写成： 

 ( )( ) ( )( )C
C C act conc act conc

dV
V I I R R I C R R

dt
= − + = − +  (27) 

综上所述，将求得的各电压降代入式(17)可以求出 SOFC 堆的输出电压 (Vout)。 
2.3 SOFC子系统的预热器模型 

预热器的功能是利用燃烧器产生的高温烟气预热进入电堆的空气和氢气。本文的预热

器采用一种单层套管结构[18]（图 4），图 5 为其横截面图。冷流体（空气和氢气）与热流

体（高温烟气）逆向流动，冷、热流体通过金属管道壁换热：温度为 Tbur 的烟气流入烟气

管道，并与温度为 Tair,tube 的空气管道和温度为 Tfuel,tube 的燃料管道进行对流换热，换热量分

别为 Qconv,bur,airtube和 Qconv,bur,fueltube。同时，温度为 Tair的空气和温度为 Tfuel的氢气进入道，并

分别与空气管道和燃料管道进行对流换热，换热量分别为 Qconv, air, tube和 Qconv, fuel, tube。 



                          
图 4 单层套管换热器结构图                                       图 5 换热器的横截面图 

图 6 给出了基于等值电路法的预热器动态能量流模型。Rconv,bur,airtube 、Rconv,bur,fueltube、

Rconv, air, tube和 Rconv, fuel, tube为换热过程的四个热阻，Qconv,bur,airtube 、Qconv,bur,fueltube、Qconv, air, tube

和 Qconv, fuel, tube为四个热阻的换热量，其由四个线性温差驱动，分别为 Tbur – Tair,tube，Tbur – 
Tfuel,tube，Tair,tube – Tair 和 Tfuel,tube– Tfuel。 

 
        图 6 SOFC 子系统中换热器的动态能量流模型 

以上四个换热过程的热阻和换热量分别被定义为：烟气与空气管道的换热过程： 
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烟气与燃料管道的换热过程： 
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空气管道与空气的换热过程： 
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燃料管道与燃料的换热过程： 
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式中，abur, air=(KA)bur, air/Gbur ，abur, fuel=(KA)bur, fuel/Gbur，aair=(KA)air/Gair，afuel=(KA)fuel/Gfuel。

(KA)bur, air、(KA)bur, fuel、(KA)air、(KA)fuel 是四个热交换过程的换热系数与换热面积的乘积。

Gbur，Gair 和 Gfuel 被定义为烟气、空气和燃料的热容量流，分别是流体的质量流量和热容的

乘积。 
对于空气管道和烟气管道，根据能量守恒方程可得： 

 
, , , ,

airtube

airtube bur airtube airtube air
airtube p

conv bur airtube conv air tube

dT T T T T
M c

dt R R
− −

= −  (36) 

 
, , , ,

fueltube

fueltube bur fueltube fueltube fuel
fueltube p

conv bur fueltube conv fuel tube

dT T T T T
M c

dt R R
− −

= −  (37) 

其中，Cp,airtube和 Cp,fueltube为空气管道和燃料管道的热容，Mairtube和 Mfueltube为空气管道和燃

料管道的质量。描述每个节点的温度变化的微分方程为： 
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3. 仿真过程与结果讨论 

结合上述方程，本文利用 Matlab 对一个 5kw 电池堆的 SOFC 系统的动态特性进行计

算。这些特性是在恒定燃料流量下进行的。计算过程包括对预热器和电池堆内部的热传递

和进行建模。物理模型考虑了高温烟气、空气和燃料在各自通道中的热交换。利用热传

导、对流传热和能量平衡的数学方程计算温度分布。模拟结果揭示了系统的热行为，有助

于 SOFC 系统的优化和设计。 
SOFC 电堆的计算参数如表 1 所示，该模型采用 96 个串联的电池叠加获得固体氧化物

燃料电池堆的输出电压。SOFC子系统中预热器的计算参数如表 2所示，两个相同的预热器

串联以预热进入电堆前的气体。空气和燃料的初始温度均为 295 K，高温尾气的初始温度

为 1106 K。 



表 1 SOFC 电堆计算参数 

名称 参数 名称 参数 
电池长度（m） 0.001 单电池个数 96 

电池比热容（J/(kg-K)） 740 电池质量（kg） 0.738 
阳极通道体积（m3） 6210-6 送风管质量（kg） 0.023 

阴极通道体积（m3） 9910-6   
 

表 2 SOFC 子系统预热器计算参数 

名称 尺寸/m 名称 尺寸/m 
烟气管道半径 0.1776 烟气管道厚度 0.110-3 

空气管道半径 0.0658 空气管道厚度 0.110-3 
燃料管道半径 0.0622 燃料管道厚度 0.110-3 
管道长度（m） 1 高温烟气初始温度（K） 1106 

空气初始温度（K） 295 燃料初始温度（K） 295 
 
图 7、图 8 为空气、氢气和高温烟气在预热器 1 和预热器 2中流动时，流体温度随流体

在管内流动距离增加的变化过程。在预热器 1 中：空气的初始温度为 295K，经过预热器 1
后，空气温度上升至 756.9K。与空气类似，氢气在预热器 1中也吸收了热量，温度从 295K
升高到了 622K。 

对于高温烟气，流出预热器 2 时的温度为 980.2K，在预热器 1 中流动过程中逐步降低

至 891.5K，这说明高温烟气在预热器 1 中将热量传递给了空气和氢气。在预热器 2 中：空

气在预热器 1 中温度已经上升到了 756K。进入预热器 2 后温度继续上升，最终到达

845.2K。氢气在进入预热器 2 之前的温度为 622K。在预热器 2中的最终达到 772.4K。在进

入预热器 2 之前，尾气燃烧后的温度 1106K，进入预热器 2 后高温烟气将热量传递给空气

和氢气，其温度降低至 980.2K 。 

 
图 7 换热器 1 的空间温度分布                                 图 8 换热器 2 的空间温度分布 

如图 9所示，空气和氢气经过换热子系统的预热后，分别以 845.2K和 772.4K的温度进

入 SOFC 电堆进行电化学反应。在电化学反应的过程中生成电能和热能，这个过程会伴随

着温度的上升。空气在 SOFC 电堆的阳极侧参与反应。空气中的氧气会因为电化学反应，

被还原成氧离子。在这个过程中，大量的热量被释放，这使得空气的温度在反应过程中从

845.2K 升高到了 1060.9K。氢气在 SOFC 电堆的阴极侧发生反应。氢气与氧离子发生电化

学反应，生成水和电子，释放出能量，氢气的温度也因为反应的热量释放，从 772.4K 升高

到了 981.7K。空气和氢气在 SOFC 电堆中，不仅是电化学反应的参与者，它们的温度升高

过程也是电化学反应能量转换和热管理的重要一环。这也是 SOFC 电池能够高效、持久运

行的重要因素之一。 



  

图 9 SOFC 电堆内气体温度的动态特性         图 10 SOFC 输出电压的动态特性 

 

电压的降低通常是由于多种因素造成的，其中最主要的是电池的内阻增加、电化学反

应的速率减慢以及由于燃料和氧气耗尽导致的反应条件恶化。在低电流阶段电池各项内阻

较小，进而导致由公式（16）计算得到的输出电压处于较高水平，如图 10 所示，SOFC 的

电压最高点在 107.9V。当负载电流不断增大，欧姆电压降与电流成正比，并在总电压降中

占主导地位，此时 SOFC 输出电压会明显下降。在电化学反应的过程中，尤其是在高温

下，一些材料可能会发生退化，如电解质、电极或内部互连体可能发生结构或化学性质的

变化，这会导致电阻的增大，也会引起电压的下降。到最后阶段，当电池电压降至 22.0V
时，这可能表示电池已经接近极限工作状态，电池的输出功率也随之降低。通过对电池的

监测和管理，可以对这些变化进行控制和优化，以维持电池的稳定运行和延长电池的使用

寿命。 

4. 结论 

固体氧化物燃料电池热电联产系统由于其出色的能源效率和燃料灵活性，将成为未来

最有前途的能源技术之一。固体氧化物燃料电池的运行涉及各种复杂的多物理现象，包括

气体扩散、电化学反应和发热等，基于等值电路法，本文开发了一种完整的固体氧化物燃

料电池系统的跨尺度动态模型，该动态模型可以准确地实现 SOFC 的内部传传质与电化学

多物理过程的耦合以及外部辅助设备换热过程的预测。结果表明流体流动、传热和电化学

反应的协同考虑对于改善燃料电池动态性能是必要的。最后，该跨尺度动态模型为未来分

布式能源系统的整体建模提供了可靠的基础。 
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摘要：在方腔模型内对 CNT、GNP、GQD 三种低维纳米粒子制成的纳米流体进行了考虑 Soret 效应的

双扩散对流现象数值研究。研究纳米粒子体积分数、Ra 数和浮力比 N 对传热传质效果的影响，对流场、

温度场、浓度场进行描述。结果表明：增大体积分数及 Ra 数对传热传质都有促进效果。浮力比 N<0 时

促进传热传质，此时增大 Sr 数传热效果增加，传质效果减弱。浮力比 N>0 时传质作用增加明显，传热

效果下降，此时增大 Sr 数传热传质效果都减弱。 

关键词：Soret 效应；双扩散自然对流；数值模拟；纳米流体；传热传质 

0 前言 

双扩散对流[1]是指流体中的温度梯度和浓度梯度会引发温度和浓度的扩散，并且之

间相互作用，引起流体自然对流的一种现象，双扩散对流问题是传热传质问题中的一个

重要研究方向[2]。以往对双扩散对流中传热传质的研究大多是采用数值或解析方法，研

究不同的边界条件和几何形状等物理模型方面的变化，关注的是不存在 Soret 效应的双

扩散对流[3-4]。而流体中温度梯度和浓度梯度较大时，则有必要考虑 Soret 效应的影响。

关于考虑 Soret 效应的流体双扩散自然对流现象，已经有学者展开了研究。  
Bejan[5]对空腔内部在水平温度和浓度梯度作用下的自然对流进行了基础研究，用尺

度分析确定热量和质量的传输特性。陈宝明等[6]采用有限元方法数值模拟侧壁面加热条

件下多孔介质中的交叉耦合扩散效应，研究Soret效应和Dufour效应对传热传质的影响。

Nithyadevi 等[7]在考虑 Soret 效应的情况下，采用 SIMPLE 算法研究了封闭方腔内侧壁面

加热条件下的双扩散自然对流，得到不同边界条件、瑞利数(Ra)、Soret 系数(Sr)和 Dufour
系数等对传热传质的影响。张拴羊等[8]对中心存在加热圆的方腔内双扩散自然对流现象

进行数值模拟，发现在相同 Soret 和 Dufour 数条件下，随着浮力比的增大，Nu 数和 Sh
数均先减弱后增强，传热传质能力变化明显。 

纳米流体是改善流体传热性能的一种重要手段，纳米流体在微小空间内的强化传热

也是目前研究的热点[9-10]。但有学者发现微小空间纳米流体受温度与浓度的耦合影响，

会出现不同的传热传质规律。Meng 等[11]、Zhang[12]、谭[13]指出在加热功率较高的低雷诺

数区域，Soret 效应会引起的微柱群内纳米颗粒迁移，纳米流体会向加热面聚集，传热效

果有所下降。针对这一现象，为研究微柱群内 Soret 效应对纳米流体传热传质的影响机
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理，讨论了微柱群散热模型中微柱之间方形区域的情况，并将其简化为二维方腔内底部

加热的自然对流模型进行了研究。Esfahani 等[14]最先对方腔内纳米流体双扩散自然对流

进行研究，发现纳米流体的种类在传热传质过程中起到重要的作用。Ibtissem 等[15]研究

了方形加热腔内考虑 Soret 效应的纳米流体自然对流的流动。分析瑞利数、纳米颗粒浓

度和纳米流体类型的影响，发现由 Soret 效应产生的纳米流体的非均质性增加了传热。

Ghachem 等[16]对 CNT-水低维纳米流体的双扩散对流进行研究。对浮力比、纳米颗粒体

积分数和瑞利数等调控参数进行研究，从流动结构、传热传质率变化等方面证明 CNT 粒

子换热的优势。张贝豪[17]讨论了 Soret 和 Dufour 效应准则数对流体传热传质的影响，发

现浮力比 N 时影响传热传质的重要参数，N＜1 时在多孔介质方腔中添加纳米流体可以

有效提升传质效率，N>1 时传热效率有明显增加。 
综上所述，考虑 Soret 效应的双扩散自然对流现象已有一定研究，但对温度场与浓

度场垂直分布情况下，受 Soret 效应影响的双扩散自然对流的研究较少，并且对其中纳

米颗粒偏移现象的研究尚很少见。本文利用COMSOL多物理场耦合软件进行数值模拟，

研究了温度和浓度场的垂直分布情况下，方腔内低维纳米流体受底部加热时的双扩散自

然对流问题，考虑了 Soret 效应，并讨论了热量传递和物质运输规律。该模型能较为准确

地揭示微柱群底部加热条件下，纳米流体的传热传质现象以及颗粒的偏移规律。 
1 物理模型和数学方法 

1.1物理模型 

本文的研究对象为二维方腔内稳定的双扩散自然对流，物理模型如图 1 所示。方腔

长宽均为 L，腔体内的流体介质为纳米流体，重力的作用方向竖直向下。方腔的下壁面

保持恒定高温 Th，上壁面保持低温 Tl，其余壁面保持绝热；左壁面设置为高浓度 ch，右

壁面设置为低浓度 cl，其余壁面不可渗透。考虑方腔内的 Soret 效应进行模拟。 

 
图 1 物理模型 

Fig. 1 Physical models 
本文所研究的三种纳米流体是在基液水中分别加入碳纳米管（CNT）、石墨烯纳米片

（GNP）、碳量子点（GQD）低维纳米颗粒而形成的悬浮液，计算中所涉及的纳米颗粒和

水的相关热物性参数如表 1 所示。 
表 1 纳米颗粒和水的热物性[18-19] 

Table 1 Thermophysical properties of nanoparticles and water [18-19] 
Material ρ(kg/m3) β(K-1) k(W·(m·K)-1) Cp(J·(kg·K)-1) 

Water 997.1 2.1×10-4 0.613 4179 
CNT 2600 1.6×10-6 6600 425 
GNP 2200 0.7×10-6 5300 790 
GQD 400 8×10-6 3000 643 



根据已知的纳米颗粒和水的热物性参数，可以计算得出不同体积分数下各纳米流体

的有效热物性参数，具体计算公式如表 2 所示，其中考虑了局部浓度的变化对纳米流体

有效热物性的影响。纳米流体的有效粘度参照 Meng 等[11]的测量及预测结果。 
表 2 热物性参数表[20] 

Table 2 Thermophysical parameters [20] 

热物性参数 计算表达式 

纳米流体有效密度  ( )1nf f p   = − +  
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数值计算中采用 Boussinesq 近似假设[21]来考虑自然对流效应： 
 ( ) ( )0 0 01 T CT T c c   =  − − − −     (1) 

1.2 数学模型 

基于上述的基本假设，在 Soret 效应下二维方腔内纳米流体双扩散自然对流问题模

型的连续性方程、动量方程和传热传质的无量纲方程描述如下： 
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模型中各无量纲参数定义如下： 
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无因次边界条件如下：上壁面 U=V=0，θ=0， C
Y




=0；下壁面 U=V=0，θ=1， C

Y



=0；

左壁面 U=V=0，
X



=0，C =1；右壁面 U=V=0，

X



=0，C =0。 

边界上的传热、传质可分别用平均 Nusselt 数 Nu 和平均 Sherwood 数 Sh 来描述 

方腔下壁的平均 Nusselt 数定义为：  
1

00 Y

Nu dX
Y


=


= −

  (7) 



方腔左壁的平均 Sherwood 数定义为：  
1

00 X

CSh dY
X =


= −

  (8)  

2 网格独立性检验 

为确保计算结果与网格大小无关，选用 6636、16952、24912 三套网格进行了网格独

立性考察。在 Pr=0.7、Le=1、N=-0.5、Sr=0.5 时对方腔内自然对流换热进行数值模拟，

得到不同网格数下 Nu 数、Sh 数随 Ra 数的变化结果见图 2。可以发现，选择 16952 数量

的网格，可以基本消除网格数量对仿真结果的影响，满足计算要求。为了保证计算的精

确性和节约成本，本文选择网格数为 16952 的条件进行模拟计算。 

 
图 2 网格独立性检验 

Fig. 2 Grid independence test 
3 模拟结果与分析 

由于纳米颗粒的热物理性质以及各无量纲参数对流动、传热和传质都有重要影响，

本文主要分析讨论了 CNT、GNP、GQD 三种纳米颗粒制备成的纳米流体在不同体积分

数以及不同瑞利数 Ra 下的流动传热及传质规律，并以 CNT-水纳米流体为例，讨论浮力

比 N、Soret 系数 Sr 对流动传热及传质的影响。 
3.1 Ra数的影响 

首先讨论了 CNT-水纳米流体在不同 Ra 数和体积分数下的变化规律。如图 3 给出了

Pr=6.2、N=-0.5、Sr=-0.5 时，下侧高温壁面在不同 Ra 数下相对 Nu 随体积分数的变化趋

势。如图所示，不同 Ra 数下的相对 Nu 数随着体积分数的增大而增加。说明在一定的体

积分数范围内，体积分数的增加对于 CNT-水纳米流体的换热有着明显的加强效果。 

   
图 3 纳米流体浓度对不同 Ra 相对换热的影响 

Fig. 3 Effect of nano-fluid concentration on relative heat transfer of different Ra 
同时可以发现，在相同的体积分数下，相对 Nu 数随 Ra 数的增加而增大，呈现单调

增加的趋势，且增加的幅度随着纳米流体体积分数的增加会更加明显，这也说明 Ra 数
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对方腔内流体自然对流换热影响较大。而 Ra 数与热浮升力相关，影响着壁面边界层附

近的自然对流强度，从而影响方腔内流场的整体流动，使方腔内的环流有明显的变化，

所以Ra数会影响传热传质的效果。因此当Ra数较大时，腔体内浮升力处于比较高水平，

方腔内对流的效果促进了热量传递，流体自然对流换热强度显著增加。当 Ra 数较小时，

腔体内浮升力相对较弱，所以相对 Nu 数没有太大变化。 
绘制不同 Ra 数下 CNT-水纳米流体在体积分数为 4%时的流场、温度场和浓度场，

如图 4 所示。流场的典型特征是在方腔核心区域内存在圆形流胞，且随着 Ra 数的增大，

方腔中心漩涡逐渐变大，同时方腔的角落区出现小的涡旋。温度场和浓度场方面，在低

Ra 数时的等温线和等浓度线几乎都是水平的，此时流体受到热浮升力的作用较为微弱，

所以方腔内流体传热传质的方式以导热扩散为主；但随着 Ra 数的增加温度场逐渐向低

温的上壁面扩散，浓度场逐渐向低浓度的右壁面扩散，传热传质的方式向对流转变，观

察到明显的分层和温度梯度变化，边界层也逐渐变薄，突出了流动的对流性质。同时沿

温度递减方向变化，浓度逐渐升高，说明增大 Ra 数纳米粒子会沿着温度梯度的方向迁

移。浓度场的变化也反映出在 Soret 效应的作用下，随着 Ra 数的增大，纳米颗粒会更容

易远离加热底板，向方腔上侧的低温区域扩散。 

 

图 4 体积分数 4%时的流场、温度场和浓度场 
Fig. 4 Flow Field, temperature field and concentration field at 4% volume fraction 

3.2 纳米粒子性质的影响 

图 5、图 6 给出了三种纳米流体在 Ra=104时，不同体积分数 对下侧高温壁面平均

Nu 数和左侧高浓度壁面平均 Sh 数的影响。可以注意到，对于三种纳米流体，平均 Nu 数

和平均 Sh 数随体积分数的增加都呈现出线性增长的趋势。说明随着纳米粒子体积分数

的增大，纳米流体的流动和换热特性都是增强的。对于三种纳米流体，在低体积分数下

的平均 Nu 数差别不明显，但随着体积分数的增加平均 Nu 数增幅有所不同，GQD-水纳

米流体的平均 Nu 数一直是最高的，传热效果是最好，而 GNP-水纳米流体的传热效果最

差。对于平均 Sh 数而言，GQD-水纳米流体的 Sh 数变化幅度也是最大的，而 CNT-水纳

米流体和 GNP-水纳米流体的变化大体相同。说明增加体积分数对 GQD-水纳米流体传质

作用的提升是最明显的，但三种纳米流体的平均 Sh 数变化都不大，也反映出纳米流体体



积分数的变化对传质作用的影响较小。 

     
     图 5 纳米颗粒性质对 Nu 的影响            图 6 纳米颗粒性质对 Sh 的影响 

    Fig. 5 Effect of nano-particle properties on Nu     Fig. 6 Effect of nano-particle properties on Sh 
随着体积分数的增加，流体粘度虽然略微上升，但同时导热系数显著增加。由于导

热系数的增加对传热作用的效果更为显著，因此纳米流体的热传递效果得到增强。同时，

随着纳米粒子体积分数的增大，纳米颗粒的布朗运动增强，碰撞强度会明显增强，影响

着微观粒子与基液之间的相互作用效果，使得纳米颗粒和水之间的对流换热增强。  
3.3 浮力比 N的影响 

浮力比 N 表示的是温度梯度和浓度梯度的比值，反映温度场和浓度场的耦合关系；

Soret 系数 Sr 数则表现的是温度梯度对传质效果的影响，反映了两者的耦合效应。浮力

比 N 和 Soret 系数 Sr 是双扩散自然对流中的两个重要参数，对 N 和 Sr 展开研究。以

CNT-水纳米流体为例，研究了在Ra=104下浮力比N从-6变化到 2时对传热传质的影响，

讨论了 Sr=0、±0.5、±1 共五种情况。其中，Soret 系数正值表示纳米流体在低温区浓缩，

在温度梯度的作用下产生从高温到低温的传质，负值代表在高温区浓缩，在温度梯度的

作用下产生从低温到高温的传质。Soret 系数的数值是受所施加的温度与浓度的梯度计算

迭代得到的。图 7 和图 8 给出了不同浮力比 N 时下侧高温壁面平均 Nu 数和左侧高浓度

壁面平均 Sh 数的变化曲线图，从图中可以看出，浮力比 N 和热扩散系数 Sr 对传热和传

质都有很大的影响。 

     
     图 7 浮力比 N 对平均 Nu 数的影响          图 8 浮力比 N 对平均 Sh 数的影响 

     Fig. 7 Effect of buoyancy ratio N on Nu       Fig. 8 Effect of buoyancy ratio N on Sh 

浮力比是温度梯度和浓度梯度的比值，正负取值表示了温度场和浓度场对速度场的

耦合关系，因此将 N 以分成正负两部分进行讨论。当 N<0 时，随着|N|的增加，平均 Nu
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数都有着非常明显的增加，对传热作用是增强的。同时可以发现，不同 Sr 下的下侧高温

壁面平均 Nu 数差别不大，随着 Sr 的增加，平均 Nu 数仅有小幅增加，最大增幅为 4.3%，

说明当 N 为负值时增大 Sr 对传热的效果是增加的。对于平均 Sh 数而言，总体上随着|N|
的增加，平均 Sh 数是增大的，但增加的幅度没有平均 Nu 数的幅度大，说明 N<0 的情况

热效应占主导的地位。同时增大 Sr 平均 Sh 数减小，N=-6 时 Sh 数减小了 31.5%，说明

传质的作用是减弱的。当 N>0 时，传热的作用出现不一样的现象。随着 N 值的增加，不

同 Sr 下的平均 Nu 数都减小，同时随 Sr 的增大平均 Nu 数是下降的，N=2 时 Nu 数下降

了 10.3%。对于平均 Sh 数而言，保持着相同的变化规律：随着 N 值的增大，平均 Sh 数

增加，而且有着更明显的变化幅度，传质作用增强；随 Sr 的减小平均 Sh 数增大，N=2
时 Sh 数增大了 34.8%。 

对于浮力比对传热传质的影响，是由于浮力比的变化改变了温度梯度和浓度梯度之

间的关系，热浮升力和浓度浮升力发生改变，从而影响着温度场和浓度场之间的耦合关

系。当 N<0 时，浓度梯度和温度梯度的方向相反，此时热浮升力和浓度浮升力相互配合。

随着|N|的增加，二者之间的作用是相互加强的，所以促进了传热传质的作用，平均 Nu 数

和平均 Sh 数增大。当 N>0 时，浓度梯度和温度梯度的方向相同，此时热浮升力和浓度

浮升力的作用是相互抵消，但浓度浮升力占主导地位，传质的作用有着明显增加，而传

热的效果下降，因此平均 Sh 数增加明显，平均 Nu 数逐渐趋向于水平。 
绘制 Sr=-0.5 时的流场、温度场和浓度场，如图 9 所示。可以发现，当 N 为负值时，

方腔角落区的流场存在小的涡旋，温度边界层减薄，纳米颗粒主要聚集在加热底板附近，

此时的传热效果较差，传质效果较好。Soret 效应引起纳米颗粒的迁移现象与 Meng 等[21]

的研究结论相对应。 

 

图 9 不同 N 时的流场、温度场和浓度场 
Fig. 9 Flow Field, temperature field and concentration field at different N 

4 结  论 

本文通过数值模拟的方法研究了二维方腔结构内考虑 Soret 效应的双扩散自然对流

传热传质现象，讨论纳米流体体积分数、纳米颗粒性质、瑞利数 Ra、浮力比 N、Sr 数对

传热传质的影响，得到结论如下： 



（1）在基液水中添加纳米粒子，能有效地提升方腔内自然对流的换热能力。在一定

的体积分数范围内，纳米粒子体积分数的增加对 CNT-水纳米流体的换热是有着明显的

加强效果；而随着 Ra 数的增加，热浮升力增加，方腔内对流的效果促进了热量传递，壁

面 Nu 数增加，CNT-水纳米流体自然对流换热增强。 
（2）对于三种纳米流体，GQD-水纳米流体的强化传热的效果是最好，而 GNP-水纳

米流体的效果最差。同时 GQD-水纳米流体的强化传质作用也是最明显的，但三种纳米

流体的平均 Sh 数变化都不大，也反映出纳米流体体积分数的变化对传质作用的影响较

小。 
（3）浮力比 N 影响着温度场和浓度场之间的耦合关系。N<0 时促进传热传质，此

时增大 Sr 对传热的效果是增加的，而传质的效果会减弱；N>0 时热浮升力和浓度浮升力

互相削弱，但浓度浮升力占主导地位，传质的作用有着明显增加，而传热的效果下降，

此时增大 Sr 传热传质效果都减弱。 
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锂离子电池组单相浸没冷却自然对流研究 
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摘要：本文搭建了电池组浸没冷却测试平台，实验研究了电池组单相浸没冷却的自然对流问题。首先

