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摘要：本文数值研究了不同相角下扭曲椭圆管套管式换热器环形扭曲通道中的流动与传热特性，

并与普通直管套管式换热器进行了对比。结果表明：与普通直管套管式换热器相比，扭曲椭圆管套管

式换热器换热面平均努塞尔数和阻力系数均增大；随着相角的增大，换热面平均 Nu 先增大后减小，相

角为 60°时，平均 Nu 增加了 89.4%，阻力系数 f 增加了 49%，综合性能因子 JF 最大值 1.66，综合性能

提高了 66%。
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0 前言

随着现代工业生产的不断推进以及能源问题的逐步严峻，现有的传统间壁式换热器

已经难以达到目前的工业需求，故而对换热器综合性能的改良是势在必行的。套管式换

热器在石油化工、食品工业和制冷等领域广泛使用。研究提升传统套管式换热器的性能，

对于节约能源和提高换热器紧凑性有着十分重要的意义。

扭曲椭圆管也被称为三维变形管和螺旋扭曲管，其横截面呈椭圆形，轴向壁面呈螺

线形扭转，这种特殊的结构使扭曲椭圆管具有优良的强化传热特性和阻垢性能。Chang[1]

等发现扭曲椭圆管的扭曲比和短长轴比对管内流体的流动产生重要影响。Guo[2]等研究发

现，层流状态下椭圆管的扭转引起了管内流体的二次流动，增强了对流换热，也增大了

流动阻力。Bishara 等[3]研究发现，椭圆管的扭曲引起的二次流促进了与流动方向垂直平

面内的流体混合，这种混合使得管壁附近存在较大的温度梯度，增强了换热效果。Yu 等
[4]数值研究了湍流状态下扭曲椭圆管管内流体传热特性，发现椭圆管中靠近螺旋壁面的

流体呈螺旋形状前进，内芯的流体呈直线形前进。Liu 等[5]实验研究了低雷诺数纵向流下

扭曲椭圆管束壳侧流动特性，发现扭曲椭圆管束与布局相同的圆形管束相比具有更优异

的传热性能，Barraza-Colón 等[6]发现减小扭曲管的长短轴比和扭曲节距可以获得更高的

传热性能。

国内外学者对套管式换热器也开展了大量研究。Akpinar 等[7]将涡产生器置于套管换

热器内管入口段，研究了其对换热效率的影响。结果表明，涡产生器可以实现高达 130%
的换热效率。Ali 等[8]通过在套管换热器的内管上添加酒窝使得换热器的 Nu 最高提升了

50%。Zhang 等[9]实验研究了钢绞线对套管换热性能的影响，发现转子钢绞线可以显著提

高 Nu 约 71.5%-123.1%，而摩擦系数仅从 37.4%增加至 74.8%。Hasgul 和 Cakmak[10]通过

基金项目：国家自然科学基金(52266003)



实验和数值研究了波纹内管的波数对套管换热器换热性能的影响。研究结果表明，当波

纹内管的波数为 16 时，换热面的 Nu 最大增加了 270%。韩怀志等[11]通过数值模拟研究

了具有波节管和光管的套管换热器壳程内流体的流动和传热特性，并对比了两种换热管

的性能。发现流体在波节套管的壳程内可以产生脱体漩涡，使得边界层被破坏而换热增

强，同时阻力也有所增加。Luo 等[12]数值研究了一种由两个不等扭距椭圆管组成的套管

式换热器，结果表明随着扭距比的增大，传热效果先增大后减小，不同扭距比的努塞尔

数和摩擦系数的最大差异分别为 71.4%和 19.0%。

综上所述，国内外学者针对扭曲管开展了大量研究工作，而针对扭曲管组成的套管

换热器的研究较少，有关内外扭曲管相角的研究尚未见报道。本文建立了由两个扭曲椭

圆管组成的扭曲套管换热器模型，分析了内外扭曲椭圆管的相角对套管流动与换热性能

的影响。研究结果对扭曲管套管换热器的设计具有重要参考价值。

1 模型建立与数值计算的方法研究

1.1物理模型

套管式换热器主要由内外两个尺寸不同的同心管以及 U 型肘管等组成，其模型示意

图如图 1 所示。由于其管程较长，在数值模拟中一般会对其进行简化，选取其流向中的

一段作为计算域来进行研究。同时做以下几个方面的简化：外管壁面绝热；内外管壁面

厚度不计，且均为无滑移边界。

图 1 套管式换热器示意图

建立的相角为θ的扭曲椭圆管套管式换热器通道(TT)示意图如图 2 所示。将环形管内

外管的扭距（P）保持在 360mm。表 1 列出了模型的详细参数。

图 2 扭曲椭圆管套管式换热器计算模型



表 1 结构参数表

参数 数值 单位

ao 41 mm
bo 30.75 mm
ai 24 mm
bi 9.6 mm
θ 0°~90° -
L 1500 mm
P 360 mm

e= bi /ai 0.4 -

1.2 控制方程及参数定义

1.2.1 控制方程

本文中的流动介质为具有常物性不可压缩的空气，不考虑体积力和黏性耗散。根据

文献[9]可知，Re>3000 时为湍流。湍流计算选择采用 RNG k–ε湍流模型，此模型考虑了

涡流对湍流的影响，在高速流动中有较高的准确性，能够可靠预测扭曲椭圆管套管式换

热器通道中的流动及传热情况。控制方程如下：

质量守恒方程（连续性方程）：
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湍流流动时，动量及能量方程：
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RNG k–ε 湍流模型方程：



湍流动能方程：
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湍流耗散率方程：
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其中 C1ε，C2ε和 Cμ为常量，分别等于 1.42，1.68 和 0.0845。
1.2.2 边界条件

所采用的计算区域边界条件为：

进口边界条件：选用速度进口(velocity-inlet)，进口为均匀分布的速度 uin及固定温度

Tin=293K，当流动为湍流时进口湍流强度 I=0.16Re−1/8。

  in ,u x, y, z u   0,v x, y, z    0,w x, y, z    inT x, y, z T
(9)

外管壁面边界条件：选用固体壁面边界条件(wall)，设为无滑移且绝热边界条件。
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
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换热内管壁面边界条件：选用固体壁面边界条件(wall)，设为无滑移边界条件，温度

Tw=363K。
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出口边界条件：出口为自由出口(outflow)。
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1.2.3 参数定义

当量直径 Dh:
4
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其中 A 为进口横截面积，Lp 为进口湿周长度。

雷诺数 Re:
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摩擦系数 f:
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努塞尔数 Nu:
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综合换热评价因子 JF:
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其中，下标 0 表示不扭曲的普通直管套管换热器的参考值。

1.3 数值方法

本文采用Fluent 2021软件进行了数值模拟。压力与速度场的耦合采用SIMPLE算法，

方程中的梯度项采用基于单元的最小二乘法，压力项采用二阶精度，动量和能量均采用

二阶迎风方案，当能量方程的残差小于 10-8，其他方程的残差小于 10-7 时，即可认为计

算结果是收敛的。计算模型通过 ICEM 使用非均匀六面体网格进行网格划分。由于计算

域通道是环形通道，因此在网格划分中主要使用 O 型切分，所有模型的 y+值都约等于 1，
近壁网格的生长因子为 1.2。计算域的网格细节如图 3 所示。本文对双扭曲椭圆管套管式

换热器在扭距为 360mm，Re=2000 时进行了网格独立性考核，选择网格数分别为

2407680、4092480 和 6389280，计算结果如表 2 所示。

表 2 网格独立性考核

网格数 Nu Nu（误差%） f f（误差%）

2407680 8.54 0.59% 0.0678 0.3%
4092480 8.49 0 0.0676 0
6389280 8.48 0.12% 0.0675 0.15%

图 3 计算区域网格：(a)整体网格；(b)内扭曲椭圆管局部网格；(c)截面网格

结果表明：2407680和 4092480网格数所得努塞尔数相差 0.59%，阻力系数相差 0.3%；

4092480 和 6389280 网格数所得努塞尔数相差 0.12%，阻力系数相差 0.15%。证明该模型

计算域网格具有独立性。因此，在保证计算结果精确性和节约计算时间的条件下，本文

最终采用了 4092480 的网格数。

为确保计算的准确性，建立了与文献[13]中所使用模型相同的椭圆套管式换热器。



在所有参数都与文献中相同的情况下，计算所得结果与文献对比如图 4 所示。结果表明

数值计算所得的努塞尔数与文献的最大误差小于 6%，阻力系数最大误差小于 6%。同时

为进一步确保准确性，引入了文献[18]中对 Genielinski 光滑管修正后的套管式换热器计

算公式，数值计算与经验公式对比中，努塞尔数的最大误差小于 10%，阻力系数的最大

误差小于 14%。从而证明数值模拟所用的方法是准确的。

图 4 数值模拟结果与文献对比图：(a)换热面平均 Nu 对比；(b)通道内 f 对比

2 结果和分析

2.1 对流场的影响

Re=2600 时，双扭曲椭圆管套管式换热器环形通道内流场分布如图 5 所示。双扭曲

椭圆管套管式换热器环形通道内流体受到内外扭曲椭圆管的影响，其内外壁面附近的流

体均呈螺线形流动。为了观察扭曲椭圆管对套管式换热器通道内流体的影响，在通道中

垂直于流体流向的 x=690mm 处选取横截面。横截面速度分布可以明显看到内扭曲椭圆

管壁附近和外扭曲椭圆管长轴两端产生了速度较大的二次流，如图 5(b)中所示。在区域

I 上，二次流诱导流体流动冲刷内扭曲椭圆管壁面，在区域 II 上二次流诱导流体流动远

离内扭曲椭圆管壁面。如图 5(c)中所示的局部速度分布可以看到二次流方向始终沿着扭

曲椭圆管的扭转方向。

图 5 双扭曲椭圆管套管式换热器流场图

[13]
[13]



当 Re=2600 时，不同相角的双扭曲椭圆管套管式换热器在 x=690mm 横截面上的速

度分布如图 6 所示。从图中可以看出，增加相角可以有效地促使双扭曲椭圆管环形通道

内产生较强的二次流。当相角为 0°时，内管附近截面二次流较大的区域位于内扭曲椭圆

管长轴两端，当相角从 0°到 60°逐渐增大时，内管附近截面二次流较大的区域逐渐增大，

在相角为 60°时，内管壁附近所有流体均产生较大的二次流。当相角从 60°到 90°继续增

大时，内管长轴两端二次流速度继续增大，短轴两端及附近区域的二次流速度明显减小。

外扭曲椭圆管壁面附近二次流变化规律与内管不同，随着相角从 0°到 90°逐渐增大时，

外管长轴两端二次流逐渐增大，在相角为 90°时达到最大。

图 6 不同相角时，x=690mm 横截面上速度分布

2.2 对温度场和局部 Nu 的影响

图 7 不同相角时，x=690mm 横截面上温度分布

Re=2600 时，不同相角的双扭曲椭圆管环形通道在 x=690mm 横截面上的温度分布如

图 7 所示。横截面上的温度分布关于截面中心旋转对称。由于内管壁为高温壁面，外管



壁为绝热壁面，横截面上的温度从内管壁向外管壁逐渐降低。当相角在 0°~45°范围内，

随着相角的增大，内管长轴两端逐渐形成明显的二次流，二次流诱导流体远离内管壁面

附近的区域温度梯度较大，二次流诱导流体冲刷内管壁面附近的区域温度梯度较小。当

相角为 60°时，内管壁面周围二次流速度均较大，有效的破坏了内管壁周围热边界层。

当相角大于 60°后，内管短轴两端二次流速度及绝对涡量值减小，其短轴两端存在换热

较差的高温区域。

Re=2600 时，不同相角时内扭曲椭圆管局部 Nu 分布如图 8 所示。入口处的局部 Nu
较大，随着流体流动，局部 Nu 从入口开始逐渐减小。局部 Nu 较大的区域位于边界层较

薄的区域。当相角从 0°到 30°增大时，内管局部 Nu 逐渐增大，相角为 30°时内扭曲椭圆

管后端也出现局部 Nu 较大的区域。相角从 30°增大至 45°时，内扭曲椭圆管后端局部 Nu
减小，入口处附近局部 Nu 增大。相角从 45°增大至 60°时，内管局部 Nu 继续增大。相

角从 60°增大至 90°时，内扭曲椭圆管入口附近以及后端的局部 Nu 均略有减小。

图 8 不同相角时，内扭曲椭圆管上局部 Nu 分布

2.3 对平均 Nu 和 f 的影响

相角对双扭曲椭圆管套管式换热器换热面平均 Nu 的影响如图 9(a)所示。换热面平

均 Nu 随着 Re 的增加而增大，当 Re>3000 时，双扭曲椭圆管套管式换热器环形通道内的

流体流动从层流状态改变为湍流状态，其换热面平均 Nu 急剧增大。当环形通道内流体

处于层流区和雷诺数低于 6000 的湍流区时，相角为 60°时的双扭曲椭圆管套管式换热器



的换热效果最佳，当环形通道内的流体在雷诺数大于等于 6000 的湍流状态时，相角为

45°时的双扭曲椭圆管套管式换热器的换热效果最佳。不同相角的双扭曲椭圆管套管式换

热器间平均 Nu 相差 2.6%~47%。

图 9 不同相角θ时：(a) Nu 随着 Re 的变化图；(b) Nu/Nu0随着 Re 的变化图

双扭曲椭圆管套管式换热器换热面平均 Nu 与普通直管套管式换热器换热面平均

Nu0 比值 Nu/Nu0的分布如图 9(b)所示，此比值可以观测出双扭曲椭圆管套管式换热器换

热面平均 Nu 增加的百分比。当流体处于层流流动时，Nu/Nu0随着 Re 的不断增加而增大，

并且在 Re=2600 时达到最大值。当 Re 超过 3000，流体流动由层流转变为湍流，Nu/Nu0

急剧下降，而后随着Re增加，相角为 45°的Nu/Nu0先减小后略有上升，其余相角的Nu/Nu0
缓慢下降。当 Re=2600 且相角为 60°时，Nu/Nu0 达到最大值 1.89，这表明了与普通直管

套管式换热器相比，双扭曲椭圆套管式换热器的平均 Nu 增加了 89.4%。同时在相角为

45°，Re=10000 时，平均 Nu 仍然能够增加 18.1%。不同相角的双扭曲椭圆管套管式换热

器换热面平均 Nu 相比于普通直管套管式换热器换热面平均 Nu0提升了 3.1%~89.4%。

图 10 不同相角θ时：(a) f 随着 Re 的变化图；(b) f/f0随着 Re 的变化图



相角对通道内阻力系数 f 的影响如图 10(a)所示。不同相角的双扭曲椭圆管套管式换

热器通道内 f 均大于普通直管套管式换热器。f 随着 Re 的增大而呈逐渐减小的趋势，在

Re=3000 时通道内流体流动状态从层流变为湍流，通道内 f 略有上升，之后 f 继续随着

Re 的增大而减小。不同相角的双扭曲椭圆管套管式换热器间 f 相差 0.8%~34.3%。不同

相角下 f/f0的分布如图 10(b)所示，在 Re≤3000 的层流区域内，不同相角的 f/f0随着 Re 的

增大而增大。与流体层流流动不同，在湍流时不同相角的 f/f0 分布规律不同。在 Re>3000
的湍流区域内，相角为 45°的 f/f0 随着 Re 的增大依然增大，其余相角的 f/f0 随着 Re 的增

大呈平缓折线形变化。在 Re=2600 时，相角为 90°的 f/f0达到最大值 1.58，表明了与普通

直管套管式换热器相比，双扭曲椭圆管套管式换热器环形通道内 f 增加了 58%。在

Re=2600 时，相角为 60°的双扭曲椭圆管套管式换热器换热面平均 Nu 具有最大值，此时

与普通直管套管式换热器相比，阻力系数 f 增加了 49%。不同相角的双扭曲椭圆管套管

式换热器环形通道内的 f 相比于普通直管套管式换热器环形通道内 f0增加了 4.5%~58%。

2.4 对综合性能的影响

图 11 相角θ对 JF 的影响

采用强化传热综合性能评价因子 JF 对双扭曲椭圆管套管式换热器的综合性能进行

评估，不同相角对 JF 的影响如图 11 所示。在 Re≤3000 的层流状态下，JF 随着 Re 的增

加而增大，当 Re>3000 时，通道内流体流动转变为湍流，JF 急剧下降，而后相角为 45°
的 JF 随着 Re 的继续增大先减小后略有上升，其余相角的 JF 随着 Re 的增大缓慢减小。

由于流体流动处于湍流状态时，扭曲管的强化换热效果随着流体湍流程度的不断变大而

逐渐减小，导致扭曲管对换热的强化逐渐减小，并伴随着较大的阻力。因此，在湍流状

态下随着 Re 的增加，JF 逐渐接近于 1。在雷诺数小于 6000 时，当相角从 0°到 60°逐渐

增大时，JF 逐渐增大，而当相角从 60°到 90°继续增大时，JF 减小。在雷诺数大于等于

6000 时，相角从 0°到 45°逐渐增大时，JF 逐渐增大，从 45°到 90°继续增大时，JF 减小。



不同相角下的 JF均大于1，因此使用扭曲椭圆管能很好的提升套管式换热器的综合性能。

在 Re≤3000 的层流状态，当 Re=2600，相角为 60°时，双扭曲椭圆管套管式换热器 JF 达

到最大值，为 1.66。在 Re>3000 的湍流状态，当 Re=3300，相角为 60°时，双扭曲椭圆

管套管式换热器 JF 达到最大值，为 1.15。

3 结论

本文数值研究了不同相角的双扭曲椭圆管套管式换热器壳程流体的流动与换热情

况，分析了相角对双扭曲椭圆管套管式换热器综合性能的影响，主要结论如下：

(1)与普通直管套管式换热器相比，双扭曲椭圆管套管式换热器壳程内靠近扭曲管附

近的流体呈螺线形流动，在同等条件下，综合性能优于普通直管套管式换热器。

(2)随着相角的增大，平均 Nu 先增大后减小，当 Re=2600 且相角为 60°时，双扭曲

椭圆套管式换热器的换热面平均 Nu 相比于普通直管套管式换热器增加了 89.4%。同时在

相角为 45°，Re=10000 时，平均 Nu 仍然能够增加 18.1%。在 Re=2600 时，相角为 0°和

60°时的换热面平均 Nu 最大相差 47%。

(3)雷诺数相同时，随着相角的增大，阻力系数 f 逐渐增大，在 Re=2600，相角为 90°
时，双扭曲椭圆管套管式换热器环形通道内 f 相比与普通直管套管式换热器增加了 58%。

(4)在 Re 小于 6000 时，相角为 60°的双扭曲椭圆管套管式换热器 JF 始终最大，在

Re 大于等于 6000 时，相角为 45°的双扭曲椭圆管套管式换热器 JF 始终最大。不同相角

下的双扭曲椭圆管套管式换热器 JF 均大于 1，因此使用扭曲椭圆管能很好的提升套管式

换热器的综合性能。在 Re≤3000 的层流状态，当 Re=2600，相角为 60°的双扭曲椭圆管

套管式换热器 JF 达到最大值，为 1.66。在 Re>3000 的湍流状态，当 Re=3300，相角为

60°的双扭曲椭圆管套管式换热器 JF 达到最大值，为 1.15。
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摘 要：为了研究密度极值流体 P-R-B 对流流动和传热性能，采用有限容积法对具有不同宽高比水平流

道内冷水的 Poiseuille-Rayleigh-Bénard（P-R-B）对流进行了三维数值模拟。结果表明，随着密度倒置参

数的增加，Rayleigh-Bénard 对流减弱，表明密度倒置参数对二次流动具有抑制作用。充分发展段平均

Nusselt（Nu）数随 Rayleigh 数和截面宽高比的增大而增加，随密度倒置的增大而减小。基于计算结果，

得到了密度极值流体 P-R-B 对流充分发展段的传热关联式。 

关键词：Poiseuille-Rayleigh-Benard 对流，密度倒置参数，流型，传热，数值模拟 

 

0 前言 

对于下部加热、上部冷却的水平流体层，当温差超过某一临界值后，水平流体层内

将会发生热对流，这种流动被称为 Rayleigh-Bénard（R-B）对流。如果整个液层还存在一

个定向的泊肃叶流动，则称为 Poiseuille-Rayleigh-Bénard（P-R-B）对流。P-R-B 对流问题

由于在太阳能集热器、电子元器件的冷却、加热基板上制备薄膜或涂层的化学气相沉积

（CVD）等工业生产过程中的广泛应用而备受关注。 
对早期的 P-R-B 对流，特别是关于无限大液层内 P-R-B 对流的研究，Nicolas [1]进行

了很好的总结和评述。近年来，关于 P-R-B 对流的研究主要集中于有限宽高比的矩形流

道内，在流型结构的多样性及其稳定性方面取得了重要进展。Mergui 等[2]对空气 P-R-B
对流中纵向滚胞的形成及发展进行了实验和数值计算，发现，纵向滚胞总是从入口处两

侧壁附近的速度边界层内开始发展，并沿翼展方向向流道中心区域发展，滚胞数目与流

体入口温度和截面宽高比有关，而且一定为偶数。Benderradji 等[3]通过实验和数值模拟

相结合的方法研究了恒定热流密度加热下水混合对流中纵向滚胞的产生机制，研究发现，

瑞利数较低时由侧壁引起的热扰动引发，瑞利数较高时由侧壁效应和底部边界层超临界

垂直梯度共同作用引起，且当 Ra/Re2接近 18 时，两种机制将发生转变。Bonnefoi 等[4-5]

对水平矩形流道内水混合对流的热不稳定性进行了实验和数值模拟，研究表明，流道内

流动结构由两个纵向滚胞嵌入一个主要的横向滚胞组成，并给出了恒定热流密度加热时

[Re, Ri]平面的稳定性图。Taher 等[6]对恒定热流密度条件下常温水的混合对流进行了数值

模拟，并与实验结果进行对比，发现沿流动方向存在入口区、充分发展区、失稳区和湍
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流区四个区域，并给出了失稳区和湍流区开始时的特征长度与瑞利数和雷诺数的关系式。

Nicolas 等[7-9]基于四种不同的数值方法，建立了水平矩形通道中三维混合对流的数值基

准解，并分析了产生温度梯度不连续的壁面热边界条件对结果的影响。Nassim 等[10]使用

热晶格玻尔兹曼方法对从下加热的水平通道中的混合对流进行了二维数值模拟，发现等

温线、速度、平均 Nusselt 数分布等与其他文献一致，验证了该数值代码的准确性。 
在 P-R-B 对流中，各种流型结构将会改变壁面传热传质特性，使得壁面温度或热流

分布不均，从而对工业生产过程产生影响。因此，国内外学者们对 P-R-B 对流的传热特

性进行了深入研究。Boulemtafes-Boukadoum 等[11]数值研究了纵横比和雷诺数对太阳能

空气加热器内传热的影响，研究发现，当雷诺数增加时，传热可能增强或削弱，取决于

加热器的纵横比。Taher 等[12]采用平面激光诱导荧光技术，对宽高比为 10 的矩形流道内

水 P-R-B 对流中纵向滚胞的传热特性进行了实验研究，根据不同瑞利数和雷诺数下的实

验结果，建立了充分发展区努塞尔数的传热关联式。Nicolas X 和 Mergui[13]通过在入口

处速度剖面中引入谐波机械激励来调控流型结构，获得更均匀的时间平均传热，其效果

主要与 Re 数、Ra 数、扰动频率与幅度等相关。宁利中等[14]对不同雷诺数和倾斜角工况

下的倾斜腔体中的 PRB 对流进行了数值模拟，发现不同对流区域处 Nu 数随腔体倾斜角

的变化规律不同。Liu 和 Gau[15]对底部加热条件下水平发散或收敛通道中的传热性能进

行了分析比较，结果发现，发散通道中减速的不稳定效应导致更明显的传热强化，而收

敛通道中加速的稳定效应则引起相反的结果。 
上述所有 P-R-B 对流的国内外研究中，采用的工质均为空气、水等满足 Boussinesq

假设的常规流体，而密度极值流体 P-R-B 对流研究较少。然而，在实际生产过程和自然

现象中，总是存在一些密度极值流体，即密度随温度不是单调变化的工质，例如，如环

己烷/氧气混合物[16]、冷水[17]等。冷水是一种常用的蓄冷及冷却介质，自然界也常发生水

的结冰和冰的融化现象，以及工业过程中的电子元器件冷却等。由于密度倒置特性的存

在，冷水 P-R-B 对流流动和传热性能较常规流体将更加复杂，因此本文采用三维数值模

拟的方法对其展开研究。 

1 物理数学模型 

水平矩形流道内密度极值流体 P-R-B 对流的物理模型，如图 1 所示。截面为矩形的

水平流道长为 l，宽为 b，高为 h。水平流道由入口段和加热段组成，加热段顶部壁面维

持较低温度 Tc，底部壁面维持较高温度 Th，其余壁面均绝热。温度为 Tm 的流体由入口

流入，首先流经绝热入口段，以获得充分发展的 Poiseuille 流动，再进入加热段内进行对

流换热，密度最大值所对应的温度 Tm位于 Tc和 Th之间，最后从出口流出。 
 

 
图 1. P-R-B 对流物理模型 

 



为简化模型，引入以下基本假设：(1) 冷水为不可压缩牛顿流体，且流动状态为层

流；(2) 除浮力项中的密度外，所有物性参数均为常数；(3) 固体壁面满足无滑移边界条

件，忽略粘性耗散。 
浮力项中冷水密度采用文献[17]提出的非线性密度公式，其随温度的变化关系如下： 

( ) ( )q
m m= 1ρ T ρ γ T T− −                          (1) 

式中，ρm为密度最大值，ρm=999.972 kg/m3，其对应的温度 Tm=4.029325℃，热膨胀系数

γ=9.297173×10-6 (℃)-q，指数 q=1.894816。另外，冷水的其余热物性参数在所研究的范围

内变化较小，均取参考温度 Tm所对应的值，如表 1 所示。 

 

表 1 Tm=4.029325℃时冷水的物性参数 

物性参数 符号 数值 单位 

导热系数 λ 0.569 W/(mK) 
运动粘度  1.567×10-6 m2/s 
热扩散系数  1.354×10-7 m2/s 
Prandtl 数 Pr 11.573 - 

 

分别以 h，um，ρum2和 h/ um为长度、速度、压力和时间的无因次参考尺度，则描述

水平矩形流道内密度极值流体 P-R-B 对流的无因次控制方程为： 
质量守恒方程： 

                                     0V  =                              (2)     
动量守恒方程： 

                       2
m2

1( ) z
V V V V eqRaP Θ Θ

Re Pr Re


+  = − +  + −


         (3) 

能量守恒方程： 

                                 21Θ Θ Θ
PrRe


+  = 


V                     (4) 

其中，V 为无量纲速度矢量，Θ 为无量纲温度，Θ=(T-Tc)/( Th –Tc)，eZ为垂直方向上无量

纲单位矢量。Prandtl (Pr )数、密度倒置参数 Θm、Rayleigh(Ra )数、Reynolds(Re )数和截

面宽高比 B 分别定义为： 

               ( ) 3
m c m

m
h c

, , = , =
qg T hT T u hv bPr Θ Ra = Re B

T T ν h

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无因次变换后定解条件如下： 
入口处（X=-Le, 0≤Y≤B, 0≤Z≤1） 

                                m1, 0,U  V W  Θ Θ= = = =                   (6) 

入口段上/下壁面（Z=0/1, -Le≤X≤0, 0≤Y≤B） 

                                     0Θ
Z


=


                              (7) 



侧壁面（Y=0, Y=B, -Le≤X≤L, 0≤Z≤1） 

                               0, 0 U V W  
Y


= = = =


                      (8) 

顶部冷壁面（Z=1, 0≤X≤L, 0≤Y≤B） 
                               0, 0U V W  Θ= = = =                         (9) 

底部热壁面（Z=0, 0≤X≤L, 0≤Y≤B） 
                               0, 1U V W  Θ= = = =                         (10) 

出口处（X=L, 0≤Y≤B, 0≤Z≤1） 

                              0U V W Θ
X X X X
   

= = = =
   

                     (11) 

式中，L=l/h 为流道加热段的长高比，Le=le/h 为流道入口段的长高比。初始化时，流体

的速度和温度与入口边界规定的速度和温度相等。 
传热性能可通过翼展方向平均 Nusselt 数（Num,sp）描述，其定义如下： 

                               m,sp 0

1 = d
B

Nu Nu Y
B 

                         (12) 

控制方程用有限容积法进行离散，压力-速度耦合采用 SIMPLE 算法处理，对流项采

用 QUICK 格式，扩散项采用二阶中心差分格式。采用定时间步长模拟计算，在同一时

间步下，当温度和速度前后两次最大迭代相对误差小于 10-5时，则认为计算收敛。 
计算域采用非均匀六面体网格，由于顶部、底部和侧壁处流动速度和温度梯度变化

较大，为了确保精度对壁面附近处进行网格加密，矩形流道任意 Y-Z 面的网格分布如图

2 所示。对于截面宽高比 B=2、5 和 10 的矩形流道，在不同雷诺数、瑞利数和密度倒置

参数下划分四组不同数量的网格进行模拟计算以验证网格的独立性，对不同网格数下底

部壁面平均努塞尔数进行比较，结果如表 2 所示。从计算结果可以看出，随着网格数的

增加，Nuave变化较小，综合考虑计算时间和计算精度，对于不同截面宽高比的矩形流道，

均采用第三套网格进行后续数值计算。 
为了检验数值方法的正确性，将 Pr=6.4、Re=1.02 和 Ra=3494 时数值计算结果与

Ouazzani 等[18]实验结果进行比较，计算所得 X=15.7、Z=0.5 处垂直速度沿翼展方向的分

布与实验结果吻合良好。同时，对 Pr=0.7、Ra=5000 和 Re=50 时的 P-R-B 对流进行数值

计算，X=12 和 X=32 截面上的温度分布如图 4 所示，显然，计算所得的温度场与文献[19]
一致。另外，计算所得无量纲温度沿 Y 方向的分布与文献结果也吻合较好。因此，本文

所用的计算方法是可靠的。 

 
图 2 B=2 的水平矩形流道截面网格 



 
表 2 网格无关性验证 

B Θm Re Ra mesh Num,h 

2 0.3 25 5×104 

280544 2.978 
435240 3.015 
679675 3.029 

1057199 3.023 

5 0.1 10 3×104 

624848 3.360 
970920 3.352 

1512825 3.357 
2331014 3.356 

10 0.5 50 7×104 

1160432 1.959 
1791180 1.961 
2784475 1.967 
4292477 1.965 
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图 3. X=15.7 和 Z=0.5 处垂直速度沿翼展方向的分布 

 

     

 
图 4. Pr=0.7、Ra=5000 和 Re=50 时 X=12 和 X=32 截面上的温度分布 

上：Rahli 等[19]结果；下：本文计算结果 
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图 5. 不同截面沿 Y 方向的无量纲温度变化 

2 结果分析 

2.1 流动特性 

图 6 给出了 Re=20 和 Ra=6×104 时不同密度倒置参数和宽高比下无量纲垂直流速 W
沿翼展方向的分布。由图可知，无量纲垂直流速沿翼展方向均呈对称分布，并在壁面处

和滚胞中心处为零。还可以发现，不同宽高比下，随着密度倒置参数的增加，无量纲垂

直流速逐渐减小，表明密度倒置参数对二次流动具有抑制作用，且密度倒置参数越大，

抑制作用越明显。在 B=2 流道内，随着密度倒置参数的增加，无量纲垂直流速达到极值

的位置基本一致，而随着宽高比增加，无量纲垂直流速达到极值的位置发生偏移。在 B=10
的大高宽比流道内，侧壁对流道中心的抑制作用减弱，又由于密度倒置参数为 0.1 时对

流动的抑制作用较 0.3 和 0.5 更小，流道内中心滚胞会发生分裂，产生一对附加滚胞，使

系统的总能量达到最低，以维持系统的稳定。 
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(a) B=2                     (b) B=5                         (c) B=10 

图 6. Re=20 和 Ra=6×104时不同 Θm和 B 下无量纲垂直流速 W 沿翼展方向分布 

 

图 7 给出了 Re=10 不同密度倒置参数和宽高比下 X=110 截面最大流函数|Ψ|max随 Ra
数的变化。可以发现，不同宽高比流道内最大流函数均随 Ra 数的增大而逐渐增大，这说

明截面上的流动强弱与浮升力大小密切相关，浮升力越大，二次流动越强。在密度极值



流体 R-B 对流系统中，密度极大值通常位于液层中间某一位置，在密度极大值以上和以

下的流体层中，密度梯度的方向是完全不同的，当密度倒置 Θm=0.1 时，此时密度倒置特

性对流道内二次流动的抑制作用较弱，随着密度倒置参数的增加，密度极值点上部稳定

流体层的抑制作用对整个系统的影响将会更加强烈，流道内二次流动强度降低，最大流

函数急剧减小。还可以看出，在 B=10 流道内，纵向滚胞发生分裂时，系统的总动能降

低，截面上的流动强度减弱，最大流函数下降。 
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(a) B=2                     (b) B=5                         (c) B=10 

图 7. Re=10 时不同 Θm和 B 下 X=110 截面最大流函数|Ψ|max随 Ra 数变化 

 

2.2 传热特性 

图 8 为 Re=20 和 Ra=6×104时不同密度倒置参数和宽高比下翼展方向平均 Nu 数沿 X
的变化。由图可以看出，翼展方向平均 Nu 数沿 X 的变化可分为三个区域：首先是入口

附近的强制对流区域，此时浮力对流还未形成，沿流动方向底壁热边界层不断增厚，Nu
数逐渐减小；其次是混合对流发展区，此时上升的热流体沿着底部加热壁面的侧壁生长，

并在两侧壁附近分别产生第一对纵向滚胞，随着流动向下游移动，纵向滚胞向翼展中心

区域发展，Nu 数逐渐增大并达到某一最大值；最后是混合对流充分发展区，Nu 数逐渐

较小并趋于恒定值，此时换热强度将保持不变。不同宽高比下，随着密度倒置参数的增

加，流体与下壁面的温差减小，流道内温度不均匀性较小，浮升力作用减弱，平均 Nu 数

减小。还可以看出，随着密度倒置参数的增加，平均 Nu 数达到最大值的所对应的位置

越大。 
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(a) B=2                     (b) B=5                         (c) B=10 

图 8. Re=20 和 Ra=6×104时不同 Θm和 B 下翼展方向平均 Nu 数沿 X 变化 

 



图 9 给出了 Re=10 和 Θm=0.3 时不同宽高比流道内纵向滚胞翼展方向平均 Nu 数随

Ra 的变化。由图可知，不同宽高比下翼展方向平均 Nu 数均随 Ra 数的增加明显增大，

这是由于 Ra 数越大，流动内的浮力作用越强，流体以更大的垂直流速冲刷上、下壁面附

近的热边界层，增强了流道内的传热。还可以看出，在相同的 Ra 数和密度倒置参数下，

B=2 流道内侧壁的限制作用增强，沿翼展方向温度不均匀性更大，流道内将更早的出现

浮力对流，随着宽高比的增加，沿翼展方向不均匀性相对较小，浮力对流出现的位置将

向下游移动。此外，在相同宽高比下，随着 Ra 数增加，流体与下壁面的温差增大，流道

内温度不均匀性增大，侧壁将更早的产生第一对纵向滚胞，纵向滚胞的建立长度将减小。 
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(a) B=2                       (b) B=5                         (c) B=10 

图 9. Re=10 和 Θm=0.3 时不同 B 下翼展方向平均 Nu 数随 Ra 数变化 

 

P-R-B 对流整体的传热性能可以用充分发展区平均 Nu 数来衡量，图 10 给出了不同

密度倒置参数和宽高比下流道内充分发展区平均 Nu 数随 Ra 数的变化。由图可知，随着

瑞利数的增加，充分发展区平均 Nu 数增大，流道内传热得到明显增强。还可以看出，当

密度倒置参数和瑞利数一定的时，随着宽高比的增加，充分发展区 Nu 数增大，并且增

大的幅度逐渐减小。这是因为宽高比较小时，在侧壁较强的限制作用下，流动较弱，传

热能力较差，随着宽高比的增加，流道内形成了更多的热对流滚胞，流体的流动和掺混

更加强烈，并且侧壁的限制作用逐渐减弱，流动变强，传热能力明显增强。 
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图 10. 不同 Θm和 B 下流道内充分发展区平均 Nu 数随 Ra 数变化 

 

根据计算结果，拟合得到充分发展区平均 Nu 数 Num,fd关于密度倒置参数 Θm、Ra 数



和宽高比 B 的传热关联式如下： 

( )m0.282 0.005 0.098
m(3+ 0.405 )(0.0468 0.0642 ) BNu = B Ra 


− +−              (13) 

该式适用于 2≤B≤10、10≤Re≤25 和 5.5×104≤Ra≤1.36×105范围内水平矩形流道内冷水

P-R-B 对流充分发展区的流动。图 11 给出了充分发展段 Nu 数的数值计算结果与拟合结

果的对比，可以发现数值模拟结果与拟合结果的偏差在±6.3%以内。 
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图 11. 充分发展区平均 Nu 数计算结果与拟合值对比 

4 结 论 

通过对具有不同宽高比水平矩形流道内密度极值流体 P-R-B 对流的数值模拟，结果

表明： 
(1) 不同宽高比下，随着密度倒置参数的增加，Rayleigh-Bénard 对流减弱，表明密度倒

置参数对二次流动具有抑制作用，且密度倒置参数越大，抑制作用越明显。 
(2) 随着密度倒置参数的增加，翼展方向平均 Nu 数减小，传热显著下降，且平均 Nu 数

达到最大值所对应的 X 越大。 
(3) 充分发展区平均 Nu 数随着 Ra 数和 B 的增大而增加，随着密度倒置参数 Θm的增大

而减小。基于数值计算结果，获得了充分发展区平均 Nu 数关于 Θm、Ra 数和宽高比

B 传热关联式。 
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摘要：本文针对相变材料潜热有限导致电池热管理失效问题提出了一种新型液冷结构，即翅片和液冷复合

系统，以恢复相变材料的潜热。采用数值模拟方法研究了电池间距、液冷结构参数以及冷却液流速等因素

对复合系统热管理性能的影响，并确定了最佳参数取值。结果表明，采用三种液冷运行模式都能将电池模

组温度稳定地控制在 50℃以内。此外，通过优化液冷运行时间，可以保证相变材料的潜热得到及时恢复，

并且实现相变材料潜热的最大化利用。 

关键词：锂离子电池；热管理；相变材料；液冷 

0 前言 

锂离子动力电池具有能量密度高、自放电率低、循环寿命长等优点，成为了新能源汽车

的首选储能单元。然而，锂离子电池在充放电过程中存在产热问题，这些热量来源于电池内

部化学反应可逆热以及由欧姆内阻和极化内阻产生的不可逆热[1-2]，如果这些热量不能及时

释放出去，将导致电池温度不断升高，造成电池材料老化、容量减少、充放电性能衰退[3-4]，
严重时甚至引发热失控、自燃爆炸事故[5-6]，因此采取合理有效的电池热管理方法是保障电

动汽车安全运行的关键。 
现有的锂离子电池冷却方式包括空气冷却、液体冷却、热管冷却以及相变材料冷却，其

中相变材料冷却方式具有无功耗，温控性能好，安装简单等优势，在锂离子电池热管理方面

更具有应用前景[7]。然而相变材料的潜热是有限的，相变材料吸热电池热量超过相变区间

后，潜热利用完毕，进入液态显热储热阶段，蓄热能力显著下降，成为热绝缘材料[8]， 
Zhang[9]等人通过实验证明，采用单一相变材料热管理，经过四次充放电循环后，电池温度

升高了 13.27 ℃。因此，相变材料耦合其它热管理技术十分有必要，以满足电池实际充放电

应用场合。 
目前基于相变材料的复合热管理研究主要集中在空气-相变材料与液体-相变材料热管

理技术，相比空气-相变材料热管理技术，液体-相变材料热管理技术可以在相变材料内部布

置管道，冷却能力更强，在电池模组高倍率放电下能对内部相变材料进行更及时有效的冷却，

成为了研究的重点[10]。 
液体-相变材料热管理系统按液冷结构可分为液冷管式-相变材料复合热管理系统[11]和

液冷板式-相变材料热管理系统[12]。Rao [13]等人设计了微管道液冷结合相变材料的电池热

管理系统，实验结果表明，微管道液冷能够及时将内部相变材料的热量带走，达到避免了相

变材料失效的目的。Bai[14]等人研究发现，在 5 个充放电循环后，液冷板结合相变材料的热

管理系统仍然能够有效低限制电池最高温度以及提升电池温度场的均匀性，证实了液冷结合

相变材料进行电池热管理的优越性。 
液体-相变材料复合热管理系统需要充分发挥液冷和相变材料热管理的各自优势，其目

标是以较低的能耗满足热管理要求。Kong[15]等人基于相变材料温度对液冷系统的流速大小

进行调控，使液冷的散热能力和相变材料热工况相匹配，减少了系统功耗。Chen[16]等人采

用延迟液冷策略，使相变材料的潜热得到更充分的利用，在没有牺牲热管理性能的情况下将
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系统功耗减少了 33.3%。 
由于液冷管在相变材料中占据较小的体积，存在着对相变材料冷却不均匀的问题。与此

相反，液冷板式-相变材料热管理系统能对相变材料进行均匀的冷却，但液冷板在相变材料

中占据较大的体积。而液冷管-翅片-相变材料复合热管理系统[17]可以克服以上两类复合热

管理的缺点，在占据较小体积的同时，能对相变材料进行均匀的冷却。然而，目前这类复合

热管理系统研究较少。 
基于以上研究，本文针对相变材料潜热有限而导致热管理失效问题，设计了翅片和液冷

复合的新型液冷结构来恢复相变材料的潜热。本文研究弥补了液冷管-翅片-相变材料复合热

管理系统的研究不足，同时实现了相变材料与液冷系统的协调运行。 
1 相变材料与液冷复合热管理系统结构设计 

相变材料与液冷复合的电池模组散热结构模型如图 1 所示，23 个呈叉排布置的电池包

覆于复合定形相变材料中[18]。蛇形液冷管道和导热翅片结合成整体，共同构成液冷系统，

翅片嵌入到相变材料中，负责收集相变材料的热量，冷却液在蛇形液冷管道内流动，负责带

走热量，冷却液的进口温度为 20 ℃。为了减少电池模组温差，在电池模组上下两侧都布置

了液冷系统，并采取逆流布置。电池之间的距离由参数 s、p 决定，外围电池表面到相变材

料外边界的距离为 4 mm，系统模型的长度为 lmod，宽度为 wmod，高度与电池的高度保持一

致。液冷管的内径为 4 mm，外径为 6 mm，翅片长度为 l，高度为 h，厚度为 w，电池的直

径 db为 26 mm，高度 zb为 65 mm。外径较大的液冷管布置于相变材料之外，而厚度较小、

表面积较大的翅片布置于相变材料内部，克服了传统液冷结构占据体积大、对相变材料冷却

不均匀的缺点，同时也有利于提升电池热管理系统的能量密度。在 COMSOL Multiphysics 软
件中构建出上述系统的热模型，完成模型验证后开展系统结构参数优化研究。 

 
图 1 相变材料与液冷复合的电池模组散热结构 

2 模型验证 

2.1 网格和步长独立性验证 

为了保证计算的可靠性，分别进行网格和时间步长独立性分析。由图 2(a)可以看出，当

网格最大尺寸从 0.0229m 降到 0.0157 m 时，温度升高 0.03%，考虑到计算成本，选取 0.0229 
m 网格尺寸进行后续的研究计算。从图 2(b)可以看出，时间步长为 5 s 的计算结果与 10 s 时
基本一致，因此时间步长选取 10 s 满足计算要求。 



 
图 2 模型验证: (a)网格独立性验证; (b)步长独立性验证 

2.2 数值模拟方法验证 

在完成网格、时间独立性分析的基础上，开展模型以及数值模拟方法验证。图 3(a)为实

验过程，利用 PC 端的 IT9000 软件，通过充放电仪控制电池的充放电过程，电池表面和相

变材料表面的温度由数据采集仪记录，并保存在 PC 端。为了减少实验误差，布置了多组热

电偶测量相变材料和电池表面的温度，并取平均值作为最终结果。在自然对流冷却情况下， 
电池在 3 C 放电倍率下的温升曲线如图 3(b)所示，数值模拟结果和实验值拟合地较好，最大

误差为 2.8%在可接受范围内。在相变材料的包覆下，电池在 3 C 放电倍率下的温升曲线如

图 3(b)所示，可以看出数值模拟结果与实验值拟合的较好，最大误差在 5%以内。  

 

图 3 (a)实验设备；(b)数值模拟验证 

3 复合热管理系统结构参数优化研究 

3.1 电池间距对热管理性能影响 

考虑到电池模组的能量密度和热管理性能，当电池之间的距离过小时，会导致相变材料

不足，不利于电池模组的热管理；当电池之间的距离过大时，会导致相变材料过量，降低电

池模组的能量密度。由于电池模组采用叉排布置方式，与电池之间的距离直接相关的两个参

数为 s、p，如图 1 中所示。考虑到 s、p 之间可能存在交互影响，在不同的 p 值下研究 s 对
热管理性能的影响。p 值分别取 20 mm、25 mm、30 mm、35mm，s 值在 35 mm、45 mm、

50 mm、55 mm 之间变化。图 4 为 s，p 值变化对电池模组最高温度及温差的影响，当 s 从
35 mm 变化到 50 mm 时，电池模组的最高温度与温差均明显降低，例如当 p= 20 mm 时，最

高温度与温差分别降低了 5.66 ℃与 4.15℃；当 s 从 50 mm 变化到 55 mm 时，电池模组的

最高温度与温差基本不变，例如当p=20 mm时，最高温度与温差分别降低了0.43 ℃与0.24℃。

因此，电池的横向间距 s 取 50 mm。  
p 对模组热管理性能的影响与 s 呈现相似的规律。当 p 从 20 mm 变化到 30 mm 时，电

池模组的最高温度及温差均显著降低，例如当 s= 35 mm 时，温度与温差分别下降了 5.86 ℃
与 4.35℃；当 p 从 30 mm 变化到 35 mm 时，电池模组的最高温度与温差变化不明显，因



此，电池的纵向间距 p 取 30 mm。 

 

 

 
图 4  (a) p=20 mm；(b) p=25 mm；(c) p=30 mm；(d) p=35 mm  时电池模组温度以及(e) p=20 mm；(f) 

p=25 mm；(g) p=30 mm；(h) p=35 mm  时电池模组温差 

3.2 翅片结构对热管理性能影响 

 液冷系统与相变材料之间依靠导热翅片连接起来，因此其关键结构参数主要包括翅片

长度 l、翅片高度 z、翅片厚度 w，需要确定合适的参数值以确保热管理性能，同时提高系统

经济性。为了使结果更具有普遍意义，在研究翅片长度与高度时，分别定义了无量纲长度



l*(翅片真实长度 l 与电池模组的总长度 lmod之比)与无量纲高度 z(翅片真实高度 z 与电池半高

zb/2 之比)。 
图 5(a)、图 5(b)为 l*对电池模组表面最高温度与温差的影响，当 l*从 0.95 增加到 1 时，

最高温度与温差分别降低了 0.20 ℃与 0.23℃，表明翅片长度 l*达到 0.95 后，对热管理系统

温控性能基本没有影响，因此，翅片长度 l*取 0.95(222.30 mm)。图 5(c)、图 5(d)可以看出，

当 z*=0.8与 z*=1.0的最高温度与温差分别降低了 0.05℃与 0.3℃，且 z*=0.8时的温差为 2.22℃，

综合考虑电池模组最大温度与温差后，翅片高度 z*取 0.8(26 mm)。随着翅片厚度的增加，模

组的温度在减少，但减少的速度逐渐变慢。如图 5(e)、图(f)所示，当翅片厚度从 0.016 增加

到 0.020 时，模组最高温度与温差分别降低了 0.22 ℃与 0.21℃，表明当翅片厚度增加到 0.016
时，再增大翅片厚度对模组的最高温度与温差影响不大。因此翅片厚度取 0.016(0.8 mm)。 

 
图 5 不同翅片结构对电池模组最高温度与温差的影响：不同翅片长度电池模组(a)最高温度与(b)温差；不

同翅片高度电池模组(c)最高温度与(d)温差；不同翅片厚度电池模组(e)最高温度与(f)温差 

3.5 冷却液流速对热管理性能影响 

液冷系统不同区段的换热能力有差异，增加流速有利于减少这种差异，但是流速增大意



味着系统的功耗也会增多，需要从中进行权衡。图 8(a)为冷却液流速对模组最高温度的影响，

当冷却液流速低于 0.20 m/s 时，随着冷却液流速的增加，模组最高温度有大幅度的下降，当

流速从 0 m/s 增加到 0.20 m/s 时，模组最高温度降低了 14.81 ℃；当流速从 0.20 m/s 增加到

0.25 m/s 时，模组最高温度只降低了 0.40 ℃ ，说明当流速增加到 0.20 m/s 后再增大流速对

模组最高温度影响不大。图 8(b)为冷却液流速对模组温差的影响，随着冷却液流速的增大，

模组温差先增大后减少，其中流速为 0.05 m/s 时温差最大，为 2.26 ℃；当冷却液流速从 0.20 
m/s 增加到 0.25 m/s 时，模组温差只减少了 0.01 ℃，说明当冷却液流速增加到 0.20 m/s 后，

再增大冷却液流速对模组温差影响不大。综上所述，冷却液流速取 0.20 m/s。 

 
图 8 不同冷却液流速下电池模组(a)最高温度与(b)温差 

4 复合热管理系统协调运行探索 

在确定复合热管理系统的结构参数后，要实现液冷系统与相变材料的协调运行，提升复

合系统的综合性能，还需要对液冷系统的运行模式进行研究。为了研究更具有实际意义，在

电池模组高倍率充放电循环下开展研究。单个循环主要包括 3 C 的恒流放电过程，5 min 的

搁置过程，2 C 的恒流充电过程，4.2 V 的恒压充电过程,一共 3 个循环。定义了 3 中液冷典

型运行工况：LCOM1(冷却液作用于全过程)、LCOM2(冷却液只作用于放电阶段)、LCOM3(冷
却液只作用于充电阶段)，冷却液流动时的流速为 2m/s。同时，设置了仅依靠相变材料进行

热管理的对照组。功耗是复合热管理系统的一个重要评价指标，复合热管理系统的目标是以

较低的功耗满足热管理要求。复合系统功耗的计算公式如下所示： 

𝑊 = ∫ 𝑉 ∙ (𝑃𝑖𝑛 − 𝑃𝑜𝑢𝑡) 𝑑𝜏
𝜏1
0

                     （1） 

式中，𝜏1是液冷系统运行时间。𝑉是冷却液体积流量，𝑃𝑖𝑛、𝑃𝑜𝑢𝑡分别是液冷系统进出口

压力。 
图 9(a)、9(b)、9(c)、9(d)分别为液冷系统在不同时段运行下，电池模组的温度、电池模

组温差、相变材料液相率、以及系统功耗情况。通过对比不同运行工况下电池模组的温度及

温差，液冷介入工况下的最高温度要优于纯相变材料冷却工况，且温度都均可控制在 50℃
以下。其中 LCOM1 模式有最佳的温控效果，最高温度为 32.10℃，温差为 1.83℃，相较于

纯相变材料热管理的最高温度与温差分别降低了 52.4%与 84.65%。然而，充放电全过程进

行冷却液冷却的温控效果虽然极具优势，但其相变材料液相率始终保持为 0，热管理过程完

全依赖液体冷却，导致系统功耗最大。在冷却液流速为 0m/s 时，相变材料液相率增加，从

图 9(c)中可以看出，三种液冷运行模式中，LCOM2 的相变材料液相率最大，达到了 0.23，
而 LCOM3 的相变材料利用率最大。同时，图 9(d)可明显看出 LCOM2 与 LCOM3 模式相较

于 LCOM1 模式具有更低的系统功耗，分别降低了 18.43%与 18.41%。因此，通过减少液冷

系统运行时间，使相变材料得到充分的利用，可以进一步降低复合系统的功耗。 



 
图 9 不同液冷运行时段下电池模组温度(a)；电池模组温差(b)；相变材料液相率(c)；系统功耗(d) 

5 结  论 

本文针对相变材料潜热有限而导致热管理失效问题，提出了采用蛇形管@翅片新型液冷

结构恢复相变材料的潜热。首先研究了电池间距、液冷结构参数、冷却液流速对复合系统热

管理性能的影响，并确定了最佳参数取值。在此基础上，以电池模组温度、电池模组温差、

相变材料利用率、系统功耗为评价指标，研究了不同液冷运行时段对复合系统综合性能的影

响，旨在实现相变材料与液冷系统的协调运行，主要结论如下： 
(1) 电池模组的最高温度随着电池间距的增大及翅片长度、宽度、厚度的增加而降低，

但超过相应的最优值时，对模组最高温度基本没有影响。 
(2) 在电池模组高倍率充放电循环下，仅依靠相变材料进行热管理时，电池模组的最高

温度和最大温差分别达到了 67.50 ℃，11.92 ℃，说明相变材料进行热管理时需要辅助冷却。 
(3) 运行时段不同的三种液冷运行模式都能将电池模组温度、电池模组温差分别稳定地

控制在 50 ℃与 5 ℃以内。液冷系统能够恢复相变材料潜热，避免热量在相变材料中积累。

然而，液冷系统全过程运行时会抑制相变材料的潜热利用，增加系统功耗。相比于液冷系统

在模组放电阶段运行，液冷系统在模组充电阶段运行使相变材料利用地更充分。 
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摘要：本文通过搭建的射流冲击传热实验装置，在外加永磁体产生的磁场作用下，进行了熔盐射流冲击换

热的实验研究。实验结果显示，磁场对熔盐射流冲击换热具有强化效果。强化效果在驻点区(r/d<0.8)内较为

显著，且驻点的努塞尔数随磁场强度的增加而增大；在雷诺数 Re=6680 和磁场强度 B=3500Gs 的条件下，

熔盐驻点努塞尔数较无磁场条件下提高了约 6.83%。磁场对于射流冲击换热的强化主要是来自于磁场增加

了管内熔盐的横向速度波动及射流湍流度。 

关键词：熔盐，射流冲击，磁场，驻点，强化传热 
0 前言 

熔盐是一种具有优良传热蓄热性能的高温熔融无机盐，与常规工质相比，其具有比热容

高、黏度低、蒸汽压力低、适用温度范围广等特点，广泛应用于太阳能热发电、核能等领域，

得到了国内外学者们的重视和研究
错误!未找到引用源。

。相关研究主要集中在熔盐热物性参数的测量，

如粘度、潜热、固相和液相的比热容等
错误!未找到引用源。

。近年来，更多研究关注于熔盐在管道内

的流动与传热过程。陈玉爽等[3]使用实验的方法对管内熔盐强迫对流换热特性进行了研究，

通过实验数据拟合出了熔盐管内换热关联式。方立军与沈向阳等[4,5 ]针对熔盐强迫对流传热

进行了数值模拟，得出了熔盐管内换热努塞尔数随雷诺数变化的关系。 
射流冲击作为一种高效的传热方式，其被广泛应用于钢铁冶金、燃气轮机叶片、电子器

件冷却等工程领域。Choo 等[6]以空气/水为工质研究了喷射间距（z/d=0.1~40）的变化对射流

冲击换热驻点努赛尔数 Nu0 的影响，并且依据喷射间距将射流部分分为：驻点区（z/d≤0.6）、
势流核心区（0.6<z/d≤7）、自由射流区（7<z/d≤40）。当喷射间距 z/d≤0.6（驻点区）时，射

流冲击换热驻点 Nu0 随着喷射间距的增大而急剧减小；当喷射间距 7<z/d≤40（自由射流区）

时，射流冲击驻点 Nu0 随着喷射间距的增加而减小，与驻点区类似；当喷射间距 0.6<z/d≤7
（势流核心区）时，射流冲击换热驻点 Nu0基本不受影响。Baonga 等[7]以水为传热工质实验

研究了喷射间距的变化对水射流冲击传热性能的影响，结果表明：射流 Re 保持一定时，传

热面平均努赛尔数基本不随喷射间距的变化而变化。Garimella 和 Rice[8]采用 FC-77 为传热

工质，对其圆形受限浸没射流冲击传热特性进行了实验研究，实验结果表明：在 z/d<5、
8500≤Re≤23000 的条件下，对流换热系数 h 随径向距离变化的分布出现二次峰值，且二次峰

的峰值随着射流 Re 数的增加而增大。周定伟等[9]通过实验研究射流工质与周围流体之间卷

吸效应的影响。王磊等[10]以制冷剂 R113 为分别进行自由表面和筋膜射流冲击实验，对于自

由表面射流冲击过程，换热系数呈钟形分布；而对于浸没射流冲击换热，在径向距离 r/d 

1.5 附近，出现明显的二次峰。射流冲击换热的基础研究已经有了相对充足的研究，且产出

诸多公认的结果和理论，但是射流冲击换热方式和自身换热能力较弱的结合性研究却相对较

少，有待进一步深入研究。 
随着能源危机的出现和科技水平的快速提高，复合强化传热技术在工程技术领域得到迅

速发展。其中磁场技术作为有源强化传热的手段之一，已经在工业上得到较为广泛的应用。 
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熔盐作为一种具有导电性的新型传热蓄热工质，并且目前大多数的研究集中在常规对流换热

过程，其电磁相关特性的研究还非常有限，在一定程度地限制了熔盐在工程技术领域的传热

应用。本文在现有研究的基础之上，进行了永磁体磁场作用下熔盐的射流冲击换热的实验研

究，认识外加磁场对熔盐射流冲击传热规律的影响，以期为熔盐复合换热应用提供参考。 
1 实验装置及方法 

图 1 为射流冲击换热实验系统图。主要包储液罐、电加热器、转子流量计、齿轮泵和射

流室等。本实验使用的流体工质分别为水和熔盐并进行传热性能的比较。液体工质在首先在

储液罐里面经 2kW 电加热棒加热到设定温度，然后再经过齿轮泵输送进实验管路。作为单

相传热工质的水，在实验中被加热到 40℃的工作温度。实验所采用的实验室配制的四元混

合硝酸熔盐(KNO3、NaNO3、LiNO3、Ca(NO3)2)的熔点为 98.5℃。为了避免温度过低导致熔

盐固化堵塞管路，故将熔盐加热至 150℃。工质首先在熔盐罐内被加热到设定温度后经过齿

轮泵驱动，流经过滤器到达稳流室，后经过喷管射出，工质喷射并冷却加热面后流经流量测

量室进入熔盐罐。本实验使用转子流量计和流量测量室分别测量水和熔盐的流量。在工质流

经实验管路的过程中由于工质会通过管壁向外界散失热量因此为了防止熔盐在管内流动时

固化在管道外加装伴热带。与此同时加装伴热带能够在实验前充分预热管道，融化管道中残

存的熔盐和减少熔盐在管道中的热量散失，除此外在实验循环管路外铺设硅酸铝棉保温层，

从而进一步减少向环境散热保证了喷嘴出口的熔盐温度恒定。 
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1-储液罐；2-电加热器；3-熔盐泵；4-过滤器；5-流量计；6-三维坐标架；7-射流室；8-稳流室；9-喷嘴；

10-实验测试件；11-流量测量室；12-数据采集仪器  

图 1 实验系统图 

Fig. 1 Experimental system diagram 

实验采用耐高温 350℃的钐钴矩形永磁体作为磁场发生装置。永磁铁布置图                          

图 3 为矩形磁铁的布置方式示意图，钐钴矩形永磁体对称布置于来流管道两侧，其中永磁体

共有两种规格：永磁体 I（50mm×10mm×10mm）和永磁体 II（50mm×10mm×20mm）。永磁

体所产生的磁场强度通过 BLD-550 高斯计测得，其中心处的磁场强度分别为 2600Gs 和

3500Gs，两块永磁体的布置间距为 16mm。 
图 3 为稳流室截面图，稳流室是由铝合金制成的空腔正方体，射流工质在流经实验管路

后进入稳流室，在稳流室内稳定流动和压力，然后从喷嘴内喷射到换热面上。喷嘴为内径为

2mm 的圆形 316L 不锈钢毛细管，其长径比 L/d=20，足够的长径比以确保工质在管内充分

发展。为了保证热电偶能够准确测量到工质从喷嘴流出时的温度，需要将热电偶放置在与喷

嘴中心线在同一高度。 
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图 2 永磁铁布置图                          图 3 稳流室图 

Fig. 2 Permanent magnet layout               Fig. 3 Diagram of steady flow chamber 

1-铜电极；2-保温棉；3-康铜膜；4-聚四氟乙烯；5-导线；6-热电偶 

图 4 为测试件的示意图，该组件主要由聚四氟乙烯、硅酸铝棉、紫铜电极、康铜膜、T
型热电偶、导线组成。以聚四氟乙烯为基体内部填充硅酸棉，T 型热电偶粘结在康铜膜的背

面以测量其表面的温度。紫铜电极连接直流电源和康铜膜，康铜膜通电产生热量充当加热面

和换热面，其厚度为 10μm，面积为 30mm*5mm。由于康铜膜的厚度只有 10μm 且其导热系

数很小，故及时在实验中即使换热面的在横向导热热阻很大，从而导致横向的热流量非常小

从而忽略不计，因此实验中近似的认为加热面为等热流边界条件。在实验件外表面包敷硅酸

铝棉保温材料以减少热量损失。 
 

 

1-铜电极；2-保温棉；3-康铜膜；4-聚四氟乙烯；5-导线；6-热电偶 

图 4 实验测试件图 

Fig. 4 Experimental test piece diagram 

在实验中，由于热电偶测温点固定不动，通过移动三维坐标架来改变喷嘴位置进而改变

喷嘴与换热面之间的喷射间距比 z/d 和径向比 r/d，三维坐标架的调节精度为±0.01mm。其

中 z 为喷嘴与换热面之间的纵向距离，r 为热电偶的测温点距离射流驻点中心的径向距离。 
射流工质在垂直冲击加热表面时会产生非常强烈的换热效果，其换热系数可按照(1)计

算： 
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式中的热流密度 q 为康铜膜通电时产生的热量: 
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故工质的局部 Nu、射流 Re 和 Pr 计算公式如下: 

 
hdNu


=  (3) 

 
udRe


=  (4) 

 Pr
a


=  (5) 

式中：q 为热流密度，W/m2；I 为流过康铜膜电流，A；A 为康铜膜的面积，m2；R 为康

铜膜的电阻，Ω；tw为康铜膜表面的温度，℃；tf为射流工质温度，℃；h 为对流换热系数，

W/(m2·K)；d 为喷嘴内径，m； 为运动粘度，m2/s； 为工质导热系数，W/(m·K)；a 为工

质热扩散系数，m2/s。 
本实验的温度由精度为±0.02℃的 T 型热电偶进行测量，熔盐流量采用容积流量计进行

测量。本文误差计算方法均为线性叠加法，实验温度的最大不确定度为 1.17%，电流表的量

程为 0-10A，精度等级为 0.2 级。故雷诺数 Re 的最大误差为 5.07%，努塞尔数 Nu 的误差不

超过 4.82%。 

2 永磁体磁场对熔盐射流冲击传热的影响 
实验采用水和四元混合硝酸熔盐这两种工质进行了实验，工质的射流冲击换热效果与其

热物性紧密相关，表 1 给出了实验操作温度下熔盐(150℃)和水(40℃)的相关热物性参数。 
表 1 熔盐与水热物性参数 

Tab. 1 Thermal properties between molten salt and water 

符号 物性参数 单位 熔盐(150℃) 水(40℃) 

ρ 密度 kg/m3 1952.8 992.2 

η 动力粘度 Pa·s 5.395×10-3 0.6533×10-3 

λ 导热系数 W/(m·K) 0.5257 0.635 

cp 定压比热容 kJ/(kg·K) 1.5 4.2 

a  热扩散系数 m2/s 0.1795×10-6 0.153×10-6 

Pr 普朗特数 —— 15.4 4.3 
实验中首先用水为射流工质以验证试验台的可靠性。以水为工质时，采用最小二乘法，

对水射流冲击传热实验数据进行拟合，得到水驻点传热关联式如下： 

 0.4895 1/3
0Nu 0.6502Re Pr=  (6) 

其中，Pr≈4.52，5000≤Re≤12000，拟合误差最大值为 3.38%。 
由图 5 可知，水的驻点努塞尔数均随射流雷诺数的增大而增大，拟合曲线的走势与文献

[11-12]中拟合曲线的趋势相同，雷诺数的指数接近 0.5，表明水射流冲击驻点区(r/d<0.8)具有

层流流动特性，这也表明本实验系统具有可靠性。 
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图 5 水驻点传热随 Re 的变化 

Fig. 5 Variation of heat transfer at stagnation point of water with Re 

从图 6 中可以看出熔盐的局部 Nu 在径向 r/d 呈钟形分布，换热最强处为驻点位置，这

是由于工质射流冲击在换热面时速度骤降静压骤增使热边界层厚度被极大程度的削减，因此

驻点位置的换热是最强。在工质射流冲击壁面后在静压差的推动下会向两边流动，随着流动

的发展，热边界层逐渐加厚，换热效果随着边界层的加厚逐渐减弱，故局部 Nu 随径向距离

r/d 的增加变化呈先增大后减小的钟形分布。若壁面无限大满足流动充分发展的需求，则最

终局部 Nu 会趋于稳定几乎不变。在相同径向位置处，随着 Re 增加流速随之增大，进而在

换热面处会有更多的动压转换成静压，热边界层随着静压增大而减小，故局部 Nu 随 Re 的

增大而显著增大。当 Re=6680 时，在驻点区内平均换热效果（驻点区内各点努塞尔数取平均

值代表平均换热效果）比 Re=3620 提高了 35%；但在壁面射流区的强化效果逐渐减少。 

 
图 6 熔盐局部换热径向分布 

Fig. 6 Radial distribution of molten salt local heat transfer 

图 7 给出在永磁体产生的磁场作用下熔盐局部 Nu 的径向分布。从图中可看出，局部 Nu
沿径向距离 r/d 的变化呈现关于驻点对称且沿径向逐渐减小。在磁场作用下，驻点区域的换

热效果得到显著增强，其强化效果随射流雷诺数的增加而更加明显。外加磁场强度 B=3500



时，Re=3620 时驻点区内平均强化效果提升了 2.927% ，Re=6680 时驻点区内平均强化效果

提升了 4. 936%。随径向距离 r/d 增加，增强效果逐渐减小。在 r/d>0.8 时，由外加磁场所带

来的强化效果逐=渐消失。 
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图 7 磁场作用下熔盐局部换热径向分布 

Fig. 7 Radial distribution of molten salt local heat transfer under magnetic field 

根据射流冲击的主要特征，本文重点关注磁场作用对熔盐射流冲击驻点区传热特性影响。

下图为无外加磁场熔盐换热和外加磁场熔盐换热时，驻点努塞尔数随射流雷诺数和磁场强度

的变化。从图 8 中可见在磁场作用下，其驻点努塞尔数随着射流雷诺数的增加而增大，且随

着磁场强度的增加，驻点努塞尔数的增幅也逐渐变大。当外加磁场 B=3500Gs 时，驻点换热

效果在 Re=3620 提升了 3.7%，而在 Re=6680 提升了 6.87%；故外加磁场对于驻点换热的强

化效果较为明显。 
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图 8 磁场作用下熔盐驻点换热随 Re 变化 

Fig. 8 Variation of heat transfer at stagnation point of molten salt with Re under magnetic field 

为了更加清楚呈现出磁场作用对熔盐射流冲击换热的强化效果，本文提出了传热强化率



k,其定义式如下： 

 100%cNu Nuk
Nu
−

=   (7) 

式中 Nuc 和 Nu 分别为磁场作用下的熔盐努塞尔数和无磁场作用下的熔盐努塞尔数。 
由下图 9 可知，在磁场作用下，熔盐驻点换热强化率 k 随着雷诺数的增大而显著增大，

说明外加磁场对驻点传热有重要的促进作用。当 Re=3620 时外加磁场提高 900Gs,强化效果

提升了 0.52%，而在 Re=6680 时，强化效果提升了 1.589%。从图 10 中可见，局部射流强化

率沿径向逐渐减小，在壁面射流区随着流动边界层的发展，磁场的作用也受到削弱，在磁场

强度 B=3500Gs 和射流雷诺数 Re=6680 的条件下，熔盐驻点努塞尔数提高了约 6.83%。 
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图 9 磁场作用下熔盐驻点换热强化率随 Re 变化   图 10 磁场作用下熔盐局部换热强化率的径向变化 

Fig. 9 The heat transfer enhancement rate of molten salt      Fig. 10 Radial variation of local heat transfer  

at stagnation point changes with Re under magnetic field   strengthening rate of molten salt under magnetic field 

熔盐即是高温熔融体，也是由阴阳粒子构成的导电流体，故其流动必定会受到管外磁场

的影响。文献[58-60]采用与本文类似的成对永磁体产生的局部非均匀磁场或类似磁场，研究

了磁感应强度和非均匀磁场的宽度相对流道宽度（My/Ly）对导电流体层流流动和传热的影

响。研究结果表明：当非均匀磁场的宽度相对流道宽度 My/Ly≤1，较强的磁场作用于导电流

体层流流动时，磁场作用核心区域的导电流体由于受到强洛伦磁力的阻碍作用而出现回流从

而形成涡流结构被称为磁钝体。如图 11 所示，由文献[15]可知，当流体流过磁钝体时流动轨

迹会偏离原来的方向而呈现出绕流状态，因此通道侧壁附近流体必然加速，从而形成较大的

速度梯度，在局部范围内强化了流体的紊流度和对流换热能力。磁钝体与固体钝体的不同之

处在于磁钝体芯部是旋转，因而磁钝体的涡流区本身也可以强烈促进冷热区流体的混合。 

 

图 11 磁钝体 

Fig. 11 Magnetic obstacle body 

 

图 12 未形成磁钝体时的流线路径[15] 

Fig. 12 The path of the flow line before 

    magnetic obstacle body formed[15] 

如图 12 所示，当磁场较小时导电流体经过磁场作用的核心区域不会出现回流，因此没

有形成磁钝体涡流结构，但是由于洛伦兹力的作用，导电流体在磁场作用区域有展向运动(垂
直于主流方向的横向流动)，偏离原来的轨迹的展向运动使流体横向混合加快。 

基于上述的理论分析，本文模拟了在射流雷诺数 Re=6680 和 B=3500Gs 工况下，施加均



匀磁场对于管内工质流动产生的影响。均匀磁场的施加方向为沿 X 正方向（横向），施加区

域为 0.25L 到 0.5L(L=240mm)。当喷管出口射流雷诺数 Re=6680 时，稳流室前管道内雷诺数

1113，故在模拟中施加磁场的管道内熔盐流态为层流。图 13 和图 14 为磁场作用区域出口处

(0.5L)截面的电流分布和洛伦兹力的分布图。当导电流体在圆管内流动时，将垂直于外加磁

场方向的壁面称为哈特曼壁面,其附近的边界层称为哈特曼边界层；将平行于外加磁场方向

的壁面称为罗伯特壁面,其附近的边界层称为罗伯特边界层。熔盐在外加横向磁场的作用下

会产生感应电流，由于壁面导电，电流会进入壁面中进而改变电流分布影响熔盐流动。图 13
中管道内熔盐产生的感应电流经过固液交界面进入管壁，导致大量电流聚集在与交界面的哈

特曼壁附近；根据电荷守恒原理可知熔盐中心区域的电流密度很小。 
根据安培定则，流动截面上产生的感应电流会与外部所施加的横向磁场相互作用产生洛

伦兹力，该洛伦兹力作为一种体积力作用在流体微团上。在哈特曼边界层内的感应电流与外

加磁场方向存在一定的夹角且其内的电流密度很大，因此在哈特曼边界层会内产生极大的洛

伦兹力。而在罗伯特边界层内的感应电流与外加磁场方向几乎平行且其内电流密度较小，故

在罗伯特边界层内产生的洛伦兹力很小。 

         
图 13 0.5L 处截面电流分布                      图 14 0.5L 处截面洛伦兹力分布 

Fig 13 Current profile on cross section at 0.5L         Fig 14 Lorentz force profile on cross section at 0.5L 

在主流区域的感应电流方向与哈特曼层的感应电流方向相反，故在两个区域产生的洛伦

兹力也相反。在哈特曼边界层内产生洛伦兹力的方向与来流方向一致，因此加速了其边界层

区域的熔盐流速；而在主流区产生的洛伦兹力与熔盐流动相反，故主流区的流体会被减速。

在外加横向磁场时，主流区域的流动会被抑制，部分流体会进入罗布特边界层。根据质量守

恒，罗伯特边界层内的体积流量会增加，其内的熔盐流速也会随之增加。在外加磁场时，圆

管内主流区熔盐会被抑制致使流体流向侧壁，出现主流区流体被减速，边界层区域出现高速

射流，使流体的流态发生改变，增加了流动的混乱程度。 
由图可得当外加磁场时，出口截面处（为磁场区域后 120mm 处）横向速度的波动要远

大于未加磁场时，磁场对于管内熔盐在出口处的横向速度变化呈现先增大后减小，其磁场作

用效果在径向距离与半径比 L/r=0.2-0.7 之间时尤为明显，且在径向距离与半径比 L/r=0.4 时，

速度差(在 B=3500Gs 与 B=0Gs 时，横向速度之差即为速度差)最大，且外加磁场的横向速度

大约是未加磁场的 3.5 倍。这与上述分析中磁场作用会强化管内工质的横向速度波动，增加

射流的初始湍流度，进而强化射流冲击换热。 
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图 15 出口截面横向速度径向分布 

Fig. 15 Radial distribution of lateral velocity in outlet cross-section 
结合上述分析可知，外加磁场对于射流冲击换热的强化主要是增加的管内熔盐流动的横

向速度，进而增强射流的初始湍流度，故外加永磁体磁场能强化射流冲击换热。在本文的实

验范围内，磁场并没有显著改变主流速度，传热强化效果主要与流体的紊流度有关。模拟显

示横向速度的波动比未加磁场时更大，进而增加射流的初始湍流度，最终导致射流驻点区换

热得到大幅度增强，但强化效果随着流动的发展，在壁面射流区热边界层迅速加厚，致使这

种强化效果迅速减弱。 
3 结论  

本文通过外加永磁体产生永磁场影响熔盐的流动，进而得到磁场作用下的射流冲击换热特

性，主要结论如下： 
1） 熔盐的局部努塞尔数整体呈现钟形分布，随径向距离 r/d 的增加而减小。局部努塞

尔数随射流雷诺数的增加而增大，且对于换热的强化程度随着磁场强的增加而增强。 
2） 熔盐的驻点换热努塞尔数随射流雷诺数的增大而显著增大，且在射流雷诺数一定时，

外加磁场强度会使驻点努塞尔数进一步增大，从而使得换热效果的强化更加显著。当磁场强

度为 3500Gs 和射流雷诺数为 6680 时，熔盐驻点努塞尔数比无磁场时提高了约 6.83%。 
3） 在实验中，外加磁场的强化效果在 r/d<0.8（驻点区）范围内尤为明显，而在壁面射

流区的强化效果较弱。 
4） 外加磁场对射流换热的强化主要是由于外磁场使管内熔盐的阴、阳离子产生了更大

横向速度波动，增强了射流的湍流度。 
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摘要：近年来不断成熟的增材制造技术为涡轮气膜孔设计提供了更多的自由度，但也带来了孔内粗糙度过

大的问题，而增材制造造成的孔内粗糙度无法用传统砂砾粗糙度来表征。因此，本文首先使用自相关函数

方法，通过特征参数对粗糙表面进行表征；然后采用半椭球型粗糙结构建立模拟粗糙表面，使其对应的特

征参数与真实粗糙表面相符；最后对真实粗糙表面和模拟粗糙表面进行圆孔内表面逆向建模，并通过计算

流体力学(CFD)模拟对比气膜冷却效率，从而验证了基于自相关函数的气膜孔内形貌表征方法的有效性。 

关键词：增材制造，粗糙度，自相关函数，气膜冷却效率 

0.前言 

随着航空发动机的发展，涡轮前进口燃气温度不断提高，这会带来严重的高温问题。目

前对涡轮进口温度提高需求的增长始终高于叶片材料耐高温性能的发展[1]，所以在继续发展

耐高温材料和热障涂层的同时，对于先进的冷却技术的探索仍然是不可或缺的，而气膜冷却

就是涡轮先进冷却结构的重要组成部分。 

为了提高气膜冷却效率，学者们开发了不同的气膜冷却结构[2][3]。然而，上述气膜孔结

构仍然受制于传统机加工方法，而不断成熟的增材制造技术为先进气膜冷却结构的设计创造

了可能性。然而，增材制造气膜孔面临气膜孔收缩、表面粗糙度等问题[4]，其中气膜孔收缩

可以通过补偿设计来修正[5]，外表面粗糙度可以通过打磨抛光进行去除，但是对尺寸小且结

构复杂的气膜孔通道则难以进行内表面处理，使得孔内粗糙形貌成为影响增材制造气膜孔流

动换热特性的重要影响因素[6-9]。Aghasi P[10]等人通过实验发现与立体光刻技术(SLA)相比，

熔融沉积建模技术(FDM)试验片孔内表面更粗糙，而粗糙的样品在低吹风比时冷却效率较低，

因为边界层内的湍流掺混较强。Vinton, K. R.等人[11]对于增材制造多排圆孔气膜冷却的实验

结果表明，相比于传统工艺，增材制造孔内粗糙度使得侧向平均气膜冷却效率降低了至少

50%。以上研究是对单一气膜孔进行扫描得到孔内形貌后通过冷却试验得到气膜冷却效率，

但实际上相同增材制造工艺形成的气膜孔内粗糙形貌存在概率分布，如何定量描述粗糙形貌



特征从而对增材制造气膜孔冷却效率进行定量评估是目前需要解决的问题。 

金属增材制造采用金属粉末加热-融化-凝固过程，这使得增材制造孔内既存在较大尺度

的粗糙结构又存在微尺度的表面粗糙，原有当量砂径均匀粗糙度[12]无法正确表达孔内粗糙

度特征。在大尺度粗糙结构表征方面，Baier, M.等人[13]基于三角函数拟合增材制造圆孔底部

轮廓，并引入渣滓峰角、松弛蜂角、凹陷角等参数表征圆孔顶部轮廓；在微尺度粗糙结构表

征方面，Hanson, D. R.等人[14]采用二维 z 轴回归自组织映射方法（2D-SOM-ZR）过滤试件表

面的大尺度粗糙结构而仅保留微尺度表面粗糙结构，进而研究其对通道压损及摩擦系数的影

响。以上方法虽然都具有重要意义，但相对来说这些参数及公式过于复杂。Clemenson[15]等

则利用自相关函数对冰积表面的粗糙度进行表征，通过匹配均方根粗糙度高度 Rq、主要流

向波长 λ 和表面微观尺度的纵横比 ε，生成了与真实粗糙表面特征参数相符的模拟粗糙表面。

通过流动传热试验发现，真实粗糙表面和原始粗糙表面在对流换热系数和平均表面摩擦系数

方面基本一致。 

本文首先对真实粗糙表面进行自相关函数的处理，从而得到特征参数；然后使用半椭球

状凸起模拟真实粗糙表面，得到与真实粗糙表面的特征参数相符的模拟粗糙表面；并根据真

实粗糙表面和模拟粗糙表面的形貌进行带粗糙结构的圆柱形气膜孔内表面的逆向建模，通过

计算流体力学(CFD)模拟对比了两种粗糙气膜孔的气膜冷却效率，从而验证基于自相关函数

得到的特征参数构建气膜孔内模拟粗糙表面的方法是可靠的。 

1. 气膜冷却数值模拟方法 

本文采用 Sinha[14]等的经典圆孔气膜冷却实验设置计算条件。如表 1 所示，为该试验的

几何及流动参数。 

表 1 Sinha[14]等实验的几何及流动参数 

参数 取值 
孔径 D/mm 12.7 
倾斜角 α/° 35 

无量纲孔长度 L/D 1.75 
主流速度 U∞/m·s-1 20 
主流湍流度 Tu/% 0.2 

吹风比 M 0.5 

 

数值计算的几何模型示意如图 1 所示。用 ICEM 对计算模型进行结构化网格划分，在壁

面附近进行加密，保证 y+均小于 1。经过网格无关性验证，最后求解使用的网格量为 203 万。 



 
图 1 数值计算的几何模型及网格 

 

计算时几何和边界条件，参照实验设置，主流通道为速度进口，主流速度 U∞为 20 m/s，

进口总温为 300 K，湍流强度为 0.2%；次流通道为速度进口，Uj=0.06545 m/s，温度为 153K，

湍流强度为 5%，数值仿真使用商业软件 Fluent。为了对比 Fluent 中不同湍流模型预测圆形

孔气膜冷却有效度的准确性，分别采用低雷诺数 k-ε、SST k-ω、Realizable k-ε、、Standard k-

ω 四种湍流模型在吹风比 M=0.5 时进行数值求解，图 2 分别给出了不同湍流模型下中心线

处平均气膜冷却有效度分布。如图所示，Realizable k-ε 湍流模型在吹风比 M=0.5 的情况下对

中心线处平均绝热气膜冷却有效度的预测上表现最好，可以较为准确地预测圆形孔气膜冷却

有效度的变化。在之后的计算中，均选用 Realizable k-ε 湍流模型进行计算。 

 