对比研究了恒倍率和恒功率放电这两类典型工况下电池组和冷却液的热性能；其次，理论计算了不同

工况下的自然对流的努赛尔数；最后，建立了不同放电工况与努赛尔数的关联关系。结果表明，当放

电电流/功率大于 2C/2P 时，恒功率放电下电池组的温度、温差、格拉晓夫数和努赛尔数明显大于恒倍

率放电，得到的放电工况与努赛尔数的关系式可总体预测浸没冷却电池组不同工况下的自然对流强度。 

关键词：锂离子电池，浸没冷却，自然对流，恒功率，恒倍率  

 
0 前言 

为解决当前能源短缺和温室气体排放问题，储能系统和电动汽车被大规模应用[1]。

锂离子电池已经成为了储能系统和电动汽车的首选能源[2]。然而，电池的性能直接受到

温度的影响。锂离子电池的安全工作温度范围是 25~50℃，且温差应保持在 5℃范围内[3]。

电池的大规模成组使用导致了温度分布不均匀和局部热点等问题，严重时将可能引发热

失控[4]。因此，电池热管理系统（BTMS）对于保证系统的运行安全和提高使用寿命是至

关重要的。 
目前常用的 BTMS 包括空气冷却、液体冷却、相变材料（PCM）冷却[5]，以及热管

冷却[6]。由于结构简单成本低的优势，空气冷却已被广泛使用，但工作介质空气的低比

热和低热导使得其在散热能力方面具有局限性[7]。PCM 和热管冷却通常需要复合其他冷

却方式来弥补它们在散热方面的不足[8]。相较而言，液体冷却具有较高散热能力和较低

成本的优点，成为具有发展潜力的热管理方式之一[9]。采用各种类型的冷板[10,11]的间接

液体冷却方式已经得到了广泛的研究。然而，由于间接冷却方式下电池组和冷却剂之间

存在较大的接触热阻和结构热阻，导致传热受限。相比之下，应用于数据中心[12]和芯片

冷却[13]的浸没冷却则不存在热边界问题，且冷却结构设计更加简单紧凑。 
根据冷却剂的流动方式，浸没冷却可以分为两类：静态流动和强制流动[14]。尽管浸

没冷却是具有应用前景的 BTMS 方式之一，但关于其的研究相对较少且主要集中在浸没

冷却下电池温度表现方面。Wang 等人[15]使用变压器油以 0.8 L/min 的流速冷却软包电池，

发现电池的温度明显低于自然空气冷却。Wu 等人[16]使用二甲基硅油以 8 L/min 的流速冷

却包含 840 个电芯的电池组，发现电池的最高温度和温差只有间接液体冷却下的 20% ~ 
30%。Sundin 等人[17]使用 Amp AC-100 对单个 68 Ah 的方形电池进行了静态浸没实验，

观察到电芯的平均温度为 22.5 ℃，远远低于强制空气冷却下的 28.7 ℃。 
尽管已有研究证实了浸没冷却在电池温控方面的优势，但是关于该方式的作用机理



探究却仍有不足。电池作为时变热源处于静态浸没环境中其表面的自然对流换热机制尚

不明晰，同时随着电池充放电条件和工作环境的变化，自然对流强度与电池电热性能的

关系尚未完全明确。 
本文搭建了串联方形锂离子电池组浸没冷却实验平台，从实验角度对比分析了恒倍

率和恒功率放电下的电池组在静态单相浸没冷却液中的性能表现，理论分析了电池组在

不同运行条件下其外部的自然对流情况，并建立电池充放电条件与自然对流强度的关系。

本文的研究成果为总体上预测浸没冷却电池组内部的自然对流换热能力提供了参考，对

于补充锂离子电池组单相浸没冷却传热机理具有一定的意义。 
1 实验样品 

该实验涉及的样品主要有商业方形锂离子电池和单相浸没冷却液。其中电池的型号

及参数如表 1 所示，本研究中将三块电池进行串联成组测试，电池组总能量为 240 Wh。
浸没状态下电池直接与冷却剂进行热量交换，为防止电池短路并保证良好的换热性能，

冷却剂需绝缘且有较高的比热容和热导率。本文选用绝缘润滑油作为冷却液，其物性参

数如表 2 所示。 
表 1 国轩 25Ah 方形锂电池参数 

参数 规格 

尺寸（长*宽*高）/mm 140*100*21 

重量/kg 0.64 

标称电压/V 3.2 

额定容量/Ah 25 

内阻/mΩ ≤3.0 

充电截止电压/V 3.65 

放电截止电压/V 2.5 

表 2 绝缘润滑油物性参数 

物性 参数 

密度/kg·m-3 803 

闪点/℃ ≤170  

燃点/℃ ≥210 

40 ℃下运动粘度/mm2·s-1 7.6 

热导率/W·( m·K)-1 0.134 

比热容/J·( kg·K)-1 2130 

击穿电压/KV ＞35 

2 实验系统及测试方法 

2.1 实验系统 

图 1 为电池组单相浸没冷却实验平台，其主要设备包括电池充放电测试仪、蠕动泵、

恒温槽、浸没冷却电池组、恒温恒湿箱和数据采集器。其中浸没冷却电池组放置于恒温

恒湿箱中进行测试，充放电测试线、热电偶和电压线等通过温箱与外界的连接口与电池



组进行连接。浸没冷却箱体由亚克力制作而成，箱体底部设置了保证电池 5mm 间隔的

支撑部件，箱体两侧分别设有冷却剂的出入口，其顶部盖板采取滑动抽取的方式，箱体

盖板上与电池间隔相对应的位置处设有热电偶插口。由于本研究的目的主要在于揭示静

态浸没条件下不同电池组运行工况的自然对流情况，故本实验重点对电池和冷却液的温

度监测点进行了设计。 

 
图 1 电池组单相浸没冷却实验平台 

 
图 2 冷却液的测温方案示意图。（a）测温区域；（b）竖直方向上的测温点分布；（c）实验装置照片。 

本实验共有 21 个温度监测点，其中电池表面温度测点 9 个，冷却液温度监测点 12
个。每个电池表面各设有三个温度测点，沿轴向由上而下分别固定于靠近极耳处、电池

中部、电池底部。冷却液的温度监测直接影响着自然对流强度计算的准确性，本研究中

采用的温度监测方案如图 2 所示。根据三个方形锂离子电池在冷却箱体中的位置，外部

的冷却液被划分成了四个区域（区域 1~4），热电偶通过盖板上的定位插孔后监测位于相

应区域中间轴向上的冷却液温度，具体监测区域分布如图 2a 所示。图 2b 中展示了在竖

直方向上每个测温区域对应有三个测温点，它们分别与电池表面测温点处于同一高度，

用 TC1~TC12 表示。浸没冷却电池组的装置实物图如图 2c 所示，实验过程中，冷却液

完全浸没电池极耳和汇流排。 
2.2 实验测试方法 

本研究主要针对静态浸没冷却下电池组在恒倍率和恒功率放电时的性能对比，所以



实验部分重点关注于放电阶段，充电阶段统一设置为 0.5C 恒流恒压充电。恒倍率测试程

序如图 3a 所示，放电阶段分别选择 0.5C、1C、2C、3C 和 4C 的恒流放电过程（对于该

串联电池组 1C = 25 Ah）。恒功率测试程序如图 3b 所示，放电阶段对应选择 0.5P、1P、
2P、3P 和 4P 的恒功率放电过程（对于该串联电池组 1P = 240 W）。从测试流程中的电压

电流曲线对比可以看出，相较于恒倍率放电过程，恒功率放电过程中存在放电电流逐渐

增大的情况，且功率越大，电流增大的越多。 
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图 3 实验测试流程图。（a）恒倍率测试的电流电压情况；（b）恒功率测试的电流电压情况。 

3 结果与分析 

3.1 恒倍率与恒功率放电情况下电池组温度对比 

按照 2.2 节中的实验流程进行测试后，对实验结果分析得到该浸没冷却电池组在恒

倍率与恒功率放电情况下的温度表现如图 4 所示。其中，整个电池组的平均温度

Tave-module、模组的最高温度 Tmax-module，模组的最大温差 ΔTmax-module分别用公式（1）~（3）
定义。其中 Tb,ij表示第 i 个电池的第 j 个温度测点的温度，其中 i=1~3，j=1~3。 
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从图 4a 和图 4b 电池温度随放电时间的变化情况中总体看出，电池在恒功率放电过

程中的温度变化趋势与恒倍率过程相同，电池组平均温度均高于恒倍率放电过程，且两

者的差距随着放电时间的增加不断加大。造成该现象的原因是恒功率放电过程中的电流

先保持不变而后不断增大，尤其是放电结束阶段，电流增大的更快，从而导致电池的生

热量大于恒倍率放电即恒流放电过程的生热量，同时大电流下电池内部极化现象更为严



重，电池的内阻增大。从图 4a 和 b 中也可对比看出，1C 和 1P 放电时电池的温度表现近

乎相同，其余工况下两者的温度差随着放电倍率和功率的增大而增大。 

  
图 4 电池组在恒功率和恒倍率放电时的温度表现对比。（a）0.5C/0.5P、1C/1P，（b）2C/2P、3C/3P 和

4C/4P 的电池组平均温度；（c）电池组最高温度；（d）电池组最大温差。 

除电池组平均温度外，电池组的最高温度和最大温差也与运行安全密切相关。从图

4c 和 4d 中可看出随着放电工况的增加，模组的最高温度和最大温差近似线性增长，即

便是 4C 和 4P 的大电流工况，电池组的温度也仍在安全运行范围之内，即最高温度低于

50 ℃，最大温差低于 5 ℃。从图中数据来看，电池组在 0.5C/0.5P、1C/1P 和 2C/2P 工
况下的温差区别不大，分别为 0.06 ℃、0.03 ℃和 0.06 ℃。3C/3P 和 4C/4P 放电时的最高

温度差别为 0.69 ℃和 1.35 ℃，最大温差区别为 0.29 ℃和 0.34 ℃。综上，恒功率放电条

件相较恒倍率放电更为严苛，对应工况下电池的温度表现更差，相较于恒倍率放电而言，

恒功率放电过程中需要更为高效的散热。 
3.2 恒倍率与恒功率放电情况下冷却液温度对比 

电池组浸没在冷却液中，由于热量的传递与积累会使得不同区域的冷却液温度不

同，对于整个电池组而言，其外部的冷却液间存在温度梯度，从而使得在静止状态下，

由于冷却液自身温度场的不均匀引起自然对流现象产生。不同区域冷却液的温度情况如

图 5a 和图 5b 所示，该温度通过公式（4）~（7）计算得到。其中 Tfk（k=1~12）指冷却

液温度测点 TC（k）的温度。 

 1 1 2 3( ) 3area f f fT T T T= + +  （4） 

 2 4 5 6( ) 3area f f fT T T T= + +  （5） 

 3 7 8 9( ) 3area f f fT T T T= + +  （6） 



 4 10 11 12( ) 3area f f fT T T T= + +  （7） 

 
图 5 恒功率和恒倍率放电时的液体温度表现对比。（a）0.5C~4C 恒倍率放电时液体各个区域的温度情

况；（b）0.5P~4P 恒功率放电时液体各个区域的温度情况；（c）4C 放电时浮升力推动力—温压的示意

图；（d）恒倍率放电时温压随时间的变化情况。 

图 5a~b 中可以看出，无论是恒倍率放电还是恒功率放电，均在呈现出两侧区域温度

低，中间区域温度高的趋势。其中区域 3 的冷却液温度最高，这是由于电池在放电过程

中产生热量，且成组之后存在热量积累和传递现象，导致中间电池的温度明显高于两侧

电池温度，所以区域 2 和区域 3 靠近中间电池两侧的区域冷却液温度升高明显。而由于

电池组中最外侧两块电池的温度表现不尽相同，区域 3 和区域 4 中间的电池的温度远高

于区域 1 和区域 2 间的电池，所以综合来看区域 3 液体温度最高。 
对于静态浸没状态下的电池组，外部冷却液由于不均匀的温度场造成了不均匀的密

度场，从而产生的浮升力成为自然对流的动力[18]。一般不均匀温度场发生在靠近换热壁

面的薄层中，对于该实验，贴近电池表面处的冷却液的温度等于电池表面温度，其在离

开电池表面的方向上逐渐降低，直至为环境液体温度。因此，从整体角度分析，浮升力

的推动力——温压 ΔT 可用电池和冷却液的温差的来表示（公式（8））。 

 ave module f aveT T T− − = −  （8） 
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图 5c 为在 4C 放电时，电池组平均温度和冷却液平均温度的变化情况，图中蓝色区

域为电池组内部冷却液所有测点的温度分布范围。图 5d 所示即为 0.5C~4C 放电时温压

随放电时间的变化情况。温压随放电倍率的增大而增大，最大值分别为 0.348 ℃、

0.909 ℃、1.742 ℃、2.519 ℃和 3.127 ℃。 



3.2 恒倍率与恒功率放电情况下自然对流强度对比分析 

静态浸没条件下电池组的自然对流强度反映了其外部换热能力的大小。自然对流现

象中，格拉晓夫数（Gr）的作用与强制对流中雷诺数（Re）的作用相当[18]，因此本部分

主要从不同放电条件下冷却液 Gr 数的变化情况入手，利用浸没体自然对流的实验关联

式，求得自然对流情况下的 Nu，并建立该浸没冷却条件下不同放电工况与 Nu 的关联关

系。 
Gr 数是浮升力/粘滞力的比值，通常用公式（10）表示[18]。其中 αV,f表示体膨胀系数，

对于本实验选用的绝缘冷却油，该值为 0.00084 K-1。g 为重力加速度，υ 为动力粘度，L
为特征长度，用公式（11）表示，AP为电池组在冷却液中的总换热面积，P 为电池组的

总周界边长。随放电过程进行而计算得到的 Gr 数的变化情况如图 6 所示。图 6a~6e 的纵

坐标保持一致，通过对比可以直观看出，随着放电倍率或放电功率的增加，Gr 数也不断

增加。对于 0.5C/0.5P 放电工况，Gr 数在稳定阶段（对应放电平台阶段）的变化范围大

约为 1000~2300。对于 1C/1P 放电工况，Gr 在稳定阶段的变化范围大约为 3000~6000。
以上两组工况的 Gr 数差别不大。2C/2P 放电平台阶段，Gr 数约在 6000~15000 范围内；

3C/3P 放电平稳阶段，Gr 数变化范围约为 9000~24000；4C/4P 放电平台阶段 Gr 的范围

约为 13000~32000。在 2C 和 2P 放电工况以上，恒功率放电条件下的 Gr 数明显大于恒

倍率放电，且两者差距随倍率或功率工况的增大而增大。 
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图 6 恒功率和恒倍率放电的 Gr 数随时间的变化。（a）0.5C/0.5P，（b）1C/1P，（c）2C/2P，（d）3C/3P

和（e）4C/4P。 
根据大尺寸方形锂离子电池的几何特征和生热情况，本研究选用 S.W.Churchill 等提

出的浸没垂直板自然对流传热关联式[19]（公式（12））计算该实验中自然对流的努赛尔

数 Nu。该关联式在瑞利数 Ra 和 Gr 数从 0 到∞的完整范围内可较好的代表垂直板的自然

对流的平均传热能力，但是该关联式尚不能表明从层流到湍流的离散过渡情况。公式中



Ra 数为普朗特数 Pr 和 Gr 数的乘积，Pr 数为动量扩散能力和热量扩散能力的评价参数，

如公式（14）所示。 
放电过程中 Nu 随时间变化的情况如图 7 所示。为较清晰地对比显示不同放电工况

下的 Nu 数情况，图 7a 为 0.5C/0.5P 和 1C/1P 工况下的对比情况，图 7b 为 2C/2P、3C/3P
和 4C/4P 工况下的对比情况。0.5P 放电过程中各个时刻计算得到的 Nu 数均大于 0.5C 放

电，3000 s 到 5000 s 时 0.5C 放电的 Nu 数明显减小，这是因为此时电池处于放电平台，

内阻较小，生热量较小，电池和冷却液间的温差逐渐缩小，放电后段，内阻增大，两者

间温差增大，Nu 增加。而对于 0.5P 放电过程，电流处于稳步缓慢增加的过程，前期同

恒倍率放电相同，电流几乎保持恒定，后期电流增大，生热量增加，Nu 增大。0.5C 放

电过程的平均 Nu 为 10.019，0.5P 放电过程的平均 Nu 为 11.067。1C 和 1P 放电过程的

Nu 变化趋势相近，平均值分别为 15.270 和 14.608。从图 7b 上可以看出，2C 和 2P 放电

前期两者的 Nu 有明显差别，放电平台期几乎相同，放电末端 2P 的 Nu 增大速率大于 2C
放电末端。2C 和 2P 放电过程中 Nu 的平均值分别为 18.827 和 18.662。随后，当放电倍

率和放电功率继续增加时，恒功率放电过程的 Nu 明显大于恒倍率放电过程。 
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图 7 恒功率和恒倍率放电过程中自然对流的 Nun数随时间的变化。（a）0.5C/0.5P 和 1C/1P；（b）2C/2P，

3C/3P 和 4C/4P。 

将不同倍率和不同功率放电过程的平均 Nu 数按照关系式： y ln( )a b x c= −  − 进

行拟合，结果如图 8 所示。对于恒倍率放电情况，放电倍率与自然对流 Nu 数的关系为：

y 16.30764 4.89772 ln( 0.22128)x= +  − ，R2=0.9974，拟合较好。对于恒功率放电情



况，放电功率与自然对流 Nu 数的关系为：y 11.63047 7.99374 ln( 0.43548)x= +  + ，

R2=0.9997，拟合较好。通过以上分析得到的放电倍率—自然对流 Nu 数、放电功率—自

然对流 Nu 数的对应关系式，可总体上预测该电池组在静态浸没冷却系统中处于不同放

电工况下的自然对流强度，从而判断浸没冷却电池组内部冷却液的换热能力，为浸没冷

却热管理的优化提供参考基础。 

  
图 8 恒功率和恒倍率放电工况与自然对流的平均 Nu 数的对应关系。 

4 结  论 

本文主要针对锂离子电池组单相浸没冷却中的自然对流问题展开研究，对比了恒功

率和恒倍率这两类电池典型运行工况下的电池组和冷却液的热性能表现，并通过理论计

算研究了不同放电工况下浸没冷却自然对流强度的变化规律，主要结论有以下三点： 
（1）恒功率放电工况下电池组的平均温度均高于对应的恒倍率放电工况，对热管

理要求更为严苛；随着放电倍率或放电功率的增加，两类工况下电池组最高温度的差距

增大，3C/3P和4C/4P放电时的最高温度差别为0.69 ℃和1.35 ℃，最大温差区别为0.29 ℃
和 0.34 ℃。 

（2）电池组外部冷却液存在温度梯度，区域 3 的温度最高；作为浮升力推动力的

温压随放电倍率的增大而增大，0.5C、1C、2C、3C 和 4C 放电情况下温压的最大值分别

为 0.348 ℃、0.909 ℃、1.742 ℃、2.519 ℃和 3.127 ℃。 
（3）放电电流或放电功率大于 2C 和 2P 时，恒功率放电条件下的 Gr 数和自然对流

的 Nu 数明显大于恒倍率放电，且两者差距随倍率或功率工况的增大而增大；分析得到

的放电倍率/放电功率—自然对流 Nu 数的对应关系式，可总体上预测该电池组在静态浸

没冷却系统中处于不同放电工况下的自然对流强度。 
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摘要：为探究线性锥化圆柱体表面的流动与换热特性，采用大涡模拟数值模型对三维小锥度比下的锥

化圆柱绕流进行数值模拟与分析。模拟结果表明，与圆柱绕流相比，锥化圆柱的几何特征起到减小阻

力，抑制升力波动的作用，且锥化圆柱的表面附近存在二次流。在流动特性的影响下，柱体前缘区域的

换热系数呈现两端高，中间低的分布规律；在柱体侧面，随直径的增加，换热系数最小值位置逐渐后移。  

关键词：锥化圆柱，大涡模拟，二次流，换热特性。 
0 前言 

锥齿轮传动具有传动平稳、噪音低、承载能力强等优点。在传动过程中摩擦产生的

热量通过被滑油吸收，接着以对流换热的方式传递给箱壁，箱壁通过热传导方式传递给

外壁，最后主要通过对流换热的方式散至环境中。在实际工程中，锥齿轮转向箱通常被

设计成锥度比很小的锥化圆柱体，因此研究三维线性锥形圆柱体的流动和传热特性意义

重大。 
圆柱作为钝体绕流的经典问题之一，其流动特性和对流换热特性已有相当丰富的研

究成果，横掠圆管强制流动传热已有许多实验资料公开发表，给出了空气横掠单管强制

对流换热的实验关联式和 Nu 随周向角度的变化规律等[1-4]。然而目前大部分的研究工作

主要集中在展向均匀截面的钝体，对展向非均匀截面的钝体的研究较少，如沿展向直径

呈线性均匀变化的圆柱钝体（即线性锥化圆柱）。故本文研究了在小锥度比情况下线性锥

化圆柱的流动以及对流换热特性。 
目前对于流体掠过线性锥化圆柱表面的研究集中在低雷诺数下细长锥体后尾流的

流动特性。由 Gaster[5]首先对低雷诺数下细长圆锥体的流动特性进行研究，并提出了锥

度比的概念（TR=l/(d2-d1),其中 l 为柱体长度，d1, d2分别为锥体的窄端和宽端直径）。有

关锥化圆柱的后续研究均围绕细长锥体的尾流结构展开，并在试验和数值模拟过程中观

察到胞状涡结构、漩涡分裂、涡位错等流动特征[6-8]，但是仍没有对锥化圆柱换热特性的

研究。 
近年来，有学者开始研究沿展向截面直径呈波浪形变化的钝体的流动及传热特性。

Kim and Yoon[9]采用数值模拟的方法研究了不同波长比对波浪形圆柱传热特性的影响，

考虑了波长比在 1.136-6.06 范围内的波浪形圆柱。他们发现在波长比λ Dm⁄ =1.894和
λ Dm⁄ =6.06处，减阻和抑制升力波动的效果最好；而对于换热特性，在波长比λ Dm⁄ =3.79
处时均努塞尔数最大，柱体沿展向在鞍点处换热效果最好。Jahoon Moon 等[10]在 Kim 和 
Yoon 的基础上研究非对称波浪形圆柱（ASW）在亚临界雷诺数下的流动和传热特性。他



们发现 ASW 在不对称比为 0.5 时减小阻力和抑制升力波动的效果最好；其时均总表面

平均努塞尔数比光滑圆柱和对称波浪形圆柱都小。Hyun Sik Yoon 等[11]将研究对象的截

面形状由圆形变为椭圆形，进一步研究其流动和换热特性，并将其与圆柱和椭圆柱进行

对比，发现其减阻效果最好，换热效果最差。 
由于线性锥化圆柱的换热特性还没有相关研究，因此本文将对小锥度比下线性锥化

圆柱的流动和传热特性进行分析，并和无限长圆柱的模拟结果进行对比，从而了解线性

锥化圆柱的几何特征所引起的三维特性对流动及换热的影响。 
1 数学模型 
1.1 几何模型及边界条件 

本文选取在亚临界雷诺数(平均直径dm)3000 下横掠锥化圆柱的均匀流动为对象。以

柱体的平均直径dm为特征尺度，其中dm=(d1+d2)/2  , d1和d2表示锥化圆柱局部直径的最

小值和最大值。沿展向直径变化为dz=d2-z/TR，其中 TR 为锥度比。几何模型如图 1 示。

其参考坐标为笛卡尔坐标，坐标原点位于几何模型底面的柱体轴线上。 

 

图 1 几何模型 

图 2 分别给出了模型每个方向上的区域大小。其中 x 为来流速度方向（顺流向），y
为垂直来流速度方向（横流向），z 为柱体展向。无限长模型计算域的展向长度 l 选择为

√3 3⁄ dm，在垂直柱长方向上，选取计算区域分别为 32 和 16 倍特征长度dm，这与 Moon
等[10]使用的尺寸相对应，并且沿顺流向对计算域进行了延长。 
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图 2 计算域 

沿顺流向给出了入口、出口边界条件。流体域进口设定为速度进口，以空气作为流

动介质，来流速度和温度均匀分布，u=U∞ , v=0 , w=0 , t=T∞  出口边界采用压力出口边界

条件。沿横流向的两个面采用无滑移壁面边界条件。沿展向的两个面采用对称边界条件。

柱体壁面采用无滑移边界条件,施加恒定热流qw。 
1.2 数学模型 

考虑了 Navier-Stokes 方程、连续性方程和能量方程来模拟线性锥化圆柱周围的非定

常三维不可压缩流场和热场。质量守恒方程、动量守恒方程和能量守恒方程可以表示为： 
（1）质量守恒方程 
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式中，ρ 为所研究流体的密度，v  为所研究流体速度矢量，t 为流体流动时间。 

（2）动量守恒方程 
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式中，p 为静压，τ为应力张量，ρg⃗ 为重力，F⃗⃗ 为外力，μ为动力黏度，I为单位张量，

等式右边第二项为体积膨胀的影响。 
（3）能量守恒方程 
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式中，h 为焓值，keff为导热系数。 
本文采用大涡模拟(LES)数值模型，用亚格子尺度模型(SGS)模型来表征小尺度涡对
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流体运动的影响。同时，压力速度耦合格式采用 SIMPLE 算法进行求解。在空间离散化

方面，动量方程采用中央差分格式；能量方程采用 QUICK 格式。瞬态方程采用二阶隐

式格式进行求解。 
1.3 网格划分 

为了验证网格无关性，对于该线性锥化圆柱，考虑采用粗、中、细三套网格系统。

为了更准确的模拟剪切层和近尾迹区域中急剧的梯度变化，在柱面附近和尾迹区域设置

更密集的网格。以最细的一套网格为例，在圆柱周围直径 3D 以内范围的区域采用了 O 
形网格剖分，贴近圆柱表面的径向第一层网格厚度取 Δ =0.0025d2 ，O 形网格区域以内

相邻两层网格的伸展系数最大为 1.02；O-Block 型网格分布如图 3 所示。通过比较不同

网格数量下的时均阻力系数，均方根升力系数以及时均总表面平均努塞尔数进行无关性

验证，如表 1 所示。 

 
图 3 网格划分 

表 1 网格无关性检验 

算例 𝑁𝑥 × 𝑁𝑦 × 𝑁𝑧 𝑁𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 𝑐𝐷̅̅ ̅ 𝐶𝐿,𝑟𝑚𝑠 𝑁𝑢̅̅ ̅̅  

M1 271×140×23 872620 0.89 0.1279 35.64 

M2 291×160×25 1164000 0.79 0.0349 32.91 

M3 336×220×30 2217600 0.80 0.0407 33.59 

 
在本研究中，阻力系数和升力系数定义为： 
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式中,ρ 为流体密度；U∞为自由流速度；A 为柱体在流向方向上的投影面积； FD和FL

分别为总阻力和总升力。 
Nu 定义为： 

 zhdNu
k

=  (6) 

式中，h 为对流换热系数；k 为热传导系数。 

网格无关性结果表明，从最粗的网格逐级细化，结果有明显的变化，最终在 M3 级

网格附近收敛。任何额外的改进都不会显著提高结果的质量。因此，在本研究中选择了

336×220×30 的最细网格作为最终计算的网格，力求在最大的精度下对壁面附近的流动进

行求解。为了获得控制方程的时间精确解，将所需时间步长设为 Δt = 0.001，最大库朗数

CO=0.586。 
2 计算结果分析 
2.1 流动特性 

图 4 为线性锥化圆柱和光滑圆柱升、阻力系数瞬态时程曲线。图中分别给出了 100s
内两种柱体的升、阻力系数变化趋势，其中光滑圆柱的升、阻力系数变化趋势由 Jahoon 
Moon[10]的模拟结果得到。如图 4(c)所示，光滑圆柱模型的升力系数在 0 附近上下波动，

有明显的周期性变化，且幅值较为对称；而从图 4(a)中可以看出，线性锥化圆柱模型的

升力系数恒大于 0，并在大于 0 的某个值处上下波动，虽然也有波峰和波谷，但周期性

并不明显。结合图 4 和表 1 可以得出，与光滑圆柱相比，线性锥化圆柱提供了更小的阻

力和升力系数脉动幅值。 

 
(a) 线性锥化圆柱升力系数 
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(b) 线性锥化圆柱阻力系数 

 
(c) 光滑圆柱升力系数 

 
(d) 光滑圆柱阻力系数 

图 4 线性锥化圆柱和光滑圆柱升、阻力系数瞬态时程曲线 

另一个与圆柱绕流情况的不同之处在于，锥化圆柱的截面直径沿柱体展向呈线性变
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化，这给流动带来了明显的三维特性。根据 VD Narasimhamurthy[12]的研究，在展向压力

梯度的驱动下，线性锥化圆柱的前驻点线、后驻点线以及沿前驻点线往后 90°处，均会产

生沿展向的二次流。图 5 为柱体前驻点线以及后驻点线附近的展向速度。如图 5(a)所示，

在柱体前驻点线附近，二次流从柱体的宽端流向窄端，展向速度先增大后减小；而在柱

体尾流区域二次流的流动方向则相反，从柱体的窄端流向宽端，并且由于二次流的存在，

在柱体的后缘壁面处形成回旋，产生了尾涡，如图 6 中截面时均速度流线图所示。 

 
(a) 柱体上游 

 
(b) 柱体下游 

图 5 不同位置处的展向速度 
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图 6 流线图 

2.2 换热特性 

2.2.1 总表面平均努塞尔数 
图 7 为线性锥形圆柱的总表面平均努塞尔数随时间的变化趋势。考虑到升阻力系数

的变化趋势可以看出，Nu 变化情况与柱体力系数有很强的依赖关系。当阻力和升力波动

减小时，Nu 也随之减小。这一结论与 Jahoon Moon[10]的研究结果相符合。阻力和升力波

动被抑制是因为尾流区形成了细长和减弱的涡，因此尾流附近的气体交换变弱，导致换

热减小。 

 
图 7 总表面平均努塞尔数时程曲线图 

2.2.2 局部平均努塞尔数 
通过研究局部换热特点及局部对流换热系数的分布规律，就可以知道哪些部位换热

效果最好，哪些部位换热效果最差。首先研究 Nu 的展向变化。图 8 中展示了线性锥化

圆柱模型表面的平均努塞尔数的分布云图。根据 Jahoon Moon[10]的模拟研究可知，光滑

圆柱体的周向 Nu 值分布在展向上是不变的，而从图 8 中可以看出，锥度的存在明显影

响了 Nu 的分布。 
如图所示，在柱体的前缘部分，线性锥化圆柱的 Nu 分布情况呈现出两端 Nu 分布密

集，中间区域 Nu 分布稀疏且较为均匀。其中靠近窄端、Nu 分布密集的为区域 Ⅰ，模型

中间部分 Nu 均匀分布的为区域 Ⅱ，靠近宽端、Nu 分布密集的为区域 Ⅲ。对于线性锥

化圆柱模型，在柱体窄端一侧的区域 Ⅰ 内，Nu 在窄端下方的某一前驻点处最大，并以
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其为中心呈不规则椭圆状向外扩散；区域 Ⅱ 内的 Nu 值较区域 Ⅰ 更小，但分布的更加

均匀；沿展向进入区域 Ⅲ，Nu 分布得更加密集，Nu 数快速增加，并在最底部达到最大

值。 

 

(a)                               (b) 
图 8 时均努塞尔数分布云图 

在柱体侧面，如图 8(b)所示，Nu 数随着周向角的增加而减小，并在某一点处达到最

小值，此点即为流动分离点。从图中可以看出，线性锥化圆柱局部 Nu 最小值的位置随

着直径的增加不断向后推移。 

3 结  论 
本文基于大涡模拟数值方法，对 Re=3000 工况下的线性锥化圆柱在小锥度比下的流

动及传热特性进行研究。得到以下结论： 
（1）与无限长圆柱相比，线性锥化圆柱的流动现象更为复杂，具有明显的三维流动

特性。一方面，从升阻力系数时程图可以看出，锥化圆柱的几何结构起到减阻、减小升

力脉动的作用，其时均阻力系数比圆柱低 18%；另一方面，由于锥度比的存在，锥化圆

柱壁面附近存在二次流，影响了表面的换热规律； 
    （2）Nu 变化情况与柱体力系数有很强的依赖关系。当阻力和升力波动减小时，Nu
也随之减小。阻力和升力波动被抑制是因为尾流区形成了细长和减弱的涡，因此尾流附

近的气体交换变弱，导致换热减小。 
（3）光滑圆柱体柱面上 Nu 的二维表面分布与展向无关，而线性锥化圆柱前缘区域

的 Nu 分布轮廓呈漏斗状，两端 Nu 分布密集，中间部分则较为稀疏；柱体侧面沿展向随

着直径的增加，分离点位置逐渐后移，因此 Nu 最小值点也逐渐后移。 
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摘要：结构参数优化对于提升通道对流传热特性具有重要意义。本文基于机器学习方法开展了单双斜

向肋通道的结构参数优化研究。首先通过批量化建模获得了大量数据，然后通过量纲分析获得训练模

型时应考虑的无量纲参数。之后通过筛选，选择高斯回归过程模型进行训练，并利用数值模拟结果和训

练结果分析结构参数对通道流动传热特性的影响。最后利用训练好的机器学习模型，通过拟牛顿法分

别优化获得了 Nu 和 PEC 最优时对应的结构参数，获得的最优结构参数相比于优化前具有更好的对流

传热特性和综合传热特性。并总结归纳了基于机器学习的对流传热优化流程，该方法具有一定的普适

性。 

关键词：对流传热；数值模拟；机器学习；高斯过程回归 

0 前言 

对流传热过程广泛出现在航空航天、化工、新能源汽车、芯片传热、储能等领域中，

在保护关键部件的正常运转、提高工业生产效率、营造更舒适的环境、节能减排等方面

扮演着重要的角色。强化对流传热过程对于增强热防护效果，改善传热过程，增强系统

稳定性与可靠性具有重要意义。 
根据传热强化的方式不同，可将对流传热的强化分为主动传热强化和被动传热强

化。其中主动传热强化主要指的是通过外部能量输入来强化传热，比如通过电磁场来增

强流体扰动，主动传热强化过程存在的弊端在于会带来额外的部件和能源消耗。被动传

热强化主要是通过改变通道结构，改变通道表面形状，或内置扰流物的方式实现的，被

动传热因其成本低，故应用范围更广[1]。 
常见的被动强化传热方式之一，是通过增加肋片来扩展换热面积、增强流体扰动实

现的。不过借助于肋结构强化传热的同时，也会带来阻力增加，为了平衡工程实践过程

中的传热强化与压降损失，有很多学者进行了深入的研究。其中传热强化与压降损失平

衡的非常出色的通道结构型式之一，是孟等提出的不连续双斜向肋通道[2]，该通道结构

基于对流传热过程中的场协同优化获得的最优化流场设计而成[3]，其优势在于可产生多

纵向涡的扰流结构，起到强化传热效果，并且其引起的压降损失增加也较低，拥有着出

色的综合传热特性。 
针对于不连续双斜向肋通道的传热强化，也有很多学者开展了相应的研究[4][5][6][7]。

王等通过场协同优化方法，获得了最优化的单面传热流场，之后参考不连续双斜向肋通

道的设计思路，提出了一种新型的单双斜向肋通道，该通道应用于单面加热通道中具有



出色的传热强化效果，且引起的压降损失增加较低[6]。 
新型的传热肋结构，要想更好地被应用于工程实践中，还需要进行相应的结构参数

优化。传统的传热肋结构参数优化，因其结构参数变化的数量少，故难以获得最优化的

结构参数布置方案[8]。近年来，伴随着机器学习的发展，其也越来越多地被应用于传热

结构优化和实验数据处理上。相比于传统的通过人工拟合获得通道传热特性的方式，机

器学习方法的优势在于可轻松构建起大量数据输入和输出之间的关系。已有学者通过机

器学习分析了肋结构参数与流动传热特性之间的关系，发现构建起来的规律可实现高精

度的传热特性预测。Kwon 等[9]借助于机器学习的随机森林算法分析了 2D 通道中，不同

肋高下的传热特性，并通过将预测结果和数值模拟结果的对比验证了所采用算法的可靠

性；Krishnayatra 等[10]借助于机器学习中的邻近算法对一种新型肋结构的肋效率进行了

设计和优化，结果验证该方法能够准确地对肋效率进行预测；Schniewind 等[11]利用机器

学习对层流流动通道的结构进行了研究，验证了卷积神经网络能够在一定范围内准确预

测层流通道的传热特性，并发现 S 型通道是帕累托改进最优的，未来可扩展到更复杂的

通道中。 
尽管现在已经有不少利用机器学习方法开展传热结构研究的工作，但是目前尚未发

现利用机器学习开展三维肋结构参数优化的工作，本文基于之前研究中提出的单双斜向

肋通道[6]，通过批量化几何建模和数值模拟的方式获得单双斜向肋通道的流动传热数据，

借助机器学习方法构建了通道三维几何参数与流动传热特性的关系，最后通过优化算法

实现了几何参数的优化。 
1 单双斜向肋通道几何模型及传热强化机理 

本文采用的单双斜向肋通道的几何模型如图 1 所示，在通道加热面上有一对双斜向

肋，而在通道两侧的壁面则各有一个单斜向肋。顶面肋与来流方向的夹角为 135°，侧

面肋与来流方向的夹角为 45°。由于在之前的研究中[6]中发现这种肋结构布置方式具有

更好的传热特性，故本文不再对夹角进行优化。肋中间的半圆柱加两侧 1/4 球形构成，

这样的形状有助于降低阻力。为了减少后确定模型的几何参数数量，降低本文算例的数

量，故将本文的肋结构设置成相同大小、相同间距的，本文肋的几何参数仅由肋长、肋

间距、肋半径三个参数组成。 



 
图 1 通道几何结构模型[6] 

单面加热的单双斜向肋通道与常见的强化传热通道存在的区别在于，其不仅在加热

面上布置了传热强化的不连续双斜向肋结构，还在加热面附近的侧面布置了一对单斜向

肋结构。通道的截面速度矢量和温度场如图 2 所示，从速度矢量分布中可以看出，两侧

的单斜向肋会起到将流体向上扰流的效果，其与顶部加热面上的双斜向肋的产生的绕流

起到很好的协同效果，因此其具有出色的传热特性。从温度场的分布中可以发现，其高

温区不只是集中在顶面附近，而是有明显的向下混合的效果。故该通道具有出色的流动

传热特性。 

 

图 2 单双斜向肋通道流动截面的速度矢量和温度场 

2 数值模型 

考虑到本文所研究的工况下，通道内的流体的雷诺数较低，故采用层流模型进行模



拟。稳态层流不可压缩过程的求解需满足的连续性方程，动量方程和能量方程分别如下

所示： 
 0 =u  (1) 

 2( ) +p  = − u u u  (2) 

 2
pc T T  = u  (3) 

其中，ρ 是流体的密度，u 是速度矢量，T 是温度，p 是压力，λ 是热导率，μ 是动力粘

度。 
模型工质用的是水，物性为常物性，密度 ρ 为 998.2kg/m3，热导率λ为 0.6 W/(mK)，

粘度为 0.001003 Pa·s。边界条件设置如下：给定质量流量入口和压力出口，入口温度为

300 K，加热面采用等壁温边界条件，T=310 K。 
数值求解过程，采用 SIMPLEC 算法，压力、动量、能量方程离散为二阶精度。求解

过程中，能量方程可收敛到 1×10-10，连续性方程可收敛到 1×10-8，以充分保证模型收敛。 
3 量纲分析 

在进行数值模拟前，需先分析影响结果的因素，这里采用量纲分析法来确定机器学

习的输入参数。 
单双斜向肋通道的对流传热系数 h 主要受以下参数影响： 

 ( )f f f, , , , , , , , ,h ph f u d c l d R L  =  (4) 

其中，u 为流速，dh为当量水力直径，λ 为工质的热导率，μ 为工质的粘度，ρ 为工质的

密度，cp为工质的比热，lf为肋长，df为肋间距，Rf为肋半径，L 为通道长度。 
与单双斜向肋通道对流传热相关的物理量有 11 个，由 4 个基本物理量的量纲：时

间，长度，质量和温度组成。根据 π 定理，物理量总数 n=11，基本物理量 r = 4，故可组

成 7 个无量纲数，如下所示： 
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其中，π1~π3是大家熟知的流动传热过程无量纲数，分别是努塞尔数 Nu，雷诺数 Re 和普

朗特数 Pr；而 π4~π6 则是与单双斜向肋通道结构相关的参数，将其定义为与当量水力直

径的比值，π7则是与通道长度相关的无量纲参数。 
故可建立 Nu 数和 Re、Pr 等无量纲数之间的关系： 

 f f f, , , ,
h h h h
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同理，可构建单双斜向肋通道阻力系数ε与无量纲数之间的关系： 
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进一步，考虑到本文研究只改变通道肋结构参数，不对流体物性进行过改变，通道

长度也均保证为 L/dh=15，故本文的通道模型的 Nu 数只与 Re, 肋长 lf，肋间距 df，肋半

径 Rf等有关；阻力系数的变化，也不考通道长度的影响。 
在工程应用中，除了传热特性，人们还关心通道的综合传热特性。综合传热特性出

色的通道，在提升传热特性的同时，带来了更低的压降损失，故具有更好的经济性。常

用于评价带有肋结构通道综合传热特性的参数是 PEC，其定义如下： 
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其中，下标 0 的含义是对应的相同当量水力直径的直通道的特性。 
根据前文分析，散热通道的阻力系数、努塞尔数、综合传热特性都只与 lf/dh，df/dh,Rf/dh,

以及 Re 有关： 
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4 数据收集 

在数据收集过程中，本文通过批量化几何构建的方式创建了不同几何参数的肋结构

模型，然后利用 Fluent Meshing 网格划分软件生成网格，之后再到 Fluent 中进行数值模

拟，并统计数值模拟结果。 
获得的肋结构通道的几何参数和雷诺数取值如表 1 所示，选择肋长范围为 1.6 

mm~2.6 mm，肋间距范围为 1.5 mm~4.0mm，肋半径范围为 0.1mm~0.3mm，雷诺数范围

为 250~1500。在实际的几何构建过程中，去掉肋几何结构超出通道的模型，最终获得了

96 组几何模型。在雷诺数计算过程中，考虑到计算资源和计算时长，选择在 Re=1000 下

计算全部 96 组模型，其余的 Re 条件下计算获得 215 组算例，总计获得了 311 组结果。 
表 1 几何参数与雷诺数的取值 

参数 值 
lf mm 1.6, 1.8, 2.0, 2.2, 2.4, 2.6 
df mm 1.5, 2.0, 2.5, 3.0, 4.0 
Rf mm 0.1, 0.15, 0.2, 0.25, 0.3 
Re 250, 500, 750, 1000, 1250, 1500 

 

5 机器学习 

机器学习是一种利用计算机和数据获得知识、经验、规律的方法。根据输入和输出

的数据是否有标签，可将其分为有监督学习和无监督学习。本文的输入参数和输出参数

都是带有标签的，故属于有监督学习。常用的有监督学习算法包括线性回归、神经网络、

支持向量机、决策树、高斯过程回归等。 
针对本文需解决的问题，利用肋结构参数、雷诺数等实现对肋流动传热特性的预测。

考虑到可用于训练的数据量不大，故采用全部数据进行训练。为了防止过拟合，选择 5
折交叉验证的方式，将数据分成 5 份，用 4 份进行训练，1 份测试，然后用 5 次训练结

果的平均值作为最终的平均结果。机器学习的训练目标选择的是均方根误差 RSME，其



反应了预测结果与目标结果的平均预测误差。 
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在进行机器学习模型训练时，通过前期对不同模型的训练结果进行测试，最终选择

了高斯回归过程模型[12]。高斯回归过程模型是一种利用高斯过程作为先验分布进行机器

学习的非参数回归模型，其适用于解决具有连续输入和输出值的问题，常用于小数据量

的学习任务。 
高斯过程回归的训练结果依赖于数据点之间的核函数选择，核函数是一种协方差函

数，其定义了输入空间中任意两个点之间的相似性度量，常见的核函数包括平方指数核、

二次有理核、Matern 核等。 
不同的核函数适用于不同的数据，平方指数核适用于二阶可微的平滑、连续数据；

二次有理核适用于具有非线性特征的数据，而 Matern 核根据不同形状参数取值，具有平

稳和非平稳两种形式，具有较高灵活性的 Matern 5/2 核函数的形式如下所示： 
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其中，x 和 x’是空间中的点；l 是长度参数，影响函数的平滑程度，控制不同点之间的相

似性衰减速度；σ2是信号方差，表示函数值的变化幅度；||x-x’||表示两点之间的欧氏距离。 
在机器学习训练过程中，选择的高斯回归过程模型的核函数，除了 Matern 5/2，还有

平方指数和二次有理两种，其区别主要是核函数的形式。 
在机器学习过程中，以 lf/dh、df/dh、Rf/dh、Re 这四个输入参数，以阻力系数、努塞

尔数和 PEC 为训练目标，获得的结果的均方根误差如表 2 所示。从结果中可以看出，

Matern 5/2 高斯过程回归训练得到的阻力系数、努塞尔数和 PEC 均具有最小的均方根误

差，故下文优化基于该模型的训练结果进行。 
表 2 不同核函数训练的均方根误差 

核函数 ε Nu PEC 
平方指数 0.0100 1.236 0.0761 
二次有理 0.0090 1.216 0.0763 
Matern 5/2 0.0082 1.173 0.0758 

以 PEC 的训练结果为例，不同核函数获得的预测值和真实值之间的关系如图 3 所

示，在应用于 PEC 预测时，三者均具有很不错的预测效果。 



 
(a) 二次有理                             (b) 平方指数 

 
(c) Matern 5/2 

图 3 预测值与真实值之间的对比 

6 结构参数对单双斜向肋通道流动传热特性的影响 

基于前文训练和数值模拟的结果，分析肋长、肋间距和肋半径等结构参数对单双斜

向肋通道流动传热特性的影响。其中，肋长对通道流动传热的影响如图 4 所示，散点为

数值模拟计算的结果，线为机器学习训练模型的预测结果。从趋势上看，阻力系数和努

塞尔数均随着肋长的增加而增大，PEC 也是，故适当增加肋长有助于提升传热特性和综

合传热特性，但也会带来阻力的增加。 



   

图 4 肋长对通道流动传热特性的影响（df/dh = 0.625 ，Rf/dh=0.05，Re=1000） 

肋间距对通道流动传热特性的影响如图 5 所示，阻力系数、努塞尔数和 PEC 均随着

肋间距的增加而降低。故较低的肋间距，有助于提升系统的传热特性和综合传热特性。

但肋间距也不能无限降低，当肋间距为 0 时，通道会接近于直通道，将不利于提升传热

效果。 

   
图 5 肋间距对通道流动传热特性的影响（lf/dh = 0.5，Rf/dh=0.05，Re=1000） 

肋半径对通道流动传热的影响如图 6 所示，阻力系数、努塞尔数和 PEC 均随着肋半

径的增加而增大。肋半径的增加有助于增大换热面积，但也会带来更大的阻力，但是有

助于提升系统的综合传热特性，机器学习训练结果和数值模拟结果的变化趋势也很接近。 

   
图 6 肋半径对通道流动传热特性的影响（lf/dh = 0.5，df/dh=0.5，Re=1000） 
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综上，设计拥有更强传热特性和综合传热特性的肋结构，可采用增加肋长，缩短肋

间距和增大肋半径的方式。 
 
7 单双斜向肋通道结构参数优化 

在获得了可用来预测单双斜向肋通道的模型后，除了可用于单双斜向肋通道的设计

和分析外，还可基于该模型对单双斜向肋通道的最佳结构参数进行寻优。在优化过程中，

分别以 Nu，PEC 作为本文的优化目标。由于目标是 Nu 或 PEC 最大，故给优化函数加

个负号，如下所示： 

 ( ), min ,Nu PEC f x x= −    (12) 

优化过程的约束条件为肋长、肋间距和肋半径的取值范围，这里考虑的是在实际建

模过程中，要构建完整的肋结构模型应符合的范围。雷诺数取定值，Re=1000，其余约束

条件如下所示： 
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求解时采用的方法是拟牛顿法，其通过逐步逼近目标函数的 Hessian 矩阵的逆来更

新迭代点，从而获得目标的最优解。在求解时需要给定初值，这里初值选择的是：lf/dh=0.5, 
df/dh=0.5, Rf/dh=0.05，分别对 Nu 和 PEC 进行优化求解，优化得到的最优解随着迭代次数

的变化如图 7 所示，均在迭代 10 步左右就能够获得最优解。 

   
图 7 拟牛顿法得到的最优解随迭代次数的变化 

优化获得的两组最优结果如表 8 所示，其中最佳努塞尔数为 54.1，对应的阻力系数

ε 和 PEC 分别为 0.271 和 3.12。优化获得的最优 PEC 为 3.14，对应的阻力系数和努塞尔

数分别为 0.259 和 53.7。 
表 3 优化获得的最优解 

 ε Nu PEC lf/dh df/dh Rf/dh 

Nu-opt 0.271 54.1 3.12 0.58 0.47 0.076 
PEC-opt 0.259 53.7 3.14 0.56 0.46 0.071 
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将上述优化的结果与数值模拟结果进行对比，绘制的散点图如图 8 所示，从图中能

发现，优化后获得的最佳努塞尔数和 PEC 均相比于之前的数值模拟结果有提升，但本文

的优化提升的幅度并不是很大，努塞尔数相比于数值模拟算例中最好的结果（Nu=52.4）
提升了 3.2%，PEC 相比于数值模拟结果中的最优解（PEC=3.09）仅提升了 1.6%。之所

以本文优化提升的幅度较低，与本文数值模拟的算例布置的相对密集，本身潜在的提升

空间有限有关。 

   

图 8 最优化结果与数值模拟结果对比 

8 基于机器学习的传热肋结构优化流程 

根据本文开展机器学习的传热肋结构优化过程，形成优化流程图如图 9 所示。主要

步骤如下： 
1） 首先通过数值模拟/实验的方式收集到训练数据； 
2） 然后借助于机器学习方法构建模型输入输出关系； 
3） 之后基于训练获得的模型开展优化工作； 
4） 然后判断优化结果是否满足需求； 
5） 如果结果不满足需要的话，可重复上述过程，直到结果满足需求。 
尽管前文论文介绍过程中，未展现重复补充数据的迭代优化过程，但其实在处理过

程中，是通过不断增加算例迭代该流程最终才获得了让人满意的结果。该机器学习优化

方法具有一定的普适性，可应用于传热通道肋结构参数优化，也可应用于多物理过程或

工程实践的参数优化。 
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图 9 基于机器学习的传热肋结构优化流程图 

9 结论 

本文开展了基于机器学习的单双斜向肋通道对流传热优化，在开展机器学习训练

前，通过量纲分析的方式，分析了通道流动传热特性与参数之间的关系，然后借助于批

量化的构建几何模型、划分网格、数值模拟获得了大量的数据。 
然后基于机器学习中的高斯回归过程对获得的数据进行训练和学习，获得了与数值

模拟结果吻合很好的训练模型。并且利用该模型分析了结构参数对通道流动传热特性的

影响，结果表明采用增加肋长、缩短肋间距和增大肋半径的方式，可获得具有更强传热

特性和综合传热特性的肋结构。 
之后利用机器学习获得的模型，在约束的肋结构参数范围内，采用拟牛顿法对努塞

尔数和 PEC 进行了优化。并将最优化结果与数值模拟结果进行了对比，发现利用该方法

获得的最优结果相比于数值模拟结果有一定的提升，表明可利用该方法优化获得更优的

传热肋结构参数。 
并且总结了基于机器学习的传热肋结构优化流程，该方法具有一定的普适性，可应

用多种物理过程或工程实践的参数优化。 
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摘要：为探究微直肋管内置涡产生器的管内流动与传热特性及不同结构参数如扭率 Tr(3、4、5 和 6)、间

距比 St/W(0.83、1、1.25 和 1.67)和基带宽度比 Wb/W( 0.3、0.45、0.6 和 0.75)对其影响，本文采用数值方法

进行了相关研究。结果表明：Re 在 3000～30000 范围内，微直肋管内置涡产生器的 Num/Nu0 和 f/f0 分别

为 1.17~2.16 和 3.87~5.07，综合传热因子 JF 最大可达 1.3；微直肋管内置等腰梯形涡产生器后，随着扭率

Tr 的减小，管内平均努塞尔数 Num 增大，而 Wb/W 对 Num 影响较小；低 Re 下 Num 不随 St/W 的改变而有明

显变化，高 Re 下随着 St/W 增大，Num 呈降低趋势；同一 Re 下，阻力系数 f 随 Tr、St/W 的减小及 Wb/W 的

增大而增大。相较于微直肋管、光滑圆管内置涡产生器及扭带和光滑圆管，微直肋和涡产生器各自优点相

结合，共同起到了强化传热的作用，因而具有更好的换热效果。          

关键词： 微直肋管；强化传热；二次流；涡产生器  
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0 引言  
管内强化传热技术作为改善管壳式换热器性能的重要举措，目前各式的强化传热管已

被开发出来，主要为：异型管如螺旋槽纹管、横纹管、波纹管、缩放管和内螺纹肋管[1-5]

和内置扰流插件管，如内置螺旋线圈及弹簧、绕花丝、锥形环和扭带等[6-12]。 
微肋管作为异型管之一，自 1966 年 Lawson 等报道螺纹管以来，相关从业人员对该类

管的性能开展了大量研究。Li 等[13]以油和水为工质，探究了不同范围的 Re(2500~90000)
和 Pr(3.2-220)对微肋管内压降和传热特性的影响。Sapali 等[14]实验研究了 HFC-134a 和

R-404A 在光滑圆管及微肋管中冷凝时传热系数(HTC)的变化规律，并获得了冷凝 HTC 的

关联式。Copetti 等[15]在层流与湍流工况下对比分析了微肋管与光滑圆管内水单相流动的传

热与摩擦特性。 
扭带具有较好的强化管内换热效果，但较大的形体阻力是其不足之一。部分学者为减

少扭带的形体摩擦，相继研究了松弛扭带[16]、变扭率扭带[17]、切口扭带[18]、涡产生器[19-22]

等内插件的流动与传热特性。Lin等[20]采用数值方法分析了等壁温边界条件及不同Re数下，

变结构参数的平行四边形涡产生器对圆管管内流动和传热的影响。研究表明，当 Re=50~600
时，相比于光滑圆管，Nu 和阻力系数 f 分别增加了 76.4％-190.9％和 179.9％-289.1％，综

合传热因子最大为 1.85。Chamoli 等[22]以空气为介质，对穿孔涡产生器(PVG)在不同 Re 数

及均匀热流条件下的流动与传热性能进行了实验研究，并获得了 Nu 和 f 与 PVG 结构参数

相关的经验关联式。Xu 等[23]对圆管中内置不同攻角 β(0°、15°、30°和 45°)、阻塞比 B(0.1、
0.2 和 0.3)、行值 N(4、8 和 12)以及节距比 PR(4.8、2.4 和 1.6)的涡产生器(VG)热性能和流

动特性开展实验研究。结果表明，VG 的最大 Nu 和 f 约分别为光滑圆管的 2 倍和 4.8 倍，

最大热增强系数可达 1.45。 



部分学者关注微肋管内置扰流元件组合强化传热技术。Al-Fahed 等[24]以油为工质，实

验研究了光管、微肋管及内置扭带的微肋管在层流条件下压降和传热系数的变化规律。

Nithiyesh Kumar[25]在 Re 为 3000~14000 范围内，对内置三角形切割扭曲带的内槽管的热性

能、㶲效率及其影响因素进行分析研究。Eiamsa-ard S 等[26]以银-水纳米流体为工作介质，

探究了湍流条件下微肋管插入非均匀扭带时 Nu、阻力系数 f 和热性能参数的变化，并分析

了扭率、扭带布置方式和 Re 等对热性能和压降的影响规律。 
综上所述，微肋管代替光滑圆管及在管内插入内插件均可强化管内换热效果。微肋管

的强化传热机理可表述为，在光滑圆管的基础上加工出可扩展管内传热面积的微肋，增强

管内对流换热的同时增大管内摩擦；内插扰流元件的强化传热机理为，内插件会使管内流

体产生增强冷热流体掺混程度的二次流或旋流，从而提高换热管的对流换热系数。本文提

出了一种涡产生器和微直肋管相结合的组合式强化传热管，微直肋管扩展了管内传热面积，

涡产生器对流体产生扰动作用，根据各自的优点来强化管内传热。           
1 物理模型 

 
图 1 微直肋管内置涡产生器结构示意图 

(a)整体示意图;  (b)微直肋管结构参数标示图;  (c)涡产生器基片;  (d)涡产生器 
Fig. 1 Schematic diagram of the structure of the vortex generator in the micro-straight ribbed tube 

(a)the overall schematic diagram; (b) the marking diagram of the structural parameters of the micro-straight 
ribbed tube; (c) the base-unit of the vortex generator; (d) the vortex generator 