图 2 不同湍流模型下的中心线处冷却效率 

在 2.1 中得到真实粗糙气膜孔和模拟粗糙气膜孔之后，对模型进行混合网格的划分，气

膜孔部分使用 workbench 进行非结构化网格的划分，除气膜孔以外的部分使用 ICEM 进行结



构化网格的划分，在主流区域平板处、冷气孔壁面附近添加边界层，确保主流平板各个位置

y+均小于 1，数值计算的几何模型及网格如图 8 所示。在计算时使用 Realizable k-ε 湍流模型

进行计算，空间离散采用二阶迎风格式。计算时边界条件同 Sinha M=0.5 的实验工况保持一

致。 

 

图 8 数值计算的几何模型及网格 

2. 基于自相关函数的粗糙形貌表征 

2.1 自相关函数表征粗糙形貌的原理 

自相关函数描述了表面高度值在不同位置之间的相似程度。它是一个关于位置差的函数，

用来表示同一表面上不同位置处的高度值之间的相互关系。自相关函数可以用数学公式表示

为： 

( ) ( ) ( ) ( ) ( )( )
0.5

AC
X Z

1R x, z Y x,z Y x x,z z Y x,z Y x x,z z
N N

sign 
 

  =   + +   + + 
 

    (1) 

( )Y x, z (x, z) YY= −  (2) 

选择公式(1)中的自相关函数的形式是因为它产生了 Δx = 0 和 Δz = 0 时的表面均方根粗

糙度高度。此外，最右侧的符号函数乘法器区分了表面的峰和谷，如果没有这种分化，自相

关函数中在表面半波长位置会出现额外的峰值。式(2)中，Y(i,j)表示表面在 (i,j)处的高度值，

Y 表̅示表面所有高度值的平均值，x 和 z 分别表示表面的行数和列数，Δx 和 Δz 分别表示位

置差。 

自相关函数的值域在[−1,1]之间。当 Δx=Δz =0 时，自相关函数的值为 1，表示在同一

位置处的高度值完全相同。当 Δx 或 Δz 增大时，自相关函数的值逐渐减小，表示高度值之

间的相似程度降低。当 Δx 或 Δz 达到一定的值时，自相关函数的值趋近于 0，表示高度值之

间没有任何相关性。 



2.2 基于自相关函数的表面粗糙特性 

自相关结果用于表征粗糙表面宽高比和长度尺度特征，从而表征粗糙表面与流体的相互

作用。在自相关函数中，匹配的三个主要特征参数是：(1)中心峰的大小，RAC (0,0)，它在数

值上等于粗糙度的均方根高度；(2)到次级脊的流向距离 λ，它是主要的流向波长；(3)中心峰

表面微尺度的纵横比，也即公式(3)中的平均粗糙度单元偏心度 ε。 

a   
b

 =  (3) 

本文所采用的真实粗糙表面是通过 MATLAB 生成的带有随机粗糙形貌的表面，如图 3(a)

所示。随后，将真实粗糙表面数据带入自相关公式（公式(1)和(2)）进行数据分析，得到真实

粗糙表面的自相关结果，如图 3(b)所示。 

其中，此模拟表面的自相关表面特征如下：Rq=0.041，ε=1.333，λ=1.4751 

 
图 3 (a)真实粗糙表面分布图 (b)自相关结果分布图 

2.3 基于自相关函数的模拟粗糙表面 

由于在增材制造加工过程中表面融化时可以比拟成液滴聚合，且试验中可以用制造半圆

形凸起的方式来简化随机粗糙表面，本文采用随机液滴模型来模拟随机粗糙模型。 

如图 4 所示，为本文生成的初始半球形粗糙元件分布图。在 x 方向和 z 方向分别取 10

个点，构成一个 10×10 的点集，每一个点作为半球的球心。按照正态分布生成每个点的随机

值，将每个点对应的随机值当作以这个点为球心的半径，其中随机值按照正态分布，最大值

不超过 0.5。画出球体之后，如果两个球体之间发生了相交，则取相交区域的半径的最大值。 



 
图 4 初始半球形粗糙元件分布示意图 

生成半球状凸起粗糙表面后，使用以下三个参数对粗糙元件进行修正：1)随机粗糙表面

截面微尺度相关的偏心率 ε，2)直径缩放因子 FD，3)展向缩放因子 FX。使用公式(4)-(7)可以

将得到的半球状凸起转变为椭球体的分布。 

 i D ia F D=   (4) 

ε
D

i i
Fb D=   (5) 

i D iZ F Z=   (6) 

i X iX F X=   (7) 

式中 Di为圆球直径，其中 FD 跟 FX 的取值，则是通过 fmincon 函数来搜索，其目标是保

证模拟粗糙表面的𝑅𝑞、ε、λ 与真实粗糙表面的特征参数相符，最终得到的值为 FD=1.61，

FX=1.69，其对应的模拟粗糙表面如图 5 所示。对模拟粗糙表面进行自相关函数分析得到图

6 的自相关图像。表 2 给出了三个参数 R𝑞、ε、λ 的对比，其中，模拟粗糙表面与真实粗糙

表面的 Rq 相同，ε 和 λ 由于存在测距时的人工误差，计算后结果近似。可见，本文所生成

的模拟粗糙表面与真实粗糙表面的自相关特征参数相符。 

表 2 随机模拟表面自相关特征和粗糙表面模化后自相关特征的自相关特征对比 

 随机模拟表面自相关特征 粗糙表面模化后自相关特征 

Rq 0.041 0.041 

ε 1.333 1.154 

λ 1.4751 1.3023 

 



 

图 5 本文所生成的模拟粗糙表面 

 

图 6 模拟粗糙表面自相关图像 

3. 粗糙形貌表征对气膜冷却效率的影响 

3.1 气膜孔的逆向建模方法 

本节将前面生成的真实粗糙表面和模拟粗糙表面映射到气膜孔内表面。首先将正方形粗

糙表面插值到圆柱形气膜孔表面，并沿圆柱截面形成一组点云。将点云文件导入 UG 软件，

形成一组样条曲线，如图 7（a）所示。然后通过这组样条曲线建立带有粗糙形貌的圆柱面，

如图 7（b）所示。该圆柱面即为气膜孔内表面。针对真实粗糙表面和模拟粗糙表面两个表

面，分别进行上述逆向建模操作，从而形成两组气膜孔内表面，记为真实粗糙气膜孔和模拟

粗糙气膜孔。 



 

图 7 (a)样条曲线 (b)气膜孔模型 

3.2 粗糙形貌表征及孔内粗糙对气膜冷却效率影响 

采用第 1 节所介绍的数值模拟方法对真实粗糙气膜孔和模拟粗糙气膜孔的冷却效率进

行分析，得到真实粗糙气膜孔和模拟粗糙气膜孔流动传热特性的数值验证气膜冷却效率的分

布云图（图 9）、侧向平均冷却效率分布图（图 10）和中心线处的冷却效率分布图（图 11）。

可见，真实粗糙气膜孔和模拟粗糙气膜孔除在孔出口处存在细微的差别外，气膜冷却效率基

本一致；这说明基于自相关函数得到的特征参数构建模拟粗糙表面的方法是可行的。 

 

图 9 真实粗糙表面模型/模拟粗糙表面模型的气膜冷却效率的分布云图 



 

图 10 真实粗糙表面模型/模拟粗糙表面模型的侧向平均冷却效率分布图 

 

图 11 真实粗糙表面模型/模拟粗糙表面模型的中心线处的冷却效率分布图 

图 12 对比了真实粗糙气膜孔、模拟粗糙气膜孔和经典圆孔的冷却效率，可见带有粗糙

度的模型的冷却效率明显降低。 

通过对比带有粗糙特性模型和经典圆孔模型的孔内剖面速度分布图（图 13(a)为经典圆



孔的孔内剖面速度分布图，图 13(b)为对比带有粗糙特性的孔内剖面速度分布图）可知，粗

糙表面的存在使得实际上气膜孔内截面积变小，射流加速，而随着气膜孔出口冷气速度的增

大，冷气入侵主流的程度更深，因此更容易发生冷气的耗散，导致冷却效率的下降。 

 
图 12 真实粗糙表面模型/模拟粗糙表面模型和光滑圆孔的中心线处的冷却效率分布图 

 

图 13 气膜孔孔内剖面速度分布图 



4.结论 

本文针对增材制造气膜孔内粗糙形貌表征的问题开展研究，利用自相关函数对真实粗糙

表面进行处理，得到特征参数，并使用半椭球状凸起模拟真实粗糙表面，得到与真实粗糙表

面的特征参数相符的模拟粗糙表面，通过逆向建模方法将真实粗糙表面和模化粗糙表面导入

到圆形气膜孔中进行计算流体力学(CFD)模拟，主要结论如下： 

1. 在基于自相关函数的粗糙度表征方面，发现 Rq、ε、λ 等自相关特征参数能够有效地

描述气膜孔内表面的形貌特性，通过逆向建模的方法将真实粗糙表面和模拟粗糙表面导入进

圆形气膜孔中，基于数值模拟发现真实粗糙气膜孔和模拟粗糙气膜孔的气膜冷却特性具有一

致性。因此，在本文研究范围内，采用自相关函数进行孔内粗糙形貌表征是可行的通过数值。 

2.通过对比粗糙气膜孔与光滑气膜孔的气膜冷却效率，发现当气膜孔内存在粗糙度时，

气膜冷却效率下降。这是因为粗糙表面的存在使得实际上气膜孔内截面积变小，射流加速，

而随着气膜孔出口冷气速度的增大，冷气入侵主流的程度更深，因此更容易发生冷气的耗散，

导致冷却效率的下降。 
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摘要：本文采用数值模拟方法研究了燃气进口温度不均匀分布条件下，径向排布对层板结构换热的影

响。通过参数化，使用 9 个径向间距参数描述了层板结构的径向排布，对 3 中不同径向排布方案的层

板结构进行了数值模拟。结果表明，径向排布改变对外表面温度和冷却气流量的影响很小，相对变化

在 0.3%以内。对外表面温度场均匀程度的影响较大。相比于径向均匀分布的结构，在高温区域对孔柱

进行加密的结构将最大温差降低了 16.4K。 

关键词：数值模拟；径向间距；层板结构 

 
0 前言 

航空发动机涡轮叶片处于严苛的高温环境中，为保证涡轮叶片的使用寿命，需要为

叶片设计合理的冷却结构。层板结构是现代涡轮叶片中常用的一种高效冷却结构[1]，受

到了广泛的关注和研究。 
现有文献对层板结构的设计和优化进行了研究。吕东[2]将层板结构简化为周期性的

冷却单元进行了实验和数值模拟研究，研究了层板排布形式、扰流柱填充比对层板结构

流动换热的影响，结果表明一种气膜孔、扰流柱、冲击孔数量为 1：6：1 的层板结构有

利于消除流动死区，具有优良的冷却效果；当增加层板结构的扰流柱填充比时，会引起

结构流阻的增加，从而使得通过结构的流量降低。Chen[3]等通过实验方法研究了气膜孔

入射角对层板结构外表面冷效的影响，发现入射角增加使得层板结构上游冷效增加，下

游冷效减小。Liu 等[4]采用数值模拟方法研究了吹风比对层板结构流动换热的影响，作为

研究对象的层板结构在流向和径向方向均匀分布。研究发现吹风比增加时，气膜绝热冷

效降低，但内部换热增强，总体冷效升高，该结果表明内部换热在层板结构冷却中占主

导地位。 
在实际涡轮叶片中，燃气进口边界往往不是均匀的总温分布，而是在径向方向上按

照一定的变化趋势进行分布[5,6]。现有研究往往针对径向均匀排布的层板冷却结构进行设

计，然而这样的结构在实际燃气进口温度径向不均匀分布的工作条件下，会产生较大的

温度梯度，从而对叶片寿命产生不利影响[7]。为了提升层板结构冷却的均匀程度，需要

设计一种径向不均匀排布的层板结构，以适应实际叶片工作条件。通过改变径向方向上

孔和孔之间的间距，是一种能够产生径向不均匀排布层板结构的手段。 
基金项目：国家自然科学基金项目（No.52122604）；航空发动机气动热力国防科技重点实验室基金项

目(2021-JCJQ-LB-062-0409) 



在本研究中，在给定径向温度不均匀分布的燃气进口条件下，采用数值模拟方法研

究了径向排布对层板结构流动换热的影响。首先，对层板结构的径向排布进行了参数化，

规定了描述径向排布的 9 个径向间距参数。接着，设计了 3 种不同径向排布方案的层板

结构，其中，将径向均匀排布的方案作为对照组。对设计的 3 个方案进行网格划分和数

值模拟计算，最后比较 3 个方案层板结构的冷却气流量使用量以及外表面温度场分布，

以研究径向排布改变对层板结构流动换热的影响。 
 

1 计算模型及方法 

1.1 几何模型描述 

本研究将一种双层壁层板冷却结构作为研究对象，其排布形式参考了文献[1]，其中

气膜孔、扰流柱、冲击孔数量为 1：6：1，结构如图 1 中所示。冷却气从冲击孔进入，

冲击外壁内表面，接着在经过层间的扰流柱进行对流换热，最后从外壁上的气膜孔流出，

在外表面形成气膜覆盖。图 1 中给出了描述层板结构的几何参数，在本研究中，除径向

间距以外的其他几何参数均根据实际工程经验进行给定。其中，内壁厚度 t1、层间距离

t2、外壁厚度 t3 分别为 0.8mm、0.7mm、0.7mm, 扰流柱直径 dp。气膜孔直径 df、冲击

孔直径 di 分别为 0.8mm、0.7mm、1.1mm，气膜孔入射角 α 为 30°，孔排流向间距 Sf
为 4.0mm。在实际研究中，取流向方向（即 X 方向） 的两排气膜孔，径向方向（即 Z
方向）的 10 排气膜孔孔进行了建模，如图 2 中所示。对径向孔排分布进行了参数化，分

布用 9 个径向间距参数 Pf1，Pf2，…,Pf9 表示。 
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图 1 双层壁层板结构示意图 
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图 2 径向排布的参数化 

为了研究在燃气进口径向不均匀温度分布下，层板结构的径向排布对冷却的影响，

设计了 3 中不同径向排布方案的层板结构进行数值模拟研究。这三种方案对应的设计参

数数值如表 1 中所示。其中，方案 1 是径向方向均匀排布的层板结构，这组方案在研究

时主要作为对照组使用。在实际涡轮叶片中，燃气进口的径向温度分布规律往往体现为：

叶片底部温度最低，沿径向方向上温度逐渐升高，在一定高度达到最大值后在逐渐下降。

为了适应上述进口温度分布，设计了不均匀径向排布的层板设计方案 2 和层板设计方案

3。方案 2 和方案 3 从底部到顶部，径向间距先减小再升高，并且在进口温度最高的位置

附近冷却结构排布最密集。两个方案的不同点体现在，方案 2 的径向分布疏密程度更大，

方案 3 的径向分布变化则相对平缓。 
 

表 1 不同径向分布方案 

方案 
序号 

1

/
fP
mm

 2

/
fP
mm

 3

/
fP
mm

 4

/
fP
mm

 5

/
fP
mm

 6

/
fP
mm

 7

/
fP
mm

 8

/
fP
mm

 9

/
fP
mm

 

方案 1 6.2 6.2 6.2 6.2 6.2 6.2 6.2 6.2 6.2 

方案 2 6.875 6.25 5.625 5 5.4 5.905 6.41 6.915 7.42 

方案 3 6.275 6.05 5.825 5.6 5.6 6.005 6.41 6.815 7.22 

 
1.2 计算设置 

为了研究径向排布对层板结构换热的影响，对 3 个不同径向排布方案的层板结构进

行了流热耦合数值模拟。图 3 展示了计算的边界条件，高温燃气在冷却结构外侧流过，

冷却气从冷却结构的底部进气，经由冲击孔、气膜孔后流出，与燃气进行掺混。燃气进

口设定为质量流量进口，进口流量为 0.361kg/s，进口总温在径向方向上不均匀分布，温

度值由式（1）计算得出。为直观显示进口径向温度分布规律，绘制了燃气进口的径向温

度分布了曲线，如图 4 所示。燃气出口为压力出口，其静压值为 24bar。冷却气进口设



定为压力进口，总压为 27.5bar，总温为 836.9K。这样的边界条件和实际航空发动机涡轮

叶片的工作条件是类似的。 
5 4 3 3 1 25.664 10 8.386 10 6.188 10 21.77 1550T z z z z− − −= −  +  −  + +   (1) 

Massflow inlet

Pressure outlet

流向（X方向）

径向（Z方向）

Pressure inlet
 

图 3 计算边界条件 

 
图 4 燃气进口的径向温度分布曲线 

 

对待计算模型进行了雷诺平均的数值模拟，首先使用 Fluent Meshing 形成了计算网

格，如图 3 所示。网格的生成方法为 ploy-hexcore 体网格生成方法，这种方法能提高网

格中六面体网格的数量，有利于实现网格总量和后续计算时间的降低。图 5 展示了网格

划分的细节，在孔柱附近进行了网格的加密，在流体域的近壁面区面区生成了边界层网

格，第一层边界层网格的无量钢距离 y+小于 1.0，这是和计算采用的 k-ω SST 湍流模型

相适应的。在网格划分的基础上，使用 Fluent 求解器进行了数值计算。计算方程的离散

格式均采用二阶格式，采用 couple 算法在 6000 步迭代后，达到了收敛的解。计算时将



出口压力 24bar 作为计算的参考压力，压力的计算值用和参考压力之间的差来表示，即

相对压力。 

 
图 5 局部网格划分细节 

 
1.3 网格无关性验证 

为了减小离散误差，同时确定计算中适合采用的网格密度和网格数量，对计算模型

进行了网格无关性的验证。通过加密孔柱附近等物理场梯度变化较大的区域，生成了三

组数量不同的网格，网格数量分别为 330 万、600 万和 990 万。通过后处理得到了不同

网格数量下，流向第一排气膜孔下游 x=5mm 位置处的径向温度变化，如图 6 所示。和

990W 网格的计算结果相比，330 万网格温度结果的平均相对误差为 0.75%，600W 网格

温度结果的平均相对误差为 0.47%，可以认为基本达到了网格无关解。本研究的计算中

实际采用了 600W 网格对应的网格密度进行计算。 
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图 6 不同网格数量下 x=5mm 位置的径向温度变化 

2 计算结果分析 



2.1 径向排布改变对冷气流量的影响 

在航空发动机涡轮叶片中，对冷却结构通以低温气体进行冷却，会造成用于产生发

动机推力的气体质量流量减少。因此，在冷却结构的设计中，要严格限制冷却气的使用

量。数值模拟计算收敛后，通过 Fluent 的后处理功能统计了冷却气进口的质量流量，得

到了不同径向排布方案下层板结构使用的冷却气使用量，如表 2 中所示。从表中可以看

出，径向排布的变化对冷气质量流量产生的影响很小，引起的相对误差在 0.2%以内。 
分析原因认为：在层板结构中起到节流作用的主要是气膜孔，而在径向排布改变时，

气膜孔的总数和总出流面积都没有发生改变，因此总的冷气质量流量也保持不变。这使

得通过改变结构径向排布来优化层板结构温度场时，不需要考虑是否会引起冷却气流量

增加从而对发动机推力造成不利影响。 
表 2 不同径向排布方案的冷气质量流量 

方案序号 冷气质量流量/(kg/s) 

方案 1 0.01168 

方案 2 0.01168 

方案 3 0.01166 

2.2 径向排布改变对外表面温度场的影响 

在本小节中，对径向排布改变引起的外表面温度场变化进行了研究。通过外表的平

均温度评价冷却的总体性能，通过外表面最大温差评价温场的均匀程度。图 7 中展示了

不同径向排布方案的外表面温度场云图。从图中可以看出，在径向方向上外表面温度场

变化表现出了和燃气进口温度分布相同的趋势，温度最低的区域位于在冷却结构底部，

温度最高的区域出现在冷却结构中部。相比于方案 1 中的径向均匀排布结构，方案 2 和

方案 3 在高温区域对结构进行了加密，在低温区域对结构进行了分散，一定程度上实现

温度场的优化。在方案 2 和方案 3 中，冷却结构底端的低温区域面积明显减小，在径向

方向上，温度布分布更加均匀，但面平均温度基本不变（变化程度小于 0.3%）。这说明

改变径向分布对层板结构起到的优化作用，主要体现在能够提升外表面温度场的均匀程

度上。 
为了定量化地比较径向排布改变对外表面温度场均匀程度的影响，通过 fluent 自带

的后处理工具得到了不同径向排布方案下外表面的最高温度、最低温度及最大温差，如

表 3 所示。和方案 1 相比，方案 2 和方案 3 分别将最大温差降低了 16.4K 和 15K。从表

中可以看出，3 种方案的最高温度均对应了较高的数值，这可能是由于在流向方向上仅

取了两排气膜孔对应的层板结构进行了建模研究，在流向第二排气膜孔下游没有再布置

孔柱结构，从而使得这部分下游区域受主流高温的影响较大，在冷却结构的中部产生了

温度较高的区域。在实际叶片中，冷却结构是布满整个叶片的，从而能消除上述的高温

区域。 
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图 7 不同径向排布方案的外表面温度场云图 

表 3 不同径向排布方案的最高温度、最低温度及最大温差 

方案序号 最高温度/K 最低温度/K 最大温差/K 
方案 1 1333.5 1080.9 252.6 
方案 2 1329.2 1093 236.2 
方案 3 1328.7 1091.1 237.6 

 

3 结  论 

本文用 9 个径向间距参数描述了层板结构的径向排布，设计了 3 种不同方案径向排

布的层板结构，对比这个 3 种方案的冷却气使用量和外表面温度场，得到了以下结论。 
（1）在燃气进口温度非均匀的工作条件下，均匀排布层板结构的外表面温度场在

径向方向上体现出和燃气进口温度相似的变化趋势，即在冷却结构底端出现低温区，在

冷却结构中部出现高温区。 
（2）改变层板结构的径向排布，基本不会对结构的整体流阻及通过结构的冷却气

流量产生影响。3 种不同方案径向排布的层板结构使用的冷却气流量之间的相对误差小

于 0.2%。 
（3）改变层板结构径向排布，外表面平均温度基本不变，但会引起最大温差的变

化。通过增大低温区域的气膜孔径向间距，减小低温区域的气膜孔径向间距，最大温差

最多降低了 16.4K，说明通过优化层板结构的径向排布，有利于使得结构在燃气进口温

度非均匀条件下，具有更均匀得冷却效果。 
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摘要：研究辐射从不同角度加热方腔系统对于太阳能利用具有积极意义。本文通过研究方腔倾斜角

( 0 90    )对系统 Nu 数、流动特性以及温度与速度分布的影响发现，在光学厚度 5 = ，普朗特数

0.701Pr = ， IRa =105时候腔体内部 Nu 数和对流强度随着倾斜角发生明显变化，且都随着倾斜角的增加

先增强后减弱。当 =90°时，瑞利数 IRa =104和 105下，腔内流体的传热和流动强度会发生剧变。 

关键词：倾斜角；辐射加热腔；自然对流；半透明流体；太阳能利用技术 

0 前言  

由于我国可供消耗的化石能源有限且随着双碳目标的提出，发展可再生能源和提高

能源利用效率是十分必要的。太阳能热利用技术正逐渐成为能源领域的热点。最近，流

体直接吸收太阳能技术也引起了广泛关注，这种技术可用于太阳能直接吸收器[1]、具有

光学窗口的太阳能吸热器[2]和新型的半透明墙[3]等各种工程应用系统。此外，辐射吸收

引发的自然对流在自然界中普遍存在，例如恒星内部的热核反应所引起的自然对流[4]、

大气中吸收太阳辐射后产生的垂直和水平运动[5]，以及水体吸收太阳辐射时的自然对流[6]

等。研究加热腔体内流体的自然对流传热现象及规律对于工业应用和自然现象的理解是

很有必要的。 
对于带倾角的加热腔系统自然对流的研究，前人已经做了很多工作。宁利中等[7]针

对倾斜角对腔内对流斑图的影响进行了研究，结果表明随着倾斜角的变化，密实的多圈

型流型过渡到疏松的多圈型流型，并给出了临界倾斜角与相对瑞利数的关系曲线。

Armfield 等[8]使用数值模拟研究了二维差热倾斜腔内的流动结构和传热规律，发现当方

腔倾斜角增加时，会出现临界倾斜角，使腔内流动出现分叉现象。Cianfrini 等[9]研究了

二维水平侧加热腔的自然对流，确定了换热效果最好的最佳倾斜角并给出了其与瑞利数

和高宽比的关系。林金清[10]使用数值模拟研究了倾斜封闭腔内半透明流体在入射辐射诱

导下的自然对流，文中给出了某一个特定工况下，不同倾斜角下的流动结构，得出一个
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临界倾斜角，使得流动在一个大循环流与若干并列的小循环流之间转变。 
正如上文所提到的研究现状，目前传统恒壁温或恒热流驱动的自然对流已经得到比

较广泛研究，关于辐射驱动的自然对流，现有的研究主要针对顶部或底部垂直入射辐射

驱动自然对流的情形，但实际情况中也存在不同方向加热的情况。本文研究不同倾角的

辐射加热腔内半透明流体的稳态响应，通过数值模拟，分析了不同倾角下，腔内自然对

流的传热与流动强度，对于非垂直地面放置的各类太阳辐射利用相关工程系统具有科学

意义。数值模拟研究采用 MATLAB 自编程方法，通过改变方腔倾斜角输出腔体内等流

线、等温线、速度和努塞尔数图进行相关流动与传热特性的分析。 

1 物理模型与控制方程 

1.1 物理模型 

图 1 为本研究的物理模型。该模型为倾斜的封闭方腔，方腔与水平面倾角为 ，里

面充满了半透明流体。方腔左侧为透明壁面，右侧为不透明黑壁面。辐射从方腔左侧平

行均匀地射入方腔内，流体吸收辐射后产生水平温差驱动自然对流。由于加热时间较短

且流体升温较少，不考虑边界散热，并假设流体本身不发射辐射。 

 

图 1 物理模型 

Fig.1 Physical model 

 

1.2 控制方程 

为使得研究更具有通用性，本研究采用无量纲方程。后续控制方程与边界条件中的

所有变量都是无量纲量。在 Boussinesq假设下，考虑流体为不可压缩流体，描述稳态下

的辐射驱动自然对流现象的无量纲控制方程组为： 
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其中，U 、V 分别是无量纲水平方向速度和无量纲垂直方向速度，X 、Y 分别为无量纲

水平方向和垂直方向坐标， 是无量纲温度， 是方腔倾斜角。上式中定义了三个无量

纲控制参数：流体水平方向的光学厚度 、普朗特数 Pr 和基于辐射强度定义的瑞利数

IRa ： 
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为分析方腔内流动与传热规律，定义温差作用下的瑞利数 TRa 、努塞尔数 Nu 如下： 
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其中： sT 取左壁面中心处温度与方腔中心处温度的差值， IRa 与 TRa 满足关系式

I TRa Ra Nu=  。方腔各壁面均假定为绝热，满足无滑移条件。未被流体吸收的残余辐射

到达右壁面后被完全吸收，然后再以边界热流的形式加热流体。因此，上述无量纲边界

条件可写作： 
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2 数值求解程序 

2.1数值求解方法 

本文采用有限体积法离散控制方程，使用二阶隐式格式处理非稳态项，采用中心差

分格式处理扩散项，QUICK 格式离散处理对流项。使用 SIMPLE 算法处理压力与速度的



耦合，采用交错网格，并且采用非均匀化的网格，使得在壁面附近的网格更密集。使用

亚松驰点迭代进行计算，当能量方程计算误差小于 10-6，连续性方程和动量方程计算误

差小于 10-3时，认为计算达到收敛状态，输出最终计算结果。 

2.2程序有效性验证 

采用文献[11]中传统恒壁温侧加热腔内左右壁面温差下形成的自然对流算例对程序

有效性进行验证，选取瑞利数 TRa =103、104、105、106，普朗特数 Pr =0.71，高宽比 / =1H L ，

网格节点数为 80×80。计算结果如表 1 所示，当前模拟结果与文献[11]结果吻合较好，相

对误差低于 1%。 
表 1 模型验证结果 

Table 1 Model Validation Results 

TRa  
Nu  

相对误差/% 
文献[11] 本文 

310  1.114 1.109 0.448 
410  2.245 2.236 0.401 

510  4.510 4.524 0.310 
610  8.806 8.887 0.919 

2.3网格独立性验证 

在 1010 , 0.71, / 1, 5, 0IRa Pr H L  = = = = = 的工况下，采用四组网格：211×211、
251×251、311×311 和 351×351 进行计算，结果如图 2 所示。为了保证计算精度的基础上

节约计算成本，下文中的非稳态计算均采用网格规格为 311×311。 
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图 2 X=0 处努塞尔数 Nu随无量纲长度 Y的分布情况 图 3 努塞尔数在不同瑞利数和方腔倾斜角下的变化

情况 

Fig.2 The distribution of Nusselt number Nu with 
dimensionless length Y at X=0 

Fig.3 The variation of Nusselt number under different 

Rayleigh numbers and square cavity tilt angles 



3 倾斜角对方腔内传热特性的影响 

3.1 方腔倾斜角对 Nu数的影响 

图 3展示了当 IRa =103、104和 105， =0°-90°(5°为间隔选取)， 5 = ， 0.701Pr = 时

Nu 数随着 的变化情况。当 IRa =105 时，可以明显观察到，随着 的增大，Nu 数先增

大后减小，极值在 =55°附近；但当 IRa =103和 104时，Nu 数随着 增大的变化不明显。

同时可观察到，当 =90°时：在 IRa =104 和 105 情况下， Nu 数都会发生剧烈减小，而

IRa =103的情况没有明显变化，封闭腔内的流体仍然处于纯导热状态下，Nu 数几乎不变。 

由以上结果，初步得到一个临界的 IRa 数，使得腔体内流体的传热方式从纯导热到

对流的转变，且可以初步判断该临界 IRa 数在 104左右。在瑞利数越大时，Nu 数随着倾

角的变化越明显，使得腔体内部传热强度随着倾斜角发生明显变化， Nu 数随着倾斜角

增加先增强后减弱，这是由于对流的改变，影响传热效果。同时在 =90°时，出现 Nu 数

突变，初步判断是受到竖直方向重力场对于流动的抑制，使得腔体内部传热效果减小。

下一节将分析倾角对于流动特性的影响。 

3.2 方腔倾斜角对流动状态的影响 

图 4(a)展示了当 IRa =103、104和 105， =0°-90°(5°为间隔选取)， 5 = ， 0.701Pr =

时，左壁面中心附近最大无量纲速度V 随着 的变化情况；图 4(b)所示为相同工况下上

壁面中心附近最大速度U 随着 的变化情况。明显看出，二者有相同的变化规律，此处

就以图 4(a)作分析。 

当 IRa =105时，随着 的增大，V 先增大后减小。这与对应的 Nu 数随着 的变化情

况相似，输入腔体的能量是由辐射热流提供的，除了热传导外，流体还通过浮升力增加

垂直方向的速度V 进而增强传热，因此左壁面中心附近V 越大，热对流越强， Nu 数越

大；当 IRa =103和 104时，随着 的增大，无量纲速度V 的变化并不明显。当 =90°时：

在 IRa =104和 105情况下，V 和U 都会发生剧烈减小，而 IRa =103的情况没有明显变化。 
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(a)左壁面中心附近最大无量纲速度 V              (b)上壁面中心附近最大无量纲速度 U 

图 4 壁面附近同方向的最大无量纲速度随着方腔倾斜角的变化情况 

Fig.4 The variation of the maximum dimensionless velocity in the same direction near the wall with the 

inclination angle of the square cavity 

由上可得到结论，存在一个临界的 IRa 数，使得腔体内流体开始流动，且可以初步

判断该临界 IRa 数在 104左右。在不同倾斜角下，重力场与壁面对于腔体内部流动的作用

效果不同，在 =90°时，重力场对于辐射加热引起的对流的抑制作用最大，此时整个流

场的对流强度最小，流动速度发生突变。由此可以解释 3-1 中的结论：速度随着倾斜角

增加先增大后减小，在瑞利数越大时，速度随着倾角的变化越明显，对流增强，使得腔

体内部传热强度随着倾斜角发生变化越明显。 

3.3 不同倾斜角下腔体内温度及速度分布 

图 5 展示了当 =0°、45°和 90°， IRa =104和 105， 5 = ， 0.701Pr = 时的等温度线

图。随着 从 0°增加到 45°时，等温线图几乎没有变化，但当 增加到 90°时，等温线图

发生急剧变化，等温线几乎变成相互平行，这时传热退化为由热传导主导。与图 3 和 4

中的 Nu 数以及无量纲速度 V 和 U 都退化为纯导热状态下的分析相对应。 

图 6 展示了当 =0°、45°和 90°， IRa =104和 105， 5 = ， 0.701Pr = 时的流线图。

当 IRa =104和 105时，随着 从 0°增加到 45°时，流函数绝对值的最大值增大，即方腔内

流体流动加强，与图 3-2 中速度随方腔倾斜角变化相对应。当 增加到 90°时，流线图发

生急剧变化，当 IRa =105 时，方腔内的流动由一个涡转变为流动方向相反的两个涡；当

IRa =104 时，方腔内的流动由一个涡转变为四个涡，这时的流动及其微弱，可视为热传

导。 



 

 (a) = ，φ=0°             (b) = ，φ=45°         (c) = ，φ=90° 

 

  (d) = ， φ=0°            (e) = ，φ=45°                (f) = ，φ=90° 

图 5 不同倾斜角和瑞利数下的等温度线图 

Fig.5 Isothermal plots under different tilt angles and Rayleigh numbers 



 

(a) = ，φ=0°             (b) = ，φ=45°            (c) = ，φ=90° 

 

(d) = ， φ=0°                  (e) = ，φ=45°           (f) = ，φ=90° 

 图 6 不同倾斜角和瑞利数下的流线图 

Fig.6 Streamline plots under different tilt angles and Rayleigh numbers 

 

4 结论 

 本文对辐射从不同角度加热封闭腔内半透明流体，在稳态情况下腔内自然对流的流

动与传热特性进行数值模拟，分析了方腔倾斜角对 Nu 数、流动状态、以及温度与速度

分布的影响。研究工况取瑞利数 IRa =103、104和 105， =0°-90°(5°为间隔选取)， 5 = ，

0.701Pr = ， AR =1。 



可以得出一个临界的 IRa 数，使得腔体内流体开始流动，腔体内流体的传热方式从

纯导热到对流的转变，判断该临界 IRa 数在 104左右。在瑞利数越大时，速度随着倾角的

变化越明显，对流增强，使得腔体内部传热强度随着倾斜角发生变化越明显。 

不同倾斜角下，在重力场与壁面对于腔体内部流动的共同作用下，腔体内的流动与

传热特性受到影响。重力场与壁面的共同作用对于内部流体的抑制随着倾斜角的增大先

减小后增大。速度随着倾斜角增加先增大后减小，Nu 数随着倾斜角增加先增强后减弱。

在 =90°时，重力场对于辐射加热引起的对流的抑制作用最大，此时整个流场的对流强

度最小，流动速度发生突变，使得腔体内部传热效果减小，出现 Nu 数突变。  

当 IRa 数较大时， 对方腔内流场及温度场的影响更大，并且当 =90°时，流场和

温度场会发生突变，流场由一个涡流核心变成两个（或四个）流动方向相反的涡流核心，

温度场由不对称分布变成左右对称分布形式。
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摘要：本文建立了湿工况下正弦波纹翅片管换热器的数值模型，探究了湿空气的入口速度和相对湿度

对翅片管换热器传热和传质特性的影响。结果表明，波纹翅片可以有效改善速度场与温度场、浓度场

的协同作用。最大冷凝质量速率发生在第二排管壁的迎风面上。湿工况下入口相对湿度对温度分布和

显热传热量影响不大，但对潜热传热量和总传热量有明显影响。而入口速度的增加可以提高湿空气的

传热和传质系数。研究得到的无量纲传热和传质因子范围在 0.0025~0.011 之间。 

关键词：湿工况；波纹翅片；传热传质；数值模拟   

 
0 前言 

翅片管式换热器（FTHE）是热能转换过程中最常用的换热器类型之一，目前普遍

应用于供暖、通风、空调和制冷等行业。在实际应用过程中，常用波纹翅片代替平直翅

片，因为波纹翅片可以增大换热面积，同时增强对气体的扰动促进气流混合，可以有效

改善换热器性能。然而，波纹翅片管换热器在湿工况下普遍存在冷凝现象，传热过程与

传质过程同时发生，且相互影响，因此有必要针对湿工况进行传热和传质特性的研究。 
目前，针对析湿工况下换热器的热质传递研究大多依靠实验方法。Wang[1,2]通过实

验研究了大管径人字波纹翅片管换热器在干、湿两种工况下的传热和压降特性，并发现

湿工况下换热器的压降高于干工况，但波纹翅片在湿工况下的压降增幅比平直翅片更少。

Ma[3,4]等探究了翅片间距、管排数和入口相对湿度对有亲水涂层的波纹翅片管换热器的

影响，并建立了传热传质因子与阻力因子的理论模型。Pirompugd[5-7]等采用不同方法分

析波纹翅片管换热器的传热传质特性，发现当冷凝表面处于部分潮湿状态下时，相对湿

度对传质特性的影响会更加明显。Kim[8]等人通过实验对比发现正弦波纹比人字波纹更

有利于凝结水的排出。Kuvannarat[9]等通过实验发现当管排数和翅片间距较小时，厚翅片

的换热系数比薄翅片高 50%，但随着管排数和翅片间距的增大，翅片厚度对传热系数的

影响显著减小。 
由于实验方式及结论的局限性和计算机技术的迅速发展，越来越多的学者开始采用

CFD 数值模拟的研究方法探究管翅式换热器在析湿工况下的传热传质特性。Comini[10-13]
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等人针对湿空气的传热传质特性进行了数值仿真研究，其中最重要的简化假设是冷凝液

一旦产生就会瞬间消失，因此可以忽略液体对传热的影响。Li[14]等通过数值模拟的方法

对五排平直翅片管换热器在析湿条件下的传热传质特性进行了研究，发现在湿工况下，

相对湿度对翅片的温度分布影响不大，并且入口区域附近没有发生冷凝，最大的冷凝质

量速率发生在第二排管道处。An 和 Choi[15]研究发现多排换热器的翅片效率被明显低估，

且翅片效率主要在部分潮湿的区域内变化。Zhuang[16,17]等建立了模拟冷凝液滴行为的数

值模型，与实验结果对比，传热因子和传质因子的平均误差分别为 11.8%和 17.3%。 

从上述研究可以看出，目前关于湿工况下换热器传热传质特性的数值研究较少，大

部分研究仍然没有直接解释传热和传质增强的基本机理。因此本研究对湿工况下的十二

排正弦波纹翅片管换热器进行了数值模拟，研究了入口速度和相对湿度对传热传质特性

的影响，得到了换热器内温度和水蒸气浓度的分布以及翅片表面的冷凝速率，并结合场

协同原理分析了波纹结构提高传热传质性能的基本机理。 
 
1 数值模型 

1.1 物理模型 

本文所研究的翅片管式换热器物理模型如图 1 (a)所示，分别由换热基管与平行的正

弦波纹翅片组成。湿空气在翅片间流动，热量传递至翅片与基管，并由基管内的冷却工

质带走。降温的过程中，湿空气中所含的水蒸气达到饱和，析出冷凝水完成热质交换过

程。主流方向上，管束呈交错式排布，管排数 N=12，考虑 y 轴与 z 轴方向上的周期性与

对称性，选取一个翅片间距的最小计算单元进行建模分析，计算域如图 1 (b)所示，其中，

沿来流空气上游方向延长 L1=90mm 保证空气流入翅片时充分发展，下游延长 L2=180mm
避免出口处出现回流。图 1 (c)和(d)分别给出了计算模型的局部俯视图与正视图，结构

参数如表 1 所示。 

 
图 1 正弦波纹翅片管计算域：（a）物理模型；（b）计算域；（c）俯视图；（d）正视图 



表 1 波纹翅片几何结构参数 

参数 值 单位 
翅片厚度 δ 0.2 mm 
传热管径 Dc 18.28 mm 
横向管间距 Pt 34 mm 
纵向管间距 Pl 29 mm 
翅片间距 Fp 1.8 mm 

波纹曲率半径 R 5.2 mm 
传热管排数 N 12 -- 

 
1.2 控制方程 

本研究中，假设冷凝仅发生在冷表面，且由于析湿过程中凝结的液膜较薄，可认为

冷凝水能够及时排走，即忽略液膜产生的热阻，因此，多相问题简化为单相多组分问题，

冷凝产生的质量在连续性方程和组分方程中被表述为相应的源项，并忽略相变引起的动

量传递。基于上述假设，模型求解的控制方程可简化为： 
连续性方程： 
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组分方程： 
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式中，Sm、Se和 Si分别是连续性、能量和组分方程的源项。 
1.3 湿空气传质模型 

当湿空气在壁面上冷凝时，根据菲克扩散定律表示水蒸气的扩散质量流率： 
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其中 D 是质量扩散系数，m2·s-1，ρ 是气体混合物的密度，kg·m-3，ω 是水蒸气的质量分

数。 
水蒸气的对流质量流率为： 



 cv = nm v  (6) 

因此，水蒸气的总质量流率为上述两项的总和： 
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同样，干空气的扩散质量流率表示为： 
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干空气的对流质量流率为： 

 ca (1 ) nm v  = −  (9) 

由于空气不会在壁面上凝结，因此空气的总质量流率为 0： 
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由此可以算出法向对流速度： 
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因此，湿空气的总质量流率为： 
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由此，质量源项、组分（水蒸气）质量源项、能量源项可表示为： 
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其中，γ 是水蒸气汽化的潜热，J·kg−1 。 
水蒸气在翅片表面发生凝结时，边界处水蒸气的饱和浓度为： 
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其中，Rg,v 是水蒸气的气体常数，J·kg-1·K -1，Tw 是壁温，单位为 K，Ps 是基于壁温的饱

和压力，其计算公式为： 
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当壁面附近水蒸气分压对应饱和温度低于壁面温度时，湿空气和壁面的水蒸气浓度

差为 0，没有凝结现象发生，当壁面附近水蒸气分压对应的饱和温度高于壁面温度时，



壁面水蒸气质量分数等于壁面温度对应的水蒸气饱和浓度。 
湿空气的入口温度为 373.15K，压力为 2.2bar，入口速度为 1 m·s−1 到 5m·s−1（对应

的雷诺数范围从 850 到 4184），相对湿度分别为 20%、30%和 40%。管壁温度为 308.15 
K。出口为压力出口，翅片的上、下表面设置为周期性边界条件，左、右表面设置为对

称边界条件。 
求解基于 ANSYS Fluent 平台，源项添加通过自定义函数（User define function, UDF）

实现，采用 SIMPLE 算法对压力与速度进行耦合，对流项的离散采用二阶迎风格式。 
1.4 数据处理 

湿空气冷凝过程中的传热包括潜热和显热，总换热量 Qt由下式计算；  
 t s l in in out outQ Q Q i m i m= + =  −   (18) 

其中，iin和 iout分别是进口处和出口处湿空气的比焓，可以通过公式(19)来进行计算， cp,a

和 cp,v分别是干空气和水蒸汽的定压比热容，t 为空气的干球温度，单位为℃，d 为含湿

量，g·kg-1，hv是水蒸气汽化的潜热，J·kg−1。 
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潜热传热速率： 
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显热传热速率： 
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显热传热系数： 
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 total,c tube finA A A = +   (25) 

翅片效率的定义为：实际情况下翅片表面的换热量 Q 和理想情况下(翅片表面温度

Tfin等于管壁温度 Ttube时)的换热量 Qmax之间的比值。计算式如下： 
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湿空气在翅片表面的传质系数定义如下： 
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Δm 为湿空气在翅片表面的总析湿量，即总传质量。LMCD 是类似于 LMTD 的定义

方法而定义的对数平均浓度差，Atotal,m为考虑翅片的传质效率的总面积。 
无量纲传热和传质因子定义为： 
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其中，Gmax 为翅片通道内的最大湿空气质量流速，kg·m-2∙s-1；cp 为比热，J∙kg-1∙K-1；Pr
为普朗特数，Sc 为施密特数，其定义如下所示： 

 Sc
D




=


 (30) 

协同角反映了速度场、温度梯度场和浓度梯度场之间的协同作用，可用于分析传热

传质增强的机理。 
对流传热协同角 α 的定义如下： 
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对流传质协同角 β 的定义如下： 

 arccos C
C




=


U
U

 (32) 

式中，α 为反映速度场与温度梯度场协同作用的协同角，α 越小表示流体的传热性能越

好；β 为反映速度场与浓度梯度场协同作用的协同角，β 越小表示流体的传质性能越好。 
2 模型验证 

为了验证本文所建立的空气侧传热传质数值模型的准确性，将模拟结果与实验结果
[18]进行了对比分析，实验条件为 vin = 1 m/s, Tin = 308 K, Tw = 278 K，ωin = 0.01 的情况

下，冷凝质量流量和显热传热率的最大偏差分别为 5.5%和 1.8%，模拟结果与实验结果

吻合较好。 

 
图 2 数值模拟结果与实验结果[18]的对比: (a)冷凝质量流量; (b)换热量 



 
3 结果与讨论 

3.1 温度、水蒸气和冷凝质量速率的分布 

3.1.1 温度分布 
图 3 所示为入口速度为 3 m·s-1时不同入口相对湿度下的流道中心截面的温度分布。

可以看出，湿空气在流动过程中与管壁和翅片表面发生热量交换，沿程温度不断降低。

当湿空气流经波纹翅片表面时，波纹结构不仅增加了流体的扰动，而且不断破坏边界层

的发展，有效降低了传热边界层的厚度，湿空气与翅片管之间的传热得到增强，湿空气

可以在前三排管区域快速冷却。在基管的背风侧，部分湿空气滞留于此，流体温度几乎

接近于基管温度，形成传热性能恶化的低温区域。因此，可以在管壁背风侧进行结构优

化，以减少管背风侧低温区域的出现。此外，不同入口相对湿度条件下，流道中心横截

面处的温度分布几乎相同，这表明相对湿度对温度分布影响较小。 
图 4 所示为入口相对湿度为 30%时不同入口速度下的流道中心截面的温度分布。很

明显，随着入口速度的增加，湿空气温度下降的趋势变慢，管壁背风侧的低温区减小，

这是由于速度的增大使流动滞止区面积得到了有效减小，主流核心区的高温流体与尾流

区内的低温流体更好地混合，流体域内温度分布的均匀性得到改善。 

 
图 3 不同相对湿度下流道中心截面的温度分布(vin=3m·s-1): (a) RH=20%; (b) RH=30%; (c) RH=40% 

 
图 4 不同入口速度下流道中心截面的温度分布(RH=30%): (a) vin=1m·s-1; (b) vin=3m·s-1; (c) vin=5m·s-1 

3.1.2 蒸汽质量分数分布 
图 5所示为入口速度为 3 m·s-1时不同入口相对湿度下流道中心截面的蒸汽质量分数

分布。可以观察到，浓度的变化与温度的变化类似，湿空气流经翅片管时，空气中的水

蒸气逐渐冷凝析出，水蒸汽的质量分数不断降低。管壁背风侧存在明显的低浓度区，其



中水蒸汽质量分数较低，与翅片管的水蒸气浓度差较小，从而导致冷凝传热较弱。还可

以看到，随着相对湿度的增加，每个管道后蒸汽的尾流区逐渐减小。 
图 6 所示为入口相对湿度为 30%时不同入口速度下的流道中心截面的蒸汽质量分数

分布。随着入口速度的增加，水蒸气质量分数的分布出现波动，水蒸气浓度下降变慢，

管道背风侧的尾流区域减小。此外，对于相同的入口相对湿度，流道出口处的蒸汽质量

分数随着入口速度的增加而增加。 

 
图 5 不同入口相对湿度下流道中心截面的蒸汽质量分数分布(vin=3m·s-1): (a) RH=20%; (b) RH=30%; (c) 

RH=40%

 
图 6 不同入口速度下流道中心截面的蒸汽质量分数分布(RH=30%): (a) vin=1m·s-1; (b) vin=3m·s-1; (c) 

vin=5m·s-1 

3.1.3 协同角分布 
图 7 所示为不同入口速度下速度和温度梯度之间的协同角分布。可以看出，在管道

背风侧，速度场与温度场具有良好的协同作用。此外，可以看出波纹结构可以明显改善

速度与温度场的协同角，这是因为波纹结构可以有效增加对流体的扰动，提升换热效果。 
图 8 所示为不同入口速度下速度和水蒸气浓度梯度之间的协同角分布。在管道背风

侧速度场与浓度场也具有良好的协同作用。此外，随着入口速度从 1 m·s-1增加到 3 m·s-1，

管道背风侧协同角较小的区域面积变小，而随着入口速度从 3 m·s-1增加到 5 m·s-1速度和

温度梯度的协同角分布以及速度和质量浓度梯度的协同角的分布几乎没有变化。 



 
图 7 不同入口速度下流道中心截面的速度和温度梯度的协同角分布: (a) vin=1m·s-1; (b) vin=3m·s-1; (c) 

vin=5m·s-1

 
图8 不同入口速度下流道中心截面的速度和水蒸气浓度梯度的协同角分布: (a) vin=1m·s-1; (b) vin=3m·s-1; 

(c) vin=5m·s-1 

3.1.4 翅片表面的局部蒸汽冷凝质量速率 
图 9所示为入口速度为 3 m·s-1时不同入口相对湿度下翅片表面局部蒸汽冷凝质量速

率的分布。从图中可以看出，波纹翅片在计算工况下处于部分潮湿的状态。在不同的入

口相对湿度下，冷凝都主要发生在前六排管道上，最大冷凝质量速率发生在第二排管壁

的迎风面上。此外，随着入口相对湿度的增加，翅片表面发生冷凝的区域变大，冷凝速

率的最大值也明显增大，因此，水蒸汽冷凝质量速率增加。 

 
图 9 不同相对湿度下翅片表面的局部蒸汽冷凝质量速率分布(vin=3m·s-1): (a) RH=20%; (b) RH=30%; (c) 

RH=40% 

图 10 所示为入口相对湿度为 30%时不同入口速度下的翅片表面局部蒸汽冷凝质量

速率的分布。在较低的入口速度下，冷凝主要发生在前两排管上；然而，随着入口速度



的增加，水蒸汽开始在后排管道上凝结。同样，对于更高的入口速度，冷凝区域面积变

大，管道背风侧的无冷凝区域减小；因此，冷凝质量速率增加。此外，还可以看出，在

翅片通道的入口处存在冷凝速率为零的干燥区；这是因为入口附近的水蒸汽的温差和浓

度差很小，因此冷凝的驱动力也很弱。 

 
图10 不同入口速度下翅片表面的局部蒸汽冷凝质量速率分布(RH=30%): (a) vin=1m·s-1; (b) vin=3m·s-1; (c) 

vin=5m·s-1 

3.2 传热和传质的性能曲线 

3.2.1 总冷凝质量流量  
不同入口速度和相对湿度下的总冷凝质量流量如图 11 所示。从图中可以看出，总冷

凝质量流量随着相对湿度和入口速度的增加而增加。因为相对湿度的增大会导致翅片表

面与湿空气的浓度差增加，根据菲克定律，传质过程也会增强。此外，相对湿度的增加

会增加水蒸气的分压，使水蒸气的露点温度升高，从而使水蒸气更容易冷凝。同时，随

着相对湿度的增大，冷凝过程对入口速度的敏感性增强，表现为在较高的相对湿度下，

冷凝质量流量随入口速度变化更为显著。 

 
图 11 翅片和管壁表面的总蒸汽冷凝质量流量 

3.2.2 总热量及显热量 
图 12 所示为换热量随湿空气入口速度和入口相对湿度的变化。可以看出，总换热

量与显热量均随着入口速度的增大而增大，这是因为速度的增加促进了湿空气的扰动，

从而增强了对流传热的性能。当入口相对湿度增大时，显热换热量变化较小，说明湿空



气相对湿度对对流传热的影响不大，而总换热量明显增大，说明潜热换热量显著增加。

显热量与总换热量的比值如图 13 所示。从图中可以看出，入口速度增大时，显热量与总

换热量的比值稍有下降，原因是相对湿度不变的条件下，随着来流风速的增大，对流换

热效果增强，传质过程被削弱。相对湿度从 20%增长到 40%，显热量与总换热量的比值

明显减小，潜热量在总换热量中的比例逐渐增大，说明水蒸气的含量对传质过程影响较

大，是决定传质效果的关键参数。 

 
图 12 总换热量和显热换热量 

 

图 13 显热量和总换热量的比值 

3.2.3 传热系数和传质系数 
不同入口速度和相对湿度下对流换热系数 hc和传质系数 hm的变化如图 14 所示。从

图中可以看出，对流换热系数 hc 和传质系数 hm 都随着入口速度和入口相对湿度的增加

而增加。随着入口速度的增大，对流换热系数增长缓慢，传质系数增长较为明显，与换

热量的增长趋势相同。还可以看出，入口相对湿度的变化对传质系数的影响并不明显。

这是因为传质系数不只与凝结量的变化有关，还与水蒸气浓度差有关，当相对湿度较小

时，凝结量少，但浓度差也很小，导致传质系数的变化不明显。 



 

图 14 对流换热系数和传质系数 

3.2.4 传热因子和传质因子 
图 15 分别给出了相对湿度为 20%、30%和 40%时，jh与 jm随入口速度的变化关系。

可以看出， jh 与 jm 的变化趋势相同，均随入口速度的增大而减小，随入口相对湿度的

增大而增大。jh的变化范围在 0.004~0.011 之间，jm的变化范围在 0.0025~0.007 之间。另

外，随着入口速度的增加，不同相对湿度下的传热因子差值逐渐减小。 

 
图 15 不同入口速度和相对湿度下的传热传质性能: (a)传热因子; (b)传质因子 

 
4 结  论 

本文通过数值模拟研究了正弦波纹翅片管换热器的空气侧析湿过程，探究了入口速

度和相对湿度对传热和传质的影响，讨论了流道中心截面处温度、水蒸气浓度和翅片表

面的冷凝质量速率的分布，得到了冷凝质量流量和传热速率的性能曲线。本文的主要结

论如下。 

（1）波纹翅片可以有效提升速度场与温度场和浓度场的协同作用，入口相对湿度



对温度分布影响不大。 

（2）翅片和管壁上的冷凝量随入口速度和相对湿度的增大而增大，最大冷凝质量

速率发生在第二排管壁的迎风面上；入口区域附近存在无冷凝区域，这种现象在较高的

入口速度下更为明显。 

（3）总传热量随入口速度和相对湿度的增加而增加，换热过程中的潜热量明显大

于显热量。且随着入口相对湿度的增大，潜热量在总换热量中的比例逐渐增大。 

（4）入口速度和入口相对湿度的增加可以提高湿空气的传热传质系数，但入口相

对湿度对传质系数的影响并不明显。 
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摘要：液态金属电池（Liquid Metal Battery，LMB）在电网等大规模电能储存上表现出了独特的优势，

但因电解质层的电阻率比电极层高四个数量级以上，充放电过程中几乎所有的欧姆加热都发生在电解

质层中，引起负极层内强烈的热对流。本文利用COMSOL软件，数值模拟了LMB在大电流放电过程中

热对流及其流动稳定性现象，研究结果表明，在考虑磁流体动力学效应时，当放电电流为90A、电解质

厚度35mm时，电池的电解质层温度在400 s 后达到稳定，此时电池负极内流体流动出现周期性波动，

周期约为21s，波动幅度平均为10mm/s。此外，在洛伦兹力作用下，电池电极内产生了电涡流，使负极

流动变得更加复杂，但相比于文献的研究结果，流动更加稳定，不稳定性的波动周期变长。 

关键词：液态金属电池，充放电，热对流，流动不稳定性，磁流体动力学。  

 
0 前言 

储能技术的应用可在很大程度上解决可再生能源发电的随机性和波动性问题，使其

得以广泛、有效地利用，并逐步成为经济上有竞争力的资源。新型的液态金属电池（LMB）
具有高功率、低成本和长寿命等诸多优点，在大规模储能方面具有独特的优势[1,2]，已成

为目前的研究热点。 
液态金属电池完全由互不相溶的液态金属负极 A、熔融盐电解质 E 及液态金属正极

B 组成，在重力作用下自动分成三液层，电池结构如图 1 中间所示[3]。放电时，负极液

态金属 A 被氧化以离子形态通过电解质层迁移至正极层，与正极形成合金 AB，此过程

负电极被氧化并放热；充电过程与放电过程正好相反。液态金属电池的熔融盐电解质的

电导率比电极的液态金属小四个数量级以上，在充放电过程中产生强烈的欧姆热，特别

在大电流运行时，其比电极产生的化学反应热高很多，因此主要热源是在电解质层内，

使电解质层的温度高于上下两层电极液态金属层的温度。位于电解质上方的负极被从下

方加热，负极流体受热膨胀，出现强烈的自然对流现象；此外，还存在浓差对流、溶质

毛细对流等多相磁流体流动及泰勒不稳定性等界面不稳定性动力学现象[3]。同时，充放

电过程中，电流感应磁场产生的洛伦兹力还诱导出电涡流，虽然也有文献结果认为电涡

流相对于热对流较弱[4]。 
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    相对于 Boussinesq 浮力对流，研究表明，负极层与电解质层之间的热毛细对流影响

也很弱[6,7]，热对流的影响主要存在上半部分的负极层[7,8]，但也有研究表明电解质层也

出现小而圆的下降羽流特征[9]，即其存在的热对流可能会使电解质中的金属间化合物污

染负极[10]。由于三层液态金属电池内存在复杂的热质流动，其流动的不稳定性将极大地

影响电池的电化学性能和安全，因此，充分研究其内部的流动不稳定性十分重要。本文

利用 COMSOL 软件，考虑充放电过程引起的电磁力，数值模拟了 LMB 在大电流充电过

程中热对流动及其流动稳定性特征。 

 

图 1 液态金属电池原理及其典型的热质输运图像
[3] 

1 物理与数学模型 

1.1 物理模型 

本文使用液态金属电池的模型内径为 70mm，液态锂金属负极的厚度为 35mm，液

态 Sn-Sb 合金正极厚度为 40mm，熔融无机盐电解质层厚度为 35mm。外加电流大小为

90A，由负极集电极流入，从正极集电极流出。液态金属电池简化的物理模型如图 2 所
示，其结构参数见表 1。 

 
图 2 简化的物理模型 

1.2 数学模型 



假定液态金属电池三层流体的物性除密度随温度的变化而变化外，其他所有的物性

假定为常数，且不考虑电池充放电过程中电化学反应引起的物性变化，流体都为不可压

缩，其物性参数见表 1。因热对流速度非常小，混合流动为层流流动，则流体的流动控

制方程如下： 

（1）质量守恒方程： 
 0 =V  (1) 

（2）动量方程： 
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（3）能量方程： 
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    （4）感应磁场方程： 
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表 1 液态金属电池参数
[4]
 

参数 数值 单位 
负电极锂的厚度 35 mm 
电解质厚度 35 mm 

正电极 Sb-Sn 的厚度 40 mm 
电池内径 70 mm 

负电极锂密度 485.34 310Kg −  

电解质密度 2190 310Kg −  

Sb-Sn 合金密度 6447 310Kg −  

负电极锂粘度 
30.42 10−  Pa s  

电解质粘度 
31.4 10−  Pa s  

Sb-Sn 合金粘度 31.7 10−  Pa s  
负电极锂表面张力系数 0.3493 1N m−  
无电解质表面张力系数 0.1327 1N m−  

Sb-Sn 合金表面张力系数 0.387 1N m−  
初始温度 693.15 K 

负极锂的电导率 72.937 10  1S m−  
电解质电导率 338 1S m−  

Sb-Sn 合金电导率 62.42 10  1S m−  

上式中，ρ，cp，μ，λ，σ，μ0 分别为材料的密度，比热容，动力粘度，热导率，电导率

和导磁率；V，T，B 分别流体的速度场，温度场和磁场； J 为充放电电流；t 为时间。



fst为电磁力项，其表达式为：fst=JB。 
1.3边界条件及计算方法 

根据 LMB 的物理特性及文献[4]中的实验条件，边界条件设定如下： 
1) 所有边界均为无滑移速度边界条件； 
2) LMB 侧壁为绝缘无渗透的电绝缘壁面，电极壁面为理想导体壁面。电流密度边

界条件为 Ji = J0ez。 
3) LMB 所有壁面为绝热壁面。初始时刻，内部温度 T = 693.15K，速度场 V=0。 
采用 COMSOL 软件进行计算，该软件能根据物理模型和需求自动划分网格，本文

选择较细的网格，特别是在交界面处进行细化。电磁场的求解选择电磁模块，耦合接口

中的电磁来源选择电流，热源选择欧姆流体加热。耦合接口中的流体流动选择层流，移

动界面选择三元相场。材料属性考虑 Boussinesq 浮升力项，包含粘性耗散。输出步长为 
1s，容差因子设为 1，雅可比矩阵设置在每一次迭代中更新。 
1.4程序验证 

    本文对文献[4]的液态金属电池计算模型，在0.2c 放电速率下的流动过程进行了数值

模拟，其液态金属电池内流体流动最大速度变化如图3（b）所示。观察发现，本文与参

考文献[4]的模型计算结果均在25s 后达到饱和值，且最大值都约为0.01m/s。 

     
（a）文献[4]的结果              （b）本文的模拟结果 

图 3 液态金属电池内的流体最大流动速度随时间的变化 

2 结果与讨论 

 
图 4 液态金属电池负极层内平均流动速度随时间的变化 



已有的文献[4,11]研究都表明电涡流相对于热对流的强度较弱，而充放电电流诱导的

感应磁场产生的洛伦兹力对液态金属的流动有抑制作用，在不考虑磁流体效应的情况下，

液态金属电池内热对流速度最大值都较高，流动不稳定性剧烈。 

图 4 显示了外加电流为 90A 时，液态金属电池负极锂层内平均流动速度随时间的变

化。从图 4 可以看出，在计算开始时，随时间的增加，液态金属电池负极锂层内的平均

速度随运行温度的升高而增大，这是因为电解质层的温度随放电时间的增加而增加，温

差加大，负极层中的热对流也慢慢加剧。当温度达到平衡后，流动速度达到稳定值。计

算时间足够长后，流动开始出现波动现象，其周期τ约为 21s。 

   
（a） t=0τ                                   (b) t=1/4τ 

   
（c） t=1/2τ                                   (d) t=3/4τ 

图 5 液态金属电池负极锂层内一个周期内流动的演化 

图 5 为一个周期内，负极锂层内流动不稳定性的演化过程。在一个周期的起始时，

电池中心横截面的左边存在一个很强的流动区域，而右边出现一个低速区，且低速区外

围开始有高速区出现并包围，构成一个涡旋流动。随着流动的发展，左边的高速流动区

域慢慢消失，而右边的低速区域面积也稍缩小，但其外围的高速区却渐渐增强，且形成

规则的环形状单个对流涡。当流动发展到半个周期时，左边的高速流动区域已经基本消

失，而右边，以低速区为中心，外围环绕一圈高速区，形成了规则且均匀的环形带，与

低速区一起构成一规则的环形涡旋流动。当 t=3/4τ时，右边已经形成完整的环形涡旋，

外围高速环慢慢断开，形成一对椭圆形的高速区，构成一对太极状涡旋，而低速区的中

心继续向右边移动；右边椭圆形高速区的左边区域慢慢向外围扩散，强度减弱；同时，



左边壁面靠近电解质层又有一小区域的速度在慢慢增加，区域在扩大，又回到一个周期

的起点。 
从图 5 还可以看出，由于充放电电流感应出环形磁场，产生沿径向的洛伦兹力，此

洛伦兹力不仅抑制了流动的演化，使流动相对稳定，表现在演化的周期较文献[11]不考

虑洛伦兹力影响的周期长，且流动涡的发展是沿中心向壁面方向拉长。  
观察一个周期内液态金属电池内的流线（图6）也可以发现，在波峰速度出现时（0

τ）液态锂金属负极层内只有一个大对流涡，而对应的波谷速度出现时（τ/2）液态锂

金属层内有两个方向不同的对流涡；同时可以明显看出负电极层内第二个涡出现的位置

都处于负电极层与电解质层交界面附近，并且与电解质中的涡流方向相反，所以液态锂

电极中第二个涡流的出现与负电极层和电解质层交界面的表面张力产生的热毛细对流相

关。  

     
（a） t=0τ                   (b) t=1/4τ 

       
（c） t=1/2τ                      (d) t=3/4τ 

图 6 液态金属电池内流线的周期演化图 

4 结  论 

本文考虑了电磁场和洛伦兹力的影响，数值计算了液态金属电池负极锂层内热对流

的不稳定性，研究发现在大的充放电过程中液态金属电池内会产生较高的温度梯度从而

呈现流动不稳定性，出现周期性的对流涡。在电磁场和洛伦兹力的影响下，其流动不稳

定性会被抑制，表现出流动不稳定涡的演变周期较长；同时，负电极层内流动不稳定性



会诱导第二个对流涡，其出现的位置都处于负电极层与电解质层交界面附近，且与电解

质中的涡流方向相反。 
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摘要：针对射流冲击和在顺排和错排两种排列方式下的圆杆和树形杆复合冷却结构的流动和换热性能

进行了数值研究。结果表明，在相同孔隙率下，顺排树形杆填充的射流冲击通道的换热性能最好，而

压损最大，但综合热性能最高。研究还发现了顺排圆杆或顺排树形杆的换热性能均优于错排圆杆或错

排树形杆的，而流动性能相近或稍差，因此，顺排阵列射流冲击结构应搭配顺排圆杆或树形杆结构以

实现更高的换热。给出了综合热性能最好的顺排树形杆结构的流动和换热性能的拟合计算公式。 

关键词：射流冲击; 树形杆结构；复合冲击冷却结构；流动和换热性能 
 
0 前言  

增强换热技术在全球可持续能源发展中发挥着重要的作用。高效的换热结构设计追

求冷气量少、换热量高和流损小等，可极大地提升热管理系统的经济效益。射流冲击冷

却技术作为单质冷却中最高效的冷却方法之一，被广泛应用至太阳能集热器、涡轮热端

部件和电子元件当中[1-2]。然而单一的射流冲击冷却结构常带来极大的换热不均匀性，影

响结构热强度性能。随着增材制造技术的发展，在射流冲击通道中填充复杂扰流件以增

强换热和结构强度的复杂冲击冷却结构的设计具有很好的应用前景。 

近年来，研究者对射流冲击冷却结构和其他冷却结构，如凹坑/凸起靶面、扰流肋、

扰流柱等组合成的复合冷却结构进行了大量的实验和数值研究，以获得靶面上更高的换

热效果。蒋新伟等[3]对冲击射流和凹坑粗糙靶面复合冷却结果的换热特性进行了实验研

究，通过热色液晶瞬态测温技术观察到流向方向上凹坑尾缘换热较强，且与驻点区域的

换热相当，此外，冲击射流的角度对冲击靶面的换热影响显著。Salman 等[4]实验研究了

射流冲击和凹坑粗糙靶面的复合冷却结构的结构参数对太阳能空气集热器的换热性能的

影响，结果表明和单一射流冲击冷却相比，该复合冷却结构靶面的平均努塞尔数提高了
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55~80%而摩擦因子也提高了 5~15%。他们[5]还对凸起粗糙靶面和射流冲击的复合冷却结

构在双管通道的太阳能集热器上的流动和换热性能进行了实验研究，结果表明凸起凹坑

靶面的平均努塞尔数和摩擦因子分别是光滑靶面的 4.34 和 2.23 倍。Vinze 等[6]针对射流

冲击和凹坑粗糙靶面复合冷却结构的凹坑间距和深度两个参数对流动和换热性能的影响

进行了实验研究，实验结果表明深/浅坑在凹坑间距大于等于 4 倍凹坑直径时凹坑靶面换

热性能才优于光滑靶面，且对于浅坑来说，在凹坑间距为 5 倍凹坑直径时靶面换热性能

最好，而凹坑间距为 3 倍凹坑直径时靶面换热均匀性最好。陈鹏[7]对 W 型微型扰流肋和

冲击冷却复合冷却结构的换热性能进行了数值研究，研究结果表明与光滑靶面对比，W

型微型扰流肋对靶面的平均努塞尔数有 5.1~7%的提升而压损几乎不变，而且后者很好地

提高了靶面的换热均匀性。Talapati 和 Katti[8]对靶面上进行了可拆卸肋的安装并实验研究

了射流冲击在该靶面上的换热效果，研究表明和光滑冲击靶面对比，安装支架分别为 2、

4 和 6 个的扰流肋的靶面平均努塞尔数分别提高了 43%、53%和 58%。Shukla 等[9]采用

大涡模拟数值计算后充分了解射流冲击靶面上布置扰流肋后的流动行为和传热强化现

象。Amitesh 等[10]实验研究了太阳能集热器上带 V 型肋的射流冲击靶面的换热性能，实

验结果表明带肋靶面的射流冲击的最大综合热力性能可达 3.301。Hong 等[11]对射流冲击

孔和扰流柱的复合双壁冷却结构的强化传热性能和流阻特性进行了实验和数值研究，研

究指出双壁冷却结构的强化传热性能是内部射流冲击冷却、内部横流和扰流柱之间相互

作用的结果。杜海权[12]对射流冲击和扰流柱靶面复合冷却结构的流动和换热特性进行了

数值分析，研究指出带有扰流柱的靶面比光滑靶面的换热效果更好，且前者的换热均匀

性也更好，主要原因在于扰流柱增加了冷气与受热表面的换热面积以及增加了通道内的

流体的紊乱程度。可以看到，为增强射流冲击靶面的换热效果和换热均匀性，可以改变

靶面的粗糙程度，也可以在靶面上布置扰流柱等支撑结构，虽然二者均可以增加通道内

的换热面积以及冷气湍流程度，然而前者破坏靶面的形状易引起强度薄弱的地方，而后

者能够为靶面和通道顶部之间提供支撑作用以提高结构强度。有研究表明，树形鳍状结

构在热化学储热[13]、换热器散热[14]和潜热储热[15]等方面性能表现优异，是基于结构理论

在传热问题中的创新结构设计[16]。Zheng 等[14]在散热器中引入了树形鳍状结构，换热器

的效率较普通杆状鳍提高了 53%。Liu 和 Zhang[17]提出了一种新型分支鳍状结构应用于

热储存装置之中，研究结果表明和空通道相比，储热性能提高了 84.5%。Natalia 等[18]指

出树形分支结构可通过 3D 打印和熔模铸造两种工艺制造，研究结果表明树形分支结构

使得储热性能有 5 倍的提升。然而，目前树形结构在强化对流通道中的研究仍比较匮乏。 

因此，本文针对叶片中弦区的冷却结构，模化出了一段规则的阵列射流冲击结构。



在射流冲击通道中，使用错排和顺排两种排列方式下的圆杆和树形杆复合冲击冷却结构

分别进行了填充以探究它们在流动和换热性能上的优劣。对在相同孔隙率下的圆杆和树

形杆复合冲击冷却结构的流动和换热特性进行了数值对比研究，最后分析了圆杆和树形

杆的综合热性能及树形杆流动和换热性能公式的拟合。 

1 实验和数值方法 
1.1 研究对象 

图 1 给出了阵列射流冲击及其复合冷却结构的示意图。入口稳流段的长×宽×高为

240×200×100mm3。出口稳流段内腔体长为 100 mm，宽和高与冲击单元的宽和高一致。

冲击冷却单元包括冲击孔板、冲击腔室和目标板三部分，该三部分长（L）和宽（W）相

同，厚度分别为 δ0、H 和 δ。冲击孔板上布置了 5×6 排冲击孔，角落的孔和长边的距离

为 w0，和宽边的距离为 l0，相邻孔在长度方向布置间距为 l，在宽度方向布置间距为 w，

冲击孔直径为 Dj。为增强冲击腔室内的流动、换热以及强度性能，在目标板上布置了扰

流元件，如图 1（b）所示。以圆杆扰流单元为例，在目标板上，角落的圆杆和长边的距

离为 w1，和宽边的距离为 l1，相邻圆杆在长度方向布置间距为 lt，在宽度方向布置间距

为 wt，圆杆直径为 d1，高度与冲击通道高度（H）相同。图中还给出了树形杆结构。树

形杆的树干直径为 d2，第一级树枝末端直径为 0.5d2，第二级树枝末端直径为 0.25d2。第

一级树枝与目标板的夹角为 α，第二级树枝与目标板的夹角为 β。树干高度为 H2，树枝

垂直高度均为 0.5(H-H2)。研究对象具体的结构参数的数值在表 1 中给出。 

表 1  射流冲击和不同扰流单元复合冷却结构的参数 

Table 1 The parameters of jet impingement combined with different turbulators composite cooling 
structures 

参数 数值 

冲击孔直径 Dj 10mm 

冲击孔板厚度 δ0 5mm 

目标板厚度 δ 5mm 

圆杆直径 d1 10mm 

树形杆直径 d2 7.8mm 

树干高度 H2 4mm 

边缘冲击孔位置 l0×w0 20×20mm2 

冲击孔布置间距 l×w 40×40mm2 

冲击腔长宽高 L×W×H 240×200×18mm3 

边缘扰流元位置 l1×w1 40×20mm2 



扰流元布置间距 lt×wt 40×40mm2 

为了定性对比圆杆和树形杆的流动换热性能，保证了二者在冲击腔室的孔隙率（εvol，

见式（1））相同，以圆杆冷却结构的孔隙率为基准，树形杆的孔隙率可通过 UG 建模软

件控制结构参数值改变体积以保证与圆杆冷却结构的孔隙率相同。孔隙率的计算公式为： 

smooth tur
vol

smooth

V V
V


−

=            （1） 

式中，Vsmooth和 Vtur分别是冲击通道的体积/m3和通道内所有扰流单元的体积/m3。 

 
（a）射流冲击和扰流柱复合冷却结构 

 

（b）冲击靶面上的扰流单元 

图 1 射流冲击及其复合冷却结构 
Fig. 1 Jet impingement and its composite cooling structures 

1.2 数据处理 

冲击射流入口雷诺数 Rej定义为： 

j j
j

v D
Re




=            （2） 

式中，ρ 为冷气密度/kg·m-3；vj 为冲击孔处的速度/m·s-1；Dj 为冲击孔直径/m；μ 是冷气



的动力粘度/kg·m-1·s-1。 
冷气入口质量流量 mj定义为： 

j j
j 4

n D Re
m

 
=         （3） 

式中：n 为冲击孔数量。 

目标板冲击靶面或底面的平均温度 Tave定义为： 
 

ave wA
T T dA=            （4） 

式中：Tw是目标板冲击靶面或底面的当地温度/K。 

目标板冲击靶面的当地努塞尔数 Nuloc定义为： 

( )w
loc

g

 qDNu
T T

=
−          （5） 

式中，q 是目标板冲击靶面或底面的平均热流密度/W·m-2；D 为冲击腔的水利直径/m，

本文 D=Dj；λ 是冷气的热导率/ W·m-1·K-1。 

目标板冲击靶面的平均努塞尔数 Nuave定义为： 

( )ave
ave

g

 qDNu
T T

=
−         （6） 

通道的压损系数 CP定义为： 
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式中：Pin和 Pout 分别是冷气入口和出口的压力/Pa；ρout 为冷气出口处的密度/kg·m-3；C0

是定义的气体常数/m2·K-1·s-2，值为 287 m2·K-1·s-2；Tout 为冷气出口处的温度；mout 为冷

气流经出口的质量流量/kg·s-1；Aout为出口截面积/m2。 

综合热性能因子 F 定义为：  

( )
ave ave0

1/3
0

/
/ PP

Nu NuF
C C

=          （10） 

式中：Nuave0和 CP0分别是光滑通道的平均努塞尔数和压损系数，经过数值计算得到。 
 

1.3 数值模型、边界条件和控制方程 

针对射流冲击和树形杆复合冷却结构建立了数值计算模型。从图 2（a）可以看到，



数值模型是从完整模型中截取出来的，由周期性的流体域和固体域组成。周期性模型的

宽度为 W0为 40mm；入口和出口处的稳流段长度均为 10D。数值模型的边界条件见表 2

所示。射流入口的雷诺数为 5000~50000，施加在目标板底面的热流密度为 6000W·m-2，

冷气入口温度为 300K，出口为大气压。此外，数值计算模型的侧面为周期性边界条件，

流固交界面上的流体面和固体面上温度和热流密度分别处处相同，其余壁面为绝热、无

滑移和无渗透壁面。从图 2（b）可以看到，圆杆和树形杆在通道中的布置方式各有顺排

和错排两种。 

数值计算采用稳态 RANS 方程进行求解，连续性方程、动量方程和能量方程在式

（11）、（12）和（13）中分别给出，式中 x 和 u 分别为坐标和速度，μt为湍流粘度，

Prt为普朗特数。 
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数值计算在商用软件 ANSYS CFX 21.1 中实现。控制方程由高阶差分格式进行离散。

为保证数值计算的收敛性，所有计算变量的残差值不大于 10-5。 

 

（a）数值模型 

 



（b）扰流单元填充方式 
图 2 数值模型和扰流单元填充方式 

Fig. 2 Numerical model and the filling method of turbulator units 

表 2 边界条件 

Table 2 Boundary conditions  

工况参数 值 

射流雷诺数 Rej 5000~50000 

冷气入口温度 Tg 300K 

冷气出口压力 Pout 101325Pa 

目标板承受的热流密度 q 6000W/m2 

 

1.4 网格生成和网格独立性验证 

采用 ANSYS 21.1 商用软件的 Meshing 模块对数值计算模型进行网格生成，流体域

近壁面网格进行了加密处理，边界层第一层网格高度为 0.004mm，增长因子 1.3，该设

置保证了近壁面的 y+值小于 1，边界层的总层数为 15 层。图 3（a）给出了周期性数值

计算模型的网格细节。为了提高数值计算的可信度和减少计算时间，对该尺寸下的冲击

和水滴杆 Kagome 桁架复合冷却结构的数值计算模型进行了网格无关性检验。采用冲击

靶面的平均努塞尔数作为网格敏感的变量进行了流体域网格尺寸的加密，如图 3（b）所

示为冲击射流雷诺数 Rej=30000 时，冲击靶面的平均努塞尔数随不同网格数的变化折线

图，从图中可得，随着网格数的增加，平均努塞尔数也在不断提高，当网格数增长到 400

万（固体域 113 万，流体域 287 万）时，平均努塞尔数的变化不再明显，这说明网格数

量达到 420 万时平均努塞尔数的计算结果具备网格独立性。 

 

（a）网格细节              （b）网格模型网格无关性验证（树形杆，Rej=30000） 

图 3  网格划分及其独立性验证 
Fig. 3 Mesh generation and its independence validation (tree-shaped rod, Rej=30000) 

1.5 数值模型的验证 



采用了文献[19]的阵列射流冲击和水滴 Kagome 桁架复合冷却结构的实验数据对本

文的数值计算方法的准确性进行了验证。将本文数值模型中所用树形杆替换为了文献[19]

中的水滴 Kagome 桁架结构，并进行了相应的数值计算。湍流模型选取了常用的 RNG k-ε

和 SST k-ω。数值计算采用高阶迎风差分格式进行计算，所有计算值迭代变化差值小于

10-5时认为结果收敛。如图 4（a）~（c）所示，分别给出了平均努塞尔数、压损系数和

综合热性能因子在不同射流雷诺数下的实验数据与数值计算数据的对比图。可以看到，

使用 SST k-ω 湍流模型对复合冷却结构的流动和换热性能进行计算所得到计算数据与实

验数据的趋势更为接近，平均努塞尔数、压损系数和综合换热因子的计算值与实验测量

值之间的误差分别在 7%、3%和 12%以内，可以认为 SST k-ω 湍流模型能够较好地预测

阵列射流冲击和水滴杆 Kagome 桁架复合冷却结构通道内实际的流动和传热性能。进一

步地，可以认为本文采用 SST k-ω 湍流模型的数值计算方法能够准确地预测阵列射流冲

击和圆杆/树形杆复合冷却结构的流动和传热性能。因此，后续对射流冲击和不同扰流单

元的复合冷却结构的数值计算中均选用 SST k-ω 湍流模型。 

 

（a）平均努塞尔数      （b）压损系数 

 

（c）综合热性能因子 

图 4  湍流模型的验证（水滴杆 Kagome 桁架[19]） 

Fig. 4 Validation of turbulence model (water-drop-shaped Kagome truss[19]) 



2 结果分析与讨论 
2.1 流动特性分析 

如图 5（a）所示，给出了在射流雷诺数固定为 20000 时，圆杆和树形杆扰流单元在

顺排和错排两种方式下的不同截面的流线和流速分布。图中，截面 1、2、3b、4 和 5 均

为经过扰流单元中心线的截面，而截面 3a 和 3c 则为扰流单元与射流冲击孔中心连线的

中间截面。可以看到，与圆杆相比，树形杆的扰流作用更为强烈，表现在各个截面上树

形杆的流线比圆杆的流线分布更为紊乱，前者形成了更多和更小的涡旋。圆杆和树形杆

结构的沿 X 方向不同截面上的流速依次提升，树形杆的流速提升幅度较圆杆的大，且树

形杆结构减小了低速涡旋的尺度并在近冲击靶面产生了高速流动区域（见截面 3a）。从

截面 1、2 和 4 可以明显看到，与顺排圆杆相比，错排圆杆结构增加了截面上的低速流动

区域，同时也增加了低速涡旋的尺度，因此错排圆杆在射流冲击通道中的扰流作用较顺

排圆杆的差。同样从截面 1、2 和 4 可以明显看到，与顺排树形杆相比，错排树形杆结构

增加了截面上的低速流动区域，同时也增加了低速涡旋的尺度，因此错排树形杆在射流

冲击通道中的扰流作用较顺排树形杆的差。 

如图 5（b）所示，给出了顺排、错排圆杆和顺排、错排树形杆在射流冲击通道中的

压损系数。可以观察到，顺排、错排圆杆和顺排、错排树形杆在射流冲击通道中的压损

系数均随射流雷诺数的增加而不断降低，这说明高射流雷诺数下，这些复合冷却结构的

通道摩擦损失变小。顺排圆杆结构的压损系数低于错排圆杆结构 0.35~0.38%，而顺排树

形杆结构的压损系数仅在射流雷诺数在 10000 左右低于错排树形杆结构的，而高雷诺数

下，顺排树形杆结构的压损系数较错排树形杆的要高出 1.16~1.86%。与顺排圆杆结构对

比，不同射流雷诺数下，顺排树形杆结构的压损系数高出 7.28~9.39%。这说明顺排圆杆

结构较错排圆杆结构在通道中的摩擦损失较少，而顺排/错排树形杆结构较圆杆结构在通

道中的摩擦损失较大。值得注意的是，圆杆结构和树形杆结构在射流冲击通道中的孔隙

率相同，而后者与冷却气体的接触面积却远高于前者的，因此增加了冷却气体在射流冲

击通道中的摩擦损耗。 

 