如图 1 为微直肋管的物理模型结构简图，其中图 1(a)为整体示意图，图 1(b)为微直肋

管结构参数标示图，具体结构参数如表 1 所示，图 1(c)为涡产生器基片的结构参数标示图，

图 1(d)为涡产生器的结构参数标示图。 

表 1 涡产生器的几何结构参数 

Table 1 Geometric structure parameters of vortex generators 
编号 Tr Ss/W St/W β γ B/W Wb/W W δ 

VG1 3 1.13 1 60 60 0.5 0.3 12 0.6 

VG2 4 1.07 1 60 60 0.5 0.3 12 0.6 

VG3 5 1.05 1 60 60 0.5 0.3 12 0.6 

VG4 6 1.03 1 60 60 0.5 0.3 12 0.6 

VG5 5 0.87 0.83 60 60 0.5 0.3 12 0.6 

VG6 5 1.31 1.25 60 60 0.5 0.3 12 0.6 

VG7 5 1.75 1.67 60 60 0.5 0.3 12 0.6 

VG8 3 1.13 1 60 60 0.5 0.45 12 0.6 

VG9 3 1.13 1 60 60 0.5 0.6 12 0.6 

VG10 3 1.13 1 60 60 0.5 0.75 12 0.6 



其中图 1(b)中，e 为微直肋的高度，θ 为肋顶角，Do 为微直肋管的内径，D 为外径，

Di为减去肋高的管内径。涡产生器基片是在金属薄片上按照既定几何形状裁去部分材料得

来，结构简图如图 1(c)所示。在此基础上沿轴向扭转即为涡产生器(VG)，其结构简图如图

1(d)所示。图(c)和(d)中，有 VG 部分的基片宽度为 W，无 VG 部分的基带宽度为 Wb；VG
的迎流形状控制角为 β，背流形状控制角为 γ；VG 的轴向长度为 B；未扭转前相邻 VG 之

间的间距为 Ss，扭转之后相邻 VG 之间的间距为 St；δ 为 VG 的厚度；节距 H 为 VG 扭转

180 度时的轴向长度；α 为 VG 攻击角。其具体结构参数如表 1 所示。其中，Tr为 VG 的扭

率，St/W 和 Wb/W 分别是 VG 间距比和基带宽度比。 
VG 的扭率 Tr 定义为： 

 
rT H W=  (1) 

VG 的 α 与 Tr关系如式(2)所示： 

 arctan[ / (2 / )]H W =  (2) 
α 和 Ss 共同决定 St的大小，具体关系如式(3)所示： 

 
2

t s / 1 tanS S = +  (3) 

2 数学模型 

为建立微直肋管内流体流动与传热的数学模型，作以下简化假设：（1）流体和涡产生

器的物性参数为常数；（2）内置涡产生器的微直肋管内流体流动为定常不可压缩流动；（3）
不考虑流体中的粘性耗散和质量力。 
2.1  控制方程 

连续性方程： 
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流体域能量方程： 
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固体域能量方程： 
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本文采用 Realizable k-ε 湍流模型进行计算，近壁区流动采用增强壁面函数法处理。

Realizable k-ɛ 湍流模型的湍动能及湍流耗散的输运方程如下式： 
k 方程：
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其中 Gk表示由速度梯度引起的湍动能；σk是湍动能的普朗特数；
2

t
kc 


= ，表示为

湍流粘性系数；cμ 是应变率与旋转张量的函数。 
 方程： 
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其中 C1=max[0.43,
5+

 ]，C2=1.9，



kS= ，

jiji SSS 2= ，σε是耗散率的湍流普朗特

数。 

2.2  边界条件 

进出口采用周期性边界条件： 

 ( ) ( )
in out

, , , ,x y z x y z=u u
 (10)

 
 

无量纲温度 Θ 定义为： ( ) ( ) ( ), , ( , , ) /w b wΘ x y z T x y z T T T= − −  

在微直肋管管壁和流体与基带、涡产生器的流固接触面上，速度采用无滑移边界条件，

如式(12)所示；热边界条件采用等壁温边界条件。 
 ( , , ) ( , , ) ( , , ) 0u x y z v x y z w x y z= = =  (11) 

热边界条件通过接触面上温度和热流密度连续施加： 
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式中，f 表示与流体区相关的变量或参数，s 表示与固体域相关的变量或参数，n 表示

截面法线方向。 

2.3  参数定义 

Re 和阻力系数 f 定义为： 
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式中，L 为计算域微直肋管的长度，Δp 是计算域中进出口压降，uin 是微直肋管进口截

面的平均速度，qm 为流体的质量流量，Ain 是除去基片部分的进口横截面积。 
局部对流换热系数 hlocal和微直肋管周向局部努塞尔数 Nulocal 按下式计算： 
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式中，Tb为沿流体流动方向上横截面的平均温度。 
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沿流动方向微直肋管表面局部对流换热系数（沿程对流换热系数）hx 和微直肋管轴向

局部努塞尔数（沿程努塞尔数）Nux 按下式计算： 
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式中，qx为沿流动方向微直肋管表面局部热流密度，计算公式如下： 

 local

o
x

q dl
q

D
=   (17) 

利用热平衡式确定平均对流换热系数： 

 ( )m out in mpq C T T h A T− =   (18) 

式中，qm 为质量流量，Tin，Tout 分别为进出口截面上的平均温度，A 为微直肋管内表

面面积，hm 为微直肋管内表面的平均对流换热系数。ΔTm按对数平均温差计算，如下所示： 
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平均努塞尔数 Num 按下式计算： 
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式中， ' 为管内表面面积增加系数，A0为圆管内表面面积， m
'h 为以圆管为基准的管

内表面平均对流换热系数。 
强化传热因子 JF 定义式为： 
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/
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式中，Nu0 和 f0分别为光滑圆管的平均努塞尔数和阻力系数。 
描述二次流强度的参数定义为[27]： 
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沿流动方向横截面平均二次流强度为： 

 local( )

1 d ( )
( )x A x

Se Se A x
A x

=   (23) 

流体域体积平均二次流强度为： 

 localdV
Se Se V V=  /  (24) 

3 网格独立性考核及数值方法验证 

使用 ICEM CFD 19.0 软件分别划分出微直肋管管壁固体域网格、管内流体域网格及涡

产生器流体域和固体域网格，最终将这三部分网格组合在一起形成计算域结构化网格，如

图 2 所示。 

 
图 2 计算域结构化网格 

Fig. 2 Computational domain structured grid 

采用商用软件 ANSYS FLUENT 19.0 进行数值计算工作。梯度项选择“Least Squares 
Cell Based”格式，压力项采用二阶离散格式；动量和能量方程采用二阶迎风离散格式，湍

流动能和湍流耗散率采用一阶迎风格式，压力与速度的耦合解采用 SIMPLE 算法。定义收

敛的条件为：能量方程的相对误差设置为 10-8，其他变量的相对误差设为 10-6。 

在等壁温边界条件及 Re=15000 时，对微直肋管内置 VG (Tr = 3，St/W=1，Wb/W =0.3，

β=γ= 90°)后，以管内 Num与 f 的数值计算结果进行网格考核，不同网格数下的计算结果如



表 2 所示。由表 2 可知，达到该数量规格的网格，再改变网格数量对 Num和 f 无明显影响，

不同网格数下 Num 的最大相对误差为 0.505%，f 的最大相对误差为 3.16%。 

表 2 网格考核结果 
Table 2 Grid assessment results 

编号 网格数量 Num f 

网格 1 1372416 271.80 0.147 

网格 2 1903496 270.86 0.149 

网格 3 2490348 272.24 0.151 

三种不同网格数量的计算模型在 x=0.018m 处壁面的Nulocal自 0°到 180°的径向变化如

图 3 所示。从图 3(a)和(b)可以看出，三种不同网格数的径向 Nulocal 分布基本无太大变化，

说明在该网格数量附近再增加或减少网格数不会对计算结果造成明显影响。考虑计算资源

的消耗和计算效率，最终选取网格 2 为计算网格。 

 
图 3 网格独立性考核结果 

Fig. 3 Results of grid independence assessment 

 
图 4 Num 的数值结果与实验结果对比 

Fig. 4 Comparison of numerical results with experimental results of Num 

 
图 5 f 的数值结果与实验结果对比 

Fig. 5 Comparison of numerical results with experimental results of f 



将数值结果与文献[28]中的实验结果进行对比，如图 4 和图 5 所示。分析发现，数值计

算获得的 Num和 f 与实验值 Num 和 f 基本一致，如图 4(a)和图 5(a)所示。与实验所得的 Num

和 f 相比，数值计算值 Num 和 f 的最大偏差分别为 14%和 12%，如图 4(b)和图 5(b)所示。

综上分析，所采用的数值方法是可靠的。 

4 结果分析与讨论 

4.1  内置涡产生器对微直肋管管内流体流动与传热特性的影响 

4.1.1  平均特性 

图 6 为等壁温边界条件及 Re 为 3000~30000 时，微直肋管内置 VG、微直肋管、光滑圆管

内置 VG 及扭带和光滑圆管的管内 Num、f 和 JF 随 Re 的变化。由图 6(a)可知，上述 5 种管的

Num 均随 Re 的增大而增大。其中，5000<Re<30000 时，微直肋管内置 VG 的 Num 高于分别内置

VG 和扭带的光滑圆管的 Num。相较于光滑圆管，微直肋管内置 VG、光滑圆管内置 VG、光滑

圆管内置扭带的 Num分别提高了 17%~116%、18%~89%和 17%~74%，其中微直肋管 Num 最高

可提升 15%。由图 6(b)分析可知，同一 Re 下，微直肋管内置 VG 的 f 高于其他 4 种管子。在

Re=3000~30000 范围内，微直肋管内置 VG、微直肋管、光滑圆管内置 VG 和光滑圆管内置扭

带的 f 分别比光滑圆管高出 287%~407%、6%~19%、233%~282%和 188%~226%。 

(a) (b) (c)

 
       图 6 微直肋管内置涡产生器的 Num、 f 和 JF 随 Re 的变化 

(a)Re-Num； (b)Re-f； (c)Re-JF 
Fig. 6 Variation of Num, f and JF of vortex generators in micro-straight ribbed tube with Re 

(a)Re-Num； (b)Re-f； (c)Re-JF 

论文采用 JF 评价微直肋管内置涡产生器的传热性能，JF 越高，则代表管的综合传热

性能越好。如图 6(c)所示，Re=3000 时，微直肋管内置涡产生器的 JF 最小。10000<Re<30000
时，光滑圆管内置涡产生器和内置扭带的 JF 相差不大，且 JF 均在 25000<Re<30000 范围

内大于 1；Re 处于 3000~30000 时，微直肋管内置 VG、微直肋管、光滑圆管内置 VG 及光

滑圆管内置扭带的 JF 分别为 0.75~1.3、0.87~1.08、0.79~1.21 和 0.79~1.20。这说明，Re 在

10000~30000 范围内，微直肋管内置 VG 相较于其他管而言，有更优越的强化换热能力。 
4.1.2  管内流线分布 

 
图 7 微直肋管内置涡产生器的流线分布图(Re=15000)： 

(a)3D 流线图; (b)y-z 平面流线分布 
Fig. 7 Streamline distribution of the vortex generator in a micro-straight ribbed tube (Re=15000): 

(a)3D streamline diagram; (b) Y-Z plane streamline distribution 



图 7 详细说明了微直肋管内置 VG 的涡流特性(Re=15000)。由图 7(a)可看出，基带和

VG 使得管内流体作螺旋状流动，加速了流体掺混程度，进而增强了管的对流换热效果。

其中，VG 周围流体的流线显得较为杂乱，相比于其他部分的流体，其混合程度更加剧烈。

由于基带有更好的连续性，因而其对流体的扰动相比于 VG 而言较为平缓。由图 7(b)可知，

当流体流经存在 VG 的位置时，管道内有效流通面变小，流体流动速度加快。 

4.1.3  沿管内壁面周向局部努塞尔数分布 

 
图 8 不同横截面管内壁 Nulocal的分布(Re=15000) 

Fig. 8 Distribution of Nulocal on the inner wall of tubes with different cross sections (Re=15000) 

Re=15000 时，微直肋管内置 VG 在不同横截面处 Nulocal 的分布如图 8 所示。由上图知，

微直肋管内置 VG 后，Nulocal 的分布与微直肋、基带和 VG 的分布位置有关。不同横截面

处 Nulocal 的峰值在基带或 VG 存在的位置处取得，x/Do 分别取 0.46875、0.75、1.125、1.5
和 1.78125 时，其横截面的 Nulocal 峰值分别在 42°、24°、0°、150°和 132°处取得。 

 
图 9 管内壁 Nulocal 分布图(Re=15000、x=0.018m、θ=351°~360°、θ=0°~9°) 

Fig. 9 Nulocal distribution of the inner wall of the tubes (Re=15000, x = 0.018m, θ = 351 °~ 360 °、 0 °~ 9 °) 

微直肋管内置 VG 和微直肋管的 Nulocal 分布如图 9 所示(Re=15000、x=0.018m、

θ=351°~360°、0°~9°)。本文的微直肋管共 40 个肋，此处展示两个肋(b-e 和 f-i)的 Nulocal以

作研究。由上图知，微直肋管内置 VG 后，管内壁 Nulocal 变化起伏程度较大，其峰值在肋

处取得。微直肋管 Nulocal 的最大值为 216.03，是其 Num 的 1.61 倍；微直肋管内置 VG 的

Nulocal 最大值为 545.15，分别是其 Num 和微直肋管 Nulocal 最大值的 2.05 倍和 2.52 倍。 
4.1.4  管内平均二次流强度和沿程流动与对流换热的关系 

图 10 为微直肋管内置 VG 时，管内对流换热与二次流强度的平均特性和沿程特性关系



趋势图。从图 11(a)中可看出，Re 在 3000～30000 范围内，Num 和 Se 均随 Re 的增加而增大，

且二者关系密切。这是因为涡产生器诱导流体做螺旋状流动形成二次流，而螺旋流动可增

大核心流动区域的冷流体及管壁附近热流体的掺混程度，提升管壁附近的温度梯度，也会

使管内流体温度分布更加均匀，从而提高换热管的换热能力。同时也说明了微直肋管内置

涡产生器后，其强化对流换热效果很大程度上取决于二次流强度的增加。从图 11(b)中可以

看出，Re =15000 时，微直肋管内置 VG 后，Nux和 Sex的变化趋势基本一致，且二者的峰

值均处于 VG 存在的位置。相比于基带部分，流体流经涡产生器存在的位置时，流体会被

诱导而产生强烈的二次流。涡产生器引导流体流至管壁区域，流体不断冲刷管壁破坏了边

界层的发展，而且会增加冷热流体的掺混，提升了管子在该区域的换热效果，因此 Nux和

Sex 的变化趋势基本一致。 

(a) (b)

 
图 10 微直肋管内置涡产生器管内对流换热和二次流强度的平均特性和沿程特性 

(a)平均特性; (b)沿程特性 
Fig. 10 Average and along-flow characteristics of convective heat transfer and secondary flow intensity in  

vortex generators in micro-straight ribbed tubes 
(a)average characteristics; (b) characteristics along the way 

4.2  涡产生器扭率对微直肋管管内流动与传热特性的影响 

Tr 为 3（VG1）、4（VG5）、5（VG6）、6（VG7）的等腰梯形涡产生器的具体结构

参数如表 1 所示。分析了结构参数 β= 60°、γ= 60°、B/W=0.5、Wb/W=0.3 和 St/W=1 时，四

种不同 Tr 对微肋管管内流体流动与传热特性的影响。 

4.2.1  平均特性 

图 11 为等壁温热边界条件下，内置不同 Tr（3，4，5 和 6）涡产生器的微直肋管的 Num、

f、JF 和 Se 随 Re 的变化(Re=3000~30000)。图 11(a)为 Num随 Re 的变化，下图表明，在微

直肋管插入四种不同 Tr 的 VG 后，管内的 Num均高于光滑圆管。在同一 Re 下，微直肋管

内置 Tr为 3 的 VG 的 Num最高，其次为 Tr为 4 的 VG，Tr 为 6 的涡产生器 Num 最小。这是

由于不同 Tr的 VG 扭曲程度不同，Tr越小的涡产生器扭曲程度越大，对流体的扰动越强，

故强化换热效果越明显。与光滑圆管相比，微直肋管内置 Tr 依次增大的涡产生器 Num分别

提高了 17%~116%，11%~99%，7%~83%和 5%~74%，这说明在微直肋管内置涡产生器可

提升管内的换热能力，且换热能力随 Tr 的减小而增大。 
由图 11(b)分析可知，5 种管的 f 随 Re 的增大呈下降趋势。在同一 Re 下，微直肋管插

入四种不同 Tr的 VG 后，管内的 f 均大于微直肋管和光滑圆管，且 f 随涡产生器 Tr的增大

而减小。这是因为 VG 的扭曲程度随 Tr 的增大而减小，扭曲程度小的 VG 虽然对流体的扰

动较小，但沿程阻力和形体摩擦也会随之减小，因而 f 也会越小。Re 在 3000~30000 范围

内，与光滑圆管相比，内置 Tr 依次增大的 VG 的微直肋管 f 分别提高了 287%~407%、

247%~328%、229%~292%和 217%~266%。 



 
图 11 微直肋管内置不同 Tr 涡产生器的 Num、f、JF、Num/Nu0 和 f/f0 随 Re 的变化 

(a)Re-Num；(b)Re-f；(c)Re-JF；(d)Re-Se 

Fig. 11 Variation of Num, f, JF, Num/Nu0 and f/f0 of different Tr of vortex generators in micro-straight ribbed 
tubes with Re 

(a)Re-Num；(b)Re-f；(c)Re-JF；(d)Re-Se 

如图 11(c)所示，从整体上看，内置不同 Tr的 VG 后，微直肋管的 JF 均随 Re 的增大

先急剧上升再缓慢小幅下降。在相同 Re 下，内置不同 Tr 的 VG 后，微直肋管的 JF 随 Tr

的减小而增大，这是因为微直肋管的换热性能随 Tr 的增大有一定程度的降低，且对比来看，

f 随 Tr 增大的降低幅度更大，故 Tr 较小的 VG 的 JF 高于 Tr较大的 VG。 
图 11(d)所示为内置不同 Tr涡产生器的等腰梯形涡产生器对微直肋管内 Se 的影响。结

合图 11(a)，相同 Re 下，Num 和 Se 均随 Tr 的增大而减小；在 Tr相同的情况下，Num和 Se
均随 Re 的增大而增大，且二者变化具有一致性。 
4.2.2  对沿管内壁周向局部努塞尔数分布的影响 

 
图 12 Nulocal 的分布趋势图(Re=15000、x=0.018m) 

Fig. 12 Distribution trend chart of Nulocal (Re=15000, x = 0.018m) 

图 12 所示为内置四种不同 Tr(3、4、5 和 6)的涡产生器的微直肋管时，管壁表面 Nulocal

的周向分布图(Re=15000、x=0.018m)。上图表明，微直肋管管壁表面 Nulocal 呈现周期性变

化，微直肋存在的位置会出现管壁表面 Nulocal 的峰值。在微直肋管内置不同 Tr 的 VG，其

管壁表面 Nulocal的明显大于微直肋管的 Nulocal，且同一 θ 下，Nulocal随 Tr的减小而增大；内



置 Tr 依次增大的 VG 后，微直肋管的 Nulocal 峰值分别在 177°、15°、24°和 33°附近取得。 

 
图 13 微直肋管内置不同扭率的涡产生器管内壁Nulocal的分布(Re=15000、x=0.018m、θ=351°~360°、θ=0°~9°) 

Fig. 13 Distribution of Nulocal in the inner wall of the vortex generator tubes with different torsion ratio 
(Re=15000、x = 0.018m、θ = 351 °~ 360 °、θ = 0 °~ 9 °) 

Re=15000、θ=351°~360°、θ=0°~9°时，微直肋管内置不同 Tr(3、4、5 和 6)的涡产生器

在 x=0.018m 处横截面上的 Nulocal 分布如图 13 所示。由上图可知，微直肋管内置不同 Tr的

VG 后，会对微直肋管内的 Nulocal 产生较大影响，且 Nulocal 的峰值随 Tr的增大而减小，Nulocal

的峰值在肋处取得。微直肋管内置 Tr依次递增的 VG 的 Nulocal峰值分别为 545.15、483.69、
446.88 和 491.34；微直肋管内置不同 Tr 的 VG 的 Nulocal 最大值是微直肋管 Nulocal最大值的

2.52 倍。 
4.2.3  对管内流体沿程流动与传热特性的影响 

 
图 14 沿程努塞尔数 Nux 和 Sex的分布(Re=15000) 

Fig. 14 Distribution of Nusselt numbers Nux and Sex along the route (Re=15000) 

图 14 为微直肋管内置四种不同 Tr(Tr=3，4，5 和 6)的涡产生器后，沿程努塞尔数 Nux

和 Sex 的变化趋势图(Re =15000)。从图中可以看出，四种管子的 Nux和 Sex 的变化趋势基本

一致，同一位置的 Nux和 Sex 随着 Tr的减小而增大。不同 Tr的 VG 会产生不同程度的二次

流，VG 扭曲程度随 Tr 的减小而增大，在微直肋管内置扭曲程度大的 VG 后，流体会产生

更加强烈的二次流，而二次流会影响管子的换热能力，因此从整体上看，Nux和 Sex 均会随

Tr 的减小而增大。 

4.3  涡产生器间距比对微直肋管管内流动与传热特性的影响 



St/W 为 0.83（VG8）、1（VG6）、1.25（VG9）和 1.67（VG10）的等腰梯形涡产生

器的具体结构参数如表 1 所示。分析了结构参数 β= 60°、γ= 60°、Tr=5、B/W=0.5 和 Wb/W=0.3
时，四种不同 St/W 的 VG 对微肋管管内流体流动与传热特性的影响。  
4.3.1  对平均特性的影响 

图 15 为等壁温热边界条件及 Re 在 3000~30000 范围内，内置不同 St/W(0.83、1、1.25
和 1.67)涡产生器的微直肋管的 Num、f、JF 以及 Se 随 Re 的变化。图 16(a)为 Num随 Re 的
变化，下图表明，在微直肋管插入四种不同 St/W 的 VG 后，管内的 Num均高于微直肋管和

光滑圆管。在同一低 Re 情况下，内置不同 St/W 的涡产生器的 Num 相差不大，在较高 Re
的情况下微直肋管内置 St/W 为 0.83 的 VG 的 Num 最高，其次为 St/W=1 的 VG，St/W 为 1.67
的 VG 的 Num 最小。这是由于在相同管长的情况下，VG 数量随 St/W 的减小而增加，且随

着 VG 数量的增加，VG 对流体的扰动会有一定程度的增大，从而产生一定的强化换热效

果。微直肋管内置 St/W 依次递增的 VG 的 Num分别比光滑圆管高出 7%~86%，7%~83%，

6%~80%和 4%~77%。上述结果表明，相比于光滑圆管，微直肋管和涡产生器相结合有更

好的换热效果，且提升的换热能力随 St/W 的减小而增大。 

 
图 15 微直肋管内置不同 St/W 的 Num、f、JF、Num/Nu0 和 f/f0随 Re 的变化 

(a)Re-Num； (b)Re-f；(c)Re-JF；(d)Re-Num/Nu0；(e)Re-f/f0 
Fig. 15 Changes of Num, f, JF, Num/Nu0 and f/f0 of different St/W in micro-straight ribbed tubes with Re 

(a)Re-Num； (b)Re-f；(c)Re-JF；(d)Re-Num/Nu0；(e)Re-f/f0 

由图 15(b)分析可知，随 Re 的增大，5 种管的 f 呈下降趋势。在同一 Re 下，在微直肋

管插入四种不同 St/W 的 VG 后，管内的 f 均大于光滑圆管，且 f 随 St/W 的增大而减小。这

是因为 VG 数量随 St/W 的增大而减少，管内流体受到的沿程阻力和摩擦影响，f 也会相应

的减小。如图 15(c)所示，从整体上看，内置 St/W 依次递增的 VG 后，微直肋管的 JF 均呈

现随 Re 的增大先急剧上升再缓慢小幅下降的变化趋势。在相同 Re 下，内置 St/W 依次增长

的 VG 后，微直肋管的 JF 随 St/W 的增大而增大，但变化幅度并不十分明显。这是因为微

直肋管的换热性能随 St/W 的增大有一定程度的降低，且对比来看 f 随 St/W 增大的降低幅度

更大。结合图 15(a) 和(d)可知，在相同低 Re 情况下，随着 St/W 的变化，四种管的 Num和

Se 均相差不大；在同一高 Re 情况下，四种管的 Num和 Se 均随 St/W 的减小而增大；同一

St/W 下，Num 和 Se 均随着 Re 的增大而增大，且两者变化趋势相同。 



 
图 16 第二对涡产生器中间横截面处管内壁 Nulocal 的分布(Re=15000) 

Fig. 16 Distribution of Nulocal on the inner wall of the tubes at the middle cross section of the second pair of 
vortex generators (Re=15000) 

 

图 17 微直肋管内置不同 St/W 的涡产生器在第二对涡产生器中间横截面处 Nulocal 的分布(Re=15000、
θ=351°~360°、θ=0°~9°) 

Fig. 17 Nulocal distribution of vortex generators with different St/W in micro-straight ribbed tubes at the middle 
cross section of the second pair of vortex generators (Re=15000, θ = 351 °~ 360 °, θ = 0 °~ 9 °) 

图 16 为微直肋管内置四种不同 St/W(0.83、1、1.25 和 1.67）的涡产生器在第二对涡产

生器位置横截面处的管壁表面 Nulocal的分布(Re=15000)。对比发现，微直肋管内置不同 St/W
的 VG 的 Nulocal 明显大于未插入 VG 的微直肋管的 Nulocal，且在同一 θ 下，内置不同 St/W
的 Nulocal 相差不大；由于 St/W 的不同，微直肋管管壁表面 Nulocal取得峰值的位置也不同。

内置 St/W 为 0.83、1、1.25 和 1.67 涡产生器的微直肋管的 Nulocal 在 VG 存在的圆周位置取

得峰值，θ 分别为 33°、24°、15°和 168°。 
Re=15000、θ=351°~360°、θ=0°~9°时，微直肋管内置不同 St/W(0.83、1、1.25 和 1.67）

的涡产生器在第二对涡产生器中间横截面处 Nulocal的分布如图 17 所示。由图可知，在微直

肋管内置不同 St/W 的 VG 后，对微直肋管内的 Nulocal 产生较大影响。由于 St/W 的不同，在

第二对 VG 中间横截面上，VG 的位置不一定都位于 θ=351°~360°、θ=0°~9°，因此不同管

子的 Nulocal值有所不同，但 Nulocal 的峰值都在肋处取得。 

4.3.3  对管内流体沿程流动与传热特性的影响 

图 18 为 Re =15000 时，微直肋管内置四种不同 St/W (0.83、1、1.25 和 1.67)的涡产生

器后， Nux和 Sex 的变化趋势图。从图中可看出，内置四种 St/W 的 VG 的 Nux 和 Sex的均

随 VG 的位置呈现周期性变化，Nux和 Sex 的峰值和最小值之差随 St/W 的增大而增大；不

同 St/W 的 VG 会产生不同程度的二次流，相同管长下 VG 数量随 St/W 的减小而变多，Nux

和 Sex 的最小值随 St/W 的增大而减小，且二者的变化具有一致性。 



 
图 18 沿程努塞尔数 Nux 和 Sex的变化(Re=15000) 

Fig. 18 Changes in Nusselt numbers Nux and Sex along the route (Re=15000) 

4.4  基带宽度比对微直肋管管内流动与传热特性的影响 

Wb/W 为 0.3（VG1）、0.45（VG11）、0.6（VG12）和 0.75（VG13）的等腰梯形涡产

生器的具体结构参数如表 1 所示。分析了结构参数 β= 60°、γ= 60°、Tr=3、B/W=0.5 和 St/W=1
时，四种不同 Wb/W 对微肋管管内流体流动与传热特性的影响。 