 
（a）不同截面的流线和流速分布（Rej=20000） 

 
（b）压损系数 

图 5 流线、流速和压损系数分布 
Fig. 5 Distributions of streamline, velocity and pressure coefficient 

2.2 换热分析 
如图 6（a）所示，给出了在射流雷诺数固定为 20000 时，圆杆和树形杆扰流单元在

顺排和错排两种方式下的射流冲击靶面上的局部努塞尔数分布。从图中可以明显看到，

树形杆结构的冲击靶面上的局部努塞尔数较圆杆结构的更高且更加均匀。与顺排圆杆相

比，错排圆杆结构的冲击靶面上的局部努塞尔数略低，这在出流方向下游区域更加明显，

因此可以推测出顺排阵列射流孔应该搭配顺排圆杆结构，以更大程度地提高冲击靶面的

换热能力，而根据前面的流动性能分析来看，顺排圆杆结构的通道压损不高于错排圆杆

结构的。对于顺排树形结构来说，其冲击靶面上的局部努塞尔数高于错排树形结构的，

且均匀性更优于错排树形结构的，这些规律在整个冲击靶面均能明显地表现出来。因此，

可以推测出顺排阵列射流孔应该搭配顺排树形杆结构，以更大程度地提高冲击靶面的换

热能力，但是，依据前面的流动性能分析来看，顺排树形杆结构在通道中的压损稍大。 
如图 6（b）所示，给出了圆杆和树形杆扰流单元在顺排和错排两种方式下的射流冲

击靶面上的平均努塞尔数随射流雷诺数变化的分布。可以看到，无论是顺排还是错排，



圆杆和树形杆结构的冲击靶面平均努塞尔数均随射流雷诺数的增加而线性增加，但树形

杆结构平均努塞尔数增加的幅度较圆杆的大，顺排结构平均努塞尔数增加的幅度较错排

结构的也大。顺排树形杆结构的冲击靶面平均努塞尔数较顺排圆杆结构的高出

25.5~34.9%，较错排树形杆的高出 8.2~13.6%。因此，可以总结出顺排树形杆在射流冲击

通道中的换热能力最优，而错排圆杆在射流冲击通道中的换热性能最差。与错排树形杆

相比，顺排树形杆的换热能力提高的幅度要高于其流动性能降低的幅度。而顺排圆杆的

换热能力和流动性能均优于错排圆杆的。 

 

（a）局部努塞尔数（Rej=20000）                  （b）平均努塞尔数 
图 6  局部努塞尔数和平均努塞尔数分布 

Fig. 6 Distributions of local Nusselt number and average Nusselt number 
图 7（a）~（d）给出了在射流雷诺数固定为 20000 时，圆杆和树形杆扰流单元在顺

排和错排两种方式下的整体结构的温度分布。可以看到，不同冷却结构的被加热面（底

面）的温度较射流冲击靶面的温度较低，但温度的分布规律基本一致，这说明厚度为 5mm
的底板存在一定导热效应，使得被加热面和被冲击的靶面换热情况存在一定差异。从图

中还可以明显看到，树形杆整体结构的温度较圆杆整体结构的温度更低，且前着的上、

下板的隔热效果更好。与顺排圆杆和错排圆杆相比，顺排树形杆和错排树形杆在底板上

的温度数值上低约 10K，温度下降约 3%。观察温度分布云图也可以总结到，顺排树形

杆的换热能力最好，而错排圆杆的换热能力最差。 

 
（a）顺排圆杆                               （b）错排圆杆 



 
（c）顺排树形杆                       （d）错排树形杆 

图 7  温度分布（Rej=20000） 
Fig. 7 Temperature distribution (Rej=20000) 

2.3 综合热性能分析和公式拟合 
图 8 给出了不同射流雷诺数下圆杆和树形杆扰流单元在顺排和错排两种方式下的综

合热性能因子分布。可以看到，顺排/错排圆杆和树形杆结构的综合热性能因子均随射流

雷诺数的增加而逐渐降低。顺排树形杆结构的综合热性能因子最高，而错排圆杆结构的

综合热性能因子最低。不同射流雷诺数下，顺排树形杆结构的综合热性能因子较错排树

形杆结构、顺排圆杆和错排圆杆结构的分别高出 8.6~12.9%、21.8~31.8%和 25.8~35.4%。

因此，顺排树形杆结构在射流冲击通道中的综合热性能最好。 

 
图 8  综合热性能因子分布 

Fig. 8 Distributions of comprehensive thermal performance factor 

对顺排树形杆结构的流动、换热和综合热性能分别进行了公式拟合。 
首先，顺排树形杆结构的射流冲击靶面上的平均努塞尔数和射流雷诺数的关系可表

示为式（11），该公式的拟合精度为 0.999。拟合公式中射流雷诺数取为 5000~50000。 

ave j18.52Nu Re=          （11） 
顺排树形杆结构的射流冲击通道中的压损系数和射流雷诺数的关系可表示为式

（12），该公式的拟合精度为 0.998。拟合公式中射流雷诺数取为 5000~50000。 
5

j1.74 104.93 1.62 Re
PC e

−− = +          （12） 

顺排树形杆结构的综合热性能因子和射流雷诺数的关系可表示为式（13），该公式

的拟合精度为 0.998。拟合公式中射流雷诺数取为 5000~50000。 
5 10 2

j j2.49 2.72 10 3.44 10F Re Re− −= −  +           （13） 



3 结论 
对射流冲击和圆杆/树形杆扰流单元组成的复合冷却结构的流动和换热性能进行了

数值研究。结论如下： 

1）相同孔隙率下，顺排圆杆/树形杆填充的射流冲击通道较错排圆杆/树形杆填充的

射流冲击通道的综合换热性能好，而流动性能相近或稍差。因此，顺排阵列射流冲击结

构搭配顺排圆杆/树形杆扰流结构能够更好地提升结构的换热性能。 

2）顺排树形杆填充的射流冲击靶面的平均努塞尔数较顺排圆杆填充的高出

25.5~34.9%，前者射流冲击通道中的压损系数较后者高出 7.28~9.39%，前者的综合热性

能因子较后者高出 25.8~35.4%。因此，顺排树形杆增强换热的同时引起压损的增加，但

综合热性能有所提高。 

对相同孔隙率的圆杆和树形杆的流动和换热性能分析可知，增加射流冲击通道中扰

流元件的散热面积能够较好地提升结构换热性能，同时也会引起压损的提升，但综合热

性能有所提升。因此，提出的三级树形杆分形结构能够很大程度改善通道中的带走热量

的能力，对未来高效增强换热结构的设计提供了新思路。提供了顺排树形杆在所研究结

构参数和工况参数下的流动和换热性能的拟合计算公式，未来还应对顺排树形杆的结构

参数对流动和换热性能的影响进行进一步地研究。 
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摘要：本文基于红外测温技术及热电偶测温技术对涡轮叶片的综合冷却效率开展了实验研究，获得了

实验涡轮叶片表面的温度分布情况，并分析了不同主流落压比、主次流温度比和次流与主流流量比对

涡轮叶片综合冷却效率的影响规律。结果表明，叶片的高温区位于前缘、尾缘以及叶尖三处区域，冷

却效果较差；叶片整体综合冷效随流量比增大有明显的提升，流量比从 0.016 升高为 0.026 时，综合冷

却效率大幅提升，当流量比从 0.026 升高至 0.036 以及从 0.036 升高到 0.046 时，综合冷却效率的增幅

略有下降；主流落压比及主次流温比对实验叶片综合冷效影响较小。 
关键词：涡轮叶片，综合冷效，红外测温技术，温度分布 
 
0 前言 

随着现代航空飞行器的快速发展，航空发动机的推力和推进效率不断提高，继而极

高的燃气温度对发动机燃烧室及涡轮等热端部件的耐温能力提出了更高的要求[1]。目前，

部分先进航空发动机的涡轮进口燃气温度已然超过了涡轮叶片材料的熔点[2]，因此，国

内外众多学者致力于研究涡轮叶片冷却技术的创新及优化。气膜冷却作为一种高效的表

面冷却方式是航空航天推进系统热防护的有效有段之一[3]。通过对传统圆柱型气膜孔的

冷却性能影响因素的深入研究，发现传统圆柱型气膜孔结构的冷气射流易在气膜孔出口

下游附近形成一对方向相反的旋转涡对结构，发生流动分离、裹挟高温主流加剧主次流

掺混等现象，削弱气膜的冷却效率[4]。因此近几十年来，对气膜冷却的研究焦点在于气

膜孔结构的优化上，诸多研究成果[5-16]证明了孔型的优化（扩张型孔等）及其创新设计

（槽、缝结构等）可较大幅度提升气膜冷却结构的有效性。 
然而，单凭外部的气膜冷却还不足以保证涡轮叶片的耐温性能，现下的涡轮叶片通

常采用双层壁结构的设计，应用冲击冷却技术耦合气膜冷却完成冷却性能指标。冲击冷

却结合扰流结构可显著提高换热面积并且增强流体扰动以强化传热[17]，达到冷却涡轮叶

片的目的。Singh 等学者对比研究了三种扰流元（圆柱形、立方体形和同心圆形）在阵

列冲击下的传热效率，结果表明同心圆形结构最优，拥有最高的传热效率及最小的压力

损失[18]。Han 等学者对通道内部几种微小肋（V 肋、斜肋、直肋以及间断肋）的性能进

行了深入的研究，结论指出就换热性能而言，直肋的效果最差；而在流阻特性方面，直

肋优于其他肋形[19]。Nowak 等学者提出喷涂热障涂层，耦合内部冷却通道辅以适当的扰



流结构，以及外部气膜冷却等复合冷却以降低涡轮叶片金属基体表面温度[20]。可见对涡

轮叶片的冷却性能评估需同时考虑气膜冷却及冲击冷却等多种冷却技术作用下的复合冷

却性能，不同的气膜冷却结构和冲击冷却结构组合需通过测试其综合冷却效率以验证设

计的合理性。本文采用红外热像测温技术结合热电偶测温技术对实验涡轮叶片开展综合

冷效实验，获得落压比、流量比和温比对综合冷却效率的影响规律，以期为涡轮叶片的

冷却结构设计工作提供指导意义。 

1 实验系统 

1.1 实验风洞 
实验风洞系统如图 1 所示，主要由主气流管路、次气流管路、实验段和测量系统组

成。对于主气流管路，从压气机流出的空气进入稳压罐，使气流保持均匀稳定，然后流

经孔板流量计，再由电加热器将气流加热至所需温度后进入实验段。实验段主流入口布

置有热电偶和压力探针，用以测量主气流温度和压力。次流管路包括阀门、罗茨流量计、

超声波流量计、加热器和测温热电偶，测量叶片由罗茨流量计精确控制次流流量，陪衬

叶片通过超声波流量计供气。气流通过稳压罐进入次流管路，调节管路上的阀门和电加

热器从而控制进入实验段的冷气质量流量和温度。 
主、次流管路的热电偶均通过温度巡检仪获得温度数据，压力由 16 通道压力扫描

阀测得精确数据。实验段涡轮叶片壁面温度由壁面埋设热电偶和红外热像系统同时精确

测量。实验系统中，孔板流量计的量程为 0.2kg/s～0.8kg/s，精度为 0.5 级；温度巡检仪

的量程为<1000℃，精度为±0.1℃；9116 压力扫描阀的量程为-12～35Psi，精度为<120Pa；
红外热像仪的测温范围为 0～800℃，精度为 1%。管道中测量主流温度所使用的热电偶

为 K 型铠装热电偶，直径为 2mm，测量范围为 0～900℃，精度为±0.1 度。超声波流量

计的量程 0～158Nm3/h，精度为 1%。 

 
图 1 风洞系统示意图 

1.2 实验叶片及工况参数 
实验涡轮叶片采用 3D 打印技术制作而成，材料为 GH4169。为了准确测量叶片表面

温度，在叶片中截面处开槽放置热电偶。叶身中部共放置 12 根热电偶，其中叶盆处放置



5 根热电偶，叶背处放置 7 根热电偶。之后将相同的材料喷涂在叶片表面并打磨，保证

叶片型面不发生变化，不影响叶片表面流场，实验叶片如图 2 所示。 

 
图 2 实验叶片 

实验过程中定义研究变量落压比、流量比、温比以及综合冷效各参数的表达式如下

所示，各部分的实验工况参数见表 1-3。 
落压比： 
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式中， 为次流流量， 为主流流量。 
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式中， 为主流温度， 为次流温度。 

综合冷却效率： 

                             

g w

g c

T T
T T


−

=
−                             (4) 

式中， 为主流温度， 为次流温度， 为叶片表面温度。 



 
 

表 1 落压比影响实验参数 

落压比 主流温度/K 冷气温度/K 温度比 流量比 
1.15 

767 280 2.74 0.036 

1.25 

1.35 

1.457 

1.49 

表 2 流量比影响实验参数 

落压比 主流温度/K 冷气温度/K 温度比 流量比 

1.457 767 280 2.74 

0.016 

0.026 

0.036 

0.046 

表 3 温比影响实验参数 

落压比 主流温度/K 冷气温度/K 温度比 流量比 

1.457 767 

387 1.98 

0.036 
348 2.2 

319 2.4 

280 2.74 

1.3 红外标定 
本文采用埋设热电偶结合红外热成像技术获取实验叶片表面的温度分布，图 3 所示

为红外拍摄窗口。实际红外测温时，当被测表面等效漫射表面不成立的状况无法避免，

在一定的被测表面法向与测量方向夹角范围内，可以通过测定当地发射率来修正红外测

量偏差。近距离测量，通常可以忽略大气的吸收作用，因此可以通过如下所示的漫射条

件假设的热像仪真实温度计算简化公式计算当地发射率，将计算的当地发射率输入红外

处理软件即可得到红外测量的被测表面的真实温度。 

                                       （5） 

式中，T0 为被测表面温度（热电偶测量温度），T0'为红外测量未修正的表面温度，

Tu为反射温度，ε 为名义发射率。 



 
图 3 实验段的红外拍摄窗口 

图 4 所示为叶片中截面处综合冷却效率红外热像仪测量结果与热电偶测量结果的比

较。通过二者比较可以看出，红外热像仪得到的结果与热电偶测量结果基本一致。 
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图 4 红外热像仪测量结果与热电偶测量结果比较 

2 实验结果与分析 

2.1 叶片表面恢复温度分布 
图 5所示为主流温度 767K时无气膜冷却红外热像仪拍摄得到的叶片表面温度场分

布。在叶片前缘，主流冲击滞止点，温度最高且高于主流流体静温，随后主流膨胀加速

降温，叶片表面温度随主流温度逐渐降低后趋于不变。 

  
          （a）吸力面温度分布 （b）压力面温度分布 



图 5 叶片表面恢复温度红外云图 

图 6 为叶片表面热电偶测量得到的恢复温度分布。根据图中温度分布可以看出叶盆与

叶背两个位置的温度分布相近，前缘位置温度略微偏高，这与理论分析得到的结果保持一

致，与红外热像仪拍摄得到的温度场一致。因此可认为叶片表面埋设的热电偶测温效果良

好，无损坏，同时红外热像仪能够反映叶片表面的温度场分布。 
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图 6 叶片表面热电偶测得恢复温度分布 

2.2 实验可重复性检验 
图 7 为分别独立改变落压比、流量比和温比下典型工况的综合冷却效率分布规律，

T-ratio 是研究主次流温比对叶片综合冷却效率影响时设计工况的实验结果，Q-ratio 和

P-ratio 分别是流量比和落压比实验设计工况的实验结果。四次设计工况下实验结果基本

一致，实验具有可重复性。 
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图 7 典型工况下叶片综合冷却效率 

2.3 落压比对综合冷却效率影响 
图 8 为主流温度为 767K 时变落压比实验叶片压力面和吸力面的温度云图。不难看



出，在不同落压比下，叶片表面的温度分布大致相同。在叶片前缘驻点区域温度偏高。

叶盆由于内部冷却以及外部气膜保护的共同作用并没有出现较高的温度区域。此外，整

个叶顶区域处于高温状态下，尤其是尾缘叶尖处与前缘叶尖处高温更明显。对于叶片吸

力面，前缘区域由于高温主流的冲击，前缘温度较高，冷气的出流使叶背出现较为明显

的低温区，随后尾缘区域温度又逐渐升高，在尾缘处出现高温区。同时可以看出，叶片

前缘及尾缘叶尖区域温度均处于较高水平。 
随着落压比的增大，叶片表面温度逐渐降低，但分布趋势相近。主流流量随落压比

增大相应增加，同时次流流量增大以保证流量比，这使得叶片内部得到了更好的换热，

同时降低了气膜孔冷气出流的温度，所以随着落压比的增加叶片表面温度逐渐降低。 

           
         (a)叶盆 (b)叶背 

π=1.49 

  
          (c)叶盆 (d)叶背 

π=1.457 

           
         (e)叶盆 (f)叶背 



π=1.35 

           
        (g)叶盆 (h)叶背 

π=1.25 

           
(g)叶盆 (h)叶背 

π=1.15 

图 8 不同落压比时叶片表面温度场 

图 9 为落压比对叶片综合冷却效率影响规律的热电偶测量结果，可以看出，当冷气

与高温主流流量比保持不变（mc/mg=0.036），随着落压比的增加，叶栅通道内高温气流

流动速度随之增大，相应地高温主流流量亦随之增加。由于流量比保持不变，因此冷气

流量亦随着落压比的增大而增加，一方面使得冷气与叶片内部的对流换热得以加强，另

一方面叶片表面喷出的冷却气温度降低，形成更高品质的冷却气膜层，从而更加有效阻

隔高温气流与叶片表面间的对流换热，因此叶片温度随落压比的增加而略微降低，使得

综合冷却效率略加增大。 
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图 9 落压比对综合冷却效率影响 

2.3 流量比对叶片综合冷却效率影响 
图 10 是主流温度为 767K 时四个流量比叶片压力面、吸力面的温度分布云图，由图

可知，随着流量比的增加，叶片表面的温度分布较为相似，温度较低的区域基本集中在

叶盆以及叶背气膜孔下游附近的位置，涡轮叶片前缘区域温度随着流量比的增加逐渐降

低。当流量比为 0.016 时，由于次流流量过低，未能对叶片进行较好的保护，叶片前缘

位置由于冷气出流不畅，出现局部高温区，换热量较大，且前缘处主流压力较大，温度

较高。随着流量比的增加，前缘气膜出流效果得到改善，在流量比达到 0.036 时前缘局

部高温区基本消失。    

  
(a)叶盆 (b)叶背 

M=0.016 

 
                         (c)叶盆 

 
              (d)叶背 



M=0.026 

 
(e)叶盆 

 
 (f)叶背 

M=0.036 

 
(g)叶盆 

 
             (h)叶背 

M=0.046 

图 10 不同流量比时叶片表面温度场 

图 11 为流量比对叶片综合冷却效率影响，由图可知，不同流量比的综合冷却效率变

化趋势相同；随着流量比的增加，冷却气流量增加，内部换热加强带走更多热量，叶片

表面温度下降，综合冷却效率上升。当流量比从 0.016 升高为 0.026 时，综合冷却效率提

升明显，当流量比从 0.026 升高至 0.036 以及从 0.036 升高到 0.046 时，综合冷却效率的

增加幅度下降，说明当流量比为 0.026 时综合冷却效率相对较高，继续增加冷气量综合

冷却效率的增加幅度不明显。 
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图 11 流量比对综合冷却效率影响 



2.4 温比对叶片综合冷却效率影响 
图 12给出了主流温度 767K时四个温比实验下叶片压力面、吸力面的温度分布云图，

从图中我们可以看到，随着温比的增加，各温比叶片表面温度分布情况类似。由于各温

比下主流温度变化不大，所以叶片外部主次流掺混气体和叶片温度变化很小，可认为叶

片热侧对流换热热阻、固体域的导热热阻和冷侧对流换热热阻不变，根据牛顿冷却定律

和傅里叶定律可知，主流与叶片外表面温差与主次流温差成正比，所以次流温度越低，

叶片表面温度也就越低。 

  
                      (a)叶盆 (b)叶背 

K =2.74 
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图 12 不同温比时叶片表面温度场 

图 13 为热电偶测量结果的不同主次流温比综合冷却效率沿表面的变化曲线图。实

验中保持主流进口温度不变，通过改变次流进口温度实现温比的变化，次流温度随温比

的提高而下降。由图可知，不同温比下叶片表面综合冷却效率大小变化较小，随着温比

的增加，次流温度下降，叶片表面的温度有所降低，综合冷却效率缓慢降低。 

-1.0 -0.8 -0.6 -0.4 -0.2 0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0
0.2

0.3

0.4

0.5

0.6

0.7

0.8

0.9

pressure side→leading edge←suction side

ƞ

 K=1.98
 K=2.2
 K=2.4
 K=2.74

X/S

Thermocouple results

M=0.036
π=1.457

 

图 13 温比对综合冷却效率影响 

3 结论 
本文基于红外热成像技术及热电偶测温技术对涡轮叶片表面温度分布进行了实验

研究，获得了落压比、流量比和温比对涡轮叶片的综合冷却效率的影响规律，主要结论

如下： 
1）叶片前缘受主流冲击较大，使得前缘驻点区域温度较高，冷却效率较低。吸力

面气膜孔下游存在局部高温区，温度相对较低，冷却效率较高，叶片压力面气膜孔出流

改善了叶盆的冷却效果。 
2）随流量比增加，冷气量增加，叶片前缘低温区逐渐消失，气膜覆盖的效果及内

部换热能力增强，叶片表面温度降低，冷却效率变大。 



3）随着温比增加，综合冷却效率略有降低，主要与次流的温度变化有关。 
4）随落压比增加，主流流量增加，但由于流量比不变，所以冷却气流的流量也增

加，使叶片表面气膜覆盖效果提高，叶片表面温度有所降低，但总体而言，落压比对叶

片表面综合冷却效率影响较小。 
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摘要：超临界 CO2的流动阻力特性在布雷顿循环系统的设计、运行控制及系统动态仿真过程中有着至

关重要的作用。然而，由于 CO2 在拟临界区域剧烈的热物理性质变化，通常难以找到合适的理论和模

型来准确预测其变化规律。本文针对不同热流密度边界条件和管壁粗糙度条件下对竖直上升流的超临

界 CO2的摩擦阻力特性进行了实验研究。结果表明，随着热流密度增大，超临界 CO2的摩擦因子在相

同的定性温度下呈减小趋势，且随着管壁粗糙度的增加，这种减小趋势将变得不显著。此外，结合实

验结果以及过往研究的分析还表明，在拟临界点附近，超临界 CO2的摩擦因子将呈现异常增大的趋势。

本文首次使用临界密度涨落理论合理地解释了这一现象。 

关键词：超临界 CO2，竖直上升流动，摩擦因子，等温及非等温过程，临界密度涨落。 

 
0 前言 

超临界 CO2是一种极具前景的工质，其在先进能源系统[1]、先进热泵系统[2]等领域

发挥着重要作用。特别是超临界 CO2布雷顿循环，由于其具有高效率、快速变负荷能力

[3]等优势，可以适用于如核电、化石能源以及聚光太阳能等多个领域。在超临界 CO2

热力系统中，系统内部的 CO2在系统启停、负载变化以及常规运转过程中通常经历着复

杂的状态变化。准确了解超临界 CO2的流动阻力特性将为管路设计、系统运行控制、设

备超温保护以及系统动态仿真过程提供重要参考。 
由于拟临界点附近热物性参数剧烈变化的特点，超临界流体的摩擦阻力特性通常呈

现着复杂的模式，受到不少研究者的广泛关注。Pioro 等[4]对前苏联和美国在 20 世纪 50
年代至 80 年代进行的超临界流体流动阻力研究进行了调研。他发现，由于超临界压力高

热流密度情况下流体热物性的剧烈变化，几乎不存在可以准确预测超临界流体压降特性

的分析方法以及数值方法。然而，他也指出，可以通过引入物性校正因子将超临界流体

的总压降与亚临界流体的压降进行统一。Pettersen 等[5]对 0.787 毫米微管中超临界 CO2

在冷却条件下的流动阻力特性进行了实验研究。他们发现，Blasius 关联式低估了超临界

CO2 的压降，而 Colebrook 关联式可以准确地预测实验结果。但值得注意的是，他们的

实验结果并未排除由于流动加速效应所产生的压降。Liao 和 Zhao[6]通过实验研究了

0.5~2.16 毫米管超临界 CO2冷却过程中的压降特性。他们的实验结果表明，随着管径减

小，压降呈下降趋势，但压降在 Re 变化时保持相对稳定的水平。Yamashita 等[7]通过实

验研究了在 4.4 毫米管道中超临界 R22 加热条件下竖直向上流动过程的流动阻力。随着



热流密度的增加，观察到 R22 的摩擦因子在拟临界点附近显著下降。他认为这是由于壁

面附近的流体粘度显著降低所致。Jiang[8]在 9.4 毫米水平管道中实验探究了超临界 R404
的压降特性。他们发现，随着 Re 的增加，R404 的摩擦因子不断下降，并且在实验数据

中临界点附近的摩擦因子有明显增大的趋势。通过将超临界态分为三个区域并结合

Churchill 关联式[9]，最终拟合得到了适用于其实验工况条件的摩擦因子关联式。Jiang
等[10]通过实验验证了超临界 R134a 在 4.01 毫米水平管道冷却过程的摩擦压降随着压力

接近临界压力而显著增加。结合 Petrov 和 Popov 相关式[11]以及物性参数修正项和热流

密度修正项，他们获得了一个可精确预测其实验结果的关联式。Zhang 等[12]针对 RP3
的实验报道了与先前研究存在较大不同的结果。他们发现，跨越拟临界点后，RP3 的摩

擦因子与传统单相流体截然不同：随着 Re 增加，其摩擦因子会增加而不是减小。Wang
等[13]在考虑管道粗糙度影响的情况下，对超临界 CO2的绝热流动阻力进行了实验研究。

他们提出了一种摩擦因子关联式，该结果对其实验值的预测精度优于 Colebrook 关联式。

Fang 等[14]对前人针对超临界流动阻力的研究结果进行了系统性总结，并通过引入新的

无量纲数 Ch，得到了一个更好的预测粗糙管内超临界绝热流动的摩擦因子关联式。 
近些年来，有部分研究者使用超临界两相流类比的方法对超临界 CO2的摩擦因子特

性进行解释，如 Zhang 等人[15]提出的使用超临界“类蒸发”无量纲数 K 来预测摩擦因

子，以及 Hao 等人[16]通过引入超临界三态模型[17]并结合“超临界类气分率 χ”的摩擦

因子模型。这些模型都能够合理地解释其各自的实验结果。然而，也需要更多的实验结

果来验证超临界两相类比的必要性。 
为了更深入地理解超临界流动过程摩擦因子的特性，本文通过实验，系统性的开展

了不同热流密度、不同壁面粗糙度条件下的超临界 CO2摩擦压降特性研究。通过实验数

据分析了摩擦因子变化的规律性特性，以期帮助学界更深入地理解超临界流动中流体的

摩擦因子效应。 
1 实验设备 

 
图 1 实验系统图 

本文的实验在浙江大学青山湖能源研究基地的跨临界二氧化碳循环实验系统上开



展。如图 1 所示，该实验系统主要由 CO2液体储罐、循环泵、螺旋线圈直流电预热器、

垂直电加热段（即试验段）、调压阀以及两个管壳式水冷换热器组成。 
在实验开始前，纯度为 99.9%的 CO2从 CO2液体储罐注入跨临界 CO2 循环回路中。

循环泵将回路中的液态 CO2加压，使其开始循环。通过调节预热器的直流电压（即加热

功率），对试验段进口的 CO2 温度进行精确调控。经过预热后的 CO2 将进入压降测试的

试验段。试验段为 316L 不锈钢制成的长无缝钢管，其两端通过三通连接主管路以及压

差变送器的测压支路。在试验段靠近两端的固定位置夹持有正极和负极铜板片。外部直

流电源向该试验段通电产生的焦耳热使管路实现管路壁面实现均匀加热的效果，通过调

节直流电压可以精确控制管路壁面所产生的热流密度。试验段外侧布置有绝缘接头以防

止电压经由外部回路导通。试验段的压差通过与其并联的压差变送器测量。进口处布置

有压力变送器以测量管段入口 CO2压力，进出口 CO2的温度由 T 型热电偶测量得到。试

验段外壁面温度由其表面均匀布置的 K 型抱箍式热电偶测得。整体试验管路外表面覆盖

有 100 毫米的热绝缘层以确保管路热量散失维持在极小的程度。试验段的压力由位于其

后的调压阀控制，经过调压阀节流后，气态 CO2首先进入油分离器进行过滤，然后通过

两个管壳式冷却器进行两级冷却，最终达到过冷液态，返回循环泵。 
为了显著体现出不同粗糙度管之间压降特性的差异，本文选取了两种粗糙度规格的

不锈钢管。试验所用不锈钢管的具体参数如下表 1 所示。其中管 1 为经过了电解抛光处

理的粗糙度较低的管；管 2 仅经过了酸洗抛光，因此其表面粗糙度较高。管路粗糙度均

使用 TR200 手持式粗糙度测量仪进行测试，并以测量得到的 Rzd值视为管路实际粗糙度

值[18]。 
表 1 试验管尺寸参数 

管 1 管 2 
外径 mm 9.4 外径 mm 10.2 
内径 mm 12.7 内径 mm 12.7 

入口段长度 mm 420 入口段长度 mm 466 
加热段长度 mm 2340 加热段长度 mm 2304 
出口段长度 mm 115 出口段长度 mm 120 

粗糙度 m 1.440 粗糙度 m 19.428 
 
2 数据处理 

2.1 计算方法 

在本文实验中，由于管路竖直布置，需要考虑流体重力引起的压降。此外，管中的

流动加速效应所引起的压降也需要进行修正。以下将对具体的数据处理方法进行说明。 



 
图 2 试验段参数示意图 

以一次具体的实验测试为例。调整好试验段的温度、压力等参数，并使其稳定一段

时间后，如图 2 所示，打开与压差变送器并联的平衡阀，以确保试验段进口温度状态下

的流体充分填充压差变送器的测压管路。当压差变送器的读数稳定后，切断平衡阀，并

进一步等待压差变送器的读数稳定。随后，记录所有测试参数。从流体流过竖直主管路

的角度而言，可以得到式（1）所示的压力平衡方程： 

in f height outP P P P P−  −  −  =                        (1) 

其中，Pin是试验段进口压力；∆Pf是试验段的摩擦压降；∆Pheight是由于进出口高度

差引起的重力压降；∆P∆ρ是由于进出口密度变化引起的压降（即加速压降）；Pout是试验

段出口处的压力。∆Pheight和∆P∆ρ的表达式分别由式（2）和式（3）给出： 

height in inlet ref heat out outletP gL gL gL   = + +                   (2) 

2 1 1

out in

P G
 



 
 = − 

 

                           (3) 



其中，ρin是进口流体的密度；g 是重力加速度；Linlet是试验段入口长度；ρref是加

热段的定性密度；Lheat是加热段的长度。 
进一步地，从压差变送器的测压管路角度，可以得到另一个压力平衡方程，如式（4）

所示： 

( ) ( )2 1in in out in measureP gL P gL P − − + =                       (4) 

其中，L2表示压差变送器高压感应端与管道进口之间的垂直高度差；L1表示压差

变送器低压感应端与管道出口之间的垂直高度差；∆Pmeasure是压差变送器测量得到的压

力差，为正值。L1和 L2之间的几何关系由式（5）表示： 

1 2 inlet heat outletL L L L L+ = + +                           (5) 
将式（1）~（5）联立，我们可以得到管路摩擦压降表达式： 

2 1 1
f measure in total in inlet ref heat out outlet

out in

P P G gL gL gL gL   
 

 
 =  − − + − − − 

 
   (6) 

其中，加热段的定性密度采用进出口焓平均下的密度。 
根据测量得到的摩擦压降，即可计算流体的摩擦因子： 

2

2 in f

total

d P
f

u L


=

                                (7) 
其中， ind 为管路内径； 为流体的定性密度；u 为流体流速； totalL 为管路总长，即

inletL 、 heatL 与 outletL 之和。 
 

2.2 不确定度分析 

表 2 实验设备的 B类不确定度 

设备 测量参数 范围 不确定度 

流量计 质量流量 0 ~ 0.3 kg/s ±0 .2% FS 

压力变送器 入口压力 -0.1 ~ 25 MPa ± 0.075% FS 

压差变送器 压差 -100 ~ 500 kPa ± 0.075% FS 

T 型热电偶 进口/出口温度 0 ~ 200 ℃ ± 0.3℃ 

K 型热电偶 壁面温度 0 ~ 600 ℃ ± 1.5℃ 
本文中实验设备的 B 类不确定度如表 2 所示。对于具体的实验结果的不确定度，可

以通过链式求导法则进行传递计算。将式（6）等式右边的后四项合并为∆P∆Height
a，可以

得到摩擦压降的总不确定度为： 

( ) ( ) ( ) ( )2 2 2 2 a
f measure HeightU P U P U P U P  =  +  +               (8) 

其中测量不确定度可以从压差变送器示数的 B 类不确定度得到，如式（9）所示： 

( ) 500 0.075% 375measureU P kPa Pa =  =                   (9) 



对于∆P∆ρ项的不确定度，如式（10）所示： 

( )

( ) ( ) ( ) ( )

2 2
2 2

2 4 2 4

2 2 2 2
2 2 2 2

4 8 2 2 4 8 2 24 4

in out in in

out in
in out out in in in

m m                        U P U U
R R

m m m mU m U U m U
R R


   

 
     



   
 = + =   

   

   
 +  +  +    

   

     (10) 

其中 ṁ 代表质量流率；Rin代表管内半径；U2(ṁ)可以从质量流量计的 B 类不确定度

计算得到；U2(ρin)和 U2(ρout)可以被进一步表达为式（11）的形式： 

( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )

2 2
2 2 2

2 2
2 2 2

in in
in in in

in in

out out
out out out

out out

U U P U T
P T

U U P U T
P T

 


 


     
 =  +    

     

     

=  +    
    

                (11) 

其中 U(Pin)，U(Tin)和 U(Tout)均可从仪器设备的 B 类不确定度计算求得。U(Pout)如下

式（12）所示： 

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )22 2 2 2
out in measure in total in measure total in  U P U P P gL U P U P gL U = −  − = +  +   (12) 

∆P∆Height
a项的不确定如式（13）所示： 

( ) ( ) ( ) ( ) ( )2 2 2 2a
Height in total in inlet out outlet ref heatU P U gL U gL U gL U gL    = + + +        (13) 

对于 Re，其不确定度表达式为： 

( ) ( )
2 2

2 2 2
2 2 2 2
in in in

in in in

md d d mU U m U
R R R


     

     −
=  +      

     

                (14) 

其中 μ 为动力粘度。U2(μ)可以被表达为式（15）： 

( ) ( ) ( )
2 2

2 2 2
ref ref

ref ref

U U T U P
T P
 


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                 (15) 

摩擦因子的不确定度可以被表达为式（16）： 

( )

( ) ( ) ( )
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2 2 22 5 2 5 2 5
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4
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      (16) 

实验主要计算结果的平均不确定度和最大不确定度列在表 3 中。最大不确定度出现

在拟临界点附近，这是由温度对热物性影响显著所致。所有的实验结果都加入了误差棒，

以指示出与每个实验条件相关的具体不确定度范围。 
表 3 主要实验结果的不确定度 

管 1  管 2 
 平均% 最大%   平均% 最大% 

压降 4.5 25.2  压降 4.0 24.4 



Re 2.3 18.7  Re 2.5 21.3 
摩擦因子 5.0 29.5  摩擦因子 4.7 25.6 

 
3 结果和讨论 
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图 3 管 1 中绝热变压力条件下摩擦因子与 Re 的关系 

图 3 展示了管 1 中摩擦因子随雷诺数的变化规律。对于绝热工况，当质量流率保持

不变时，摩擦因子在不同的压力下表现出几乎相似的“S 型”趋势，即随着 Re 增大摩擦

因子先减小后增加，随后再次减小。最大值出现的位置似乎在拟临界点附近。这与单相

流体绝热流阻的传统理论显著不同。这是因为传统理论认为，雷诺数的增加会导致摩擦

因子降低。 
一些研究人员也报道了拟临界区域摩擦因子的异常增大现象[23,45]，但他们均没有

对该现象提供合理的解释。我们收集并仔细分析了现有文献[8, 10, 13, 19-21]中关于超临

界流体流动压降的实验数据，并将其绘制在了图 4 中。 
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(c)                                   (d) 
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(g)                                   (h) 
图 4 与文献中典型实验结果的对比分析 

图 4 展示了各研究者得到的典型实验工况。每个图中用虚线标出了拟临界点的位置。

其中(a)～(d)以及(f)为冷却工况，而(e)、(g)和(h)为绝热工况。如图 4(a)~(h)所示，仔细比

较发现，在拟临界点附近各研究者得到实验结果均存在一致的摩擦因子异常增大情况。



然而，各研究中观测到的摩擦因子极值的位置有所区别。其中，Dang 等人的结果、Jiang
等人的结果和 Gerimella 等人的结果表明，在拟临界点以上存在摩擦因子峰值。根据我们

的仔细分析，在冷却条件下，摩擦因子最大值发生在拟临界温度之上更为合理。事实上，

根据临界乳光理论[22]，接近拟临界点时，物质的等温膨胀率将变得非常大，这意味着

即使是微小的扰动也会使流体产生明显的密度涨落。因此，可以推断在接近拟临界点时，

更显著的密度涨落会导致流体微团相互之间产生额外动量交换，并可能导致更剧烈的湍

流耗散，这很可能导致了更大的摩擦阻力损失。此外，由于壁面剪切层附近的流体承担

了流场中主要的湍流耗散，在冷却条件下，当壁面温度接近拟临界点时，主流温度刚好

高于拟临界温度。此时，流体对应于最强的湍流耗散水平，即对应于最大的摩擦因子。

值得注意的是，Andreson 等人和 Zhao 等人的结果似乎与这种模式相矛盾。可以合理推

断出的是，这种差异很可能归因于其实验测温仪器或其他因素导致的系统误差。Zhu 等

人的结果清楚地表明，在绝热流动条件下，最大摩擦因子恰好出现在拟临界点处。然而，

如图 4(h)所示，在本研究 7.6 MPa 的实验中观察到最大摩擦因子出现在比拟临界温度更

高的位置。这是由于本研究实验工况下的质量流率和管径显著高于文献中的大多数研究，

这导致了管内流体的散热效应更加显著。即使有轻微的散热，壁面温度也会稍低于主流

流体温度，从而导致类似于“冷却”工况下观察到的效应。因此，本文实验得到的摩擦

因子随 Re 的变化趋势有着整体向右的略微偏移。 
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图 5 管 1 中绝热变流量条件下摩擦因子与 Re 的关系 

此外，如图 5 所示，在管 1 中对不同质量流率下摩擦因子随雷诺数的变化趋势进行

了比较。这看似奇特的趋势可以通过临界密度涨落理论合理解释：当质量流率增加时，

达到拟临界温度的雷诺数也会增加。因此，摩擦因子在更高质量流率下的拐点会向更高

雷诺数偏移，使得摩擦因子曲线随质量流量的增大呈现出整体“右移”的趋势。 
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(a)                                     (b) 
图 6 管 1 中变热流密度条件下摩擦因子与 Re 的关系 

图 6 展示了在管 1 中不同热流密度下摩擦因子随雷诺数变化的结果。总体而言，随

着热流密度的增加，摩擦因子呈现整体的下降趋势。当更接近临界压力时，摩擦因子受

影响的程度将变得更加复杂，这是由于临界点附近复杂的热物性变化规律所致。 
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图 7 管 2 中变压力条件下摩擦因子与 Re 的关系 

对于管 2，在不同压力下，如图 7 所示，摩擦因子在拟临界点之前和之后都呈现出

近乎恒定的趋势。这是因为，在当前雷诺数和管壁粗糙度下，流动已经处于“充分粗糙

区”[23]，此时摩擦因子不再与雷诺数相关。但有趣的是，摩擦因子似乎位于两个不同

的“平台区”，这二者之间由拟临界线分隔开来。这种现象在图 8 中更为明显。在低质量

流率条件下，雷诺数达到较低的水平时流体的温度就已经穿过了拟临界点并进入了“低

平台区”。而在高质量流率条件下，雷诺数需要达到更高才能使摩擦因子过渡到“低平台

区”。这种奇特的行为可能是由高壁面粗糙度、流动边界层内的临界密度涨落以及接近壁



面的热物理性质的非线性变化等因素导致的复杂交互作用所致。 
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图 8 管 2 中变热流密度条件下摩擦因子与 Re 的关系 

图 9 展示了在管 2 中，不同热流密度条件下摩擦因子随 Re 的变化结果。与管 1（低

粗糙度管）相比，在管 2（高粗糙度管）中，热流密度对摩擦因子的影响程度变得不显

著。这表明壁面的高粗糙度显著抑制了超临界流体摩擦因子的受影响程度。 
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(a)                                     (b) 

图 9 管 2 中变热流密度条件下摩擦因子与 Re 的关系 

4 结  论 

本文通过实验研究了超临界 CO2在不同热流密度、不同粗糙度条件下的近邻界摩擦

因子特性。实验结果表明，随着加热热流密度增大，相同 Re 条件下的管内摩擦因子逐

渐呈降低趋势。当壁面粗糙度较大时，热流密度对摩擦因子的影响趋势被削弱。另外，

实验结果发现，在接近拟临界点时，摩擦因子呈现出异常的增大效应。本文首次结合临



界密度涨落理论，解释了在拟临界点附近流体微团动量交换过程显著增强所导致的摩擦

因子异常增大现象。对于粗糙管而言，在拟临界点以上和拟临界点以下呈现出了两个不

同的摩擦因子“平台区”，这可能是由于临界密度涨落特性、高壁面粗糙度效应以及壁面

附近强烈的非线性物性变化共同导致。研究结果有望对超临界 CO2在复杂边界条件下的

流动阻力特性提供更清晰的认识。 
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摘要：超临界 CO2布雷顿循环系统具有效率高、紧凑性好、成本低等优势，在新一代核能、太阳能等

领域具有极为广阔的应用前景。微通道换热器的换热效率对于超临界 CO2 布雷顿系统循环特性十分重

要。本文对超临界压力 CO2在 100 μm 深度微通道内的流动换热进行了可视化实验研究。研究表明，微

通道内流向速度增大，高雷诺数（Rein=3000, 4000）湍流脉动衰减导致流动换热恶化，而低雷诺数

（Rein=2000）流动换热增强，出现局部 Re 越高、Nu 越小的现象。 

关键词：超临界 CO2；微通道；湍流换热；可视化实验 

 
0 前言 

超临界 CO2布雷顿循环系统具有效率高、紧凑性好、成本低等优势，在新一代核能、

太阳能等领域具有极为广阔的应用前景。由于超临界 CO2布雷顿循环系统运行压力高，

且结构紧凑、占地面积较小，传统常规尺度的换热器已经不再适用。采用印刷电路板式

换热器等微通道换热器来作为超临界 CO2布雷顿循环的换热器，换热器的流道尺寸往往

在数十微米量级，且壁面热流密度很高，其换热效率对于整个系统循环特性十分重要。

研究超临界压力流体在微细通道内的流动和对流换热的机理和规律，准确预测其流动和

换热特性，这对于高效紧凑换热器的设计优化以及超临界 CO2布雷顿循环系统的发展具

有重要意义。 

超临界压力流体剧烈变物性的特点决定了其换热特性与亚临界时有较大的区别。早

期的实验数据反映出超临界压力流体在管内的湍流对流换热，具有极其复杂的规律，大

量的实验表明换热尤其是向上流动时出现了显著的恶化和加强的现象。Shiralkar 和

Griffith[1]发现超临界压力 CO2在竖直管内湍流对流换热的传热恶化出现在高热流密度导

致流体温度和壁温都高于准临界温度 Tpc 的情况下。Ackerman[2]研究了超临界水在竖直

光滑圆管中流动换热时压力、质量流量、热流密度和管径的影响，发现这些因素与流体

温度都对换热效率有所影响。他指出当准临界温度出现在流体温度和壁面温度之间时，

会出现伪沸腾现象导致复杂的传热现象。Hall 和 Jackson[3][4]等学者通过对向上流动和向

下流动时传热的比较，观察到等热流密度条件下，向上流动时，当热流密度较高时对流

换热出现局部传热恶化现象；而向下流动时却没有出现传热恶化现象，这表明了浮升力

对于传热的恶化现象的影响占重要地位。 



但是 Shiralkar 和 Griffith[1]的实验发现在相对较小的管径中，不论是向上流动或是向

下流动，都会出现传热恶化现象，这表明传热恶化也有可能发生在浮升力不大但是热加

速较大的地方。McEligot 等[5][6]提出这是由于沿程温度升高导致密度降低从来产生的整

体流动加速所致。沿流向的流动加速会使得湍流层流化，湍流衰减进而导致了传热恶化。

本课题组也开展了大量的超临界流体管内湍流对流换热的实验研究，基于实验研究结果

姜培学等[7][8]、赵陈儒等[9]提出在微米通道内温度梯度造成的热膨胀与压力梯度造成的流

动膨胀对湍流对流换热均具有影响。 
由于超临界压力流体的高温高压和光学畸变特性，针对超临界压力流体开展可视化

实验测量存在极大的困难，但是可视化实验可以获取传统对流换热实验研究难以获得的

内部流场、湍流特性等数据，在机理研究方面具有显著的优势，有少数学者尝试使用激

光多普勒测速法（LDV, Laser Doppler Velocimetry）以及粒子图像测速法（PIV, Particle 
Image Velocimetry）开展了超临界压力流体对流换热的可视化实验研究。目前针对超临

界压力流体的可视化实验研究主要为流型定型观测和可视化测速。Ning 等[10]对亚临界压

力和超临界压力条件下 RP-3 航空煤油在方形石英管中的流型进行了可视化实验研究，

发现超临界压力流动与气液两相流不同，不存在明显的气液界面，观察到类液态向类气

态转变时出现皱型流动，应证了拟沸腾理论的不准确。Licht[11][12]首次实现了超临界压力

水强迫和混合对流换热的 LDA 测量，利用双组分激光多普勒测速系统测量的平均速度

和湍流速度，解释了超临界压力水中传热的恶化和增强。郑艳[14]开展了蛇形管内超临界

压力界压力 R-23 在蛇形通道内的 LDA 测量，结合数值模拟研究揭示了蛇形管内二次流

发展更强，切向流发展较弱的强化换热机理。Valori[15][16]首次利用 PIV 开展了超临界压

力流体流动换热的速度场测量，研究了超临界压力流体在热驱动下的 Rayleigh-Bénard
流动，对不同密度差下上下表面之间的大尺度环流结构进行了研究。 

综上所述，由于高压和高温环境以及强烈的光学指数随温度波动，难以直接获得超

临界流体的湍流速度场和温度场，因此目前对于微通道内较高热流密度下超临界压力流

体流动换热的可视化研究较少。为了更好地认识超临界压力 CO2在微通道内的流动与换

热机理，本文通过将微流控芯片、高压流体驱动系统、显微粒子图像测速（Micro-PIV）

系统与数据采集系统相结合，建立超临界压力流体流动换热可视化实验系统，实现超临

界压力流体流动换热速度场和温度场的同步在线测量，从而直观地揭示变物性和受限空

间约束下流动和换热机理。 
1 实验系统及实验方法 

1.1 超临界压力微观可视化实验系统 

本文搭建了超临界压力流体可视化实验系统，实现了超临界压力流体速度场和微通

道壁面温度同步测量。图 1 为实验系统示意图，工作流体为 CO2，气态 CO2由高压气瓶

流入高压柱塞泵 ISCO 100DX 中，高压柱塞泵具有精准控制压力和体积流量的作用，在

恒定体积流量模式下，通过背压阀调节背压，可以使得系统中 CO2保持恒定的压力。高

压 CO2在高压柱塞泵之后流过止回阀，保证后面流路中添加的荧光粒子不会回流到高压

柱塞泵中，随后高压 CO2被泵送至预热段，预热段为 U 型不锈钢管，通过缠绕电加热丝

对管内流体进行预热。CO2 流出预热段后，通过三通流入旁路进入预热超声搅拌釜，在



超声搅拌釜中与预先加入的荧光示踪粒子充分混合并预热至所需要的入口温度。在实验

过程中，通过三通电磁阀调节主路与旁路，将实验段置于真空腔体，通过 KF 真空接头

与航空接头与外界连接。待加热达到稳态时，利用 Micro-PIV 测量微通道内的速度场，

在实验段进出口处通过压力传感器测量进出口压力，通过铠装热电偶测量流体进出口温

度，实验段出口的高温 CO2在空气中冷却后，经过背压阀返回到储液罐中。 

 
图 1 超临界压力流体可视化实验系统示意图 

1.2 微米深度微细通道模型加工工艺 

本文提出了可视化速度场测量与温度测量一体化的微观模型设计与加工方法，微观

一体化模型可以耐受最高 12 MPa 的压力。芯片基底为 0.625 mm 厚度的硅片，采用干法

刻蚀通道结构，对硅片表面进行热氧处理后，将硅片正面与 1 mm 厚度的肖特玻璃（BF33）
进行阳极键合，可以通过显微观测平台透过玻璃对微米通道内的流场进行观测。硅片背

面通过分层磁控溅射金属图案与沉积绝缘层，金属为热敏金属铂，通过铂丝实现通道底

部均匀面加热与局部温度测量。 
图 2 给出了微观模型示意图，微通道横截面尺寸为 100 μm×250 μm。如扫描电子显

微镜（SEM, Scanning Electron Microscope）的测量图像所示，微通道形貌平整，底面较

为光滑，通道壁面陡直度较高，硅片和玻璃边缘的毛刺来源于切片造成的“崩边”，切片

后的芯片不再用于实验。经测量微米通道深度误差不超过 2 nm。 

 
图 2 微观模型示意图（a）模型尺寸（b）微槽道截面 SEM 测量图像（c）模型实物图 



1.3  实验步骤和实验流程 

实验步骤和流程包括实验工况的设计，测温电阻标定，安装实验段，对实验段抽真

空并检漏，进行散热实验，在旁路中添加示踪粒子，系统加压并开始流动换热实验。本

实验研究中使用的 CO2纯度>99.99%，所采用的荧光示踪粒子为 1.1 μm 聚苯乙烯微球，

在 CO2中的质量分数为 0.02%。通过对实验工况的估算，本文的实验工况如表 1 所示，

CO2 体积流量范围为 2500-5000 μL/min，进口雷诺数 Rein=2000-4000，入口压力为 7.6 
MPa，实验段热流密度范围为 0.68-2.42 MW/m2。通过实验误差分析，Micro-PIV 测量的

速度值与理论值误差不超过 5%，局部温差和局部 Nu 数的最大不确定度不超过 5% 
表 1 微通道内 CO2对流换热实验工况（通道深度 100 μm） 

工况 入口压力 (MPa) 入口温度 (℃) 进口雷诺数 Rein 热流密度（MW/m2） 
1-1 

7.6 27.0 

3000 
1.20 

1-2 1.78 
1-3 2.39 
2-1 

4000 
1.26 

2-2 1.82 
2-3 2.42 
3-1 2000 0.68 

2 结果与讨论 

2.1 瞬时与平均速度场分布 

图 3 给出了较低进口雷诺数（Rein=3000）微通道瞬时速度场分布。上图为不同轴向

位置处的荧光粒子原始图像，下图为对相邻两帧图像进行互相关分析得到的瞬时速度场

定量结果，其中云图的颜色深度表示速度的绝对值大小，箭头方向和长度分别表示速度

矢量的方向和大小。从速度矢量图中可以看出，微米通道内的瞬时速度场呈现典型的过

渡态湍流特征，瞬时速度脉动较为明显，在流场中可以观察到展向涡结构，此时湍流猝

发现象与湍流结构带来的流体掺混使得动量和热量的湍流输运较强。对比三个轴向位置

处的速度场云图发现，流体的速度绝对值沿着流动方向越来越大。 

 
图 3 较低进口雷诺数（Rein=3000）微通道瞬时速度场分布 

Pin=7.7 Mpa, Tin=27.0 °C, qw=1.20 MW/m2 



图 4 进一步分析流道中心线处的瞬时速度分布发现，在进口 x/h=0 处流动速度伴随

着剧烈的脉动，在流动中游 x/h=37.5 处流向速度增大但速度脉动变的较为平稳，在出口

x/h=75 附近逐渐恢复了湍流脉动。在槽道两侧靠近壁面处观察到瞬时的法向速度矢量，

代表着湍流在近壁面处的猝发现象，其中沿着侧壁面法向的速度矢量表示上喷事件

（u<0, v>0），与侧壁面法向相反的速度矢量表示下扫事件（u >0, v<0）。在进口

附近局部的猝发现象较频繁，但是在流动的中游，速度脉动减弱的同时猝发现象也减少，

呈现类似层流的流动特征。在加热段结束的位置，此时湍流脉动大幅度地恢复，同时靠

近槽道壁面区域的猝发现象发生恢复。猝发现象在湍流脉动生成中起着重要的作用，是

近壁区湍流雷诺应力产生的重要来源。因此，在槽道中游猝发现象和湍流脉动的减少表

明在加热过程中湍流强度发生了衰减。 

 

图 4 较低进口雷诺数（Rein=3000）微通道瞬时速度脉动 

Pin=7.7 Mpa, Tin=27.0 °C , qw=1.20 MW/m2 

图 5 给出了较高进口雷诺数（Rein=4000）微通道瞬时速度场分布。对于更高进口雷

诺数的流动，入口处的湍流强度更高，瞬时速度的脉动更强。对比不同轴向位置处流向

速度的大小可以看出，沿着流动方向速度云图的颜色越来越深，说明沿着流动方向流向

速度逐渐增大。在流动加速的同时，下游流动的湍流度降低，湍流脉动程度减弱、展向

涡结构减小。由于流体的质量流量增大，在同样的热流密度加热下，沿着流动方向发生

流动加速程度弱于低雷诺数湍流。 

 
图 5 较高进口雷诺数（Rein=4000）微通道瞬时速度场分布 

Pin=7.7 Mpa, Tin=27.0 °C, qw=1.26 MW/m2 

对于微元段有单位面积流量 b bG u= ，根据连续性方程可以导出： 
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由上式可得，沿着流动方向的速度梯度与密度梯度成反比。当流体温度靠近准临界

温度时，密度大幅度降低，沿着流动方向形成了负的密度梯度，导致了沿着流向的流动

加速。图 6 和图 7 分别给出了两个不同进口雷诺数工况下微通道内平均速度场分布。图

中的点表示对应位置处拍摄视场内平均速度。对于较低进口雷诺数（Rein=3000）和较高

进口雷诺数（Rein=4000）的工况，流向速度沿流向均逐渐增大。在一定热流密度下，随

着流体进口雷诺数增加，平均速度沿流向的速度梯度减小。 

 

图 6 较低进口雷诺数（Rein=3000）微通道平均速度场分布 

Pin=7.7 Mpa, Tin=27.0 °C, qw=1.20 MW/m2 

 

图 7 较高进口雷诺数（Rein=4000）微通道平均速度场分布 

Pin=7.7 Mpa, Tin=27.0 °C, qw=1.26 MW/m2 

2.2 微通道湍流换热特性 

图 8 和图 9 给出了不同热流密度下沿程壁面温度和局部 Nux分布。在高热流密度加

热下，微槽道壁面温度存在非单调性变化，壁面温度先增大后减小，存在明显的峰值和

谷值，局部 Nux先减小后增大。在流动加速的同时流动换热出现局部恶化然后恢复，并

且随着热流密度升高，壁面温度的峰值向入口处移动，说明随着热流密度的增大，微槽

道内局部换热最恶化点出现的位置有所提前。 



 

图 8 不同热流密度下沿程壁面温度分布 

Pin=7.7 Mpa, Tin=27.0 °C, Rein=3000 

 
图 9 不同热流密度下局部 Nux分布 

Pin=7.7 Mpa, Tin=27.0 °C, Rein=3000 

图 10 和图 11 分别给出了不同进口雷诺数下沿程壁面温度和局部 Nux的分布。对比

不同进口雷诺数的流动换热结果发现，当进口为过渡态湍流时（2300<Rein<4000），壁面

温度在 x/d=30~45 附近存在明显的壁面温度的峰值，随后壁面温度又降低，局部 Nux先

减小后增大，发生了局部换热恶化与恢复。对于一定的热流密度，随着进口雷诺数的增

加，壁面温度降低，局部 Nux增大，换热恶化的壁温峰值降低，同时局部换热恶化的位

置向出口处移动。 
当 Rein=2000 时，壁面温度先增大后减小，流动换热没有出现显著的换热恶化，反

而在流动下游流体温度跨越准临界温度时出现换热增强。在较大的壁面热流密度加热下，

槽道内的流动会受到较显著外界热扰动，随着流体被加热密度降低，流动加速并发生从

层流向湍流的转捩，这种转捩增强了流动换热的能力。因此在 Rein=2000 的工况中，对

流换热的 Nu 要高于等热流密度条件下的层流换热，并且在下游当流体温度跨越准临界



温度时，在热物性变化的影响下，流动换热发生增强的趋势。 
对比 Rein=3000 和 Rein=2000 工况的 Nux分布可以发现，在前者发生局部换热恶化的

最恶化点，高雷诺数流动的 Nux 在局部接近甚至低于低雷诺数流动的 Nux。这说明在流

动加速的作用下，高雷诺数流动换热恶化，低雷诺数流动换热增强，在局部出现了 Re
越高、Nu 越小的对流换热规律。 

 

图 10 不同进口雷诺数下沿程壁面温度分布 

 

图 11 不同进口雷诺数下局部 Nux分布 

2.3 可视化实验与 DNS结果对比 

为了进一步验证和揭示实验观察到的异常换热规律与机理，本文针对实验中的工况

开展了直接数值模拟。图 12 给出了平均流向速度的实验与 DNS 结果，速度场的实验与

DNS 结果符合良好。随着流动的进行，平均速度逐渐增大，两个工况下的出口速度约为

进口速度的两倍。 



 

图 12 平均流向速度的实验与 DNS 结果 

图 13 给出了不同进口雷诺数下沿程湍动能分布的 DNS 结果。可以看出，对于进口

雷诺数 Rein=3000 的工况，湍动能在进口段之后大幅度降低，此时加速湍流发生了向层

流的逆转捩，湍动能在 x/d=30-40 达到最小值后逐渐发生恢复，但是在流动下游湍动能

的强度仍小于进口的湍流。而对于进口雷诺数 Rein=2000 的工况，由于进口流动的湍流

脉动较小，在进口段之后湍动能没有发生较大的变化，在流动的下游湍流脉动呈现逐渐

增强的趋势。这说明在微槽道内超临界压力流 CO2的流动换热特性与湍流特性存在高度

耦合关系，微槽道湍流受到流体变物性与流动加速等因素的影响，发生湍流衰减和再生

成，进而导致了局部传热恶化。 

 

图 13 沿程湍动能分布的 DNS 结果 

4 结  论 

通过对微通道内流体速度场和壁面温度的同步测量，揭示了不同进口雷诺数下超临

界压力 CO2湍流换热规律以及流动加速下湍流衰减与再生成机理，主要结论如下： 
（1）当进口雷诺数 Rein=3000, 4000 时，随着流体沿程被加热，超临界压力 CO2的

流向速度沿流向逐渐增大，进口处流动伴随着剧烈的脉动，随着流体沿流向被加热，由



于沿程密度降低，流体的平均流向速度增大，同时速度脉动变的较为平稳，呈现出类似

层流的状态。在一定热流密度下，随着流体进口雷诺数增加，局部传热恶化程度降低，

最恶化点的位置向出口位置移动。 
（2）当进口雷诺数 Rein=2000 时，壁面温度先增大后减小，流动换热没有出现显著

的换热恶化，在流动下游流体温度跨越准临界温度时出现换热增强。 
（3）在流动加速作用下，高雷诺数（Rein=3000, 4000）流动换热恶化，低雷诺数

（Rein=2000）流动换热增强，出现局部 Re 越高、Nu 越小的对流换热规律。 
（4）提供了可视化实验结果与 DNS 结果的直接对比，速度场和温度场结果均符合

良好，进一步验证了微米通道内超临界压力 CO2在加热条件下发生流动加速，湍流发生

局部衰减与再生成的同时发生局部传热恶化与恢复。 
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摘要：本文通过数值模拟研究了液态金属电池电极中瑞利-贝纳德对流与电涡流耦合的磁流体流动

（Magnetohydrodynamics，MHD）现象。结果表明：在本文研究的电流密度范围内，电极中的瑞利-贝

纳德对流及耦合 MHD 流动均呈现不稳定流动；电涡流可以在一定程度上提高瑞利-贝纳德对流的流动

强度，且流速与电流密度大小呈正相关；一定强度的电涡流可以有效地增强电极中的混合作用，混合

时间τ随着电流密度增大而减小，利于电极中的传热传质过程。 

关键词：液态金属电池（LMB）；瑞利-贝纳德对流（RC）；电涡流（EVF）；电流感应磁场；洛伦兹力  

 
0 前言 

为应对能源危机及日益增长的环境压力，实现人类社会可持续发展，可再生清洁

能源的开发及大规模应用愈发重要[1]。发展低成本、大容量、长寿命、环境友好的储能

技术成为目前可再生能源利用领域的关键问题。液态金属电池（Liquid Metal Battery，
LMB）作为一种电化学储能方法，具有高效率、长循环寿命、制造简单和易于放大等

诸多优点，在电网大规模静态储能中具有独特的优势和广阔的应用前景，成为目前的研

究热点[2-4]。 
工作状态下，LMB 正负极及无机盐电解质均呈熔融状，三层液态物质因密度差及

互不相溶性在重力作用下自然分层，具有自我修复及快速充放电能力[5]。但同时正是这

种分层液态结构使其内部存在复杂的多物理场耦合现象，内部流动受到多种因素影响。

首先，电池内部温度需高于电化学材料熔点；另外，由于熔融盐电解质的电导率相较液

态金属要小 3 ~ 5 个数量级，因此 LMB 内的焦耳热主要产生于电解质层，使得该层温

度高于两个液态电极层的温度，出现热对流现象[6]。在电池充放电过程中还会在电解质

层上下两个交界面附近产生大量的电化学热[7]；其次，充放电电流还会在电池内部产生

感应磁场，该电流与感应磁场及环境磁场作用产生洛伦兹力，诱发电涡流（Electro-
Vortex Flow，EVF）等流动现象[8]。由于 LMB 各层厚度较小，因此内部出现的热对流

形式主要表现为瑞利-贝纳德对流（Rayleigh-Bénard Convection，RC）。Personnettaz 等[9]

通过数值仿真对 Li||Bi 电池中的热对流进行了研究。结果表明，LMB 中的 RC 热对流不

存在周期性且对流强度有限，并不能威胁到电池内部的稳定分层。但 RC 热对流并不独
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立存在，一定伴随着 EVF 的发生。Kelley 和 Sadoway[10]首次通过实验的方式对液态金

属电极（Liquid Metal Electrode，LME）中 RC 热对流及其与 EVF 的耦合流动进行了研

究，利用超声多普勒测速仪（UDV）对 LME 中特定方向上的径向速度实现监测。结果

表明，低电流密度下，EVF 可以抑制流场空间分布的随机变化并增强 Bénard 涡的强

度。随着电流密度的增加，LME 中的流速进一步增大。由于 UDV 方法仅能获得速度矢

量在单一方向分量上的分布，无法更为准确地描述流动状态，因此相关学者利用数值模

拟进行了深入地研究。Beltran[11]在 Kelley 和 Sadoway 实验装置基础上建立了数值模

型，但该模型未考虑实验模型中实际集流器配置对 EVF 的影响，并忽略了地球磁场的

作用，研究结果也主要侧重于洛伦兹力对电极传热的干涉，并未对 EVF 耦合 RC 热对

流的 MHD 流动特征进行分析。Ashour 等[12]在数值模型中加入了对环境磁场的考虑，

但仅分别研究了 RC 热对流及 EVF 对 LME 内流场的影响，同样缺少对应实验的耦合

MHD 流动分析。另外，他们在实验复现过程中发现，LME 顶部温度在整个实验过程中

波动幅度高达 2 ℃，LME 侧壁也无法实现绝热。Timchenko 和 Reizes[13]的研究结果表

明，自然对流对边界条件的变化极为敏感，因此数值模型的验证尤为困难，但实验与模

拟计算结果之间的差异并不影响数值计算的有效性。 
本文建立了与 Kelley 和 Sadoway 的实验装置相对应的 LME 研究模型，并考虑了

地球磁场的影响，通过数值仿真分别对 RC 热对流，不同电流密度大小下的 EVF 及其

与 RC热对流耦合的 MHD流动进行了模拟研究，分析了 LME 中的流动特征。 
1 物理和数学模型 

1.1 物理模型 

LME 物理模型如图 1 所示，不锈钢圆柱外壳兼做正极集流器，内径 88.9 mm，内

部填充共熔铅铋合金（ePbBi）作为液态金属电极，层高 16 mm，电极顶部与负极集流

器相接，直径为 64 mm。电流 I由圆柱外壳底部均匀引入，由负极接线柱引出，外部热

源由外壳底部实现均匀加热，装置四周进行隔热处理，图中虚线所示为数值计算域，模

型采用笛卡尔坐标系建立，坐标原点位于 LME 底部圆心处，z 轴指向模型轴向方向

（ 44.45 , 44.45,0 16;x y z−     单位：mm）。ePbBi材料物性参数见表 1。 

 
图 1 LME 物理模型[10] 

为便于模拟研究 LME中的流动特征，本文作出以下几点假设： 
1) ePbBi为不可压缩牛顿粘性导电流体； 
2) 除密度外，流体的物性参数均为各向同性常物性，磁导率为真空磁导率； 
3) 流动为层流流动； 
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4) LME层上表面为刚性壁面，模型中所有壁面均忽略厚度，忽略 ePbBi与壁面

间接触电阻。 
表 1 ePbBi 材料物性参数[10,11] 

物性参数（T0 = 150 ℃） ePbBi 
运动粘度 ν （m2/s） 2.79×10-7 
密度 ρ0 （kg/m3） 10540 
热导率 λ（W/m·K） 9.6 
热膨胀率 β（1/K） 4.24×10-5 
比热容 cp （J/kg·K） 148.76 
电导率 σ（S/m） 9.26×105 
磁导率 μ（H/m） 1.25664×10-6 
热扩散率 α（m2/s） 6.15×10-6 
普朗特数 Pr 0.045 

1.2 数学模型 

本文研究范围内，LME 中典型磁雷诺数 Rem值为 1.47×10-4，远小于 1，故由流动

引起的感应磁场可以忽略[14]。基于该假设，LME中的 Maxwell方程组简化为： 
0 =B  (1) 
0 =J  (2) 
 =B J  (3) 

0 =E  (4) 

式中，磁场 B 包括电流感应磁场 b 及附加磁场 B0两部分；J 表示电流密度矢量，由附

加电流密度矢量 J0及感应电流密度 j 组成；E 为电场强度；μ为真空磁导率。 

0= +B B b  (5) 

0= +J J j  (6) 

电流感应磁场 b 由通过 LME的电流诱导产生，满足磁守恒方程式(1)，存在以下关

系： 
=b A  (7) 

0 =A  (8) 

式中，A 为磁矢势；由安培定理可知： 
2

0 = −A J  (9) 

求得磁矢势后，由式(7)得到电流感应磁场 b。 
电流密度 J 满足广义欧姆定律： 

( )= J E + U B  (10) 

磁场作用下，不可压缩粘性导电牛顿流体的质量守恒方程，Navier-Stokes 方程及

能量守恒方程表示为： 
0 =U  (11) 

( ) ( ) ( ) L Tp
t


 


 + = − +  + + +
 

TU
UU U U F F  (12) 
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( )
2

p
Tc T T
t


 


 + =  +  

JU  (13) 

式中，U 表示速度矢量，p 表示压力，ν 为运动粘度，ρ 为密度，cp为等压比热容，λ 为

导热系数，J2/σ 表示焦耳热源项。 L = F J B ，为洛伦兹力源项。FT为由温度梯度引起

的浮升力源项，根据 Oberbeck-Boussinesq近似，表示为： 

( )T 0 01 TT  =  − −  F g = g  (14) 

式中 β为热膨胀系数，ρ0为参考温度 T0下的参考密度。 
1.3边界条件及计算方法 

根据 LME 的物理特性及文献[10]中的实验条件，边界条件设定如下： 
1) 所有边界均为无滑移速度边界条件； 
2) LME侧壁为绝热、无渗透电绝缘壁面，电极壁面为理想导体壁面。其中： 

顶部电极集流器壁面（ 32 , 32, 16x y z−   = ）电流密度边界条件为 JTOP = 
C1，底部电极集流器壁面（ 44.45 , 44.45, 0x y z−   = ）电流密度边界条件为

JBOT = C2，C1、C2为对应电流强度 I下的电流密度大小； 
3) LME 顶部壁面为冷壁面，采用定壁温边界条件，TTOP = 423 K；底部为热壁

面，TBOT = 433 K； 
4) 初始时刻，LME内部流场 T = 423 K，速度场 0=U ，电流感应磁场 0=b ，附

加磁场为地球磁场 Be(19·ex, -37·ey, 49·ez) μT。 
控制方程采用有限体积法进行空间离散，基于压力隐式求解器进行瞬态求解，压

力—速度耦合方程采用 PISO 算法处理，时间项采用二阶隐式推进法，对流项采用二阶

迎风格式，扩散项采用中心差分格式；考虑到浮升力及洛伦兹力作用，压力项离散采用

体积力加权插值格式；采用 Laminar 层流模型；电流感应磁场及 Maxwell 方程组在

FLUENT 中 MHD 模块电势法基础上结合 UDF 二次开发接口实现求解；所有算例均采

用定时间步长计算（Δt = 5×10-3 s），收敛判定条件为 61 10− 。 
1.4 网格无关性验证 

表 2 网格无关性验证 

 网格数量 最大单元

尺寸 / mm 
监测点 P1
处温度 / K 

与 M5相
对误差 / % 

监测点 P2
处温度 / K 

与 M5相
对误差 / % 

M1 207888 1 428.54159 0.1438% 426.78032 0.1693% 
M2 414740 0.8 429.1928 0.1010% 426.59793 0.0176% 
M3 974916 0.6 429.44491 0.0324% 426.02949 0.0412% 
M4 1663104 0.5 429.1111 0.0412% 426.3433 0.0366% 
M5 3263880 0.4 429.2682 / 426.16758 / 
为保证计算精度，LME 模型采用 O-grid 网格划分，考虑到电磁场的求解，所有边

界层处均进行了网格加密处理，首层网格尺寸为 0.1 mm。表 2 所示为网格无关性验证

结果，以 JBOT =3500 A/m2下的耦合 MHD流动为算例分别就 5种网格划分方式进行瞬态

模拟，并对 t=10 s时刻下监测点 P1（0, 0, 8）及监测点 P2（0, 0, 4）处的温度相对误差

进行比较，以 M5 为基准，对应网格最大单元尺寸为 0.4 mm，当网格最大单元尺寸小

于 0.6 mm 时，监测点温度相对误差已小于 10-3数量级，此时继续减小网格最大单元尺
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寸对监测点温度几乎无影响。综合考虑计算成本及精度，模型均采用 M3网格配置。 
1.5 数值计算程序验证 

为验证数值计算模型的准确性，本文与 Ashour 等[12]在 OpenFOAM 平台下的 EVF
数值模拟结果进行了对比，验证过程中数值模型各项条件及参数均与文献[12]保持一

致。如图 2 所示为 I=40 A，t=100 s 时 LME 中监测点（0，0，6）处的径向速度分布，

结果表明本文所使用数值计算程序有效，可以较为准确地模拟 LME中的 MHD流动。 

 
图 2 数值计算程序验证 

2 结果与讨论 

2.1 LME中的 RC热对流 

为获取 LME 中由温差引起的流动特征，本文首先不考虑电磁场作用，对温差驱动

下的 RC热对流进行三维瞬态数值研究。 
如图 3 所示为 LME 内部监测点 P1（0，0，8）处温度及速度随时间变化曲线，当

t > 150 s时内部温度及速度出现不同程度的波动，但并无显著规律，说明该流动为不稳

定流动，且流速大小在数量级上与文献[10]中的实验结果相吻合。对于不稳定流动，通

过体积平均化可以有效提取其一般化特征。如图 4 所示，由于 ePbBi 的普朗特数 Pr 仅
为 0.045，其热扩散能力远大于动量扩散能力，热边界层厚度远大于速度边界层，因此

在模拟初始阶段极短的时间内 LME 中的体积平均温度迅速上升至约 428 K，而动量传

递过程较为缓慢。 

          
图 3 监测点 P1 处温度及速度随时间的变化                        图 4 体积平均温度及速度随时间的变化 

图 5 及图 6 所示为不同时间节点 t=50 s，t=150 s 及 t=300 s 下 y=0 截面处温度及速
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度分布。在 t=50 s 时刻，LME 中温度主要以热扩散方式传递，此时内部存在极为微弱

的热对流，速度峰值仅为 0.003 mm/s 左右，无法影响温度场的分布。随着时间推移，

内部热对流逐渐加剧并呈现出典型的热羽流及 Bénard 涡核，图 6 中箭头表示该处速度

矢量方向，对比图中不同时刻速度大小及方向分布可以得出相同结论，即 LME 中 RC
热对流在时间和空间上均为不稳定流动，且不存在对称性。LMB 快速放电场景下，电

解质层与正极层交界面间金属离子瞬时输运通量极大，较差的流动性易造成局部负极金

属离子富集产生金属间化合物而恶化电池性能，因此对于 LME 中的流动需考虑其他干

预方式以加快流动。 

             

            
图 5 不同时间下 y=0 截面温度分布                                   图 6 不同时间下 y=0 截面速度分布 

2.2 LME中的 EVF 

由于工艺及装配等原因，LMB 电极集流器直径与电池直径并不相等。集流器与电

池横截面积的差异使得充放电电流在集流器附近发生汇集或扩散，与其产生的电流感应

磁场相互作用产生洛伦兹力而形成 EVF。为单独研究 LME 中电流密度大小对 EVF 的

影响，本节数值模型中不考虑温度场，电流由 LME 底部（集流器半径 45 mm）垂直汇

入，由顶部（集流器半径 32 mm）垂直引出。电流密度大小以底部集流器面积为基

准，分别设定为 J = JBOT = 499 A/m2，1250 A/m2，3500 A/m2。附加磁场为实际地球磁场

Be（19·ex, -37·ey, 49·ez, 单位：μT）。 

      
(a) y=0 截面处电流密度大小及电流流线分布                     (b) y=0 截面处洛伦兹力大小及方向分布 

图 7 y=0 截面处电流密度及体积洛伦兹力分布 

图 7(a)所示为 y=0 截面处 J=3500 A/m2下电流密度分布，图中流线表示电流密度方

向。电流线在横截面积更小的集流器附近汇集，且彼此并不平行，使得电流密度在该处

增大，形成非均匀分布。根据安培定律，电流会在 LME 内部产生非均匀周向感应磁

场，该感应磁场强度与地球磁场 Be 具有相同数量级，非均匀分布电流与磁场相互作用

产生的体积洛伦兹力如图 7(b)所示，电流密度在顶部集流器附近更大，使得该处产生的

电流感应磁场强度较其他区域更大，最终形成 7(b)所示具有非零旋度的由四周指向轴心
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的非均匀洛伦兹力。该力并不能由压力平衡，因此会自然地驱动流体运动，使得在集流

器附近的液态金属从 LME壁面附近区域向电池中心流动。 
图 8 所示为 t=300 s 时，J=3500 A/m2下 z=8 mm 截面处速度分布，图中箭头方向为

该处速度矢量。图 9所示为 t=300 s时不同电流密度大小下速度沿径线（x, 0, 8; -44.45≤
x≤44.45）分布。相较 RC 热对流，LME 中的 EVF 呈现较为稳定的周向旋流，且流速

沿径向先增大后减小，在 x，y=±32 mm 附近达到最大值,说明电极中 EVF 流动特征主

要受电极集流器半径影响。LME 中流速大小与电流密度大小呈正相关，且主要影响周

向速度的大小，如图 9 中速度分量 Uy 沿径线分布。电流密度大小的变化对轴向速度

Uz 影响极小，J=3500 A/m2下 Uz最大值较其他速度分量相差一个数量级，说明 LME中

的流动在竖直方向上极为微弱。另外，流速在 LME 轴心附近几乎为 0，说明该处流体

几乎不流动。考虑到 LMB 实际应用中的传热传质过程，文献[10]中所配置电极集流器

产生的 EVF对电极中心的搅拌作用十分有限。 

       

图 8 J=3500 A/m2下 z=8 截面处速度分布          图 9 不同电流密度下沿径线（x，0，8）的速度分布 

2.3 耦合 MHD流动 

LME 中 EVF 耦合 RC 热对流的 MHD 流动仍为不稳定流动。图 10 所示为不同电流

密度大小下体积平均速度随时间的变化关系。当电流密度大小为 0，即 LME 内部流动

为 RC热对流时，其体积平均流速峰值为 3.54 mm/s，对应时间节点为 156 s。随着电流

密度大小增加，LME 中体积平均流速峰值随之增大，且对应达到峰值流速所需时间逐

渐减小。当电流密度大小为 3500 A/ m2时，其体积平均流速峰值为 3.98 mm/s，对应时

间节点仅为 75 s，相较 RC热对流，体积平均流速峰值提高了 11%，达峰所需时间减少

1 倍。对应图 11 所示为不同电流密度下体积平均温度随时间的变化关系。从图 11 中可

以看出随着电流密度大小增加，体积平均温度略有增大但幅度十分有限，分析主要原因

为 ePbBi 导电性良好，因此产生的焦耳热十分有限。相比之下，电流密度大小对体积平

均温度达峰时间影响显著。电流密度大小为 3500 A/ m2时相较 RC热对流达峰时间缩短

了 93%。 
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图 10 不同电流密度下体积平均速度随时间变化       图 11 不同电流密度下体积平均温度随时间变化 

综上，EVF 可以在一定程度上提高 RC 热对流的流动强度，且流动速度与电流密度

大小呈正相关。另外，EVF 对 LME 中 RC 热对流的建立具有显著影响，电流密度越

大，形成一定强度的对流流动所需时间越短，同时也有效提高了 LME 内部温度场的传

递。对于具有高粘度低普朗特数的液态金属材料，一定强度的 EVF 可以有效地增强

LME 中的混合作用，利于电极中的传质过程，同时也进一步抑制了内部非均匀温度场

的形成。 
电流密度大小的变化直接影响 MHD 流动的流速，流形以及其在时空上的分布，因

此通过引入混合时间 τ 来度量 EVF 的混合作用，混合时间越短，对应混合作用越强，τ
定义如下[10,16]： 

cr

τ L
U

=  (15) 

式中，L 为 LME 层高；Ucr 为对应整个模拟时长 300s 下的时间加权体积平均速度。图

12所示为本文研究范围内混合时间 τ与电流密度大小 J的关系。 

 
图 12 混合时间 τ 与电流密度大小关系 

由于 LME 中的耦合 MHD 流动在时空上存在不稳定性，因此很难通过某点或线或

某一截面上物理量的变化精确地体现不同电流密度大小下的耦合流动特征。故为便于提

取 LME 中 MHD 流动的空间特征，本文采用 Ω 涡识别方法对 LME 中对流涡进行提取
[17]。图 13 所示为 t=300 s 时，不同电流密度大小下涡核等值面分布，云图表示速度大

小，曲线为速度流线，箭头表示流动方向。对比各图可以看出，不同电流密度大小下
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LME 中的流动形式均为 RC 热对流，具有明显的 Bénard 涡核，且涡流方向保持一致，

进一步说明在电流密度范围 0<J≤3500 A/m2内，EVF 强度不足以破环 Bénard 涡核进而

改变 RC 热对流的形式。同时随着电流密度增加，内部对流流速随之增大，且所提取涡

核等值面愈加规则平滑，说明一定强度的 EVF 有助于增强 LME 中的传热传质过程，并

适当提高内部流动的有序性，这与文献中的研究结论相一致[10-12]。 

           

   (a) J=0 A/m2                                                                   (b) J=499 A/m2 

            

    (c) J=1250 A/m2                                                            (d) J=3500 A/m2 
图 13 不同电流密度大小下涡核等值面及速度分布，Ω=0.52 