4.4.1  平均特性 

图 19 为等壁温热边界条件下，内置不同 Wb/W 的涡产生器的微直肋管 Num、f、JF、Num/Nu0

和 f/f0 随 Re 的变化(Re=3000~30000)。图 20(a)表明，在微直肋管插入四种不同 Wb/W 的 VG
后，管内的 Num 均高于微直肋管和光滑圆管。Re=3000~30000 范围内，微直肋管内置四种

不同 Wb/W 的 VG 的 Num相差不大，说明等腰梯形 VG 的 Wb/W 对微直肋管内对流换热没

有明显影响；相比于光滑圆管，微直肋管内置 Wb/W 依次递增的 VG 的换热能力分别提高

了 17%~116%、19%~116%、19%~114%和 18%~114%。

 
图 19 微直肋管内置不同 Wb/W 涡产生器的 Num、 f,、JF、 Num/Nu0 和 f/f0 随 Re 的变化 

(a)Re-Num； (b)Re-f； (c)Re-JF； (d)Re-Num/Nu0； (e)Re-f/f0 

 Fig. 19 Variation of Num, f, JF, Num/Nu0 and f/f0 of different Wb/W vortex generators in micro-straight 
ribbed tubes with Re 

(a)Re-Num； (b)Re-f； (c)Re-JF； (d)Re-Num/Nu0； (e)Re-f/f0 



由图 19(b)知，同一 Re 下，微直肋管插入四种不同 Wb/W 的 VG 后，管内 f 均大于微直

肋管和光滑圆管。5000<Re<30000 时，微直肋管内置四种 VG 的 f 随 Wb/W 的增大而有小幅

度降低。这是因为随 Wb/W 的增加，两侧 VG 面积相应缩小，其对流体的扰动变弱，二次

流强度随之减小，f 也会相应降低。在此 Re 范围内，相比于光滑圆管，微直肋管内置 Wb/W
依次递增的涡产生器 f 分别增加了 287%~407%、292%~404%、292%~386%和 290%~362%。 

如图 19(c)所示，从整体上看，内置 Wb/W 依次递增的 VG 后，微直肋管 JF 均呈现随

Re 的增大先急剧上升再小幅下降的变化趋势；相同 Re 下，各微直肋管的 JF 相差不大，这

是因为微直肋管的换热性能不随 Wb/W 的增加而变化，且对比来看 f 随 Wb/W 增大的降低幅

度较小；3000<Re<30000 时，微直肋管 JF 为 0.87~1.07，且在 Re=3000 时，微直肋管的 JF
大于内置不同 Wb/W 涡产生器的微直肋管的 JF，而在 Re=5000~30000 范围内情况相反。结

合图 19(a)和(d)可知，同一 Re 下，四种管的管内 Num和 Se 不随 Wb/W 的增加而有明显变化；

定 Wb/W 情况下，Num和 Se 均随着 Re 的增大而增大，且两者变化趋势相同。 
4.4.2  对沿管内壁周向局部努塞尔数分布的影响 

图 20 所示为 Re=15000 和 x=0.018m 位置处，内置四种不同 Wb/W 的涡产生器的微直肋

管壁表面 Nulocal 分布。下图表明，微直肋管的 Nulocal 的变化与微直肋在管周向分布位置有

关。对比发现，微直肋管内置不同 Wb/W 的 VG 的 Nulocal 明显大于未插入 VG 的微直肋管

的 Nulocal，且在同一 θ 下，内置不同 Wb/W 的 Nulocal相差不大；由于四种 VG 的 Tr 相同，微

直肋管管壁表面 Nulocal 取得峰值的位置也一致；内置不同 Wb/W 涡产生器的微直肋管的

Nulocal在 VG 存在的圆周位置取得峰值，θ 均为 177°。 

 
图 20 管内壁 Nulocal 的分布(Re=15000、x=0.018m) 

Fig. 20 Distribution of Nulocal in the inner wall of the tubes (Re=15000, x = 0.018m) 

 
图 21 内置不同 Wb/W 涡产生器的微直肋管内壁 Nulocal 的分布(Re=15000、x=0.018m、θ=351°~360°、θ=0°~9°) 

Fig. 21 Distribution of Nulocal in the inner wall of micro-straight ribbed tubes with different Wb/W vortex 
generators (Re=15000, x = 0.018m, θ = 351 °~ 360 °, θ = 0 °~ 9 °) 



Re=15000、θ=351°~360°和 θ=0°~9°时，微直肋管内置不同 Wb/W 的涡产生器在 x=0.018m
位置横截面处的 Nulocal 的分布如图 21 所示。由图可知，在微直肋管内置不同 Wb/W 的 VG
后，对微直肋管内的 Nulocal 产生较大影响。在此横截面及 θ=351°~360°、θ=0°~9°位置处，

VG 均处于管壁附近，微直肋管内置不同 Wb/W 的涡产生器的 Nulocal基本一致，且微直肋管

内置不同 Wb/W 的 VG 的 Nulocal 最大值是微直肋管 Nulocal 最大值的 2.52 倍。 
4.4.3  对管内流体沿程流动与传热特性的影响 

图 22 为 Re =15000 时，微直肋管内置四种不同 Wb/W(0.3、0.45、0.6 和 0.75）的涡产

生器后， Nux 和 Sex的变化。从图中可以看出，内置四种 Wb/W 的 VG 的 Nux和 Sex 的均会

随 VG 的位置呈现周期性变化。内置 Wb/W 为 0.3 和 0.45 的 VG 的 Nux峰值相差不大，但

均大于 Wb/W 为 0.6 和 0.75 的 Nux峰值；Sex的峰值由大到小分别为内置 Wb/W 为 0.45、0.3、
0.6 及 0.75 的 VG。这是因为 VG 面积随 Wb/W 的增大而减小，面积大的 VG 会诱导产生更

激烈的二次流，二次流的强度影响管子的对流换热，不同 Wb/W 的 VG 会产生不同程度的

二次流。 

 
图 22 沿程努塞尔数 Nux 和 Sex的分布(Re=15000) 

Fig. 22 Distribution of Nusselt numbers Nux and Sex along the route (Re=15000) 

5 结论 

为探究微直肋管内置涡产生器的管内流动与传热特性及不同结构参数如扭率 Tr(3、4、
5 和 6)、间距比 St/W(0.83、1、1.25 和 1.67)和基带宽度比 Wb/W( 0.3、0.45、0.6 和 0.75)对
其影响，本文采用数值方法进行了相关研究。主要得到如下结论： 

（1）Re =3000～30000 范围内，微直肋管内置涡产生器的 Num/Nu0 和 f/f0 分别为

1.17~2.16 和 3.87~5.07，JF 最大值可达 1.3。微直肋和涡产生器各自优点相结合，共同起到

了强化传热的作用，因而有更好的强化换热效果； 
（2）Re=3000~30000 范围内，微直肋管内置不同结构参数的涡产生器的 Num/Nu0均大

于 1，因此该种组合可有效提升管内换热效果；Re=10000~30000 时，微直肋管内置不同形

状涡产生器和不同结构参数涡产生器的强化传热因子 JF 均大于 1，故在此范围内，微直肋

管内置涡产生器具有良好的综合换热性能； 
（3）Re=3000~30000 范围内，微直肋管内置等腰梯形涡产生器后，随着涡产生器 Tr

的减小，管内平均努塞尔数 Num增大，而 Wb/W 对 Num 影响较小；低 Re 下 Num不随涡产

生器间距 St/W 的改变而有明显变化，而高 Re 下随着 St/W 增大，Num 呈降低趋势；同一 Re
下，管内 f 随 Tr、St/W 的减小以及 Wb/W 的增大而增大。 

（4）微直肋管管壁表面 Nulocal 呈现周期性变化，微直肋存在的位置会出现管壁表面

Nulocal 的峰值；内置不同结构参数的涡产生器后，Nulocal 峰值出现的位置取决于涡产生器存

在的周向位置。 
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摘要：冲击射流冷却和微通道冷却是实现高热流密度电子器件快速散热的两种冷却方法。为了实现更

高的换热效率，提出一种冲击射流冷却与微通道冷却相结合的散热器结构，并通过数值模拟方法研究

了散热器内部换热面的换热特性。模拟结果表明：相比于矩形柱肋，圆形柱肋换热面温度更低，对流

换热系数更高，拥有更好的流动与换热性能。微通道热沉底面柱肋顺向排列时换热能力要高于底面柱

肋叉向排列。 

关键词：微通道热沉; 冲击射流; 柱肋结构; 对流强化换热; 数值模拟  

 
0 前言 

在科技日新月异的 21 世纪，电子芯片被广泛应用于人工智能、量子信息技术、机

器人等领域。电子芯片逐渐向集成化，微型化发展，其发展规律符合 moore[1]定律。电

子芯片的体积逐渐减小，导致电子芯片上热流密度骤增，产生大量的热量。一般电子元

器件能够稳定可靠运行的最高温度是在 85oC 以下[2]，超过这个温度，电子元器件的稳定

性和可靠性将大打折扣。所以寻求更加高效的冷却技术迫在眉睫。利用有效的冷却手段

来增强电子器件的传热特性并消除高热通量是必要且紧迫的。微通道散热器已被广泛用

于增强高热通量下的散热[3]。 
通过控制冷却剂流体特性[4]以及实施针翅片[5]、肋片[6] 和多孔材料[7,8]的扩展表面是

微通道散热器中常见的热增强策略。Lin 等人[9]研究了具有不同几何参数（例如通道宽度、

壁宽、横截面纵横比和相对波幅）的波状微通道散热器的热性能。Xia 等人[10]和 Ghani
等人[11,12]将肋片引入带有空腔的微通道中，进一步提高传热性能。Xu 等人[13]展示了间断

的微通道散热器，它由一组毗邻缩短的平行微通道和横向微室的分离区域组成，Chai 等
人[14]以及 Wong 和 Lee[15]将交错的肋引入到为了进一步强化横向微室并研究肋几何形状

对传热性能的影响。 
微通道结构紧凑，具有较高的换热效率，但是通道内温差与压降较大。因此可以通

过将传统微通道与其他冷却方式相结合来增强传统微通道的传热性能。微通道与射流冲

击的技术组合引起了人们的极大兴趣[16]。而单孔射流在驻点区域的换热效率较高，但驻

点区以外的换热效率便会因为边界层厚度增加而降低，造成加热表面温度上升。解决该

问题可通过布置多个射流孔使驻点区紧密排列，均匀冲击加热表面，使温度分布均匀。 
Sung 和 Mudawar[17]建立了一种结合了微通道和射流冲击冷却的混合冷却模块，并 
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对该模块的过冷沸腾和临界热流(CHF)特性进行了研究。结果表明，增加冷却剂的流量

或过冷度，会使沸腾点(ONB)和 CHF 的起始位置转移到更高的热流密度和壁温，该方法

可以有效地预测混合冷却结构的 CHF 数据。San 和 Chen[18]研究了射流间距和射流高度

对密闭圆形射流垂直撞击平面时的努塞尔数的影响，射流间距/射流直径比(s/d)和射流高

度/射流直径比(H/d)分别在 2.0 ~ 8.0 和 0.5 ~ 3.0 范围内。结果表明，射流相互作用随 s/d
和 H/d 的增大而减小，射流阵列下区域内的最大 Nu 随 s/d 几乎呈线性增加。Fabbri 等人
[19] 实验研究了水和 FC40 在圆形自由表面射流阵列下的单相换热。研究发现，随着雷诺

数、普朗特数增加，努塞尔数得到了改善，且雷诺数对努塞尔数的影响比以往研究人员

报道的更强。 
本文提出一种新的射流微通道热沉模型，以水为冷却介质，通过数值模拟方法探究

射流微通道热沉底部换热面的换热特性以及整体的换热能力。 
1 模型设计及数值计算方法 

1.1 物理模型 

如图 1 所示为射流微通道热沉爆炸视图与整体透视图，本文所研究的微通道热沉采

用“上进上出”的结构，由四个部分组成，分别为顶部盖板、射流孔板、矩形边框以及底

部的基板。顶部盖板与射流孔板连接，形成入口腔，矩形边框与底部的基板连接形成换

热腔，最后顶部盖板与矩形边框连接构成完整的微通道热沉。由于射流微通道热沉尺寸

较小，且内部射流孔板与通道结构不对应，所以模拟计算时对整个热沉进行计算。射流

微通道底部与加热热源紧密贴合，热量由热源向热沉传递，冷却介质从入口进入热沉内

部，在入口腔进行流量分配，经过射流孔板从射流孔喷出，冲击在热沉加热表面进行冲

击换热，随后在加热表面水平流动进行对流，吸收热量后从出口排出。 

图 1 微通道热沉爆炸视图与整体透视图 

如图 2 所示为微通道热沉结构图。工作介质水由顶部盖板上中心位置的进口进入，

从四周呈对称分布的出口流出。射流孔布置为 4×4 均匀阵列，如图 2(b)。不同的边框高

度对应不同的射流冲击距离，射流孔板与底部柱肋基板之间的冲击距离通过调节边框高

度来改变，边框高度越高，冲击距离越大，射流冲击距离为 H=1~3ds。热沉边框具体结

构如图 2(c)所示。基板上布置有两种柱肋结构，分别为圆形柱肋与矩形柱肋，柱肋布置

为 4×6 均匀阵列，如图 2(d)所示。详细尺寸参数见表 1。 



(a) 微通道热沉盖板结构图                   (b) 微通道热沉射流孔板结构图 

 
(c) 微通道热沉边框结构图                 (d) 微通道热沉底部基板结构图 

图 2 微通道热沉结构图 

表 1 射流微通道主要结构具体参数 

参数 范围  范围 

顶部盖板长度 L1 46mm 边框长度 L4 30mm 

顶部盖板宽度 W1 30mm 边框宽度 W4 28mm 

顶部盖板厚度 h1 1mm 边框高度 h4 6~10mm 

入口直径 din 3mm 四周边框厚度 T2 1mm 

出口直径 dout 4mm 底部基板长度 L5 46mm 

射流孔板长度 L2 30mm 底部基板宽度 W5 30mm 

射流孔板宽度 W2 28mm 底部基板厚度 h5 1mm 

射流孔板两侧挡板高度 h2 4mm 圆形柱肋直径 dr 2mm 

射流孔板厚度 h3 1mm 矩形柱肋边长 lr×wr 2×2mm 

射流孔板两侧挡板厚度 T1 1mm 相邻柱肋行间距 L6 8mm 

相邻射流孔行间距 L3 8mm 相邻柱肋行间距 W6 8mm 

相邻射流孔列间距 W3 8mm 柱肋高度 hr 1~5mm 

射流孔直径 ds 0.5~2mm 射流冲击距离 H 2~6mm 

射流孔深度 hs 1mm   

 
1.2 数值计算方法 

考虑到热沉尺寸较小，所以把整个热沉作为数值计算区域。本文采用 RNG k − 湍

流模型用于数值计算。本文在计算时假设冷却流体为不可压缩流体，且在固体和液体的



耦合面无滑移，满足的控制方程如下： 
连续性方程： 
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式中，p 是压强， 是流体密度， pc
是比定压热容， iu

是 , ,x y z方向上的速度， t
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在本文的研究计算中，平均对流换热系数

_
h 的计算公式如下： 
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式中，q 为热流密度。 1A
为加热面积， 2A

为换热面积。 wT
为换热面平均温度， fT

为入口出口温度的平均值。 
1.3 边界条件 

本文的数值模拟计算采用速度入口和压力出口，入口冷却介质的速度为

2.62~13.12m/s，温度为 283K。出口压力为常压，相对压力 0 Pa 。压力-速度的耦合求解

采用 COUPLE 算法进行求解，压力项的迭代计算采用二阶格式，能量方程、动量方程、

湍流耗散率、湍动能方程均选取二阶迎风格式，计算过程中所有能量方程的收敛残差均

设为 1×10-6。底部热源热流密度为定值，设置为 100W/cm2。热沉内部固液交界面均为

固液耦合面且无滑移，其它壁面为绝热面。 
1.4网格划分与无关性验证 

热沉整体模型使用 SOLIDWORKS 软件进行三维建模，使用 ICEM 软件划分六面体

结构网格，并在整体网格尺寸的基础上对入口、出口、射流孔板及底部柱肋基板进行了

局部网格加密，如图 3 所示。 
考虑到网格尺寸对计算结果的影响，所以进行网格无关性验证，分别对圆形柱肋和

矩形柱肋微通道热沉划分了五组不同尺寸的网格。由图 4 可知，随着网格数目的增加，

圆形柱肋微通道热沉底部面的对流换热系数也逐渐增大，但增加到第五套网格数目的对

流换热系数相比于第四套只增加了 0.06%，计算耗费的时间却远多于第四套网格，所以

考虑到计算效率与计算精度，最终选择第四套 3883095 的网格数目用以进行后续模拟计

算。同样对于矩形柱肋微通道热沉，由图 4 结果选取 4210326 的网格数目用以进行后续

模拟计算。 

图 3 网格划分示意图                          图 4 柱肋微通道热沉网格无关性验证 

1.5 验证 

为了验证计算方法的可行性，选择崔海川
[20]

的模型进行模拟方法的验证。对比结果

如图 5所示。由图可知，模拟得出的换热面平均温度与实验的结果具有相似的上升趋势，

且二者换热面平均温度最大误差为 3.34%，所以计算方法可靠性较高。 



图 5 实验数据与模拟数据对比 

2 结果分析 

2.1 柱肋形状对换热特性影响 

柱肋高度 hr=1mm，冲击距离 H=6mm，入口冷却介质温度为 283K，底部热流密度为

100W/cm
2
。圆形与矩形柱肋如图 6所示。 

如图 7所示圆形柱肋微通道热沉和矩形柱肋微通道热沉底部换热面在不同入口雷诺

数 Re下的温度分布云图。由温度云图可知，在相同的参数条件下，矩形柱肋微通道热沉

底部换热面温度比圆形柱肋微通道热沉的要高，且圆形柱肋微通道热沉换热面的温度分

布更加均匀。流体冲击在圆形柱肋上，会沿着圆形柱肋的侧壁圆弧面向两侧分流，在柱

肋后方形成涡流扰动，阻碍换热面上边界层的形成，增强流体与换热面的对流换热。而

对于矩形柱肋，流体冲击在矩形柱肋上，同样会向两侧分流，但因为矩形柱肋的侧壁面

为直角面，会有横流甚至逆流产生，使换热后的流体不能及时排出，造成局部热量积聚

温度上升，从而导致矩形柱肋换热面温度分布不均匀。 

图 6 圆形柱肋与矩形柱肋形状图 

如图 8所示为圆形柱肋微通道热沉和矩形柱肋微通道热沉底部换热面在不同入口雷

诺数 Re下的平均对流换热系数分布趋势图。从图上可知，在模拟计算的五种雷诺数下，

圆形柱肋微通道热沉的平均对流换热系数均高于矩形柱肋微通道热沉。在 Re=6000时，，

圆形柱肋微通道热沉换热面换热系数相对于矩形柱肋微通道，整体提高了 10.91%。此外

随着雷诺数的不断被增加，二者的换热面平均对流换热系数也逐渐增加，呈现一定的线

性变化，但随着雷诺数的增加二者的对流换热系数的差距逐渐减小。这可能是因为当雷

诺说较大时，柱肋形状对换热效果的影响逐渐降低，此时换热面的对流换热系数主要受



到流量大小的影响。 

图 7 不同柱肋形状热沉换热面温度分布云图 
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图 8 换热面平均对流换热系数分布趋势图 

 

2.2 柱肋排列方式对换热特性的影响 

圆形柱肋射流微通道热沉为例进行计算，柱肋排布方式有叉排与顺排，柱肋高度

hr=1mm，冲击距离 H=6mm，入口冷却介质温度为 283K，底部热流密度为 100W/cm
2
。柱肋

排列方式如图 9所示。 

图 9 柱肋排列方式 

如图 10 所示顺排柱肋微通道与叉排柱肋微通道热沉底部换热面在不同入口雷诺数

Re下的温度分布云图，图中上面一排为顺排柱肋微通道温度分布云图，下方一排为叉排

柱肋微通道温度分布云图。由温度云图可知，在相同的参数条件下，叉排柱肋微通道热



沉底部换热面温度比顺排柱肋微通道热沉的要高，且顺排柱肋微通道热沉换热面的温度

分布更加均匀。这与上述对流动特性的分析相符，顺排柱肋微通道换热腔流体分布更为

均匀，由中部向两侧出口均匀分布，且整体流量更对称，而叉排柱肋微通道因柱肋的叉

排分布使得换热面中部产生逆流，容易造成热量积聚，说明柱肋叉排分布使得流体不能

快速排出，换热效果较低，造成局部热量积聚温度上升，从而导致叉排柱肋微通道热沉

换热面温度分布不均匀。 

图 10 叉排与顺排微通道换热面温度分布云图 

如图 11 所示为顺排柱肋微通道与叉排柱肋微通道热沉底部换热面在不同入口雷诺

数 Re下的平均对流换热系数分布趋势图。从图上可知，在模拟计算的五种雷诺数下，顺

排柱肋微通道热沉的平均对流换热系数均高于叉排柱肋微通道热沉。Re=6000 时，顺排

柱肋微通道热沉换热面换热系数相对于叉排柱肋微通道，整体提高了 10.04%。此外随着

雷诺数的不断增加，二者的换热面平均对流换热系数也逐渐增加，呈现一定的线性变化，

但随着雷诺数的增加二者的对流换热系数的差距逐渐减小。这可能是因为当雷诺数较大

时，柱肋排布对换热效果的影响逐渐降低，此时换热面的对流换热系数主要受到流量大

小的影响。 
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图 11 叉排与顺排微通道换热面平均对流换热系数分布趋势图 



3结论 

本文在冲击射流冷却和微通道冷却技术的基础上，提出了一种冲击射流冷却与微通

道冷却相结合的散热器结构，通过数值模拟方法对该种散热器模型进行了研究，得到如

下结论： 

(1) 在相同的热流密度和边界条件下，圆形柱肋比矩形柱肋具有更好的传热效率和

换热均匀性，换热系数最大可提高 10.91%。相比于矩形柱肋，流体冲击在圆形柱肋上，

会沿着圆形柱肋的侧壁圆弧面向两侧分流形成更大的涡流扰动，阻碍换热面上边界层的

形成，增强流体与换热面的对流换热，使换热面具有较好的温度均匀性。 

(2) 在相同的参数条件下，叉排柱肋微通道热沉底部换热面温度比顺排柱肋微通道

热沉的要高，且顺排柱肋微通道热沉换热面的温度分布更加均匀。顺排柱肋微通道换热

腔流体分布更为均匀，由中部向两侧出口均匀分布，且整体流量更对称，而叉排柱肋微

通道因柱肋的叉排分布使得换热面中部产生逆流，容易造成热量积聚 
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摘要：火箭基组合循环（RBCC）发动机中的引射火箭在工作过程中流量变化大、氧燃比变化宽，因

此在推力室内部极易产生较高的温度梯度，导致结构内部出现较大的热应力。本文针对引射火箭的再

生冷却过程进行研究，建立了再生冷却过程的热-力耦合三维数值模型，对于引射火箭的再生冷却通

道进行了优化设计，研究对比了优化前后的热环境与应力场，结果表明优化构型能够在推力室入口至

中段有效降低温度约 300K，在推力室中部及扩张段头部应力值增加约 30MPa，引射火箭的喉部由于

径向产生的温度差也会产生较大的应力。 

关键词：再生冷却；热力耦合；引射火箭；数值模拟  

 

0 前言 

RBCC 发动机将高推力火箭和高比冲冲压发动机集合在同一流道内，具有从引射模

态到纯火箭模态的宽域工作特性。随着引射火箭的模态变化，推力室中的燃烧组分改变，

进而导致燃烧温度、热流以及冷却剂流量的改变。在这种模态转换的过程中，由于不均

匀的温度、热流分布极易导致材料局部超温以及过大的热应力，给火箭的结构强度、刚

度带来了极大的挑战。因此，针对应用再生、复合冷却的 RBCC 引射火箭进行数值仿真

分析以及结构强度分析是目前亟待解决的问题。 
再生冷却作为液体火箭发动机广泛采用的冷却手段，国内外学者在对其应用和发展

做了详细的研究。Tausche[1]首次提出火箭推力室的再生冷却，即通过燃料或氧化剂流经

推力室壁面上的冷却通道进行冷却。Youn[2]等建立了一个不可压缩流动并且具有耦合传

热的矩形管道模型，基于该模型在考虑热、流体力学和马赫数约束的条件下找到了单个

冷却通道的最小质量流率。Toshihito[3]等采用光刻蚀法制造了两种具有许多冷却通道的

构型，并进行实验测量得到了两种构型的横向热流密度随马赫数、温度和压力的变化，

使用温度辐射计测量了构型的表面温度并于计算值做了对比。 
鲍文[4]等通过对热力循环的分析，通过建立超燃冲压发动机的准一维燃烧室模型，

得到总效率、熵变等性能参数的变化。分析结果表明，再生冷却对于回热循环有较高效

的提升效果。蒋劲[5]利用参考焓法建立了一套用于超燃冲压发动机燃烧室再生冷却的准

三维分析计算模型，分析了再生冷却进出口温度对发动机的影响。Zhang[6]等针对再生冷

却系统在不同通道尺寸下的传热行为，建立了基于燃料实际特性的冷却剂流动三维模型，

探讨了冷却通道面积、纵横比、肋片厚度和冷却剂进口温度对冷却性能的影响。 
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针对热应力的研究，不少学者也进行了深入的探索。Liu[7]等对航空发动机涡轮叶片

表面高温的薄膜热电偶开展了研究。实验和模拟结果表明，表面粗糙度对薄膜的热应力

有缓冲作用。粗糙基体上的膜内热应力明显小于光滑基体上的膜内热应力。Zhu[8]等对热

障涂层三维涡轮叶片的应力分布预测开展了研究。采用流固耦合的方法得到了非均匀的

温度分布。结果表示，涡轮叶片表面不同位置温度分布不均匀。整个涡轮叶片的温度最

大值与最小值相差约 210K。热障涂层（TBCs）具有良好的绝缘效果，可使衬底温度降

低 45~72 K。张均锋[9]等通过对不同尺寸冷却通道的主动冷却薄壁燃烧室结构瞬态传热

特性建立流固耦合传热模型，利用有限元计算方法对燃烧室的热应力、热应变进行计算。

计算结果显示，冷却通道内的煤油冷却效果充分发挥的前提下，随着冷却通道距离燃烧

室内壁的距离减小，冷却所需要的煤油流量越大，对于燃烧室结构的热应力来说在燃烧

10s 左右达到最大值。 
本文对 RBCC 引射火箭采用的再生冷却热防护方法进行数值模拟，探究再生冷却过

程中由不均匀热载荷而产生的热应力对引射火箭结构强度、刚度所产生的影响。基于商

业软件 Fluent 对引射火箭的热环境进行数值仿真，基于 Workbench 平台对热力耦合过程

进行建模分析。 

1  物理模型 

针对流固耦合过程，本文采用间接耦合方式将引射火箭分为内流场和带再生冷却的

结构进行计算。由于 RBCC 引射火箭为中心对称结构，考虑其在冲压发动机内的位置以

及结构约束的边界条件，取整个引射火箭的四分之一圆心角作为计算区域。内流场主要

为燃气进口、出口和耦合壁面组成，带有再生冷却通道的结构部分主要分为内壁面、再

生冷却通道、外壁面以及包裹整个引射火箭的主支板组成。沿轴向可将火箭依次分为推

理室、收敛段、喉部以及扩张段。构型几何参数如图 1 所示： 

 
图 1 再生冷却构型及尺寸 

图 1 为优化构型的引射火箭，优化方案主要是将推力室入口至收敛段中部的冷却通

道进行细化设计，保持通道与肋片的圆心角不变的情况下，将圆心角大小由原来的 4°
变为原来的一半。保持喉部通道高宽比不变的情况下，在收敛段遗迹扩张段中部设置积

液腔，积液腔的宽度为 1.2mm。为了充分体现优化构型的优点，本文设置对照组进行对

比分析，对照组火箭不做优化设计，整个冷却通道圆心角均为 4°并取消积液腔设计。



 

 

具体结构尺寸如表 1 所示： 
表 1 优化构型和对照组尺寸 

组别 优化构型 对照组 
通道圆心角(°) 2 4 

通道数量 88 44 
肋厚与通道宽度比 1 2 
喉部通道高宽比 2 2 

内流场喉部高度(mm) 7.4 7.4 

2 数学模型 

2.1 控制方程 

引射火箭内的燃气流动及热量传递的基本方程主要依据质量守恒方程、动量守恒

方程、能量守恒方程、组分守恒方程和状态方程。 
（1）质量守恒方程。该方程可表示为[单位时间内微元体中流体质量的增加]=[同一

时间间隔内流入该微元体的净质量]。根据此关系可以得到以下质量守恒方程（又称连续

性方程，continuity equation）: 

  (1) 

（2）动量守恒方程。可表述为：微元体中流体动量对时间的变化率等于外界作用在

该微元体上的各种力之和，用方程表述为： 
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其中 uS ， vS ， wS 为三个动量方程的广义源项，其表达式可表达为： 
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（3）能量守恒方程。可表述为：[微元体内热力学能的增加率]=[进入微元体的净热

流量]+[体积力与表面力对微元体做的功]。用方程可表述为： 
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 (8) 
其中 TS 为源项，其值为 T hS S= +  ， hS 为流体的内热源， 为由于粘性作用机械能转换

为热能的部分，称为耗散函数（dissipation function），其计算公式如下： 
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热弹性力学的控制方程由物理方程、平衡微分方程、几何方程构成，求出的解需满

足相容方程以及边界条件。 
（1）物理方程。根据线性热应力理论，微元体的总应变由两部分组成，一部分是由

温度变化引起的，另一部分是由应力引起的，从而把弹性力学中的虎克定律推广到包含

热应力和热应变在内，即： 

 2 2ij ij kk ijG G t    = + −  (10) 

（2）平衡微分方程。通过弹性力学的平衡微分方程就可按线性热应力理论导出热

弹性力学的平衡微分方程式： 

 ( ) 2 22 0G e t +  −  =  (11) 

式中 e 为体积应变，其值为
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（3）几何方程。是描述微元体应变与位移之间的关系是，表示为： 

 ( ), ,
1
2ij i j j i  = +  (12) 

（5）边界条件。热弹性体方程的解在物体表面上必须满足边界条件，边界微元体的

表面应力分量为 X Y Z、 、 ，边界表面的法线方向余弦为 l m n、 、 ,故表面应力必须满足的

边界条件是： 

 iiu u=  (13) 

 ij j in f =  (14) 

2.2 边界条件 

引射火箭设计总流量为 1kg，完全燃烧时氧燃比为 O/F=3.4，总压 10MPa，总温为

3800K，燃料体系为气氧/煤油，由于不考虑燃烧反应过程，因此内流场入口为完全燃烧

过后的混合气体，其组分如表 2 所示: 
 

 

 

 

 

 



 

 

 

表 2 燃气组分 

组分 摩尔分数 组分 摩尔分数 

2H O  0.30843 H  0.02091 

2O  0.09043 2 2H O  0.00004 

OH  0.09754 2H  0.03749 

O  0.02896 2CO  0.2025 

2HO  0.0004 CO  0.21329 
HCO  0.00002   

内流场入口为质量流量入口，具体流量由氧燃比、组分以及计算域计算得出。燃气

出口为压力出口，其值为完全膨胀压力 101325Pa；冷却通道入口 300K，入口出口总压

均为 5MPa，目的是为了让再生冷却的工质煤油保持临界压强。具体计算边界条件如表

3、4 所示： 
表 3 内流场边界条件 

边界类型 温度(K) 压力(MPa) 质量流率(kg/s) 

Mass-Flow-inlet 3780 10 0.25 

Pressure-outlet 300 0.101325 / 

Symmetry / / / 

表 4 再生冷却结构边界条件 

边界类型 温度(K) 压力(MPa) 质量流率(kg/s) 

Mass-Flow-inlet 300 5 0.002582644 

Pressure-outlet 300 5 / 

Symmetry / / / 

Wall 绝热 / / 

2.3 数值过程 

本文采用商业软件 Fluent 进行数值模拟，采用有限体积法对控制方程进行离散化。

内流场采用成熟的 k-ε 湍流模型，而冷却通道中的裂解反应采用相对稳定的 k-e 湍流模

型。采用 Couple 算法处理压力-速度耦合，湍流动能和耗散率方程中的对流项采用二阶

迎风格式离散，动量和能量方程中的对流项采用二阶迎风格式离散，压力项和扩散项采

用中心差分格式进行离散化。当监测项残差低于10−5时，认为计算收敛。内流场部分对

边界层、喉部位置进行了网格加密，对于再生冷却结构的网格，由于冷却通道尺寸较小，

因此只对喉部区域进行网格加密，加密后内流场和再生冷却结构的网格数分别为 72 万



 

 

和 166 万。 
2.4 材料属性和裂解反应机理 

再生冷却部分的结构材料为 GH3128[10]，其材料属性参数如表 5 所示，其中导热系

数是温度的一次函数。引射火箭前后端面以及主支板外壁面均为绝热壁面，内流场与再

生冷却部分的耦合面初始温度设置为 1300K，该温度为 GH3128 长时间工作时的许用温

度，其余流固耦合壁面边界条件均为 Couple 耦合传热边界。 
表 5 GH3128 材料参数

[10]
 

材料名称 密度 
3kg/m  

比热容 
J/kg K  

导热系数 
W/m K  

GH3128 8810 502.48 5.6467 0.0147 T+   

RBCC 发动机中使用的冷却介质为碳氢燃料 HF-I，采用表 6 所示的三步总包裂解反

应机理模型，流体的密度和比热容采用 Peng-Robinson（PR）两参数真实气体方程计算，

混合物临界参数采用范德瓦尔混合法则计算，粘度和导热率通过质量加权混合法则计算
[11]。 

表 6 HF-I 煤油的裂解反应简化模型
[11]
 

化学反应 
指前因子 

( )n-13m /mol /s  
温度指数 

活化能 

J/mol 

11.85 23.82 2 4

2 4 2 6 3 6

3 8 4 8 4 10

4 6 5+ 5+

9 12

C H 0.1086H +0.4773CH +
0.5586C H +0.39C H +0.41C H +
0.2001C H +0.2246C H +0.0353C H +
0.031C H +0.4857C +0.5112CC +
0.0222C H

→

 

142.87 10  0 52.179 10  

5+ 2 4 2 4 2 6

3 6 4 8 4 10

4 6 9 12

C 0.14H +0.48CH +0.39C H +0.45C H
+0.055C H +0.355C H +0.0955C H +
0.0355C H +0.1091C H

→

 

121.23 10  0 51.896 10  

5+ 6 6 7 8

8 10 8 8 9 12

CC 0.7488C H +0.1396C H +
0.05043C H +0.03402C H +0.04262C H

→

 
129.69 10  0 51.944 10  

3 模型验证 

本文选用美国 AEDC 高速风洞喷嘴 Heat-H1 为计算对象。计算取圆心角为 6°扇形

区域为计算域，假设 5000K 的工况下空气中的氮气与氧气并不发生反应。结果如图 2 所

示，燃气侧壁面热流密度误差较小，壁面温度低于文献中数据，但在误差允许范围之内。

冷却水出口温升 14.8K，与试验数据 13.9K 误差为 6.5％，在误差允许范围内，因此认为

该数值模型是准确的[12]。 



 

 

            
(a)内流场壁面温度分布                           (b)内流场壁面热流分布 

图 2 计算结果对比
[12]
 

简化裂解反应模型通过电加热管实验的结果进行一维和三维的数值模拟进行验证。

图 3 为一维与三维电加热管模拟结果，由图可知三维计算结果与采用一维模型的结果基

本一致，因此该简化裂解反应模型是准确的[11]。 

             

(a)煤油温度与裂解率                                  (b)壁面温度 

图 3 一维与三维数值模拟结果
[11]
 

4 结果与分析 

图 4 为优化前后轴向平均温度分布对比图。可以看到在推力室入口处优化后的构

型相比于优化前构型的壁面温度下降约 300K，整个推力室身部温度都下降了约

200K。在推力室的中部、扩张段的前部区域，由于积液腔前后位置的冷却通道数量并

未改变，因此在喉部前后位置温度下降并不明显。在推力室和扩张段的积液腔位置附

近，温度分布稍微有些不均匀，这是由于积液腔前后冷却通道数量不一致，导致冷却

通道中的冷却剂湍流度增加的问题。 

 

图 4 优化前后轴向平均壁面温度分布 



 

 

图 5 为优化前后推力室收敛段入口位置的再生冷却结构温度分布。从云图中可以看

出，未进行优化的再生冷却结构在主支板截面温度明显高于优化后的构型约 80K，这是

由于冷却通道的增加，使得换热面积增大。在未优化构型的冷却通道上方出现了局部低

温区，低温区的分布方向垂直于每个冷却通道，这是由于冷却通道内冷却剂的边界层效

应所导致，冷却剂下边缘位置受到下方高温燃气直接传过来的热量，边缘位置出现局部

高温区，但主流区域并未吸收热量。因此冷却剂的上壁面边界层效应不如下壁面，因此

在高温合金冷却通道的上壁面部位出现了局部低温区。优化后的构型由于冷却通道的增

加，冷却效率大大增加，使得冷却剂上壁面的温度分布更加均匀。 

 

图 5 优化前后收敛段入口再生冷却结构壁面温度 

由图 6、图 7 可知，优化后的构型应力主要集中在推力室身段和高温合金内壁面至

冷却通道的下壁面之间的区域，由数学模型中的热应力公式可知，热应力分为应力引起

和温度引起两部分。在引射火箭的内壁面上，高温合金与燃气直接接触，产生对流换热，

经过高温合金的热传导至冷却通道的下壁面，此时再生冷却通道内的冷却剂由低温状态

进入火箭进行冷却。冷却剂受热产生分解，总热沉增大，对流换热系数提高，与冷却通

道直接受热传导温度升高的下壁面产生对流换热，带走由燃烧室传递过来的热量。因此

在冷却通道的下壁面与高温合金燃烧室的内壁面之间会产生较大的温度差，在这两个壁

面之间也产生了较大的应力分布。 

 
图 6 优化构型的应力分布 

 

图 7 优化构型的变形分布 



 

 

由图 6 可知，在喉部的冷却通道肋片的中段产生了沿轴向冷却通道分布的高应力区

域，为了解此应力产生原因，将输入载荷的温度和压力分开计算。在输入载荷仅为温度

时，应力场的数值模拟结果全部由温度所致，称为纯热应力问题。忽略压力所产生的机

械载荷，仅由温度作为载荷得到的纯热应力数值模拟结果如图 8 所示。 

 

图 8 考虑压力载荷和纯热应力分布 

由图 8 可知，由压力所导致的机械应力主要集中在推力室身部，在不考虑压力载荷

的纯热应力工况下，推力室入口至收敛段入口位置的应力分布均匀，均在高温合金内壁

面与冷却通道下壁面之间。引射火箭喉部位置的冷却通道截面应力在边缘的肋片中部有

较高的集中现象，此时的冷却通道内没有施加壁面的压力载荷，因此肋片中部的应力全

部由纯热应力引起。在喉部的高温合金内壁面与冷却通道的下壁面之间有不均匀的应力

分布，图 9 是轴向喉部截面沿径向的温度分布，虽然在喉部位置属于温度、热流密度集

中区域，但集中区域内部也存在温度差，整体沿径向温度呈现“W”型分布，因此在喉

部的高温合金内壁面与冷却通道下壁面之间产生了不均匀的应力分布。另外，由于对称

面的缘故，在对称面相邻冷却通道外侧的肋片只有中间冷却通道肋片的一半，因此在不

均匀的应力分布下，对称面相邻的几个冷却通道肋片的中部承受了大量的载荷，出现了

应力集中的现象，此现象在计算整个引射火箭的三维模型时会得到较大的改善。 

 
图 9 轴向喉部截面沿径向温度分布 

 



 

 

5 结论 

本文首先介绍了 RBCC 引射火箭再生冷却计算模型，然后对模型的热环境做了数值

仿真分析，并用热环境作为输入载荷，对引射火箭的结构强度、刚度做了数值仿真分析。

结果表明，优化后的再生冷却结构相对于未优化的来说，温度明显下降 300K 左右，有

利于引射火箭的热防护。对于引射火箭的应力场来说，应力主要集中在推力室，喉部位

置由于径向温度的不同也会产生较大的应力，变形主要集中在推力室位置。 
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摘要：微藻反应器的优化设计是限制微藻固碳技术应用的重要因素。本文类比强化换热的三场协同原

理，发展了光场-流场协同的反应器优化与性能评价方法。基于该方法设计了典型气升板式反应器结构，

并开展反应器内光场-流场的耦合特性研究，通过数值模拟和实验验证了所发展方法的有效性。结果表

明，优化后的两组长挡板反应器内的光暗循环周期分别降低了 12.3%和 16.6%；添加 45°长挡板反应器

的固碳速率较原始模型提高了 8.45%，总固碳量提高了 6.62%。 

关键词：微藻光生物反应器；光场-流场协同；光暗循环；两相流；碳捕集 

0 前言 
随着温室效应等环境问题日益严峻，二氧化碳减排技术吸引了越来越多学者的关注。

近些年发展起来的微藻固碳技术被认为是解决这一问题的有效方案之一[1]。微藻光生物

反应器（Photobioreactor，PBR）是一种用于微藻固碳和生长的培养装置[2]，微藻的固碳

性能受反应器内的流场、光场分布以及微藻颗粒与 CO2气泡之间的传质影响。 
围绕反应器内流场-光场优化以及固碳效率提升，国内外学者开展了大量研究。Li 等

人[3]使用 LBM 方法对板式反应器内微藻的生长动力学特性进行了数值模拟研究，并分

析了流场及气泡分布对光场的影响，结果表明反应器内气泡的不均匀分布会降低气泡对

光场的积极作用。Xu 等人 [4]基于欧拉-欧拉两相流模型对浆轮板式反应器进行数值模拟，

并通过颗粒追踪技术，研究了反应器内微藻颗粒平均光暗循环周期的变化。Yang 等人[5]

提出了一种耦合微生物燃料电池的新型柱式反应器结构来改善固碳性能。Sun 等人[6]提

出了一种水平堆叠的波纹板导光模块，来改善反应器内的光场分布。Li 等人[7]采用数值

模拟方法，分析了锥形瓶反应器内的气液两相流动及光照分布对微藻固碳速率的耦合影

响，并通过添加挡板优化了反应器的结构。上述研究成果均表明，微藻光生物反应器内

流场与光场相互耦合，通过优化反应器结构，可以改善两场间的组织关系，提高微藻的

固碳性能[8]。但对于这种耦合影响，目前主要是定性描述，尚缺乏反应光场和流场相互

耦合、协同影响微藻固碳速率的有效评价指标。另一方面，微藻光生物反应器性能的评

价大多通过固碳速率[7]或光暗循环时间[4]进行，前者需要周期漫长的微藻培养实验测量；

后者则需要额外通过拉格朗日方法追踪微藻颗粒轨迹[9]。因此，现有的评价方法使用较
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为复杂且优化周期较长，难以快速、高效的指导光生物反应器结构的进一步优化设计。 
针对上述问题，本文以气升板式反应器为研究对象，在本团队提出的强化换热三场

协同原理的指导下，发展了基于光场-流场协同的反应器固碳性能优化评价方法。在此基

础上设计了典型气升板式反应器结构，从数值和实验两个角度开展了反应器内光场-流场

的耦合特性研究。建立了针对气升板式反应器的物理和数学模型，并对实验装置和方法

进行了介绍，利用所建立的数值和实验方法验证了光场-流场协同的有效性，旨在为微藻

光生物反应器的进一步优化设计提供理论参考。 
1 物理和数学模型 

为开展气升板式光生物反应器内的光-流动耦合协同特性和固碳性能研究，本节首先

设计了一种带有梯形分液盖板的气升板式反应器，在此基础上建立反应器内气-液两相流

动耦合辐照的三维数值计算模型，并进行模型的验证。 
1.1 物理模型 

图 1 给出了气升板式反应器的几何结构示意图，其中 O_PBR 是原始反应器模型，

45S_PBR、45L_PBR、SL_PBR 分别是在降液区错位布置 45°倾斜短板、45°倾斜长板以

及直长板的优化结构，每组挡板的具体尺寸见图 1 及表 1 中标注。反应器整体尺寸为 500 
mm×300 mm×150 mm，所有板片均由透明亚克力板组成。 

 
图 1 反应器几何模型 

表 1 挡板几何参数 

方案 倾角 / ° X 向板长 / mm Z 向板长 / mm Y 向间隔 / mm 

45S_PBR 45 30 25 80 

45L_PBR 45 67.5 25 80 

SL_PBR 0 67.5 30 60 

1.2 数学模型 
1.2.1 控制方程 

欧拉-欧拉两相流模型能有效刻画反应器内气体和藻液的相互作用，计算相对准确且



易于收敛，因此被广泛应用于微藻光生物反应器的数值模拟中[10,11]。该模型的控制方程

如下。 
连续性方程： 
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动量方程： 
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式中：下标 i 代表不同的相，i=g 表示气相，i=l 表示液相；α 为网格的相体积分数；ρ
为相密度，kg·m-3；�⃑� 为速度，m·s-1；p 为压力，Pa；�̿�为相应力-应变的张量，Pa；𝐹𝑖⃑⃑ 为

气液相间的相互作用力。 
能量方程： 
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式中：𝑞𝑖⃑⃑  ⃑为热流密度，W·m-2；Sq为辐射源项。 
参照文献[12]采用 DO 离散坐标法求解辐射模型以模拟反应器受到的垂直光照，在

每个象限离散出 6×6 个立体角，DO 辐射方程： 
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式中：Φ 为相散射函数，假设反应器内散射为各向同性，取 Φ=1；σa和 σs分别为藻液的

吸收和散射系数，藻液的具体物性参数从文献[7]中获取，列于表 2 所示。 
为了后续计算光暗循环周期，采用拉格朗日方法追踪颗粒的运动轨迹，颗粒直径设

置为 5×10-6 m，控制方程如下： 
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式中：FD和𝐹𝑝⃑⃑  ⃑分别表示反应器内微藻细胞所受到的曳力系数和压力梯度力作用。 
表 2 物性参数[7] 

物性参数 密度 
/ g·cm-3 

动力粘度 
/ Pa·s 

吸收系数 σa 
/ m-1 

散射系数 σs 
/ m-1 

藻液 1.498 7.22×10-4 193 434 

基于 FLUENT 商业软件求解上述控制方程。使用 RNG 模型计算反应器内的湍流流

动，压力与速度方程采用 Phase Coupled SIMPLE 算法进行求解，瞬态模拟的时间步长为

0.01s，计算 60s。反应器底部圆孔设置为 0.2-0.6 vvm 的速度进口（vvm，通气比，为微

藻培养领域常用的进气单位）；顶部出口设置为气相逸出 Degassing 边界，由于本文重点

关注藻液内部的流场与光场耦合特性，反应器顶部的气液相界面波动对于该问题的影响

相对较小，同时也为了加速计算收敛，在计算时只保留了 420 mm 的液相区域，这种处

理方式被大多数的微藻反应器研究所采用[7,10,11]；为了模拟实际工程应用情况，模型采用

单侧打光，迎光面设置为 50 W·m-2的恒定辐射强度边界，辐射方向垂直壁面向内。 



1.2.2 光暗循环周期定义 
光暗循环周期描述了反应器内微藻颗粒从光区到暗区往返运动所需要的平均时间，

被公认为是评价反应器固碳性能的有效指标[4,9]，该参数需要通过拉格朗日方法追踪颗粒

轨迹后计算获取。光暗循环周期与反应器的固碳性能呈负相关，光暗周期越小，则相应

反应器的微藻生长速率越高，固碳性能越好。具体计算公式如式（9）所示： 
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式中：tc,ave为所有颗粒的平均光暗循环周期，s；N 表示记录的所有粒子数；nk为模拟的

时间段内单个粒子经历的光暗周期数。 
1.2.3 光场-流场的协同性 

为了表征反应器内光场和流场的耦合协同关系，进而指导反应器的结构优化设计，

Wang 等[13]依据何雅玲等[14]在强化换热领域发展的三场协同理论，提出了光场-流场的协

同角概念，协同角的计算公式如式（10）所示。 
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光场-流场的协同角 θ 为微藻运动的速度矢量与光场梯度的夹角，表示了微藻颗粒沿

光衰减方向运动的倾向性，协同角越小表明颗粒在光衰减方向的运动速度分量越大，相

应的微藻光暗循环周期越小，反应器的固碳性能也越好。该指标与光暗循环周期都一定

程度反映了光场和流场的耦合关系，但协同性分析避免了额外使用拉格朗日方法追踪微

藻颗粒轨迹，仿真计算速度更快，后续数据处理量更小。 
1.3 模型验证 

使用 FLUENT MESHING 划分三维蜂巢网格，选取计算 10s 时反应器中央梯形盖板

条缝处的液相速度和体平均气含率两个参数作为评价标准进行网格无关性验证，如图 2(a)
所示，当网格数目为 31.2 万时，可满足要求。相应使用气含率进行时间步长的无关性验

证，如表 3 所示，当时间步长小于 0.1 s 时，体平均气含率计算结果偏差明显降低。综合

考虑计算效率和精度，近似可认为 0.01 s 的步长满足计算要求，这一时间步长[13]及更大

的步长[11]也被文献所采用。 
为了验证所采用数值计算模型的可靠性，使用与文献[10]中气升式反应器相同的二

维物理模型进行计算，如图 2(b)所示为计算得到的降液区轴向和径向速度分布与文献结

果进行对比，可以看出整体上二者获得了相似的降液区流场变化趋势，一定程度上验证

了所采建立数值模型的可靠性。但在高度 520mm 附近，本文计算结果的波动低于文献

结果，这可能与此处是气升式反应器升降液区的分界位置，液相流动受欧拉模型气泡尺

寸设置不同的影响更为显著有关。 
表 3 时间步长无关性验证 

时间步长 / s 1 0.1 0.01 0.001 0.0001 

体平均气含率 1.02% 0.80% 0.87% 0.81% 0.83% 



 

图 2 数值模型的网格无关性验证(a)和可靠性验证(b) 

2 结果讨论与分析 
基于第 1 节建立的数值模型，本节对反应器内光场-流场的协同耦合特性展开研究，

并通过光场-流场的协同角评价方法对反应器结构进行了优化。重点分析了协同性优化前

后，反应器内的流场、光暗循环特性的提升，进而从数值模拟角度验证所发展的光场-流
场协同评价方法的有效性。 
2.1 流场特性 

反应器的中心截面的速度矢量图如图 3 所示，从原始模型 O_PBR 的矢量图可以看

出反应器中心区域以向上升液流动为主，两侧区域以向下降液流动为主，符合气升式反

应器的流动特点。产生此种流动趋势是因为中心区藻液受到气相较强的携带作用，产生

向上流动的宏观速度，同时由于气相的通入，导致中心区域密度低于两侧降液区，在密

度差和重力作用的驱动下，在整个反应器内形成大的循环流动，使得该类反应器流动死

区相对较小，从图 4(a)中也可以看出四组反应器的流动死区（定义液相速度小于 0.01 m∙s-
1 的区域为流动死区）均在 1%以下。 

 
图 3 不同反应器模型的速度矢量图 

平行光垂直图 3 所示截面入射，并沿 Z 轴方向衰减。从图 3 的速度矢量图可以看出，

原始反应器 O_PBR 内的藻液以 Y 轴方向流动为主，光强梯度与流动方向近似垂直，光

场与流场没有实现很好的协同，微藻颗粒很难形成从光区到暗区的循环流动，使得反应



器内的光暗循环周期延长，反应器性能较差。因此，在降液区添加沿光衰减方向的挡流

板，迫使流体改变流动方向向 Z 轴流动，进而改善两场间的协同性。图 4 为四组反应器

内流体动力学特性的对比，在 0.2 vvm 的进口条件下，45S_PBR、45L_PBR 和 SL_PBR
相较于对照组 O_PBR，液相平均流速分别降低了 2.5%、13.9%和 26.1%，但光衰减方向

的速度分量却各自提升了 24.4%、94.8%和 51.3%，说明在降液区添加挡板虽然一定程度

提高了流动阻力，但显著改善了流场与光场的协同性，且长挡板相较于短挡板更有效。

随着进口通气速率的增加，反应器的体平均湍动能、液相平均速度、光衰减方向的液相

速度分量都相应增加，反应器内流动死区的份额也进一步减少。 

 
图 4 不同反应器模型的流场特性 (a)反应器内流动死区份额；(b)体平均湍动能； 

(c)液相体平均速度；(d)液相体平均光衰减方向速度（Z 向速度） 

2.2 光场-流场间的协同性与光暗循环特性 
图5给出了距离入射光截面35 mm处的协同角云图，可以看出对于原始模型O_PBR，

反应器内大部分区域协同角趋近于 90°，虽然中心升液区的梯形盖板结构一定程度的改

善了局部协同性，但整个反应器的降液区协同性极差，这也印证了前文流场的分析结果。 
降液区添加长板后，反应器内的协同性得到明显改善。但添加 30 mm 长的短板并没

有起到很好的优化作用，仅短板附近区域的协同性有所增强，这可能与挡板长度不足，

不能有效改善降液区域的流动方向有关。 
表 4 给出了四组反应器内体平均协同角的变化和微藻颗粒的平均光暗循环周期（简

称 L/D 时间），可以看出添加挡板后，三组优化模型协同角都有所减少，分别较原始模

型 O_PBR 降低 1.74%、9.60%、7.84%，表明反应器内光场与流场间的协同性得到改善。

但随着反应器内添加挡板结构的复杂，协同角的方差有所增加，说明反应器内不同位置

协同角的均匀性有所下降，但可以看出四组模型计算的方差量级相当，并不会明显影响



协同性提高带来的积极影响。 

 
图 5 不同反应器模型的协同角云图（距入射光面 35mm 处） 

45L_PBR 和 SL_PBR 的 L/D 时间分别较 O_PBR 组降低了 12.3%和 16.6%，协同性

好的这两组模型，光暗循环周期也有显著优化，二者取得了类似的评价结果，表明协同

角是评价反应器性能优化效果的有效准则。而对于添加短板的 45S_PBR，协同角降低了

1.74%，光暗循环周期却有所延长，增加了 34.4%，产生这一现象的原因可能与反应器内

流场组织有关。添加挡板在改善局部光场-流场的协同性的同时，还增加了流动阻力，并

且带来了额外的涡流耗散。两种作用相互矛盾，综合影响着反应器的性能。 
当添加长板时，对于两场协同性的改善效果大于阻力带来的负面效果，表现为反应

器的光暗循环周期性能提升；当添加短板时，对于降液区协同性的改善能力有限，从图

3 的 45S_PBR 的流场矢量图中可以看出，降液区仍有较大区域呈现垂直光场方向流动（Y
向流动），阻力和耗散带来的负面作用成为主要的影响因素，表现为反应器光暗循环周

期增长，性能降低。这也为今后的研究工作指明了方向，当进行反应器结构优化时，应

该综合考虑协同性提升与阻力代价间的关系，处理好二者矛盾的关系。通过四组反应器

光暗循环特性模拟结果可以看出，光场-流场间的协同角是评价和优化反应器性能的有效

参数。 
表 4 光暗循环周期 

组别 O_PBR 45S_PBR 45L_PBR SL_PBR 

体平均协同角 / ° 80.41 79.01 72.68 74.12 

协同角方差 161.1 178.6  290.2 282.5 

光暗循环周期 / s 17.08 22.95 14.98 14.24 

3 固碳性能实验验证 
为了进一步验证光场-流场协同角指标对于反应器结构优化的有效性，选取协同性优

化后的反应器 45L_PBR 与原始反应器 O_PBR，进行固碳性能的对照实验。 
3.1 实验装置和方法 

实验所用的藻种为从中国科学院淡水藻种库购进斜生栅藻（FACHB-12），该藻种具

有良好的固碳应用前景，得到了广泛采用[7]。培养基使用微藻常用的 BG11 培养基，具体

配置方法参照文献[15]。 
对照实验的整体系统图如图 6 所示，反应器底部的进气孔通过软管与电磁流量计相



连，整个微藻固碳过程通过遮光帘遮光，保证没有外来光源，仅通过实验台的 4 根 LED
灯管对反应器进行单侧打光，为有效控制环境变量，同时对对照组（O_PBR）和实验组