3 结论 

本文通过数值模拟对 LME 中 RC 热对流及不同电流密度下的 EVF 及其耦合 RC 热

对流的 MHD流动与特征进行了研究，主要结论如下： 
1、LME 中，RC 热对流及耦合 MHD 流动在时间和空间上均为不稳定流动，且不

存在对称性；附加电流密度大小在 0<J≤3500 A/m2 范围内时，EVF 强度不足破环

Bénard涡核，RC 热对流始终为 LME 中主导流动形式。 
2、LME 中，非均匀电流密度分布形成由四周指向轴心的非均匀洛伦兹力，该力并

不能由压力平衡，因此会自然地驱动流体运动，故 EVF 呈现较为稳定的周向旋流，流

动特征主要受电极集流器半径影响，且电流密度大小主要影响其周向速度的大小。 
3、EVF 可以在一定程度上提高 RC 热对流的流动强度，且流动速度与电流密度大

小呈正相关。另外，EVF 对 LME 中 RC 热对流的建立具有显著影响，电流密度越大，

形成一定强度的对流流动所需时间越短。 
4、一定强度的 EVF 可以有效地增强 LME 中的混合作用，混合时间 τ 随电流密度

增大而减小，利于电极中的传质过程；同时也进一步抑制了内部非均匀温度场的形成，
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提高内部流场的有序性。 
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摘要：随着高超声速推进技术不断向高马赫数发展，推进系统热防护压力激增，再生冷却通道面临高

热质比，极易诱发超临界压力碳氢燃料的流量分配不合理与局部超温难题。本文探索了壁面扰流结构

对并联通道流量分配与综合换热性能的双重调控功能。研究发现：微肋能够有效减弱流量分配的不均

匀性，从而降低强热偏差下双通道间的流体温度偏差，降低了由于流量分配不足而引发的局部高温。冷

却通道流量不均匀系数减小 30%~70%，而压力损失仅增加了 17%~40%。 

关键词：并联通道，流量分配，微肋，碳氢燃料，超临界压力。 

 
0 前言 

进入 21 世纪以来，高超声速（Ma≥5）飞行器在军用与民用航空器发展方面具有越

来越重要的地位，而超燃冲压发动机是实现高超声速飞行的首要关键技术[1]。随着飞行

马赫数不断增加，发动机热防护系统的热载荷压力激增[2]。超燃冲压发动机主动热防护

系统一般采用推进剂作为冷却剂的再生冷却方式。油箱中的推进剂在进入燃烧室之前首

先流经燃烧室壁面的多根再生冷却通道，吸收高温燃气侧的热量从而对发动接燃烧室壁

面进行冷却。为了保证喷射效果和避免再生冷却通道内发生不稳定的沸腾传热恶化，通

常要求冷却通道出口压力在 2.5MPa 以上，超过了航空煤油的临界压力[3]。 
由于高马赫数下再生冷却通道中的热质比过大，再生冷却通道中碳氢燃料的温度一

般从常温升高至1000 K以上，油温将依次经过亚临界温区、跨临界温区、超临界温区及

高温热裂解区。由于碳氢燃料在不同温区的热物理性质差异巨大，再生冷却通道中的燃

料的流动传热与阻力特性在不同温区也呈现出巨大差异，继而恶化局部冷却结构的超温

问题并引起机体热变形失效[4]，这极大地增加了再生冷却通道的设计难度。 
针对再生冷却过程的流量分配问题，部分学者从应用角度出发对管路形式等进行优

化，通过增大通道数量[5]、优化分流腔高宽比、提高分流腔压力[6]、减小冷却通道间的肋

厚、降低横截面面积[7]从而一定程度上优化并联通道的流量分配问题。但该种调控思路

的实际效果有限。同时，另有学者基于“冷端节流”方法，通过增大冷却通道内对加热

不敏感的低温区阻力份额来抑制流量偏差[8]。但采用冷端节流会使通道压力损失将额外

增加 5 倍[9]，对发动机燃料的供给系统带来极大的压力。因此，亟需一种低成本调控方

法来优化再生冷却并联通道间的流量分配问题。 
基于壁面湍流扰动的微扰流结构作为典型的强化换热结构在工业领域已具有广泛



应用。近年来随着金属 3D 打印技术的快速发展，微扰流结构在航空发动机热防护领域

也得到了关注。基于微扰流结构对超临界压力下碳氢燃料的强化换热性能，本文将进一

步挖掘微扰流结构对再生冷却并联通道流量分配的有利作用，从而实现利用壁面扰流同

时对超燃冲压发动机再生冷却并联通道流量分配与综合换热性能的双重调控功能。对此，

本文建立了简化的再生冷却双通道对流换热数值计算模型，探究了微肋结构对强热偏差

下超临界碳氢燃料在双通道内的流量分配与对流换热的影响机制，并进一步对微肋的高

度参数进行优化设计，为高马赫数热防护系统的设计与优化提供新的解决思路。 
1 数值计算模型 

1.1 物理模型及边界条件 
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(a) 光滑通道及微肋通道示意图 
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(b) 尺寸示意图 

图 2 再生冷却简化双通道模型示意图 

实际再生冷却通道由多根并联通道、分流结构及汇流结构等部分组成。本节采用简

化再生冷却双通道模型，如图 2 所示。冷却通道前端为一个矩形分流腔，分流腔头部的

燃料总入口结构如图 2 (b)，分流腔尾部连接两个结构相同的并联冷却通道，分流腔尺寸

为：长度 30 mm、高度 6 mm、宽度 11 mm。为避免通道间的固体导热对研究结果的影

响，两个单元冷却通道相互独立且中间不连接。单元冷却通道宽度与高度均为 2 mm，壁

厚为 1 mm。光滑通道作为参照，微肋集中布置在单元通道加热段的中心处。总入口流量

给定为 10 g/s，出口背压为 3 MPa (>Pc=2.11 MPa)。由于整个简化的双通道物理模型左右



对称，因此当通道下底面受到相同的热流密度时，理论上两个通道中的流量一致。 
为了保证不同通道的热量输入一致，设置了五组热流密度，如表 1 所示。同时，定

义流量不均匀系数 β，如公式(2)。当双通道的质量流量分配一致时，流量不均匀系数 β
为零，双通道的质量流量分配差距越大，流量不均匀系数 β 越大。 

β =
|m1̇ -m2̇ |

mtotal̇
 (2) 

式中ṁ1、ṁ2、ṁtotal分别为 1 号通道、2 号通道的质量流量和总质量流量（g/s）。 
表 1 冷却通道五组热流密度 

LChannel (mm) 热流密度 (MW/m2) q-1 q-2 q-3 q-4 q-5 

500 
1 号通道 0.50 0.60 0.70 0.80 1.00 
2 号通道 2.50 2.60 2.70 2.80 3.00 

200 
1 号通道 1.25 1.50 1.75 2.00 2.50 
2 号通道 6.25 6.50 6.75 7.00 7.50 

1.2 超临界压力碳氢燃料物性计算 

正确预测超临界压力下碳氢燃料的热物性变化对再生冷却过程的流动传热计算至

关重要。而航空煤油成分非常复杂，本文选用正癸烷（C10H22，Pc=2.11 MPa，Tc=617.7 K）

作为航煤的替代研究燃料。采用 Peng-Robinson 立方型状态方程计算其密度。公式如下： 

p=
RT
V-b

-
a

V2+2bV-b2 (3) 

正癸烷定压比热的计算基于热力学基本方程结合流体状态方程导出[10]： 

Cp=Cv+
T
ρ2 (

∂p
∂T

)
ρ

2

/(
∂p
∂ρ

)
T
 (4) 

Cv=Cp,0-
R
M

+
T

bM
∂2

∂T2 (αa)ln(1+
bρ
M

) (5) 

式中 Cp,0为理想状态下的定压比热（kJ/(kg·K）； 
正癸烷导热系数与粘度主要考虑高压修正，采用 Chung 方法[10]，如下： 

μ = μ* 36.344(MTc)0.5

Vc
2/3  (6) 

𝜆 = 
31.2𝜆0ψ

M
(G2

-1+B6y)+qB7y2Tr
0.5G2 (7) 

式中 μ0为正癸烷处于低压气态时的粘度（μPa）。 
当正癸烷发生热热裂解反应时，采用文献[11]提出的混合规则计算热裂解产物与正癸

烷组成的混合流体的热物性。 
1.3 控制方程及求解方法 

对再生冷却通道内超临界压力下碳氢燃料的稳态流动与传热问题而言，控制方程涉

及到质量守恒方程、动量守恒方程、能量守恒方程[12]，如下所示： 
质量守恒方程为： 

∂
∂xi

(ρui)=0 (8) 

动量守恒方程为： 



∂
∂xj

(ρuiuj − τij+δijP)=0 (9) 

式中 τij为应力张量（Pa）。 
能量守恒方程为： 

∂
∂xj

(ρujet − λ
∂T
∂xj

) +p
∂uj

∂xj
=0 (10) 

式中 et为流体总内能（J/kg）； 
当考虑燃料在高温下发生的热裂解反应时，还需求解组分方程： 

∂
∂xj

(ρujYi+ρDiYi)=ωi (11) 

式中 Yi、Di、ωi分别为 i 组分的质量分数、扩散系数及生成速率。当发生热裂解反应时，

总内能包含化学反应生成焓，因此能量守恒方程中不包含源项。 
通过计算流体力学商业软件 ANSYS Fluent 进行数值求解。对于冷却通道内的湍流

传热流动，采用 RANS 方法计算。控制方程采用压力基求解器。压力与速度间的耦合采

用 SIMPLEC 算法。密度、动量及湍流项采用二阶迎风格式离散。本文采用 SST k-ω 湍

流模型预测再生冷通道中具有强强剪切效应与复杂二次流的湍流流动。 
1.4 模型验证 

由于缺乏相应实验数据，因此本文的数值计算模型验证将分步进行，下面进行介绍。

采用正癸烷作为航空煤油的替代研究燃料，利用文献[13]中正癸烷在超临界压力下的流动

换热实验数据进行模型验证。图 4 给出了试验段正癸烷的平均温度与壁面温度的实验数

据与数值模拟结果，二者的差距非常小，说明本文采用的数值计算模型能够有效预测超

临界压力下航空煤油的流动换热过程。 
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图 4 加热段正癸烷平均温度与壁面温度实验与

数值计算结果 
图 5 Rein=8000 条件下微肋通道流体 Nu/Nu0的

实验结果与数值计算结果 

针对带有微肋结构的通道中的流动传热过程，选取文献[14]中的实验数据进行验证。

图 5 给出了 Rein=8000 条件下微肋通道流体 Nu/Nu0的实验结果与数值计算结果。二者的

最大相对误差出现在微肋前缘与后缘位置，为 34.3%。在数值计算中，加热过程给定底

面的热流密度，并且其余壁面为绝热条件，因此数值计算得到的壁面温度相对于实验会

略微增大，因此数值计算得到的换热系数会较小，因此无量纲努塞尔数的分布也会小于

实验值。但是数值计算能够非常好地预测微肋附近的 Nu/Nu0的涨落趋势，尤其是空气流

过微肋结构与微肋前缘与后缘的“类冲击”作用带来的换热能力的变化。 



采用文献[15]九根并联通道内水的流量分配问题进行验证。图 6 给出了每一个元管道

的质量流量的实验与数值计算对比结果。三种条件下二者最大相对误差分别为 16.66%、

12.28%和 11.15%，说明本数值模型能够比较准确的预测并联通道内的流量分配问题。  
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图 6 元通道质量流量的实验与数值计算结果 

1.5 网格无关性验证 

为了保证数值计算的准确性，开展了网格无关性验证，采用的四组网格如表 2 所示。

通道入口总流量为 10 g/s，出口压力为 3 MPa，1 号通道与 2 号通道的热流密度分别为

1.50 MW/m2、6.50 MW/m2。特别说明的是：为了便于后文分析，设定 1 号通道为低热流

密度通道，又称 No.1 channel；2 号通道为高热流密度通道，又称 No.2 channel。 
表 2 无关性验证网格设置 

 流体域 固体域 
第一层网格厚度 y+ 增长率 网格数量 网格数量 

Mesh 1 0.001 <1 1.2 0922080 0564972 
Mesh 2 0.001 <1 1.2 1917112 1079524 
Mesh 3 0.001 <1 1.2 2770676 1385160 
Mesh 4 0.001 <1 1.2 3595016 2062844 

从图 7 可以看出四组网格计算结果之间差距不大，Mesh 3 与 Mesh 4 间的质量流量、

出口温度以及压力损失的相对误差分别为 4.01%、1.94%、3.79%。因此选择 Mesh 3 网格

用于后续计算与分析。 
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(a) 流量 (b) 出口平均温度 (c) 压力损失 

图 7 再生冷却并联双通道网格无关性验证结果 

2 结果与讨论 

2.1 微肋对强热偏差下碳氢燃料流量分配与换热特性的调控机制 

在本小节，笔者在冷却通道中布置微肋结构阵列，研究其产生的湍流扰动对并联双



通道燃料流量分配的影响。通道长度为 200 mm，微肋参数为：h=0.4 mm，e=0.2 mm，

p=2 mm。微肋数量为 50，均匀分布在加热段中心 100 mm 处。底面热流密度见表 2。 
图 8 给出了不同热流密度下光滑通道与微肋通道质量流量及流量不均匀系数。可以

看出微肋结构能够有效的减弱双通道间的质量流量分配不均现象。微肋冷却通道的流量

不均匀系数也显著下降，当热流条件分别为 q-1 与 q-5 时，流量不均匀系数 β 分别从

0.3054、0.5142 减小至 0.10314、0.3374。这说明微肋确实有效地抑制了跨临界温区碳氢

燃料在强热偏差下的流量分配不均匀性，为强热偏差下的流量分配提供了新的思路。 
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(a) 质量流量 (b) 流量不均匀系数 
图 8 不同热流密度下光滑通道与微肋通道质量流量及流量不均匀系数 
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(a) 出口温度 (b) 压力损失 
图 9 不同热流密度下光滑通道与微肋通道出口温度及压力损失 

图 9 给出了不同热流密度下光滑通道与微肋通道出口温度及压力损失。由于燃料流

量分配不均匀性的降低，微肋通道内双通道间的流体温度偏差大幅度减低。1 号通道出

口温度被微肋结构略微提高，而 2号通道出口温度则被微肋结构略微显著降低近 100~150 
K，这对冷却通道的温度分布均匀性有十分积极的调控效果。 

同时需要注意的是，由于超临界压力下燃料的热物性变化剧烈，近临界温区时正癸

烷的比热较大，因此虽然两个通道的流量变化绝对值一致，但二者的温度变化绝对值并

不一致。此外，与光滑通道相比，微肋通道的压力损失增加地并不明显，当热流密度从

q-1变化至 q-5时，微肋通道的压力损失相较于光滑通道分别增加了 17.1%、-0.2%、15.1%、

30.6%、40.0%，在热流密度条件为 q-2 时，微肋对冷却通道壁面摩擦的抑制作用显著增

强，因此微肋通道的压力损失甚至略低于光滑通道，更加证实微肋结构的低阻性能。 



  
(a) 1 号通道 

  
(b) 2 号通道 

图 10 不同热流密度下光滑通道与微肋通道中心面轴向速度云图 

下面来看图 10 不同热流密度下光滑通道与微肋通道中心面轴向速度云图。在热流

密度相对较低而质量流量却相对较高的 1 号通道内，微肋结构的表现近乎一个长距离周

期性的节流元件，这显著促进了远离近壁面区域的流体的热加速效应，如图 10 (a)所示。

并且，随着热流密度逐渐增大，微肋结构的节流效应愈加显著。而在热流密度相对较高



而质量流量却相对较小的 2 号通道内，流体受热后密度下降，速度普遍高于 1 号通道。

微肋改变了流体的速度曲线形状，并且显著影响了速度梯度的分布，这也进一步降低了

通道中阻力损失随热流密度变化的敏感性。 
2.2 微肋高度对碳氢燃料流量分配与换热特性的影响规律 

本节旨在研究微肋高度对其燃料流量分配调控效果的影响。冷却通道尺寸与上节一

致，三种高度的微肋如下：h=0.2 mm、0.4 mm、0.6 mm，此时微肋高度占冷却通道高度

的百分比为 h/H=10%、20%、60%。微肋宽度均为 0.3 mm，微肋阵列数量为 50。 
图 11 给出了不同微肋高度下通道质量流量及流量不均匀系数，并非所有高度的微

肋构都能够有效减弱双通道流量分配的不均匀性。当 h=0.6 mm 时，除了 q-1，其余热流

条件下微肋通道的质量流量偏差竟大于光滑通道，此外，虽然 h=0.2 mm 的微肋也能削

弱双通道间的流量分配不均现象，但是其调控的有效性不如高度 h=0.4 mm 的微肋结构，

这表明微肋结构高度太低或者太高对其流量分配不均抑制作用都会带来不利影响。 
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(a) 质量流量 (b) 流量不均匀系数 
图 11 不同微肋高度下通道质量流量及流量不均匀系数 
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(a) 出口温度 (b) 压力损失 
图 12 不同微肋高度下通道出口温度及压力损失 

如图 12 (b)，微肋通道的压力损失与光滑通道保持在同一水平，尤其是微肋高度为

h=0.2 mm、0.4 mm 时，这也说明作为典型微扰流结构，h/H=10%~30%的微肋在并联通

道中的流量分配调控作用不会产生过多额外压力损失。当微肋结构无法有效降低通道之

间的质量流量偏差时，通道的流体温度偏差亦会增大，这二者的影响主要表现在热流密

度相对较高而质量流量相对较低的 2 号通道。 



为了深入的分析微肋结构高度对强热偏差下并联通道内流体流动换热的影响，图 13
给出了 q-2 热流密度条件下不同微肋高度通道轴向速度及中心面流线分布。在图 13 中，

可以明显发现微肋高度为 h=0.6 mm 时，通道内微肋的节流作用太强而使得中心流体加

速过快，因此在近壁面低速流体与高速流体之间的剪切层显著减薄，产生了一个天然的

屏障阻止流体更加有效地掺混，以至于远离壁面的中心处流体温度无法有效得到促进，

而近壁面流体温升却显著提高，进一步恶化了通道内的热分层现象。 

 
(a) 1 号通道 

 
(b) 2 号通道 

图 13 q-2 不同热流密度条件下通道中心面轴向速度云图与局部流线分布 

3 结论 

针对高马赫数下超燃冲压发动机再生冷却系统的流量分配困难和局部超温难题，本

文探索了基于壁面湍流扰动的并联通道流量分配与换热性能调控手段。在毫米级的微细

冷却通道内布置微肋结构，利用数值计算的手段，探究其对并联双通道的流量分配不均

匀性以及壁面超温的抑制效果。 



研究发现，针对强热偏差下的再生冷却通道，微肋结构能显著减小双通道间的质量

流量偏差同时降低流量分配随热流密度变化的敏感性。在给定的 5 组热流密度条件下，

微肋将冷却通道流量不均匀系数减小 30%~70%，热侧通道出口温度降低 95~200 K，而

压力损失仅增加了 17%~40%。 
微肋对并联通道的流量分配的积极调控作用主要来源于其对不同流动状态燃料的

流动调节作用。在冷侧通道内，微肋起到节流元件的作用，促进中心处流体的热加速效

应；而在热侧通道，微肋通过改变速度梯度而促进通道内的流体掺混，减弱热分层效应。

这种双向调节机制能有效降低通道阻力特性对热输入的敏感性。该调节机制与微肋高度

密切相关。若微肋高度过高，其对低温流体产生的节流效应过强，阻碍了通道内的有效

掺混；而若微肋高度过低，则对强热分层下的燃料无法有效促进其掺混。在简化的再生

冷却双通道中，对碳氢燃料流量分配效果调控作用最合理的微肋高度为 hr/H =20%。 
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摘要：使用航空煤油作为冷源的预冷冷却空气技术在涡轮前温度不断升高的情况下具有良好的应用前景，

螺旋管被考虑用于其中。本文首先对航空煤油在螺旋管内的流动换热进行了实验研究和模拟分析。实验结

果表明，在加热初始阶段会出现不充分发展的热边界层，影响对流换热系数和努塞尔数的分布变化情况；

模拟发现流体在螺旋管内流动时会受到离心力的影响，速度较高的流体会向外侧运动，并使外侧流体温度

下降。 

关键词：航空煤油；超临界；螺旋管；流动换热；数值模拟 

 

0 前言 

随着热力学、燃烧学等学科的进步，航空发动机中涡轮前温度不断上升，并预计将达到

2000K 以上[1]。而就目前材料的耐高温能力来看，距离涡轮前温度还有一定的差距，并且随

着燃料燃烧时温度的不断上升，这种差距存在进一步扩大的趋势，因此对涡轮的冷却就显得

十分重要。因为航空发动机的工作环境，不可能携带很多的冷却介质，因此现行方法通常将

空气作为冷却介质对涡轮叶片进行冷却。但为了满足日益增长的冷却需求，势必要使用更多

的冷却空气，然而冷却空气使用量越多，对涡轮前温度和增压比提升带来的利益抵消也就越

强[2]，会产生致使燃烧室燃烧不充分等问题。但随着科技的进步，涡轮前温度日益增加，便

出现了 CCA（Cooled Cooling Air）技术。CCA 技术通常采用外涵道空气作为冷源[2]。使用

外涵空气做换热冷源的换热器已经在一些发动机上得到了应用，比如俄罗斯所使用的 AL-
31F 发动机[3]。 

Liu 等[4]采用多目标优化的方法，以空油换热器空气侧压降和功重比作为优化条件，以

螺旋套管换热器圈数和夹层厚度作为变量，对螺旋套管空油换热器的结构进行了优化，探讨

了更为高效的换热器。空气—燃油换热器在航空发动机中的应用对于提高发动机冷却空气品

质以及热能的利用率有着良好的发展前景。但是为了保证喷油效果，航空发动机上的油路管

道内通常会保持一个较高的工作压力，而这一压力要高于航空煤油的临界压力，这就使得流

动换热过程在超临界压力下进行。航空煤油在临界点附近（Tc=645K，pc=2.39MPa）[5]，煤

油的比热增加很快，同时煤油的黏度下降，这些因素都对换热有很大影响[6]。因此研究超临

界状态下螺旋管内碳氢燃料的换热特性，便显得尤为重要。 
胡志宏等人[7]通过用电加热超临界压力下的煤油流过的圆管，以此实验方法对换热规

律进行了研究，通过对实验结果的分析，发现当煤油处于超临界压力下时，随着温度的升

高，当壁温上升到拟临界温度时，煤油的热物性会发生剧烈的变化，由此会出现第一次传

热强化；温度继续升高，当煤油开始出现化学变化时，就会出现第二次传热强化。王雷雷

等[8]对RP-3进行流/固/热耦合数值模拟，以壁面热流密度以及流体入口速度作为变量，通过

改变这两个参数，研究分析结果，来探讨其对超临界状态传热过程的影响。结果表明因为

入口效应的存在，入口与之后壁面温度的变化有所不同，同时因为煤油导热系数较小，壁



面导热就显得尤为重要，这些结论为其他软件模拟模型的建立以及所需考虑的要点提供了

借鉴意义。 
螺旋管内超临界航空煤油流动传热研究方面，付衍琛等人[9]在结合现有研究结果的前

提下，通过测量压差的方式，进而求取流体流动的阻力系数，来探讨螺旋管中超临界航空

煤油流动阻力特性的影响因素。实验结果显示，当质量流量和压力固定时，随着工质温度

的升高，流体密度和黏度都会减小，最终会导致局部阻力损失系数伴随着温度的上升而变

低，而实验范围内的压力变化对阻力系数影响较小；螺旋直径方面，根据5MPa下所得的实

验结果表明：在温度和雷诺数相同的情况下，当螺旋直径变大时，局部阻力系会随之减

小，但当螺旋直径与管径之比小于22.2之后，局部阻力系数受螺旋直径与管径之比影响较

小；质量流速方面，实验表明在其他条件相同的情况下，局部阻力系数随着质量流速的提

升大而略有降低，但在实验范围内(质量通量分别为786、1179、1572kg/(m2·s))，质量流速

对局部阻力系数并不十分明显。Wen等人[10]对竖直螺旋管内航空煤油的流动换热进行了研

究，实验结果发现，螺旋管中的超临界流体的努塞尔数会沿着螺旋管内流体流动的方向缓

慢增加，但湍流情况下增加值比层流情况下更大；而螺旋管的离心力会引起二次流动，二

次流会在截面处会向外移动；螺旋管的内部和外部的对流传热系数也有所不同，外部传热

系数平均要比内部大31.5%。雷志良等[11]对水平螺旋管内层流状态下的航空煤油的流动传

热特性展开了实验研究，探究了不同变量对传热特性的影响，分析了不同浮升力影响的大

小以及拟合了层流状态下的传热关联式。 
目前针对超临界航空煤油在螺旋管内的流动换热特性研究虽已有很多，但相对而言实

验研究数据特别是层流状态下实验研究数据仍然较少，而本文所用结构也未曾在其他文章

中出现过。本文通过电加热螺旋管，通过测量实验进出口温度、压力以及壁温等，推导传

热系数、努赛尔数等表征传热的变量，探究热流密度、质量流量等参数变化对其影响，进

而达到探讨螺旋管内超临界航空煤油流动换热特性的目的。 
 

1 实验与数值模拟方法 

1.1实验系统与方法 

本文的主要实验系统如图 1 所示，燃料桶中的航空煤油 RP-3 通过高压恒流泵加压后，

经过质量流量计进入螺旋管，通过调节恒流泵的设置来改变进口的质量流量，质量流量的研

究范围为 1—5g/s。螺旋管使用电加热装置，通过改变直流电源的加热功率达到调节壁面热

流密度的目的，热流密度的研究范围为 150—300kW/m2；螺旋管出口的航空煤油通过冷凝器

和背压阀后进入废油桶，背压阀控制压力为 4MPa。 

 

图 1 实验流程简图 

1. 燃料筒；2.高压恒流泵；3.过滤器；4.止回阀；5.质量流量计；6.加热工段；7.数据采集系统；8.冷

却塔；9 背压阀；10 废料桶 



加热段所用的实验加热器具螺旋管如图 4 所示，其中螺旋直径为 40mm，螺距为 15mm，

螺旋管内径为 2mm，外径为 3mm。每隔 180°设置一个壁温采集点，通过焊接 K 型热电偶

的方式采集壁温。 

 

图 4 螺旋管实物图及热电偶分布（×为壁温采集点） 

1.2 实验数据分析方法 

对流换热系数的定义为： 

,

w
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其中 wq 为对应加热功率下的热流密度， fT 为流体温度， ,w aveT 为内壁温。因为焊接的热

电偶位于管壁的外侧，需要用外壁温推导内壁温。将管壁视为具有均匀内热源的圆筒，其一

维稳态导热方程如下所示： 
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其中体发热功率为： 
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在此实验情况条件下的边界条件为： 
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其中 ,loss locq 为热损失， oR 为外径， wT 为测量所得的外壁温，将边界条件代入微分方程，

计算可得内壁面温度计算公式： 
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对实验所用螺旋管进行空管加热进行散热标定，所得数据图如图 5 所示： 



 
图 5 螺旋管散热标定 

对图中数据进行拟合，所得热损失方程如下： 
3 2

, 0.000149106 0.04533 5.41684 10.84793loss loc w w Wq T T T= − + + +  （1-5） 

流体温度根据能量守恒公式计算沿程： 

,( / 2 )o loss locx
x

p p

UI l R q xhT
c mc

− 
 = =               （1-6） 

f in xT T T= +                           （1-7） 

其中， x 为相邻另个热电偶之间的距离， xT 为螺旋管管内相应距离之间流体温度温

升。为进一步探究螺旋管传热特性，需计算沿程雷诺数、普朗特数和努塞尔数： 
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普朗特数 pc
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努塞尔数 hhdNu


=                     （1-10） 

对不确定度展开分析，依据文献[11]中式子（式 2-11、式 2-12）计算可得，对流换热系

数和努赛尔数不确定度分别为 7.0%和 7.3%。 
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2 航空煤油在螺旋管内换热特性实验研究 

2.1质量流量对传热的影响 

在得出了不同工况下的平均壁温、流体温度、Re、h、Nu 和 Pr 的沿程分布之后，需要



进一步探索不同因素对螺旋管内超临界航空煤油的流动换热特性研究，因此需要将不同工况

的曲线绘制到一起，这样对比更加直观，更加有利于去探讨不同因素对其换热特性的影响。

考虑到实验当中分别以热流密度和质量流量作为变量，因此我们分别做出以质量流量和热流

密度作为对比量时的螺旋管内各个参数的沿程分布图，作图时保证另外一个量不变，在此基

础上对实验数据展开分析探究。 

在螺旋管中，流型对流动传热的影响十分重要，螺旋管中临界雷诺数的计算常用到如

下式子： 

0.5Srinivasan : 2100[1 12( ) ]c
dRe
D

= + [12]            （2-1）
 

0.45Schmidt : 2300[1 8.6( ) ]c
dRe
D

= + [13]            （2-2） 

首先以质量流量为对比量进行绘图分析研究，热流密度选择 200kW/m2，所得数据如图

6 所示。图 6 的六个分图分别绘制了 200kW/m2 热流密度时不同质量流量下平均壁温、流体

温度、Re、h、Nu 和 Pr 的沿程分布。由图 6(a)可得，螺旋管壁温基本上程沿程递增分布，

沿程流体温度分布也是如此，这是由路程越长吸热量越多所致。在固定热流密度的前提下，

流量越大，单位质量航空煤油吸收热量越小，因此质量流量越小的工况温升越高，质量流量

越大的工况温升越小，壁温和流体温度的曲线也就越平坦，如图 6(a)和 6(b)所示。依据这一

分析，同样可知 0.001kg/s 工况下流体温度上升最为剧烈，结合其物性可知温度的急剧上升

会引起黏度的剧烈变化，进而导致了雷诺数的急剧上升（如图 6(c)所示），但由 6(c)可知，

在 200kW/m2 的热流密度下，不同质量流量下的流体的雷诺数没有超过螺旋管中临界雷诺数

数值的，因此流体全程处于层流状态，流型并未发生改变。 
由于流体湍动程度的上升，0.001kg/s 工况下流体的后半程的努塞尔数也出现了较为剧

烈的上升(如图 6(d)所示)。由图 6(d)和图 6(e)可知，对流换热系数和努塞尔数出现了先下降

后上升的趋势，是因为起初热边界层发展不充分，出现了入口段传热恶化的现象，所以对流

换热系数和努塞尔数起初较高。而随着流体温度的升高，表征动量边界层与热量边界层的普

朗特数进一步下降(如图 6(f)所示)，说明热边界层得到了发展，这也带来了努塞尔数和对流

换热系数的下降，而在热边界层得到发展之后，雷诺数的上升表明流体的湍动程度得到了加

强，因此努塞尔数和对流换热系数又再次上升。从图 6(f)可知，随着质量流量的增加，Pr 数
增加，这表明速度边界层与热边界层厚度的比值随着质量流量的增加而增加。 



 
图 8 不同质量流量下(a)平均壁温；(b)平均流体温度；(c)Re；(d)h；(e)Nu 和(f)Pr 的分布 

2.2热流密度对传热的影响 

在探究完质量流量的影响之后，再以热流密度为对比量进行绘图分析研究，质量流量选

择为 1g/s，所得数据如图 7 所示。 
图 7 给出了质量流量为 0.001kg/s 时，不同热流密度下平均壁温、流体温度、Re、h、Nu

和 Pr 的沿程分布。由图 7(a)可得，螺旋管平均壁温基本上沿程递增分布，沿程流体温度分

布也是如此，这主要是因为流体流经路程越长，吸收热量越多的缘故。由于加热功率的不同，

在相同质量流量下加热功率越大则单位质量航空煤油吸收热量越大，因此热流密度越大的工

况温升也越高(如图 7(b)所示)。 
由图 7(c)可得，所选工况下流体的雷诺数基本全程小于临界雷诺数，在高热流密度时后

半段个别点超过了临界值，因此流体基本上为层流，热流密度越大雷诺数越大，表明流体温

度上升导致黏度下降，这也与航空煤油物性相吻合。由图 7(d)和 7(e)可知入口处努塞尔数与

对流换热系数出现了不同程度的下降，是因为入口处的热边界层发展不充分所导致。在后半

段热边界层充分发展之后，热流密度越高（流体温度越高），对流换热系数和努塞尔数越大，

表明温度增加后，随着 RP-3 的定压比热容加大，黏度减下，流体的湍动程度得到了加强，

传热得到了加强。从图 7(f)可以看出，随着热流密度的增加，Pr 数减小，这表明热流密度增

加后，热边界层得到了更充分的发展，因此速度边界层与热边界层厚度的比值随之出现了下

降。 



 
图 7 不同热流密度下(a)平均壁温；(b)平均流体温度；(c)Re；(d)h；(e)Nu 和(f)Pr 的分布 

2.3二次流与浮升力 

由于螺旋管本身结构具有的特性，流体在螺旋管内流动时会受到离心力的影响，并且离

心力会引起二次流和浮生力，对换热产生一定的影响，因此需要对其进行研究探讨。因为引

起二次流的离心力与螺旋管的结构有关，所以求解二次流，需要用到曲率（δ）和挠度（τ）
两个与螺旋管本身有关的结构参数，其定义如下式所示： 

d=
D

                              （2-3）
 

2 2= s

c s

P
R P


+

                        （2-4）

 

其中 cR 为螺旋管半径，单位 m； sP 为螺旋管的斜度常数，计算式如下： 

s
PP
D

=                             （2-5）
 

其中 P 为螺距，单位 m。 
在受热螺旋管中，由螺旋管中离心力产生的二次流称为 Dean 旋涡；挠率产生的二次

流称为涡流二次流[14]。 
离心力引起的二次流占比依据下式计算： 



0.51u
u

= [15]                        （2-6）
 

代入本章中螺旋管数据可知离心力引起的二次流占比为 22.36%。 
螺旋管内挠率引起的涡流二次流占主流的比例可以用下式计算： 

2
2 2

2
1 4

u
u



 
=

+
 

[16]                  （2-7）
 

其中
P
D

  =为无量纲螺距，
 

代入数据计算可得挠率引起的二次流占比为 1.80%。说明在螺旋管中离心力引起的二

次流占比较大。 

 
图 8 不同热流密度下(a) φ；(b)Rig；(c)Ric 

此外螺旋管内的流体受到重力和离心力的作用，会产生两类浮升力，分别用 Grg和 Grc

表示[12]，定义如下：  

3

2

( )f w f
g

f

gd
Gr

u
  −

=                   （2-8）
 

2( ) Re
4

f w
c

f

Gr
 



−
=                   （2-9）

 由此可以计算得出重力理查森数 Rig 和离心力理查森数 Ric 如下： 

2Re
g

g

Gr
Ri =                          （2-10） 

2Re
c

c
GrRi =                         （2-11）

 同时为了表征离心力引起的浮升力与重力引起的浮升力之比，引入下式： 

c

g

Ri
Ri

 =                         （2-12）

 



图 8 给出了质量流量为 0.001kg/s 时的工况下 φ、Rig和 Ric的分布。从图 10(a)和 10(b)可
以看出，热流越大，离心力引起的强制对流越强，这是因为温度升高导致密度下降，致使流

体速度加快所致。但在 0.001kg/s 的质量流量下，φ 值整体较低，证明基本处于自然对流和

强制对流都存在的混合流状态。由图 10(c)可知，热流密度增加会导致重力理查德森数上升，

这主要是因为热流密度增加的同时提升了流体和管壁的密度差，同时黏度下降所致。 
图 9 给出了 200kW/m2 下 φ、Rig 和 Ric 的分布。从图 11(b)中可以看出，质量流量越大，

离心力引起的强制对流越弱，而在质量流量减小到 0.002 或者 0.001kg/s 时，重力引起的自

然对流开始变大（图 9(c)所示），此时需要考虑重力引起的自然对流的影响，而流体则处于

自然对流和强制对流额混合状态。然对流开始变大（图 9(c)所示），此时需要考虑重力引起

的自然对流的影响，而流体则处于自然对流和强制对流额混合状态。 

 
图 9 不同质量流量下(a) φ；(b)Rig；(c)Ric 

2.4传热关联式 

从图 9（c）中可以看出，0.001kg/s 的工况下，大部分处于层流状态。入口处热边界层

发展不充分，拟采用入口处 200mm 之后的式子进行传热关联式的拟合，适用工况为

Re<7586.26、Tf<Tpc、Pr<0.9、p=4MPa 和𝑚̇=0.001kg/s。 
目前螺旋管中的传热经验关联式较少有针对层流状态下超临界航空煤油介质实验数据

进行拟合，因此本文对实验数据进行新的传热关联式拟合，拟采用以下式子： 
u PrB CN A De=                      （2-13） 

其中 De 为迪恩数，定义式为： 

0.5( )dDe Re
D

=                        （2-14） 

代入 150kW 下入口符合条件的数据，所拟合出的式子如下： 
0.91 0.40.0408Nu De Pr=                  （2-15） 

将 0.001kg/s 下的其他符合情况的点代入，误差拟合图如图 10 所示，由图 10 可知拟合

出来的式子具有较好的适合性，符合条件的点误差均在 15%以内。 



 
图 10 拟合式关于其他工况的适用情况 

 
3 主要结论 

本文通过对实验数据进行的总结分析，得到如下结论： 

（1）螺旋管入口处由于开始加热的影响，会出现热边界层，由于入口段的热边界层发

展不充分，所以努塞尔数与对流换热系数都受其影响，出现了先下降后上升的沿程分布。 

（2）流体温度变化方面，质量流量越小温升越高，质量流量越大，其沿程变化温度越

平缓；相同热流密度下质量流量为 0.001kg/s 的流体温升最为剧烈，进而导致黏度变化较为

剧烈，致使雷诺数上升远快于相同热流密度下其他质量流量下沿程雷诺数的分布；质量流

量减小，重力引起的浮升力和离心力引起的浮升力都会上升，但其比值基本不变，热流密

度的增加强化了离心力引起的二次流的影响，但却会减弱重力引起的二次流的影响。 

（3）对 0.001kg/s 下的沿程努塞尔数进行了传热关联式的拟合，使用 150kW 热流密度

下的数据进行拟合，将其他质量流量下 0.001kg/s 的工况下的数据进行验证，得到的结果皆

在 15%以内的误差。 
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摘要：233466 印刷电路板式换热器具有高效紧凑的特点可应用于燃机间冷器，本文利用数值模拟方法

研究压缩空气在不同换热通道中的流动与换热规律，结果表明，不同通道换热性能与压力损失均随着

系统进口质量流量的增大而增大，Z 型通道、对称翼型通道、非对称翼型通道和菱形通道相较于直通道

换热性能与压力损失均增大，并使用场协同原理分析了不同通道强化换热机理。最后对五种通道流动

换热性能进行综合分析，非对称翼型通道综合换热性能最佳。 

关键词：间冷器；压缩空气；换热通道；场协同 

 

0 前言 

燃气轮机已广泛应用于舰船动力系统，为进一步提升燃机总体性能，间冷、间冷回

热等先进燃机循环得到应用[1]。低压压气机出口空气进入间冷换热器冷却降温，而后进

入高压压气机，可有效降低压气机功耗，提高燃机总功率，间冷器是先进燃机循环系统

的重要组成部分。舰用燃气轮机需满足紧凑度要求，印刷电路板式换热器（PCHE）是

由金属板经光化学刻蚀加工形成毫米级微通道，并经扩散焊将各个金属板连接而成，具

有结构紧凑、换热效率高等特点，在核能、航空航天等领域有广阔的应用前景[2-3] 。 
文超柱[4-5]等针对板翅式间冷器通道建立计算模型，研究了板翅式通道内部流动换热

规律。陈吉铖[6]设计了 CC 型交叉波纹板式间冷器，经理论计算与实验得出 CC 型交叉

波纹板式间冷器换热性能良好。周雷[7]通过实验研究了 CC 型波纹板芯体间冷器的流动阻

力特性和换热特性。PCHE 通道结构主要为直通道、Z 型通道、S 型通道、翼型通道等，

Seo [8]针对氦气在直通道的 PCHE中进行了实验研究，结果表明，冷热流体采用逆流布

置方式的平均传热速率和比顺流高 6.8%。Chen[9]对氦气在直通道结构换热器开展实验研

究，根据实验结果拟合得到流动传热关联式。Yoon[10]采用数值仿真研究了 Z型通道的相

对长度比、弯曲角度和弯曲曲率半径等几何参数的影响。Zhang[11]对超临界二氧化碳

（S-CO2）在 Z 型通道的流动换热开展数值研究，研究发现在计算工况条件下弯曲角度

为 110°~130°时综合换热性能最好。Chen[12]针对氦气在 Z 型流道内的流动换热特性进行
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了实验研究并拟合了流动传热关联式。同时与直通道相比，Z 型通道具有更好的整体传

热性能。Kim[13-14]通过数值仿真与实验研究了以氦气、水为工质的 Z 型通道换热器的热

力性能。Kim[15]对对称翼型通道模型中 S-CO2流动传热特性进行了数值研究，研究发现，

翼型通道单位体积总换热速率与Z型通道基本相同，而压降仅为Z型通道的 1/20。Zhao[16]