（45L_PBR）进行平行实验。通过美国 OMEGA 公司生产的电磁质量流量计 FMA-A-V
来控制供气流量为 0.02 vvm，气体组分为 95%的空气和 5%的 CO2，共培养 14 天。每天

固定时间使用紫外-可见分光光度计（日本岛津公司 UV-1800）测量反应器藻液的吸光度。 

 

图 6 平行对照实验 (a)实验台系统图；(b)实拍图 

根据 Lambert-Beer 定律，对于给定入射光频率，溶液吸光度与溶液浓度有关，因此

可通过测量吸光度获得藻液的浓度，使用文献[7]给出的经验公式进行计算，如式（11）
所示： 

 0.0550.394 681 += ODCm  （11） 

式中：Cm为藻液浓度，g·L-1；OD681为在波长 681 nm 时测得的溶液吸光度。初始两反应

器的吸光度均调节为 0.35±0.01，对应微藻浓度为 0.193 ± 0.00394 g·L-1。 
3.2 固碳速率定义 

通过估算微藻中碳元素的含量直接计算微藻的固碳速率和总的固碳量，假设微藻细

胞内的碳元素含量为常数（Cc=50%），具体的计算式参见式（12）和式（13）[12]： 
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式中：WCO2 为总固碳量，g·L-1；MCO2 和 MC 为 CO2 和 C 的相对分子量；VCO2 为固碳速

率，g·L-1·d-1，表示单位体积藻液每天固定的二氧化碳量，数值上等于截止到当天总碳固

定量减截止到前一天的总固定量，也可以通过微藻的生长速率 Valgae进行换算。 
3.3 固碳性能 

对原始反应器 O_PBR 和优化后的长板反应器 45L_PBR 进行 14 天的微藻培养对照

实验。图 7 给出了两组反应器内的总固碳量和每日固碳速率的变化曲线，从图 7(a)可以

看出，经过 14 天的培养，原始反应器单位体积藻液固定二氧化碳量为 1.78 g·L-1，优化

后的反应器单位体积藻液固定二氧化碳量为 1.90 g·L-1，总固碳量提升了 6.62%。从图 7(b)
可以看出，两组反应器内的固碳速率均先增大后降低，在第五天左右达到最大固碳速率，



培养周期内单日平均可固定 CO2 量分别为 0.110 g·L-1·d-1 和 0.119 g·L-1·d-1，优化后的反

应器 45L_PBR 具有更高的固碳速率，14 天内优化后的反应器日固碳速率平均提高 8.45%。

通过微藻固碳的对照实验，进一步证明了光场-流场间的协同角是评价和优化反应器性能

的有效方法。 

 
图 7 原始模型 O_PBR 和 45°长板优化模型 45L_PBR 的固碳特性 (a)总固碳量，(b)固碳速率 

4 结  论 
本文以气升板式反应器为研究对象，发展了一种综合考虑光场-流场协同性能的微藻

光生物反应器优化与性能评价方法。该方法将速度与辐射强度间的协同角作为反应器优

化评价指标，可以反映反应器内光场和流场的耦合协同性对微藻固碳速率的影响。在该

方法的指导下，设计了包含不同挡板类型的优化反应器结构，从数值和实验两方面验证

了该方法的有效性，主要获得了以下结论： 
（1）数值模拟方面，在反应器降液区添加长挡板后，虽然增大了反应器内流动阻力，

但由于光场-流场间的协同性增强，使得优化后的 45L_PBR 和 SL_PBR 反应器沿光衰减

方向的速度分量各自提升了 94.8%和 51.3%，协同角降低了 9.60%、7.84%，光暗循环周

期降低了 12.3%和 16.6%。采用基于协同性的反应器优化评价方法与传统光暗循环周期

评价方法取得了相似的结论，但光场-流场的协同性评价避免了传统评价中使用拉格朗日

方法追踪颗粒轨迹与光暗循环周期的复杂计算，进而有效提高微藻光生物反应器的优化

设计效率。 
（2）实验验证方面，开展了针对原始反应器 O_PBR 和优化后反应器 45L_PBR 的

微藻固碳对照实验，经过 14 天的培养后总的固碳量提高 6.62%，培养周期内日平均固碳

速率提高 8.45%。经协同性优化后的 45L_PBR 反应器具有更高的固碳性能，进一步验证

了光场-流场协同角指标及其作为反应器优化与性能评价方法的可靠性。 
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摘要：表面润湿改性被认为是强化制冷剂流动沸腾传热的一种有效手段。目前，亲水表面和疏水表面

对强化传热的作用尚无一致定论，不同研究结果之间存在争议。为了明确表面润湿改性对制冷剂流动

沸腾传热的影响，本文对制冷剂在不同改性表面的流动沸腾传热进行了实验研究。结果表明，表面润

湿性比表面结构对流动沸腾传热的影响更大。在强化制冷剂流动沸腾传热时，应首先考虑对表面结构

进行改造，以增加传热面积和汽化核心为出发点在表面上构筑致密的纳米尺度结构。然后，在此基础

上再考虑提高表面亲水性。 

关键词：制冷剂，润湿性，表面改性，流动沸腾 

 
0 前言 

表面改性技术是指通过物理/化学的手段对固体表面的结构和润湿性进行改造，从

而满足具体应用场景需求的技术。常见的表面改性技术主要包括：化学刻蚀、激光加工、

机械加工、电沉积、化学气相沉积和表面涂层等[1-4]。经过表面改性技术处理后，表面通

常会形成微米或纳米级别的结构。不仅如此，表面的润湿性也会发生改变，比如从亲水

表面转变为超亲水表面，或是从亲水表面转变为疏水表面。表面微纳结构的形成和表面

润湿性的变化赋予了改性表面新的性能，使得其在多应用领域发挥了重要作用。目前，

表面改性技术已经在强化沸腾传热[5]、除霜[6]、自清洁[7]、减阻[8]和防腐[9]等领域得到了

应用，并展现出了可观的应用前景。 
在强化沸腾传热领域，表面改性技术已经被证实可以有效强化制冷剂的流动沸腾传

热。Sommers 和 Yerkes[10]采用激光加工的方法对铝表面进行了改性处理，并测试了 R134a
在光滑表面和激光加工表面的流动沸腾传热系数。实验在宽 31.75 mm，高 3 mm 的水平

矩形通道内进行。激光加工后，表面形成了具有纳米尺度的周期性微槽状结构。接触角

测试结果表明，激光加工后表面的亲水性得到增强（接触角从 90.2°降低至 69.5°）。对比

光滑表面，R134a 在激光加工表面的传热系数平均可提高 90~100%。Sommers 和 Yerkes[10]

认为这是因为激光加工表面的纳米级粗糙度结构有助于捕获表面附近的蒸汽汽泡，同时

保持表面湿润，使得液体能及时输送到成核位点。随后，Sommers 和 Yerkes[10]又在激光

加工表面覆盖了一层疏水涂层，使得表面的接触角增加至 108°，表面达到疏水状态。疏

水改性处理后，表面的传热系数相较于光滑表面可平均提高 120%。邓聪[11]分别采用电



火花切割和表面涂层的方法制备了亲水（接触角 75.7°）和疏水（接触角 128.9°）微通道

表面，并对 R141b 在具有不同润湿性的微通道内的流动沸腾传热特性进行了探究。微通

道尺寸为宽 1 mm，高 2 mm。研究发现，相较于疏水表面，亲水表面的平均换热系数可

提高 26.27%。对此，他们给出的解释是亲水表面的润湿性更好，这有利于液体的补充，

避免出现局部干涸现象。另一方面，亲水表面具有更高的汽化核心密度，并且汽泡在表

面的形成和脱离更为迅速。Zhou 等人[12]采用直接金属激光烧结的方法对小通道（1.5 
mm×1.5 mm）传热表面进行了加工，通过控制加工参数得到了具有微凹腔结构的四种不

同改性表面。通过测试 R141b 在不同改性表面小通道内的流动沸腾传热系数，他们发现

四种改性表面的传热系数相较于普通表面均可提高 100%以上，最大可提高 162%。这主

要归因于改性表面的微凹腔结构促进了汽泡成核。Hu 等人[13]研究了 R134a 在不同润湿

性的泡沫金属填充管内的流动沸腾传热和压降特性。实验在内径为 7.9 mm，填充有 10~40 
PPI，孔隙率 90~95%的泡沫金属管内进行。亲水泡沫金属表面通过化学刻蚀的方法制备

得到，其前进和后退接触角分别为 15.4°和 7.3°。疏水泡沫金属表面通过化学刻蚀-表面

涂层的复合加工方法制备得到，其前进和后退接触角分别为 163.9°和 149.1°。与未改性

处理的泡沫金属管相比，亲水泡沫金属管内的传热系数降低 2~18%，表明亲水泡沫金属

管不利于流动沸腾传热。而在疏水泡沫金属管中，制冷剂的传热系数增加 6~30%。Hu
等人[13]认为，亲水表面的汽泡脱离频率和成核位点减少，导致传热恶化，而疏水表面的

成核位点增加，从而强化了传热。 
综合现有的文献可以发现，亲疏水表面对流动沸腾传热的影响是存在矛盾的。比如

邓聪[11]的研究结果表明，亲水表面具有更高的汽化核心密度，并且汽泡在表面的形成和

脱离更为迅速，因此亲水表面能强化传热。而 Hu 等人[13]发现，亲水表面的汽泡脱离频

率和成核位点减少，导致传热恶化，疏水表面的成核位点增加，使得传热强化。Sommers
和 Yerkes[10]的结果表明，亲水和疏水表面都能强化传热。这些不同的研究结果令人感到

困惑。实际上，经过表面改性处理后，表面的润湿性和微纳结构是同时发生变化的，这

两者相互耦合且共同影响着沸腾传热。若单纯地基于表面润湿性讨论对沸腾传热的影响，

而忽略改性表面微纳结构的作用，可能会导致相互矛盾的结论出现。因此，有必要结合

改性表面润湿性和表面微纳结构这两个方面对制冷剂的流动沸腾传热特性进行分析。本

文通过实验手段对比了制冷剂在不同改性表面的流动沸腾传热性能，分析和讨论了表面

润湿性和表面微纳结构对制冷剂流动沸腾传热的影响。进一步地，揭示了表面改性对制

冷剂流动沸腾传热影响的机理，为制冷剂在改性表面的流动沸腾传热强化指明了方向。 

1 改性表面的制备及润湿性测试 

在制冷与热泵系统中，紫铜是换热器的常用材料之一。因此，本文中所有的改性表

面均以紫铜为基材。为了得到具有不同润湿性的改性表面，本文分别采用激光加工方法

和复合加工方法对光滑铜表面进行改性处理。具体的表面改性方法及过程将在后文进行

详细描述。在完成改性表面制备后，首先采用扫描电子显微镜（FEI，Quanta FEG 650）
对表面的形貌进行拍摄，然后采用光学轮廓仪（Bruker，Countor GT K 3D）对表面粗糙 

基金项目：（天津市科技支撑重点项目 17YFZCGX0058，国家自然科学基金面上项目 51876135） 



度进行测试。最后采用接触角测量仪（AST，VCA optima）对水在表面的静态接触角进

行测量。表面形貌的拍摄和粗糙度的测试是为了明确改性表面的形貌和结构特征，而静

态接触角的测试是为了评价改性表面的润湿性。 
1.1 光滑表面 

本文所用的铜基材样品为长 30 mm、宽 5 mm、厚 2 mm 的紫铜片（纯度 99.9%)。
由于初始的样品表面可能存在氧化层和油污，因此需要对表面进行抛光和清洗处理，进

而得到光滑表面。具体的抛光和清洗过程如下：首先，样品表面依次经过 1500 目、3000
目和 5000 目的砂纸抛光，而后再被放入超声波清洗仪中依次用丙酮（AR，99%）、无水

乙醇（AR，99.8%）和蒸馏水各清洗 10 分钟，最后再用压缩氮气进行干燥。 

图 1 为扫描电镜拍摄到的光滑表面在不同放大倍数下的表面形貌图（SEM 图）。如

图 1(a)所示，光滑表面是较为光滑平整的。但是进一步放大的 SEM 图表明，在砂纸打磨

抛光的作用下，表面还是不可避免地形成了随机的划痕，如图 1(b)和(c)所示。利用光学

轮廓仪对光滑表面进行了表面粗糙度测试，结果表明光滑表面的平均粗糙度为 0.237 μm。 

 

(a) 200 倍                       (b) 2000 倍                   (c) 10000 倍 

图 1 光滑表面在不同放大倍数下的 SEM 图 

 

图 2 水在光滑表面的静态接触角测量 

在环境温度（25 °C ）和压力（1 atm）下利用接触角测量仪对水在光滑表面的静态

接触角进行了测量。在测量时，控制接触角测量仪上的微量进样器在表面滴一小滴体积

为 4 μL 的蒸馏水滴，然后利用摄像机在侧面拍摄液滴在表面的形状，最后通过液滴形状

分析软件对拍摄到的液滴图像进行处理（对液滴的气-液界面进行曲线拟合，确定气-液
界面在三相接触线处的切线与固-液界面的夹角），进而得到静态接触角，如图 2 所示。



为了提高接触角测量的准确性和可靠性，在光滑表面的五个不同位置进行了接触角测量。

最终的接触角测量结果以五次测量值的平均值±标准差表示。后续水在改性表面的静态

接触角测量都按上述步骤进行。测量结果表明，水在光滑表面的静态接触角为 78.1±2.0°，
表明光滑铜表面是亲水的。 
1.2 激光加工表面 

激光加工方法是近年来备受关注的一种表面改性方法。一方面是因为激光加工方法

具有操作简单、高效、高精度、加工材料广泛、加工图案可控、加工表面稳定和绿色环

保等突出优势[14,15]。另一方面，相较于传统的表面改性方法（如表面涂层），激光加工方

法通过表面熔化和再凝固的加工方式对表面进行改性，这解决了表面结构与基底表面粘

附不牢靠的问题，赋予了表面更好的耐用性和持久性[16]。因此，本文选用激光加工方法

对光滑铜表面进行改性处理。 
本文所采用的激光加工系统为纳秒激光加工系统（Han’s Laser, China），其示意图如

图 3 所示。该系统由镱光纤激光器（IPG-YLP-20, Germany）、扩束器、XY 扫描镜和聚

焦透镜组成。在进行激光加工时，首先通过电脑输入激光加工参数。基于激光加工参数，

激光器产生纳秒脉冲激光。从激光器出来后，激光束进入扩束器中。在扩束器的作用下，

激光束的发散角减小，直径扩大。从扩束器出来后，激光束经 XY 扫描镜（用于调节激

光束方向）进入聚焦透镜。在聚焦透镜作用下，激光束聚焦到样品表面。固定于工作平

台上的样品被匀速移动的激光束等距烧蚀。在加工方向上，激光束首先沿着 X 方向进行

烧蚀，然后再沿着 Y 方向进行烧蚀，最终形成垂直的烧蚀路径（图 3 中红色虚线）。在

每个加工方向上，激光束以逐行扫描的方式进行移动。具体的激光加工参数如表 1 所示。 
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图 3 纳秒激光加工系统示意图 

 



表 1 激光加工参数 

激光功率(W) 激光束直径(μm) 激光扫描速度(mm/s) 激光束间距(μm) 激光打标次数(次) 

12 50 500 80 1 

图 4 给出了不同放大倍数下激光加工表面的表面形貌图。在激光烧蚀的作用下，表

面材料依次经历了熔化、飞溅和再凝固的过程，导致表面的形貌发生显著变化。从图中

可以清晰地看到，在激光烧蚀路径上表面被烧蚀出了沟槽状的形貌结构。由于烧蚀路径

上熔融状态的材料会溅射到附近的表面上发生再凝固，因此激光烧蚀后表面上出现了大

量不规则颗粒沉积、凸起和空腔结构，并且形成了微纳尺度的复合结构。这些结构特征

显著增加了表面的实际面积，同时也不可避免地增大了表面粗糙度。与光滑表面相比，

激光加工后表面的平均粗糙度增加到了 1.056 μm，约是光滑表面粗糙度的 4.5 倍。 

 

(a) 1000 倍                    (b) 2500 倍                     (c) 10000 倍 

图 4 激光加工表面在不同放大倍数下的 SEM 图 

在环境条件下测量了水在激光加工表面的静态接触角。研究发现，激光加工后的初

始阶段（第 1 天内），水滴在激光加工表面可以完全铺展成液膜，其静态接触角接近 0°，
如图 5 所示。这表明与光滑表面相比，激光加工后表面的亲水性显著提高，表面呈现出

超亲水性。但这种超亲水性无法长久保持。当表面暴露于空气中时，随着时间的推移，

水在激光加工表面的静态接触角逐渐增大，表面疏水性逐渐增强。在第 7 天时，水在激

光加工表面的静态接触角已经大于 90°，表面已经转变为疏水表面。最后，在经过 30 天

后，表面的润湿性基本达到稳定，静态接触角稳定在 151.2~152.0°之间。利用接触角测

量仪测量了水在润湿性稳定的激光加工表面的滚动角，结果表明滚动角（滚动角定义为

缓慢倾斜固体样品，当液滴在样品表面上刚好开始滚动时，样品与水平面之间的夹角。）

为 6.2±1.7°，说明激光加工表面最终转变成了超疏水表面。为了便于后文叙述，这里将

激光加工后初始阶段的表面简称为初始激光加工表面，将润湿性稳定的激光加工表面简

称为稳定激光加工表面。 

在激光加工后的初始阶段，表面呈现出超亲水性主要是因为激光加工后表面形成了

大量不规则颗粒沉积、凸起和空腔结构，这些结构特征显著增加了表面的实际面积，从

而使得激光加工表面的粗糙因子显著增加。根据 Wenzel 理论[17]，表面粗糙因子的增加

会放大表面原本的润湿性。因此，对于本身就亲水的光滑表面而言，激光加工后表面的



粗糙因子显著增加使得表面变得更加亲水。随着时间的推移，激光加工表面的静态接触

角逐渐增加，疏水性逐渐增强。对于这一现象，研究者们[18-22]普遍认为当激光加工表面

暴露于空气中时，激光加工表面会逐渐吸附空气中的含有 C-C(H)基团的有机物，从而导

致表面的 C-C(H)基团增加。C-C(H)基团被认为是非极性的[23,24]，因此其在激光加工表面

的吸附会导致表面的极性降低，疏水性增强。 
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图 5 水在激光加工表面的静态接触角测量 

值得一提的是，在激光加工表面润湿性的转变过程中（从超亲水转变为超疏水），

表面的形貌结构没有发生变化[18,19,23]，而表面的润湿性却发生了改变。这一独特的润湿

转变特性为解耦表面润湿性和表面微纳结构对沸腾传热的影响提供了可能性。这将在后

续章节中展开进一步讨论。 
1.3 复合加工表面 

从图 4 中可以发现，仅靠激光加工方法是难以制备出细微且致密的纳米结构的。为

了制备出细微且致密的纳米结构，从而更好地对比分析表面结构对传热的影响，本文采

用激光加工-化学刻蚀-表面修饰的复合加工方法对光滑表面进行改性处理。具体处理过

程如下。 
首先，利用纳秒激光加工系统对光滑表面进行激光加工，从而在表面快速构筑微纳

米复合结构。激光加工步骤与 1.2 节中保持一致。在加工方向上，激光束依次沿着 X 方

向和 Y 方向对表面进行烧蚀，从而形成垂直的烧蚀路径。在每个加工方向上，激光束以

逐行扫描的方式进行移动。具体的激光加工参数如表 2 所示。 
表 2 复合加工表面中的激光加工参数 

激光功率(W) 激光束直径(μm) 激光扫描速度(mm/s) 激光束间距(μm) 激光打标次数(次) 

12 50 100 60 3 

其次，采用化学刻蚀方法对激光加工表面进行进一步处理，从而在表面构筑更加致

密的微纳米复合结构。具体操作流程如下：将激光加工表面放入超声波清洗仪中依次用

稀盐酸（PH=1）和无水乙醇（AR，99.8%）各清洗 3 分钟。清洗后的表面再被放入 2.5 mol/L



的 NaOH 和 0.15 mol/L 的(NH4)2S2O8的水溶液中浸泡 5 分钟，该过程中涉及到的化学反

应如式（2-6）所示。浸泡完成后，将表面取出并用蒸馏水冲洗 3 分钟，最后再用压缩氮

气进行干燥。 

   ( )4 2 2 8 2 4 3 22
Cu+4NaOH+ NH S O Cu OH +2Na SO +2NH +) O( 2H→          (1) 

最后，采用低表面能的化学物质（1H,1H,2H,2H-全氟癸硫醇）对表面进行修饰，以

降低表面的表面能，提高表面疏水性。具体操作流程如下：将表面置于 1 wt%浓度的

1H,1H,2H,2H-全氟癸硫醇的乙醇溶液中浸泡 3 分钟，该过程中涉及到的化学反应如式（2）
所示。浸泡完成后，将表面取出并用无水乙醇（AR，99.8%）冲洗 3 分钟，然后在干燥

箱中对表面进行干燥处理，干燥温度为 30 °C ，干燥时间为 10 分钟。干燥处理完成后，

即可得到复合加工表面。 

( ) 3 2 7 2 2 2 4 8 17 2 22
Cu OH +2CF CF CH SH Cu SC H C F( ) +( ) O) 2H(→         (2) 

复合加工表面在不同放大倍数下的表面形貌图如图 6 所示。从图 6(a)和(b)中可以发

现，复合加工表面仍然保留了激光加工表面的部分结构特征，比如激光烧蚀路径上的沟

槽结构。与激光加工表面不同的是，复合加工表面出现了块状阵列结构，且块状阵列结

构上被致密的纳米针状结构覆盖，如图 6(c)所示。利用光学轮廓仪对复合加工表面进行

了表面粗糙度测试，结果表明复合加工表面的平均粗糙度为 1.584 μm，约是光滑表面粗

糙度的 6.7 倍。 

 
(a) 1000 倍                    (b) 2000 倍                  (c) 10000 倍 

图 6 复合加工表面在不同放大倍数下的 SEM 图 

 

图 7 水在复合加工表面的静态接触角测量 



 

在环境条件下测量了水在复合加工表面的静态接触角。如图 7 所示，水滴在复合加

工表面以近似球形的状态存在，其静态接触角达 161.6±2.5°。此外，滚动角测量结果表

明，水在复合加工表面的滚动角为 2.8±1.3°。静态接触角和滚动角的测量结果表明，复

合加工表面具有更加优异的超疏水性（相较于稳定激光加工表面），这主要归功于表面致

密的纳米针状结构和低表面能物质的修饰。纳米针状结构的存在阻碍了水滴在表面的填

充和润湿，使得水滴在表面的润湿状态处于 Cassie-Baxter 润湿状态。另一方面，低表面

能物质的修饰降低了表面的表面能，进一步提高了表面的疏水性。 

2 不同改性表面的流动沸腾传热特性 

2.1 流动沸腾传热实验测试系统 

2.1.1 实验测试系统介绍 

为了研究制冷剂在不同改性表面的流动沸腾传热特性，本文设计并搭建了流动沸腾

传热实验测试系统，其系统示意图如图 8 所示。该实验测试系统主要由工质循环系统、

电加热系统、数据采集系统和高速摄像系统组成。当系统运行时，从储液罐出来的液态

工质经过滤器过滤后进入到齿轮泵中。经齿轮泵加压后，液态工质进入恒温水浴中，而

后再进入质量流量计中。恒温水浴的作用为调节工质温度，确保进入质量流量计中的工

质处于过冷状态。从质量流量计出来后，工质进入到预热段中。在预热段的加热作用下，

过冷状态的工质转变为气液两相状态，然后再以一定干度进入到测试段中。在测试段中，

工质被进一步加热，干度进一步增加。从测试段流出后，工质经节流阀降温降压，然后

流经可视窗进入到冷凝器中。在冷凝器中，工质被冷凝成过冷液，最后回流到储液罐中。 

可视窗

预热段 测试段

冷凝器
储液罐

过滤器

直流电源

齿轮泵

恒温

水浴

流量计

P

T

P

T

P

T

T

T

节流阀

旁通球阀

 

图 8 流动沸腾传热实验测试系统示意图 

测试段的三维视图和截面图如图 9 所示。整个测试段从上至下由亚克力板、O 型圈、

PEEK 板、O 型圈、传热块和陶瓷加热片装配组合而成，如图 9 (a)所示。亚克力和 PEEK
用作保温材料，其导热系数分别为 0.2 W/(m·K)和 0.25 W/(m·K)，能有效地防止传热块和



工质的热量散失。亚克力板长 450 mm、宽 45 mm、厚 30 mm，其上开设有工质入口和

出口，此外还开设有两个测压孔，用于连接压力传感器，从而测量工质流经传热表面时

所产生的压降。此外，本文所用的亚克力板具有高透光性，这为流型的可视化拍摄提供

了方便。PEEK 板长 450 mm、宽 45 mm、厚 15 mm，其上开设有长 350 mm、宽 10 mm、

深 1 mm 的方形槽，该方形槽用作工质的流动通道。在距离入口 120 mm 处，PEEK 板上

的方形槽被打通，用于安装传热块。传热块为带有法兰边的长方体紫铜块，法兰边宽度

为 9 mm，厚度为 3 mm。法兰边上部为长 200 mm、宽 10 mm、高 12 mm 的紫铜块，下

部为长 200 mm、宽 10 mm、高 10 mm 的紫铜块。上部紫铜块的侧面开设有两排直径为

1.1 mm、深 5 mm 的测温孔（内插 T 型热电偶），如图 9 (b)所示。两排测温孔在垂直方

向上完全对齐，每一排有 4 个测温孔。在垂直方向上，上排测温孔与传热块上表面的距

离为 2 mm，上下两排测温孔的间距为 8 mm。在水平方向上，相邻两个测温孔的间距为

40 mm。传热块底部粘贴有陶瓷加热片。陶瓷加热片通电后可为传热块提供所需的热流

密度。在螺栓的紧固作用下，亚克力板、PEEK 板和传热块共同组合形成了一个长宽高

为 350×10×1 mm 的矩形扁通道，如图 9 (b)所示。矩形扁通道的前 120 mm 为绝热段，工

质不与传热面接触，该段的作用在于确保工质流动的充分发展。中间部分的 200 mm 为

加热段，低温工质流经传热面，与传热面进行换热。最后尾部的 30 mm 也为绝热段，工

质流经此段后从出口处流出。 

 
(a) 三维视图 

 

(b) 截面图 

图 9 测试段示意图 



2.1.2 数据处理及不确定度分析 

基于一维稳态导热定律，通过测试段传热块表面的热流密度 q 可通过下式计算得

到： 

      down, up,

down up

= i iT T
q

z z


−

−
                          (3) 

式中，λ 为紫铜的导热系数，这里取 398 W/m·K。Tdown和 Tup分别为传热块下排测

温点温度和上排测温点温度，下标 i 代表传热块 4 个测温截面的位置编号（i=1, 2, 3, 4）。
如图 9(b)所示，沿工质流动方向，T1和 T2处于第 1 个测温截面，T3和 T4处于第 2 个测

温截面，T5和 T6处于第 3 个测温截面，T7和 T8处于第 4 个测温截面。zdown和 zup分别为

传热块下排测温点和上排测温点距离传热块上表面的距离。 

传热块上表面的温度，也即测试面的温度 Tw,i，可通过公式（4）计算得到： 

      up
w, up,=i i

qz
T T


−                            (4) 

壁面过热度 ΔTi通过公式（5）计算得到： 

   w, sat,=i i iT T T −                            (5) 

式中，Tsat,i 为制冷剂的饱和温度，其可通过在 Refprop[25]中输入制冷剂的饱和压力

Psat,i计算得到。 

假设加热段的压力沿工质流动方向线性降低，则加热段上测试点的饱和压力 Psat,i

可通过下式计算得到： 

    sat, in 5i
i PP P 

= −                            (6) 

式中，Pin是通过压力传感器测量得到的测试段的加热段的入口压力，ΔP 是通过压

差传感器测量得到的测试段的加热段的工质压降。 

制冷剂的干度 xi可基于测试点的饱和压力 Psat,i和比焓 hi调用 Refprop[25]计算得到。 

    ( )sat, ,  i i ix f P h=                            (7) 

hi可通过公式（8）计算得到： 

    in
i

i
qWLh h

m
= +                            (8) 

式中，hin为制冷剂在加热段入口的比焓，其可通过公式（9）计算得到。W 为加热

段矩形通道的宽度，Li 为测试点距离加热段入口的长度。m 为制冷剂质量流量，其可通

过质量流量计测量得到。 



     pre
in pre,in

Q
h h

m
= +                          (9) 

式中，hpre,in为制冷剂在预热段入口的比焓。由于制冷剂在预热段入口处于过冷状态，

因此 hpre,in可基于测量得到的预热段入口温度和压力调用 Refprop 计算得到。Qpre为预热

段加热功率，其可通过功率计测量得到。 

制冷剂的局部传热系数 HTC 可由公式（10）计算得到： 

    
i

qHTC
T

=


                        (10) 

根据误差传递法[26]，对测试段矩形通道的截面积 A、质量流速 G、热流密度 q、工

质干度 x 和沸腾传热系数 HTC 的误差进行了计算和分析，具体的测量误差如表 3 所示。

从表 3 中可以看到，实验测得的间接参数的误差都在可接受范围内，说明实验结果是可

信的。 
表 3 实验误差 

变量 误差 

A 2.01% 

G 2.01% 

q 1.34%（最大误差） 

x 1.71%（最大误差） 

HTC 14.54%（最大误差） 

2.2 制冷剂在不同改性表面的流动沸腾传热特性研究 

本文以 R134a 为测试工质，研究其在光滑表面、激光加工表面和复合加工表面的流

动沸腾传热特性，进而揭示表面改性对制冷剂流动沸腾传热影响的机理。实验中，制冷

剂的饱和温度设置为 10 °C ，质量流速设置为 100~400 kg/(m2·s)，热流密度为 24 kW/m2，

干度范围为 0~0.95。 
2.2.1 光滑表面 

不同质量流速条件下，R134a 在光滑表面的流动沸腾传热系数随干度的变化如图 10
所示。在干度方向上，传热系数先随着干度的增加而增加，而后在高干度下（大于 0.7）
逐渐降低。这一传热特性与流型密切相关。图 11 给出了质量流速为 200 kg/(m2·s)条件下，

R134a 在不同干度下的流型。随着干度的增加，两相流型逐渐从泡状流转变为环状流。

在这一过程中，气相占比逐渐增加。由于气相密度远小于液相密度，因此气液两相流体

的平均密度降低，两相流体的平均速度增加，对流传热得到强化。另一方面，液相占比

的减小使得通道壁面附近的液膜变薄，这使得液膜导热热阻降低，加强了通道壁面热量

的传递。因此，随着干度的增加，传热系数首先呈现出增加的趋势。而当干度进一步增

加时，流型从环状流转变为局部干涸流。在这种情况下，通道壁面局部区域出现了干涸

的现象，如图 11(f)所示。这意味着在局部干涸区域，壁面与流体之间不再以相变的形式



进行传热，而是以单相（气相）对流的形式进行传热，这导致局部区域的传热出现恶化。

因此在高干度下，传热系数逐渐降低。 
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图 10 R134a 在光滑表面的传热系数 

                                  

     
(a) 泡状流 x=0.05                  (b) 泡状-弹状流 x=0.13 

   
(c) 弹状流 x=0.23                     (d) 环状流 x=0.52 

   
(e) 环状流 x=0.72                  (f) 局部干涸流 x=0.90 

图 11 不同干度下 R134a 在光滑表面的两相流型 

当质量流速增加时，在整个干度方向上，传热系数都得到了提高。这是因为质量流

速的增加增大了湍流度，从而强化了传热。此外，对比不同质量流速下的传热系数可以

发现，在低干度时（小于 0.2）不同质量流速下的传热系数较为相近。当干度大于 0.2 时，

随着干度的增加，质量流速的增加会使得传热系数得到明显的提高。这是由于低干度下

局部干涸区域 

流动方向   



核态沸腾占主导地位，质量流速对传热系数的影响较为有限。而随着干度的增加，流体

速度增加，核态沸腾逐渐被抑制[27]，对流蒸发的作用逐渐占主导地位。在这种情况下，

质量流速的增加会进一步增强对流蒸发，从而使得传热系数得到明显的提高。 

2.2.2 激光加工表面 

根据前述的研究，制冷剂在激光加工表面的润湿性会随着时间的推移而转变。在激

光加工表面润湿性转变过程中，表面形貌结构不会发生变化。因此，可借助激光加工表

面这一独特的润湿转变特性，解耦表面润湿性和表面形貌结构对流动沸腾传热的影响。 
如 1.2 节所述，初始激光加工表面是超亲水的，而稳定激光加工表面是超疏水的。

基于激光加工表面这一润湿特性，本文首先测试了制冷剂在初始激光加工表面的流动沸

腾传热性能。然后，再测试了制冷剂在稳定激光加工表面的流动沸腾传热性能。前后两

次测量得到的传热系数如图 12 所示。通过对比相同工况下初始激光加工表面和稳定激光

加工表面的传热系数可以发现，初始激光加工表面的传热系数更高。比如，在 200 kg/(m2·s)
条件下，初始激光加工表面的传热系数相较于稳定激光加工表面最大可提高 21.0%。初

始激光加工表面和稳定激光加工表面的主要差别在于初始激光加工表面的亲水性更强。

图 13 对比了 200 kg/(m2·s)条件下，初始激光加工表面和稳定激光加工表面的两相流型。

可以观察到相较于稳定激光加工表面，初始激光加工表面的汽化核心更多，也就是说初

始激光加工表面的超亲水性促进了发泡，从而强化了核态沸腾传热，进一步地，强化了

流动沸腾传热。因此，可以总结得到，在排除表面结构影响的情况下，提高表面亲水性

是有利于强化传热的。 
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图 12 R134a 在激光加工表面的传热系数 

 

(a) 初始激光加工表面               (b) 稳定激光加工表面 

图 13 初始激光加工表面和稳定激光加工表面的两相流型对比 (x=0.13) 



2.2.3 复合加工表面 

R134a 在复合加工表面的流动沸腾传热系数随干度的变化如图 14 所示。就传热系

数而言，复合加工表面的传热系数是所有改性表面中最高的。比如在 400 kg/(m2·s)条件

下，复合加工表面的传热系数最高可达约 40 kW/(m2·K)，约是光滑表面传热系数的 4.75
倍，初始激光加工表面传热系数的 1.96 倍。复合加工表面的亲水性是所有改性表面中最

差的，根据上一节的研究，提高表面亲水性是有利于强化传热的。复合加工表面极差的

亲水性是不利于传热的，因此复合加工表面优异的传热性能与表面润湿性无关，其主要

归功于表面结构。复合加工表面覆盖有致密的纳米针状结构，一方面这些结构有效增加

了传热面积。另一方面，这些纳米尺度的结构提供了非常可观的汽化核心，因而显著提

高了复合加工表面的核态沸腾传热。图 15 给出了 200 kg/(m2·s)条件下，制冷剂在复合加

工表面的两相流型。对比前述光滑表面和激光加工表面的两相流型不难发现，在相同条

件下复合加工表面的汽化核心密度最大。在传热面积和核态沸腾的双重强化作用下，复

合加工表面的传热性能得到了明显提升。 
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图 14 R134a 在复合加工表面的传热系数 

 

      
                  (a) x=0.05                             (b) x=0.13 

图 15 R134a 在复合加工表面的两相流型 

2.2.4 不同改性表面的对比 

前述 3 个小节对 R134a 在不同改性表面的流动沸腾传热特性进行了研究。为了更清

晰地梳理和讨论表面结构和表面润湿性对流动沸腾传热特性的影响，本小节对 R134a 在
不同改性表面的流动沸腾传热系数进行了综合的分析。由于流动沸腾传热的测试工况较

流动方向 



多，为了突出重点，以下仅对 200 kg/(m2·s)条件下不同改性表面的传热系数进行分析。 

图 16 对比了 200 kg/(m2·s)条件下 R134a 在不同改性表面的流动沸腾传热系数。以

光滑表面为基准，复合加工表面、初始激光加工表面、稳定激光加工表面的传热系数相

较于光滑表面平均分别可提高 337.8%、115.2%和 87.9%。相较于其余改性表面，复合加

工表面具有突出且优异的传热性能。接下来将从表面润湿性和表面结构出发，讨论两者

对流动沸腾传热的影响。首先，对比初始激光加工表面和稳定激光加工表面的传热系数

可以发现，在排除表面结构影响的情况下，表面亲水性的提高可强化流动沸腾传热。这

主要是由于初始激光加工表面极佳的亲水性强化了核态沸腾传热。其次，光滑表面、稳

定激光加工表面和复合加工表面的传热系数对比结果表明，虽然上述三种表面的亲水性

依次降低，但是传热系数却依次增加。这主要是受表面结构的影响。相较于光滑表面，

稳定激光加工表面具有微纳尺度的粗糙结构，这些粗糙结构不仅增加了传热面积，还增

大了流体扰动，同时还促进了发泡（对比图 11 和 13 可知），强化了核态沸腾传热。以上

这些有利因素使得稳定激光加工表面的传热性能高于光滑表面。与稳定激光加工表面相

比，复合加工表面具有更加致密且更小尺度（纳米尺度）的粗糙结构。这进一步增加了

传热面积，强化了核态沸腾传热，使得复合加工表面的传热性能更加优于稳定激光加工

表面。最后，对比初始激光加工表面、稳定激光加工表面和复合加工表面的传热系数可

以发现，与初始激光加工表面相比，稳定激光加工表面的静态接触角增加约 151°，这导

致稳定激光加工表面的传热系数较之初始激光加工表面最大降低 17.4%。与初始激光加

工表面相比，复合加工表面的静态接触角增加约 162°，这一静态接触角的差异理论上会

使得复合加工表面的传热系数更显著地低于初始激光加工表面的传热系数。但结果表明，

复合加工表面的传热系数较之初始激光加工表面最大可提高 112.7%，说明复合加工表面

致密的纳米针状结构不仅抵消了较差的表面亲水性所带来的负面影响，在此基础上还进

一步提高了传热系数。这主要归功于复合加工表面致密的纳米尺度粗糙结构，其不仅有

效地增加了传热面积，还强化了核态沸腾传热。综上所述，提高表面润湿性和构筑微纳

尺度表面结构都有利于强化流动沸腾传热。在表面润湿性和表面结构之间，后者比前者

对流动沸腾传热的影响更大。因此，在强化制冷剂流动沸腾传热时，应首先考虑对表面

结构进行改造，以增加传热面积和汽化核心为出发点在表面上构筑致密的纳米尺度结构。

然后，在此基础上再考虑提高表面润湿性。 
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图 16 R134a 在不同改性表面的传热系数 

3 结  论 

本文对制冷剂在不同改性表面的流动沸腾传热特性进行了实验研究，讨论和分析了

表面结构和表面润湿性对制冷剂流动沸腾传热的影响，并阐述了潜在的传热机理。本文

的主要结论如下： 

（1）对于制冷剂的流动沸腾传热，在排除表面结构影响的情况下，表面润湿性的

提高可促进发泡，强化核态沸腾传热，进而强化流动沸腾传热。 

（2）在表面构筑微纳尺度的粗糙结构有利于增加传热面积，增大流体扰动，同时

还促进发泡，这有利于强化流动沸腾传热。 

（3）在表面润湿性和表面结构之间，后者比前者对流动沸腾传热的影响更大。在

强化制冷剂流动沸腾传热时，应首先考虑对表面结构进行改造，以增加传热面积和汽化

核心为出发点在表面上构筑致密的纳米尺度结构。然后，在此基础上再考虑提高表面润

湿性。 
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摘要：针对地下储气和碳封存新技术的需要，本文提出了一种改进的井筒流动和传热模型及其求解方

法。数学模型上，引入流动方向因子以适应地下储气库井筒气体流向交替变化的特点，建立非稳态地

层导热模型，其突破了 Ramey 解析模型的限制，同时着重考虑相态转换的影响。求解方法上，提出井

筒流动压降非线性模型，采用牛顿迭代法求解，解决了逐点迭代法的不稳定问题，计算时间至少缩短

了 40%。 

关键词：地下储气库；井筒；相变；传热；数值模拟  

 
0 前言 

发展和建设地下储气库是“十四五”能源体系规划的重点方向，有利于提升天然气

储备和调节能力[1]。二氧化碳作为地下储气库垫层气既可减少天然气垫层、大大提高储

气库的经济效益，又可实现大规模碳封存。井筒作为连接地面和储气库的桥梁，直接影

响储气库的注采速率。传统的油气开采井筒模型无法适应新的运行模式。因此，建立适

用于地下储气库和碳封存联合运行的新型井筒模型就显得尤为重要，这对井筒的流动传

热模型和求解方法提出了更高的要求。 
地下储气库井筒内气体流动并不一定是单一相态流动，其存在相态转换。以天然气

作为流动介质，其始终处于超临界态；而以二氧化碳作为输送介质，其可能发生气态与

超临界态的转换。因此，在研究井筒内气体流动时，必须充分考虑井筒内气体物性的变

化[2]。同时，井筒流动模型可简化为一维轴向模型[3]，通过数学推导和简化得到压降方

程[4]。在已有研究中，我们建立了较为完备的井筒流动模型并考虑了气体流向对模型的

影响[5]，但该模型在计算稳定性方面表现较差。 
井筒模型的难点在于耦合流动与传热特性 [6-7]，目前大部分传热研究都是基于

Ramey[8]井筒内部稳态导热、地层非稳态导热解析模型及其改进模型[9-10]。Ramey 模型中

的地层非稳态导热的前提条件是假设井筒内气体轴向温度分布不发生变化，而在注气和

采气阶段，井筒的质量流量会时刻发生变化，并且气体比热容较低，会造成气体沿井筒

轴向温度变化较大，因此 Ramey 模型并不适用于此种情况，需要建立非稳态导热模型。

为此，Mostafa M. Abdelhafiz[11]和 Qiuyang Zhao[12]从地层非稳态导热偏微分方程的角度，

建立了适用于地热开采的井筒传热模型。此外，井筒模型与管道输送模型有许多共同点，
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在管道流动和传热耦合研究上已有较为成熟的理论模型[13-15]，这些研究都为本文的流动

和传热模型提供了一定的理论指导。 
本文从地下储气库井筒的流动和传热特性出发，建立适用于注气、关井和采气的井

筒流动和传热模型，重点改进如下：（1）针对气体物性，采用更准确的物性模型，有效

描述相态转换；（2）针对已有流动模型计算稳定性较差的缺点，开发求解方法，增强模

型健壮性，增大储气库井筒的应用范围；（3）井筒传热模型采用非稳态导热模型，采用

有限容积法离散，有效描述非稳态传热特性，突破 Ramey 模型限制。 
1 数学模型 

储气库的正常运行周期分为注气、关井、采气三个阶段。如图 1，在注气和采气阶

段，井筒内气体流动方向不同，需要考虑气体流向对流动和传热的影响。同时，由于重

力影响，即使井筒内气体不流动，在井口和井底也会形成较大压力差。因此，确定井筒

内气体流向是一个重要难题。随着周期性的注气和采气，井筒内气体发生周期性的吸热

和放热，井筒结构和地层均处于非稳态导热状态，需要着重考虑这一传热过程[11-12]。 

 
图 1 井筒的流动和传热模型 

1.1 井筒流动模型 

井筒内气体流动可简化为一维可压缩气体流动，由于井筒长度比较短，不考虑气体

瞬变对管道流动的影响，采用稳态流动模型。同时，井筒内气体重组分较少，所有组分

相态变化一致，不存在重组分溶解和析出的情况，即井筒内气体组分不发生变化。考虑

重力、摩擦阻力和重力的影响，井筒压降模型采用同坡度管段的稳态压降模型[13-14]，压

降模型如下： 
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其中： i 表示井筒节点编号，
1
2

i + 表示管段，井筒节点及管段标号如图 2 所示；M 为质

量流量，恒为正值； L 为管段长度；d 为管段内径； ip 为起点节点压力； +1ip 为终点节

点压力； sin i 为管段坡度的正切值； iZ 为压缩因子； iT 为温度； R 为气体常数。 



 
图 2 井筒节点和管段编号 

ia 和 ib 为模型系数，表达式如下： 
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可以看出，计算过程需要已知管段
1+
2

i 的物性，而计算变量为节点 i 和 1i + 的压力 ip

和 1ip + 。需要根据节点压力计算井筒管段平均压力。根据式(1)，将管段位置 x 处的压力

平方 2
xp 从 0 到 L 积分，得到管段平均压力 1
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上式中仍存在管段
1+
2

i 的参数 1 1+ +
2 2

sin
i i

a  。在迭代过程，采用上一次迭代值计算参数。

进一步推导井筒压降模型，将管段1 1
2

+ 到
1
2wN − 的井筒压降方程联立，依次消去节点

2~ 1wN − 的压力，得到井筒压降模型如下： 
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 ； Qp 为井口压力； Zp 为井底压力。 

根据工艺要求，无论处于注气还是采气阶段，井口压力都为设定值，即已知值，这

与气藏井筒有着明显的差异。根据井筒内气体质量为0时的井底压力 0
Zp 与井底压力 Zp 的

大小确定井筒内气体流向[5]。根据式(4)， 0
Zp 的表达式为： 

 2 20
1

sum wa N L

Z Qp p e
 − − 
 



=  (5) 



根据 Zp 和 0
Zp 确定流向：若 0

Z Zp p ，处于采气阶段；若 0
Z Zp p ，处于采气工况。

为了将气体流向定量化，引入井筒流向因子 w ：注气阶段为正向流动，此时 1w = ；采

气阶段为反向流动，此时 1w = − ；关井阶段不流动，此时 0w = 。在注气和采气阶段。

同时，井筒内气体流向与摩阻系数的符号有关。摩阻系数采用 Jain 方程[16-17]，将摩阻系

数与流向因子相结合，得到： 
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由于井底到储层之间质量传递也会造成压降，采用 Peaceman 井模型[18]表示这部分

压降。考虑到其质量流量和流向与井筒内气体相同，改进的井模型如下： 
 ( )w R Rw ZM C p p= −  (7) 
其中：下标 R 表示储层， wC 为井模型参数。 
1.2 井筒传热模型 

井筒内气体与地层处于非稳态传热，并且不同阶段的传热方向不同。如图 3 所示，

井筒传热模型由内部气体、管壁、环形空间、套管、水泥层和外部岩石构成，需要考虑

轴向和径向的传热机理。 

 
图 3 井筒传热模型 

井筒内气体与管壁进行对流换热，从管壁吸收热量或对管壁放出热量，考虑气体压

缩性、气体与管壁之间的对流换热和摩擦生热，得到井筒内气体轴向传热模型[19]，如下： 

 ( )3 4
2

w
p i

h T TdT dpc W D
dt d dt d





−
= + −  (8) 

其中：T 为气体温度； pc 为气体比热容；W 为真实气体流速； iD 为焦耳汤姆逊系数；h

为气体与井筒壁的对流换热系数； wT 为管壁温度。在注气和采气阶段，对流换热类型为

强制对流换热；而在关井阶段，对流换热类型为自然对流换热，相关模型选取参照我们

之前的研究[5]。式(8)是基于拉格朗日描述，采用热力特征法求解。 
井筒壁、环形空间、套管、水泥和岩石五部分均采用非稳态导热模型，假设各部分

不发生偏离，整体是同心圆环结构，可简化为一维径向非稳态导热，模型如下： 

 1~5i i
i i i i i
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t r
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其中：下标 1~5i = 分别为井筒壁、环形空间、套管、水泥、岩石；T 为温度； c为比热

容；  为密度；  为导热系数。环形空间内部的介质为液体，其由温度变化引起的自然



对流会增强传热效果，引入当量导热将自然对流折算为环形空间的导热系数，模型采用

有限空间内两竖直平板自然对流模型[20]。 
 ( )1/3 0.074

2 2 0.049 Gr Pr Prc =  (10) 
其中： 2 为环空导热系数； 2c 为折算后环空导热系数。 

2 求解方法 
式(4)和(7)的耦合模型具有强非线性，通过修正井底压力 Zp 耦合井筒压降模型和井

模型。但在迭代过程中发现，井模型参数 wC 极大影响迭代稳定性： wC 较小时，井底压

力与储层压力相近，井筒流动消耗大部分压降； wC 较大时，井口压力与井底压力相近，

井底到储层的流动消耗大部分压降。同时，随着注气和采气的进行，储层压力发生变化，

相应地，井筒压降模型和井模型对压降的影响也会产生变化，这加重了模型的计算不稳

定性。在本节中，我们将井筒压降模型和井模型相结合，建立相应的计算方法。 

将井筒压降模型（即式(4)）简化为井口压力 Qp 与井底压力 Zp 的关系，得到： 

 2 2 2
w w wQ Zp p M − =  (11) 

相似地，将井模型（即式(7)）简化为井口压力 Qp 与储层压力 Rp 的关系，得到： 
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联立式(11)和(12)，消去井底压力 Zp 得到： 
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式(13)为一元二次方程，但可能会出现多解大于 0 的情况。采用预估初值和牛顿梯

度法联合求解。预估初值如下： 
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下降梯度如下： 
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采用有限体积法离散式(9)，以热流密度相等得到界面的导热系数[21]，离散方程如下： 

 
( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )1 11 1 1

2 2 2 2

n nn n n n

E

E E P

W PP P E P
P P P P

P W P

P P W W P

T TT T T Tr
t

r r r r
r

c r
r r r



   

+ ++ + + −−


+ =
  

−

+ +
 (16) 

3 结果分析 

3.1 参数选取 

气体物性模型中的气体压缩因子和粘度均根据《输气管道设计与管理》[14]和《采气

工程》[22]选取，比热容和导热系数参考《API Technical Data Book 2016》。井筒长度选取

为 3km，其余井筒参数如表 1 所示。 
 



表 1 井筒参数 
参数 值 单位 

半径 1~5r  76/88.9/120/139.7/237.8 mm 
导热系数 1~5  48/0.56/48/1.1/2.0 W/(m·K) 
比热容 1~5c  465/4186/465/1050/1090 J/(kg·K) 
密度 1~5  7900/1000/7900/2400/2600 kg/m3 

环空液体粘度 2  1.45×10-3 N·s/m2 
注： 1~5i = 分别为井筒壁、环形空间、套管、水泥、岩石。 
3.2 模型稳定性分析 

比较井筒流动模型计算方法的稳定性，假设井筒内气体温度分布从 310K 到 370K 线

性变化，井口压力范围为 5~40MPa，储层压力范围为 5~40Mpa，井模型参数 wC 范围为

10-5~10-14，共设置 24624×2 组算例。 
以天然气作为流动介质，以前方法的计算时间为 12.4s，新提出的方法的计算时间为

2.9s，新方法节省了 77.5%的计算时间；以二氧化碳作为流动介质，其在井筒内流动的过

程中会发生气态到超临界态的转化，模型非线性更强。以前方法的计算时间为 7.5s，新

提出的方法的计算时间为 4.5s，新方法节省了 40.0%的计算时间。如图 4 所示，在低质

量流量下，以前的方法存在计算发散的问题，这与模型参数 wC 有关，而新方法仍然可以

保持健壮性。 
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(a) 天然气 (b) 二氧化碳 

图 4 新方法和原方法的计算稳定性 
如图 5，比较两种方法的迭代次数。新方法的平均迭代次数均小于以前方法的迭代

次数，并且最大迭代次数不超过 12 次，建议作为后续研究的推荐计算方法。 
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(a) 天然气 (b) 二氧化碳 

图 5 新方法和原方法的收敛迭代次数 



综上，新提出的方法提高了计算健壮性，针对储气库注气和采气阶段的所有工况，

新提出的方法均收敛，可以满足现场要求。 
3.3 井模型参数对井筒流动的影响 

比较井模型参数的取值对井筒内气体流动的影响，仍假设井筒内气体温度分布从

310K 到 370K 线性变化，分析井模型参数对压力分布的影响。运行条件如下：注气阶段：

井口压力为 20MPa，储层压力为 5MPa；采气工况：井口压力 5MPa，井口压力为 20MPa。

wC 分别取 10-5，10-9，10-13。 
如图 6 和 7，天然气和二氧化碳的注气和采气的规律是相同的：随着 wC 的减小，井

底到储层的压降变大，质量流量的绝对值变小。注气阶段，井底压力变大，由于重力影

响，出现井底压力大于井口压力的情况。同时，由于二氧化碳密度远大于天然气，造成

二氧化碳的井底压力远大于天然气的井底压力。采气阶段与注气阶段规律相似，井底到

储层的压降变大，造成井底压力变小。可以看出，二氧化碳的密度大于天然气的密度，

二氧化碳的重力影响更大，更容易被注入到储层，但相对更难以被采出。 
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(a) 注气 (b) 采气 
图 6 天然气：注气和采气阶段不同井模型参数对流动的影响 
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图 7 二氧化碳：注气和采气阶段不同井模型参数对流动的影响 
3.4 注气和采气阶段的流动和传热分析 

初始地层温度分布从 310K 到 370K 线性变化，分析注气和采气阶段的流动和传热规

律。运行条件如下：注气阶段：井口压力为 20MPa，储层压力为 5MPa，注气温度为 293K；

采气阶段：井口压力 5MPa，井底压力为 20MPa，采气温度 373K。 wC 均取 10-6。 
如图 8 和 9，前 10 天内，井筒外部温度场变化明显，均处于非稳态导热状态，不能

近似为稳态导热；而在 10 之后，温度场基本不发生变化。在井筒注气和采气的过程中，

考虑井筒的非稳态传热是有必要的。 



   

(a) 注气 1 天 (b) 注气 5 天 (b) 注气 10 天 
图 8 注气阶段井筒外部温度分布 

   

(a) 注气 1 天 (b) 注气 5 天 (b) 注气 10 天 
图 9 采气阶段井筒外部温度分布 

如图 10，在注气阶段，由于注气温度低于地层温度，井筒内气体温度持续下降，导

致质量流量变大，井底温度持续降低。而在采气阶段，由于采气温度高于地层温度，井

筒内气体温度持续上升，导致质量流量变小，井口温度持续上升。 
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(a) 注气 (b) 采气 

图 10 注气和采气阶段井筒质量流量和井底温度 

4 结  论 

为了拓展地下储气库的应用范围，适用于碳封存新技术的需要，针对储气库井筒的

流动和传热机理，建立数学模型，开发求解方法，探明流动和传热规律，具体结论如下： 
（1）针对井筒流动模型，建立了管段平均压力的计算方法和井筒整体的压降模型。

同时，针对井筒内气体流动方向难以确定的问题，提出流动方向的确定方法并引入井筒

流向因子；针对井筒传热模型，建立了非稳态的轴向气体传热和径向导热模型，充分考

虑了各个部分的对流换热和导热。 
（2）针对传统方法计算不稳定的问题，将井筒压降模型和井模型相结合，利用牛



顿梯度法求解，这提高了计算方法的健壮性。通过求解结果得到：新提出的方法大大提

高了计算稳定性，至少节省了 40%的计算时间。在极端运行条件下，新模型仍能收敛。 
（3）分析了井模型参数对井筒流动的影响，发现二氧化碳的密度远大于天然气的

密度，导致在井筒流动中，二氧化碳的重力影响更大，更容易被注入到储层，但更难以

被采出。 
（4）通过模拟结果，分析了注气和采气阶段的流动和传热规律。运行前 10 天，井

筒外部温度场变化明显，采用非稳态导热模型是必要的。 
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