以超临界液化天然气为工质，数值研究了对称翼型翅片布置方式对传热和流动阻力的影

响，研究表明交错排列的翼型比平行排列的翼型表现出更好的传热性能。Chen[17]通过数

值仿真分析对比压缩湿空气在直通道、Z 型通道以及对称翼型通道的换热性能，结果表

明，对称翼型通道具有最佳的热力综合性能并拟合湿空气在对称翼型通道的流动换热关

联式。Chu[18]采用数值仿真研究了 S-CO2 在对称翼型、非对称翼型通道内的换热特性。

Zhu[19]通过数值仿真研究了非对称翼型通道翅片排列方式、攻角、水平间距对流动和换

热性能的影响。Xu[20]提出一种菱形通道结构，与对称翼型通道相比，流阻性能更为优异。

Polat[21]采用数值仿真研究了以水为工质菱形翅片流动换热特性。结果表明，菱形翅片角

度是影响流动传热性能的主要几何设计变量。Yang[22]对菱形翅片通道进行了实验研究，

研究发现，菱形翅片通道以相对较低的压降为代价，实现与之字形通道相当的单位体积

换热速率。韩增孝[23]等利用数值模拟比较了湿空气在直通道、Z 型流道、对称翼型流道

的流动换热特性，结果表明对称翼型通道综合换热性能更优。 
目前 PCHE 研究主要集中于以 S-CO2、氦气为工质的发电系统换热器，面向压缩空

气为工质的燃机间冷器研究较少，同时针对 PCHE 的研究主要以单一种类通道结构的换

热性能研究，缺少非对称翼型、菱形通道的综合换热性能的对比分析研究。因此，本文

将研究压缩空气在直通道、Z 型通道、对称翼型通道、非对称翼型通道、菱形通道内的

流动换热性能，分析不同通道结构对传热影响机理，为燃机间冷器优化设计提供参考。 
 

1 物理模型与计算方法 

1.1 物理模型与网格划分 

如图 1 所示，不同流道长度 L 均为 120mm，其中，直通道流道直径 D 为 3.5mm，Z
型通道流道由 10 个锯齿段组成，每个锯齿段长度为 12mm, 流道直径 D 为 3.5mm，锯齿

段夹角 α 为 140°。对称翼型翅片通道、非对称翼型翅片通道、菱形翅片通道高度 H 分别

为 1.198mm、1.210mm、1.195mm。对称翼型为 NACA0015 翼型，非对称翼型为 NACA6413
翼型，翅片弦长 Lv为 6mm，翅片横向间距 Lt为 12mm，通道宽度 Lh为 5mm。 

   
(a)直通道计算模型 (b)Z 型通道计算模型 (c)对称翼型翅片计算模型 

  

 

 
(d) 菱形翅片计算模型 (e)非对称翼型翅片计算模型 (f)不连续翅片排列几何参数 

图 1 计算模型结构示意图 



采用 ICEM 软件对模型进行网格划分，采用结构化网格并对近壁处网格进行加密，

计算模型局部网格图如图 2 所示，网格整体质量大于 0.7，壁面附近 y+ 小于 1。对直通道、

Z 型通道、翼型通道进行网格无关性验证，如表 1、表 2、表 3 所示，不同通道结构网格

3 与网格 4 的换热系数误差分别为 0.29%、0.11%和 0.34%，为提升计算效率，选择网格

3 进行仿真分析。 

    

(a)半圆截面网格图 (b)对称翅片网格图 (c)菱形翅片网格图 (d)非对称翅片网格图 
图 2 计算模型局部网格图 

 

表 1 直通道网格无关性验证 

 网格数 换热系数 h/W∙m-2∙K-1 

网格   万 158.37 
网格   万 148.89 
网格 3 66 万 148.21 
网格 4 78 万 147.77 

 
表 2 Z 型通道网格无关性验证 

 网格数 换热系数 h/W∙m-2∙K-1 
网格   万 273.72 
网格   万 235.72 
网格 3 71 万 231.74 
网格 4 85 万 231.48 

 
表 3 翼型通道网格无关性验证 

 网格数 换热系数 h/W∙m-2∙K-1 
网格   万 217.88 
网格   万 205.59 
网格 3 78 万 203.51 
网格 4 92 万 204.22 

 
1.2 边界条件与模型验证 

模型进口给定质量流量，总温为 400K，出口给定静压为 300kPa，壁面为无滑移固

壁，并给定热流密度-5 kW/m2。使用 CFX 进行稳态求解，选择 SST k-w 湍流模型。使用

与本文相同的数值模拟方法对文献[13]中实验模型进行计算，并与实验结果进行对比，

结果如图 3 所示，数值模拟结果与实验值误差在 2%~10%之间，验证了本数值模拟方法

的可靠性。并且将直通道模拟结果与文献[9]中流动换热关联式进行对比，将 Z 型通道模



拟结果与文献[12]中关联式进行对比，将翼型通道模拟结果与文献[17]中关联式进行对

比，直通道模拟结果与关联式计算结果误差在 2%~14%之间，Z 型通道误差在 4%~15%
之间，翼型通道误差在 1%~7%之间，进一步验证了本文数值模拟方法的准确性。 

  
(a)数值结果与实验结果对比 (b)直通道数值结果与公式拟合值对比 

  
(c)Z 型通道数值结果与公式拟合值对比 (d)翼型通道数值结果与公式拟合值对比 

图 3 数值模拟方法验证 
 
1.3 参数定义 

雷诺数、水力直径、对流换热系数、努塞尔数、传热 j 因子以及范宁摩擦系数分别

为： 

h h h
h 1 3 2

w ave

4, , , ,
2

uD hD DS q Nu pRe D h Nu j f
P T T RePr u L



  


= = = = = =

−
，           （1） 

式中，  表示密度，u 表示速度， μ 表示动力黏度，
hD 表示水力直径。 S 表示流体横

截面积，P 表示润湿周长，q 表示热流密度， wT 表示壁面温度。 aveT 表示流体进出口平

均温度， 表示流体导热系数，Pr 表示流体普朗特数， p 表示流体进出口压降，L 为

进口到出口有效流动长度。  
衡量 Z 型通道、对称翼型通道、菱形通道以及非对称翼型通道相对于直通道的流动

传热综合强化效果，定义强化率 为： 

( )
i 0

1 3
i 0

( )j j
f f

 =                                                         （2） 



式中，下标 0 表示直流道结构，下标 i 表示其他流道结构。 
 
2 计算结果分析 

2.1 流动特性分析 

当流道进口质量流量 m 为 0.15g/s 时，不同流道结构中段位置处流线及速度云图如

图 4 所示。Z 型流道内气流流速最高，直通道次之，翼型翅片及菱形翅片通道速度较低。

直通道内气流流动较为平缓，流线整齐分布。 Z 型通道内气流流向发生多次改变，流速

波动较大，在通道拐角靠近壁面位置存在低速区。气流在翼型翅片、菱形翅片前缘减速

滞止，沿着翅片翼弦方向通道变窄，气流速度增大，在翅片尾缘处由于边界层的逐渐发

展，气流减速。在翅片尾缘后区域气流相互混合至下一翅片前缘处滞止减速。由于对称

翼型翅片、菱形翅片的对称性，通道内气流流速沿翼弦方向呈对称分布，而非对称翼型

翅片叶背侧流速大于叶盆侧。菱形翅片尾缘后混合区域明显大于翼型翅片，这是因为菱

形翅片后段向内折转角较大，气流发生流动分离。 

 

 

   
(a)直通道 (b)Z 型通道 (c)对称翼型通道 

  
(d)菱形通道 (e)非对称翼型通道 

图 4 不同通道结构局部流线及速度云图 

不同通道结构总压损失曲线如图 5 所示。随着 m 的增大，不同流道结构总压损失均

增大。这是由于当 m 增大时，通道内气流流速增大，流动损失也随之增加。Z 型流道结

构总压损失最大且增幅明显高于其他四种流道结构，Z 型流道内气流流速较大，气流方

向受壁面约束发生多次改变，气流扰动较为剧烈。直通道总压损失最低，翼型通道、菱

形通道总压损失较为接近。当 m 小于 0.15g/s 时，翼型翅片与菱形翅片总压损失相差较

小。当 m 大于 0.15g/s 时，对称翼型翅片总压损失则低于非对称翼型以及菱形。 
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图 5 不同通道结构总压损失变化曲线 图 6 不同通道结构 f 因子变化曲线 

由图 6 可知，不同通道结构摩擦因子 f 均随 m 的增大而降低，这是由于当 m 增加，

1/m sv −



流体雷诺数也随之增大，而摩擦因子与雷诺数成反比。Z 型通道 f 因子最大，直通道 f
因子最小，非对称翼型翅片 f 因子高于对称翼型翅片与菱形翅片，在低流量条件下，菱

形翅片 f 因子低于对称翼型翅片，在高流量条件下，则高于对称翼型翅片。 

 
2.2 换热特性分析 

在不同结构换热通道内，在流道中部位置建立 12 个等值面，对应 Z 型流道为第 5
锯齿位置，对应不连续翅片结构为第 5 个翅片通道。如图 7 所示，当 m 分别为 0.05g/s、
0.2g/s 时沿程 Nu 分布。直通道结构气流流动较为稳定，沿程 Nu 几乎不改变，Z 型通道

由于内部气流扰动较大，局部 Nu 变化规律较为复杂。翅片通道 Nu 存在局部高点，之后

Nu 先降低后升高，最后趋于稳定。气流冲击翅片前缘，起到强化换热的作用，并且前缘

位置气流边界层较薄，故翅片前缘 Nu 较大，随着气流边界层在尾缘附近的发展变厚，

Nu 降低。在翅片尾缘后混合区域，气流间混合扰流作用增强，Nu 则增大后趋于稳定。 
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图 7 不同通道结构局部截面 Nu 变化曲线 
不同通道结构 Nu 随 m 的变化曲线如图 8 所示，随着 m 的增加，流体雷诺数增大，

流体间扰动增强了换热，故不同结构 Nu 均增大。其中，Z 型通道 Nu 数最大，直通道

Nu 数最小，翼型翅片与菱形翅片 Nu 介于二者之间。非对称翼型翅片 Nu 数高于对称翼

型翅片与菱形翅片。 
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图 8 不同通道结构 Nu 变化曲线 图 9 不同通道结构 j 因子变化曲线 

由于不同通道内雷诺数存在差异，由图 9 可知不同通道结构的 j 因子变化规律与 Nu



数不尽相同。直通道 j 因子仍为最小值，非对称翼型翅片 j 因子最大，而 Z 型通道 j 因子

与对称翼型翅片、菱形翅片差异则较小。根据 j 因子定义式可知，j 因子与 Nu 数成正比，

与 Re 数成反比，故当 m 增大时，j 因子则降低。由于 Z 型通道内气流雷诺数较高，故 j
因子低于非对称翼型通道。 

根据协同场原理，Nu 数可以表示为： 
1

0
( ) ,Nu RePr d y=  U T   = cos U T U T                         （3） 

将式(3)变形，可得场协同数的定义式： 
1

0
( )NuFc d y

RePr
= =  U T                                              （4） 

其中，U 是速度矢量，T是温度梯度矢量，θ 是两矢量间的夹角。由式中可知，强

化换热的基本思路就是提高速度场与温度梯度的大小以及提升速度与温度梯度间的协同

性。流道中部 12 个等值截面处场协同角 θ 分布云图如图 10 所示，直通道结构 θ 较小值

分布在中心位置，沿流动方向分布规律几乎不变。Z 型通道结构 θ 较小值分布面积广，θ
较小值主要集中于靠近壁面位置处，沿流动方向分布变化大。翼型翅片结构与菱形翅片

结构 θ 分布较为相似，θ 较小值主要分布在在通道高度中部位置以及翅片尾缘后气流混

合区。 

 

  
 

(a)直通道 (b)Z 型通道 (c)对称翼型通道 

  

(d)菱形通道 (e)非对称翼型通道 

图 10 不同通道结构局部截面 θ 分布云图 

当进口质量流量分别为 0.05g/s、0.2g/s 时沿程场协同角 θ 分布曲线如图 11 所示。在

不同 m 条件下，通道沿程 θ 变化规律大致相同。Z 型通道结构 θ 最小，沿程 θ 波动较大。

直通道结构除入口位置附近处 θ 较小外，沿程 θ 均为高于其他通道结构。在三种不连续

翅片通道结构中，菱形翅片通道 θ 最高，而非对称翼型通道 θ 低于对称翼型通道及菱形

通道。 
流道内场协同数 Fc 变化曲线如图 12 所示，不同流道结构 Fc 均远小于 1，有很大的

改进空间。随着 m 的增加，不同通道结构 Fc 均逐渐降低，说明雷诺数的增加速度场与

温度梯度场的协同性逐渐降低。其中，非对称翼型通道场协同性最好，直通道场协同性

最差。由上文可知，Z 型通道 Nu 最大，非对称翼型翅片次之，直通道最小。对比可知，

Z 型通道速度绝对值较大，非对称翼型翅片速度场与温度梯度场整体协同性较好，从而

/ 
气流流向



使通道内换热性能得到强化，场协同原理可较好的解释不同通道结构的强化换热机理。 
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图 11 不同通道结构沿流动方向 θ 变化曲线 

不同 m 条件下五种通道结构强 化率变化如图 13 所示，以直通道结构为基准，Z 型

通道以及三种不连续翅片通道强化率均大于 1。说明以压缩空气为工质，Z 型通道以及

三种不连续翅片通道均可提升综合换热性能。非对称翼型翅片强化率最高，非对称翼型

翅片具有最优的综合换热性能。 
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图 12 不同通道结构场协同数 Fc 变化曲线 图 13 不同通道结构强化率对比 

3结  论 

随着系统进口质量流量的增加，通道内流体雷诺数增大，增强了气流间的扰动，直

通道、Z 型通道及不连续翅片通道结构换热系数及总压损失均增大。直通道流动特性最

优，Z 型通道流动特性最差。非对称翼型翅片流动性能低于对称翼型翅片与菱形翅片，

而在小流量条件下，菱形翅片流动性能优于对称翼型翅片，在高流量条件下，则低于对

称翼型翅片。 
直通道换热性能最差，Z 型通道换热性能最优，三种不连续翅片通道结构中，翼型

翅片换热性能优于菱形翅片，非对称翼型翅片优于对称翼型翅片。利用场协同原理对通

道内对流换热机理进行分析，Z 型通道及三种不连续翅片通道内场协同数均高于直通道

结构，表示速度场与温度梯度场协同性较好，能起到强化换热的效果。 



对五种通道结构流动换热性能进行综合分析，非对称翼型通道结构强化率最高，故

在计算工况条件下，非对称翼型通道具有最佳的综合换热性能。 
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摘要：针对有关自转插入物的传统数值模拟方法的不足，本文引入六自由度模型，优化了转速求解过

程，提出了一种新的数值模拟方法，对内置叶片型转子圆管的流动传热过程进行数值模拟，并与实验

对比来验证模型的准确性。通过与固定转子的比较发现，转子的旋转使得管内换热性能略微降低的同

时有效降低了流动阻力，自转转子的综合性能更为优异。此外，本文还分析了不同结构参数对管内流

动换热的影响，可为后续的结构参数优化设计提供指导。 

关键词：转子，六自由度模型，数值模拟，强化传热 

0前言 

为缓解能源危机和环境污染等问题，推动绿色发展和转型，我国提出“碳达峰”和

“碳中和”的战略目标。要实现这一战略目标，不仅需要加大对太阳能、风能、生物质

能等可再生能源的研究和投入，同时也需要进一步提高对能源的利用效率。换热器是一

种最常见的热交换设备，在化工、石油、电力、食品等许多工业部门都有广泛的应用。

提高换热器的综合换热效率对提升工业能源利用率、节约能源具有重大意义。 
作为常用的基本换热元件，换热管在各类换热设备中有着普遍的存在，强化换热管

的换热性能是提高整个换热器性能的关键。管内插入物作为管内无源强化传热技术的一

种，具有结构简单、易安装拆卸和清洁维护等优点，得到了广泛的研究。Li 等[1]对内置

多条 L 型扭带的换热管进行了数值模拟，并比较了不同结构参数对换热性能的影响。结

果表明，L 型扭带的布置使得流体的轴向速度部分转化为径向速度，不仅延长了流动路

径，还产生了更多的涡流，综合换热性能最高可达 1.78。Keklikcioglu 等[2]以石墨烯/水
纳米流体为工质对内置新型锥形线圈的换热器进行了实验研究，结果表明，在研究范围

内其综合换热性能最大可达 1.63。Liu 等[3]通过 PIV 实验验证了内置多锥形片圆管管内

形成的多涡纵向旋流结构，并数值研究了锥形条的数量和倾角对热工水力性能的影响。

研究发现，内置多锥形片强化管的传热性能和流动阻力分别提高了约 2.54-7.63 和 2.40-
28.74 倍，综合传热性能系数为 1.23-6.05。 

研究人员在固定式插入物的基础上，还提出了一系列自转式插入物。该类型元件的

特点是：在管内流体的冲击下，强化元件的自旋转在强化换热的同时还会对管壁产生刮

蹭，以此产生除垢效应。俞秀民教授、宣益民院士等提出了自旋转扭带应用于强化传热

技术领域，对改进扭带结构设计[4, 5]、扭带转动特性[6, 7]和自清洁能力[8, 9]等方面进行了一

系列研究。林清宇教授团队提出了一种用于强化传热和管壁除垢的微型液轮机。该团队

通过实验研究发现，微型液轮机可有效强化管内换热性能，相比光管，换热性能提高到
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1.49-1.62 倍，阻力系数提高到 1.13-1.16 倍[10]。他们还实验研究了微型液轮机的主要结

构参数对转动性能的影响，确定了具有良好综合性能的结构参数[11]。此外，他们通过理

论计算推导得出微型液轮机的转速计算式，通过实验对比验证了理论表达式的准确性[12]。

考虑到扭带和微型液轮机的转动惯量较大，研究人员提出了转子和涡发生器等新型结构。

杨卫民教授团队[13-17]提出了螺旋转子结构，如图 10（a）所示，转子由一根钢丝绳连接，

每间隔数个转子布置一个固定卡头以防止轴向移动。Zhang 等[15]实验研究了内置转子的

强化换热管的换热性能。结果表明，相比光管，强化管的传热性能提高了 17.1%-22.4%，

而流动阻力增加了 16.9%-57.4%。Zhang 等[16]还通过多重参考系模型（MRF）对内置转

子的换热管进行了数值模拟，并分析了截面形状、转子轴径和叶片数量对传热和流动特

性的影响。He 等[17]对内置转子的换热管的流场特征进行了 PIV 实验研究。结果表明，

管内产生了涡流，湍流强度和径向速度得到了显著提高。Bilen 等[18]通过数值模拟和实

验对不同螺旋角的自转涡流发生器进行了研究，研究表明，该结构将换热管的传热性能

提高了 10%-41%，同时流动阻力增加了 1.3-5.76 倍。 
在众多的强化传热元件中，自转式插入物相比固定式插入物具有更小的流阻，具有

优异的发展潜力。从研究现状来看，对自转式插入物的研究大多数采用的是实验研究，

若需研究各个参数对热工水力性能和除垢特性的研究则需制造大量不同几何结构的元

件，这会耗费大量人力、物力和财力。由于模型建立和数值计算的复杂性，数值模拟方

法基本采用 MRF 模型，转速获取需要依靠实验或者理论计算，而复杂结构对应的理论

推导也较为困难，导致相关技术的数值模拟研究较少。从而无法从理论上分析强化传热

机理。因此对自转式插入物的数值模拟研究值得进一步深入。基于上述分析， 本文提出

了一种新的数值模拟方法，对内置叶片型转子圆管的流动与传热进行了数值模拟，并与

实验进行对比验证模型的准确性。此外，本文还分析了不同结构参数对强化管的流动与

换热特性的影响，并与内置固定转子圆管进行了性能比较。 

1 物理模型介绍 

本文选取的叶片型转子结构和管道模型如图 1 所示。单个转子由旋转轴套和 3 个周

向均匀布置螺旋叶片组成。通过一根钢丝绳穿过旋转轴套的中心孔以将各个转子连接起

来，每个转子通过卡头固定防止轴向位移，再通过管端的固定件将转子悬挂布置于圆管

内。转子的主要参数有：叶片长度 lb，叶片螺旋节距 pb，叶片外径 db和转子布置间距 p。
叶片型转子和管段模型的相关结构参数列于表 1。 

表 1 叶片型转子及管段主要结构参数 

结构参数 值 
管长 L/mm 500 
管径 D/mm 24 

旋转轴套内径 ds/mm 2.5 
旋转轴套外径 dr/mm 5 
叶片外径 db/mm 18，20，22 
叶片长度 l/mm 10 
叶片螺距 pb/mm 200，300，400 

转子布置间距 p/mm 80 



 

图 1 叶片型转子及管段模型结构示意图 

2 数值模拟方法 

2.1 控制方程与计算方法 

在本文数值模拟中，使用的流体工质为液态水，考虑到计算资源有限，对计算模型

作出以下理想化假设：管内壁及叶片表面为无滑壁面；不考虑动叶片其振动和变形；流

体为连续、不可压缩各向同性介质；忽略重力和粘滞加热的影响。本研究中的工况雷诺

数均大于 10000，工质为湍流状态，RNG k-ε 湍流模型对于在强涡旋与边界分离流动具

有较高的精确度，因此被应用于本研究中[19]。具体控制方程组如下所示： 
连续性方程： 
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湍流动能 k 方程： 
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湍流能量耗散率 ε 方程： 
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式中，ρ、u、P、T 和 μ 分别代表导热流体的密度、速度、压力、温度和粘度；Gk和 Gb

分别代表平均速度梯度和浮力产生的湍流动能；YM 代表可压缩湍流中波动膨胀对总耗

散率的贡献；αk 和 αε 分别代表 k 和对应有效普朗特数的倒数；C1ε 和 C2ε为常数，分别为

1.42 和 1.68。 
采用 Coupled 算法求解压力和速度场，采用二阶迎风格式离散动量方程和能量方程。

本研究收敛标准为：连续性方程残差小于 10-4，能量方程残差小于 10-7，其他方程残差

小于 10-6，或者所有方程残差保持稳定。 
2.2 求解流程与转速确定 

以往的数值模拟研究通常采用多重参考系模型（MRF）。MRF 假定流场为定常状

态，通过给定自转插入物的转速，来近似模拟其流动传热特性。转速的获取有两种方式：

一是实验获得；二是理论推导计算。理论推导可以通过动量矩定理求得自转插入物的驱

动力矩和阻力矩，再根据力矩平衡得到转速表达式；还有一个方式是给定转速，通过

Fluent 直接读取自转插入物受到的驱动力矩和阻力矩，再通过判断力矩平衡来不断修正

转速。前一种方式不适用于复杂结构，而后一种方式较为繁琐，对于每一种不同结构都

需要判断力矩平衡来不断修正转速，不利于参数分析和后续优化工作。本文引入六自由

度模型，采用非定常模拟方法，转子受到流体的冲击自发旋转，基于力矩平衡原则，如

式（6）所示，自动计算角加速度再积分得到角速度，经过迭代计算达到平衡状态。 

 ( )1
B B B B

−=  − w L M w Lw  (6) 

式中，L 是惯性张量；MB是力矩矢量；ωB是刚体角速度矢量。 
在转子的旋转过程中，转子会受到流体作用的推力和摩擦力、转子与防止转子轴向

位移的卡头之间的摩擦力、转子与钢丝绳之间的摩擦力等，相对应的力矩为流体驱动力

矩 Md、流体摩擦力矩 Mf、卡头摩擦力矩 Mf1 和钢丝绳摩擦力矩 Mf2。其中，Mf2 对应的

摩擦力和力臂都很小，因此相比其他力矩可忽略不计；Md 和 Mf 可由 Fluent 自动读取；

Mf1 通过式（7）进行计算。 



 
1f NM NL=  (7) 

式中，μ 为摩擦系数，根据转子材料确定，取 0.3；N 为转子受流体冲击作用产生的轴向

力；LN 为轴向力的力臂，根据旋转轴套与卡头接触面积确定。 
由此可得转子受到的总力矩 M： 

 
1d f fM M M M= + +  (8) 

通过给定转子的转动惯量，再限定沿 X、Y、Z 轴方向的平移自由度和除流动方向外其

余两个主轴方向的旋转自由度，在迭代过程中计算式（6）、式（7）和式（8）以得到转

子转速，当总力矩 M =0 时，即达到收敛。 
2.3 边界条件与数据处理 

为了消除入口段的影响，本文将 500 mm 长光管模型计算得到的充分发展的速度和

温度分布作为入口边界条件，其中入口温度为 290 K，这相当于工质以 290 K 的温度流

过一段较长的光管后再进入计算管段，速度与温度均处于非均匀分布。另外，出口边界

类型定义为压力出口类型，以尽量消除出口处的回流。管壁面设置温度为 310K 的恒定

壁温边界。 
本文涉及到的主要参数包括：雷诺数（Re）、传热系数（h）、摩擦系数（f）和平

均努谢尔数（Nu）定义如下： 
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式中，uin 代表圆管入口流体平均速度；ρ，μ，λ 分别代表工质的密度、动力粘度和导热

系数；q 代表管壁的平均热流密度；Tw和 Tf分别是壁面平均温度和工质平均温度，其中

Tw=310 K；∆P 代表流体流过管段的压降；L 代表对应管段的长度。 
为了评估强化传热管相较于光滑圆管综合性能的提升幅度，本文使用综合评价指标

EEC[20]，其表达式为： 

 0

0

/
/

Nu NuEEC
f f
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式中，Nu 和 f 分别是强化传热管的努谢尔特数和阻力系数；Nu0和 f0 分别是光滑圆管的

努谢尔特数和阻力系数。 
2.4网格独立性验证 

为了消除网格数对计算结果的影响，对带叶片型转子的强化管进行了网格独立性验

证，所取转子结构参数为，lb=10 mm， pb=200 mm，db=20 mm 和 p=80 mm；入口速度

为 uin=0.5 m/s。本文选取了数量分别为 1064266、2232181、4495444 和 10083519 的网格

进行数值模拟作为网格独立性验证，结果如表 2 所示。结果表明，当网格数增加到



4495444 时，计算结果之间的偏差已经足够小，这种网格尺寸的精度可以满足需求。 

表 2 网格独立性验证结果 

网格数 Nu  Nu 偏差 f f 偏差 平均转速 转速偏差 
1064266 140.55 2.91% 0.0740 7.46% 16.74 1.26% 
2232181 138.03 1.06% 0.0715 3.89% 16.61 0.51% 
4495444 137.10 0.38% 0.0695 0.91% 16.57 0.24% 
10083519 136.58  0.0688  16.53  

2.5 模型验证 

为了验证计算模型的准确性，本文对文献[21]中的转子进行建模，使用相同的数值模

拟方法对强化传热管的流动传热性能进行计算，并与其实验结果进行对比，结果如图 2
所示。模拟结果与实验结果吻合较好，努谢尔数、阻力系数和平均转速的最大相对误差

分别为 5.39%、8.31%和 8.37%，因此，可以认为本文采用的数值模型具有较好的准确性。 

 
图 2 数值模拟与实验结果的对比验证 

3 结果与讨论 

本章对内置叶片型转子强化管内流动传热过程进行分析，还研究了不同结构参数对

强化管的流动与换热特性的影响，并与内置固定转子圆管进行了性能比较。 
图 3 给出了内置转子强化管内通过转子的部分流线图。从图中可以看出，当管内置

入叶片型转子后，由于叶片自身的螺旋形状，流体在带动叶片产生旋转后流向发生改变，

整体呈现出三维螺旋流动状态。这种螺旋流动延长了流体微团的运动路径，加强了流体

的湍流强度和对边界层的扰动，进而达到强化传热的效果。图 4 给出了转子下游位置处

强化管和光管横向速度分布云图。如图 4 所示，由于转子对流体运动的阻碍作用，内置

转子强化管内流体流向偏转而产生了横向速度，增强了流体的径向流动和切向流动，使

得管壁附近流体与核心区流体有效混合，从而改善了管内流体的温度梯度场和速度场的

协同程度，提高了换热性能。 
流体在光滑圆管内需要流经一段距离才能达到充分发展段。同样，流体在强化管内

流动会受到转子的扰动，温度场和速度场会发生激烈变化，在经过一段过渡区域后，就

会形成流场周期性变化的稳定发展段。图 5 给出了内置自转转子的强化管局部努谢尔数

和局部阻力系数沿流动方向的变化趋势。从图中可以看出，强化管在流经 2 组转子后，

强化管内的流场和温度场就达到了相对稳定的状态，局部努谢尔数和局部阻力系数以转

子布置节距为周期开始周期性变化。 



 

图 3 强化管内流线图 

 
图 4 管内横向速度云图：（a）强化管；（b）光管 

 
图 5 管内局部努谢尔数和局部阻力系数沿轴向的变化 

图 6 给出了固定 db=20 mm，l=10mm 时，不同叶片螺距 pb 对布置固定和自转转子



的强化管流动和传热性能的影响。从图 6（a）可以看出，pb的改变对换热性能影响较小，

自转转子的换热性能稍弱于固定转子。pb 对固定转子和自转转子的影响是不同的。对于

固定转子而言，随着 pb的增大，叶片螺旋升角逐渐减小，转子对流场的扰动能力逐渐减

弱，由此导致换热性能减弱。而对于自转转子而言，流体的部分动能需用于带动转子旋

转，从图 6（d）可以看出，转子的旋转角速度随 pb的增大而逐渐减小。转子旋转越快，

所带来的流体动能损失也越大，反而可能导致削弱换热性能，如图 6（a）所示，pb=400 
mm 的自转转子换热性能略微好于 pb=200 mm 或 300mm 的自转转子换热性能。随着 pb

的增大，转子带动流体产生的径向速度和切向速度减小，如图 6（b）所示，自转转子和

固定转子的阻力系数都随着 pb 的增大而逐渐减小，并且固定转子对流场的阻碍作用更

显著，自转转子产生的流动压降明显低于固定转子。随着 pb 的增大，管内传热能力改变

幅度很小，但流动阻力显著减小，所以综合评价指标 EEC 随 pb 的增大明显增大，并且

自转转子的综合性能明显优于固定转子，如图 6（c）所示。 

 

图 6 不同叶片螺距对流动传热性能的影响：（a）Nu；（b）f；（c）EEC；（d）平均转速 

图 7 给出了固定 pb=200 mm，l=10mm 时，不同叶片外径 db 对布置固定和自转转子

的强化管流动和传热性能的影响。从图 7（a）可以看出，对于自转转子，db对管内换热

影响很小，而随着 Re 的增大，固定转子和自转转子的换热性能差距逐渐增大。这是因

为转子转速随 Re 增大而增大，如图 7（d）所示，流体的动能损失也就越大，进而拉大

了固定转子与自转转子的换热性能差距。而随着 db的增大，叶片对湍流边界层的扰动作



用增强，自转转子和固定转子的阻力系数也随之增大，如图 7（b）所示。同样，自转转

子的阻力系数要小于固定转子的阻力系数。从图 7（c）可以看出，db=18 mm 和 20 mm
时，自转转子的综合评价指标 EEC 要大于固定转子；而当 db=22 mm 和 Re>20000 时，

自转转子的 EEC 要小于固定转子，这表明转子旋转带来的流动阻力下降的收益不足以

平衡换热性能削弱的代价。 

 

图 7 不同叶片外径对流动传热性能的影响：（a）Nu；（b）f；（c）EEC；（d）平均转速 

4 结  论 

针对有关自转插入物的传统数值模拟方法（MRF）的不足，本文引入了六自由度模

型，优化了转速求解过程，提出了一种新的数值模拟方法，对内置叶片型转子圆管的流

动与传热进行了数值模拟，并与实验进行对比验证模型的准确性。此外，本文还分析了

不同结构参数对强化管的流动与换热特性的影响，并与内置固定转子圆管进行了性能比

较。本文主要完成的工作以及结论如下： 
（1） 将本文提出的数值模拟方法得到的结果与实验进行了对比，努谢尔数、阻力系数

和平均转速的最大相对误差均小于 10%，说明本文采用的数值模型具有较好的

准确性，该数值模拟方法可为自转插入物的结构参数分析与优化研究提供思路。 
（2） 叶片型转子在管内诱导产生了螺旋流动，延长了流体的流动路径，增强了管内流

体的混合。通过自转转子和固定转子的对比分析可知，流体的部分动能用于带动

转子旋转，导致了换热性能的削弱；但转子旋转后减小了对流场的阻碍作用，使



得内置自转转子的强化管内流动阻力减小。在大部分情况下，内置自转转子强化

管的综合性能要优于内置自转转子强化管。 
（3） 叶片螺距和外径结构参数的变化对管内换热性能影响较小，而对流动阻力影响

较大。在研究范围内，内置固定转子强化管的努谢尔数分别增大为光管的 1.40-
1.56 倍，阻力系数增大为光管的 2.39-2.60 倍，EEC 为 0.56-0.64；而内置自转转

子强化管的努谢尔数分别增大为光管的 1.32-1.50 倍，阻力系数增大为光管的
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摘要：螺旋管式换热器换热系数高且结构紧凑，被用于高温气冷堆的蒸汽发生器及中间

换热器。准确预测横掠螺旋管束阻力对于该类换热器设计非常重要。在冷态风洞中，测

量了 S/D = 1.88和 1.58 的两种管束在不同 Re 下的阻力系数及管表面压力系数沿周向

分布，同时采用粒子图像测速(PIV)方法测量了其流场。阻力系数测量结果表明，S/D =1.88 
阻力系数随 Re 增大而减小，而 S/D =1.58 管束的阻力系数几乎不随 Re 变化而变化，

并且现有经验关联式不能准确预测测量结果。采用测量得到的管表面压力系数及湍流流

场分析了导致此现象的原因。然后通过分析管束回流区和主流区控制体的受力，将横掠

管束阻力转化为主流通道的阻力。基于PIV测量结果拟合了流向平均的无量纲时均速度

分布。基于该速度分布推导出了 S/D = 1.88 和 1.58 顺排管束的阻力系数公式，该关联

式与本文测量结果吻合良好。 
 
关键词：横掠管束，风洞实验，粒子图像测速，阻力系数 
 
0 前言 

直流螺旋管式换热器结构紧凑、换热系数高，被用于高温气冷堆的蒸汽发生器和中

间换热器[1]-[2]。由于高温气冷堆氦气工质对流换热系数小，因此蒸汽发生器和中间换热

器需要很大的换热面积。为了提高紧凑性，该类换热器通常需要采用小间径比(S/D < 2.00)
的管束结构。尽管一次侧横掠管束流动作为钝体绕流的经典案例已经被广泛研究过，但

众多研究表明小 S/D 下横掠管束流动特性复杂且不清晰[3]-[6]。 
在以往有关横掠管束流动的研究中，已经建立了一些覆盖这一间径比管束的阻力关

联式[7]-[8]，但所有关联式中均存在 Re 的幂函数项，且其幂指数为负。这说明横掠管束

流动阻力系数随 Re 增大而逐渐减小，这一现象与横掠单根圆柱有很大差距。横掠单根

圆柱的阻力系数在 Re 达到超临界绕流区间之前几乎不发生变化[10]。对于横掠单根圆柱

流动，在 Re 达到超临界绕流区间之前，转捩均发生在剪切层和回流区，边界层一直处

于层流状态。 Re 达到超临界绕流区间时，转捩点前移至边界层，管阻力才出现下降(阻
力危机)[9]。在横掠管束流动的充分发展区域，湍流充分发展，不存在类似圆柱绕流的层
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流边界层，因此阻力系数随 Re 增大而减小也是非常合理的。在之前的研究中，Xie 等
人[12]以横掠管束流动管后分离泡为控制体，研究分离泡的受力平衡，发现是随 Re 增加

逐渐增大的无量纲雷诺切应力引起的边界层分离后压力恢复现象导致了阻力随 Re 增
加而逐渐减小的现象。 

尽管之前的研究解释了阻力系数随 Re 变化的原因，但没有结合横掠管束流动的详

细流场特性给出阻力系数关联式。本文中采用粒子图像测速 (PIV) 测量了 S/D =1.88 和 
1.58 时横掠管束的流场，并测量了其在不同 Re 下的阻力系数及管表面压力系数分布。

通过分析管束回流区和主流区控制体的受力平衡，将横掠管束阻力转化为主流通道的阻

力。然后基于 PIV 测量得到的速度分布，分别给出了 S/D = 1.88 和 1.58 顺排管束的

阻力计算公式。 
 
1. 实验台架及数据处理方法 

图 1 (a) 展示了本文所用的风洞实验台架。风洞为开式风洞，主要结构由收缩段、

稳定段、实验段、扩张段以及风机组成。稳定段包括蜂窝器和阻尼网，用于提高实验段

入口均匀性及降低湍流度。实验时通过变频器控制风机转速以实现不同 Re 的测量。实

验段为流向 20 排，横向 8 层的正方形排列管束，流向和横向管间距 S1 = S2 = 60mm，

管径 D = 32、38 mm，分别对应间径比 S/D = 1.88、1.58。横掠管束流动 Re 定义如下： 

 gap in 1
gap

1

Re ,
u D u Su

ν S D
= =

−
 (1) 

其中 ugap 为管间截面积最小处的平均速度，uin 为管束入口速度，ν 为空气运动粘度。 
实验测量了横掠管束流动压降。测量时，将引压管分别接在实验段管束区域前后的

壁面上。采用 Surrey 的压力扫描阀测量管束实验件前后的压降。测量时采用 0-0.18kPa 
和 0-1.20kPa 两种量程的压差变送器。该系列扫描阀的压差变送器精度为 0.75%，对应

两种量程的测量绝对误差分别为1.35Pa 和 9.00Pa。可以按下式采用测量得到的压降计

算横掠管束流动阻力系数， 

 in 1
gap2

gap 1

2Δ , u SPξ u
Nρu S D

= =
−

 (2) 

其中，ΔP为测量所得压降，N为管排数。 
本文中采用粒子图像测速方法 (PIV) 测量横掠管束流动的流向和横向速度分布。图 

1 (b) 展示了 PIV 示意图，激光器产生的激光束经由导光臂引至实验件上方，经一组二

维透镜转化为片光源。片光源所在平面与管束轴向垂直，激光波长为 527nm。示踪粒子

为橄榄油滴，由置于风洞入口前的粒子发生器产生。橄榄油滴的直径低达 2-5μm，可以

视为完全跟随流体。PIV 拍摄所使用的高速相机为Phantom VEO 640，放置于管束前方，

其 CMOS 芯片平面与片光源平行。实验时，电脑控制同步器产生一组具有不同时间延

迟的信号，分别控制相机曝光以及激光器产生激光。通过调整时间延迟大小，将激光产

生时间控制在相机曝光时间之内，以完成粒子图像的拍摄。完成拍摄后，将存储在相机

内存的照片传输至电脑中。本实验中，相机频率为 3200 Hz，图像分辨率为 1024×1024 
pixels2。相机采用双帧模式，以保证相邻两张用于计算速度矢量的粒子图像具有足够的

相关性。由于相机内存的限制，每次实验一共拍摄 22400 帧粒子图像，对应 11200 组



速度矢量，采样时间为 7s。粒子图像通过基于 MATLAB 的开源 PIV 后处理程序 
PIVLab 进行处理[11]。在计算速度矢量时，为了保证每个计算窗口内有至少有5个示踪粒

子的情况下得到更多的速度矢量，最终使用的计算窗口大小为 12×12 pixels2，共对应 
84×84 个速度矢量。经计算，本文中 PIV 测量的不确定度 σu = 0.17 m/s，在 Re =18000 
时，回流区最小速度处相对误差为 9.44%。具体的误差分析可参考文献[12]。由于激光对

亚克力材料的实验件穿透能力有限，本文仅对图 1 (c) 所示的绿色阴影区域进行测量。 
除流场测量外，还采用 Surrey 的压力扫描阀对不同 Re 下的管表面压力分布进行

了测量。如图 1 (d) 所示，在测量表面压力时，将图示引压实验件插入实验件，替代原

管束中的管子。引压实验件中心段为实心亚克力块，在表面有 4 个深 5.00mm 直径 
0.50mm 的引压孔，引压孔压力经由钢管导至压力扫描阀进行测量。压力扫描阀具体参

数同管束压降测量时所用扫描阀。管束表面压力系数定义如下： 

 ( )0 1 in
P gap2

gap 1

2
,θP P S uC u

ρu S D
=−

= =
−
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其中，P 为管表面压力，Pθ=0° 为 θ = 0° 时的表面压力。 

 
图 1 风洞实验台架及测量方法，(a). 风洞实验台架[12]，(b). PIV 测量方法示意图，(c). PIV 

测量区域及参数定义，(d). 表面压力分布测量方法示意图 
 



2 结果与讨论 
2.1 时均流场特性 

图 2 展示了 S/D = 1.88 时不同 Re 下 PIV 测量得到的时均流场。横掠管束流场

可以分为管后的回流区和管间的主流通道(以分离流线为分界线)。主流区流体流出管间

后，由于流通截面积变大，流速减小，速度分布被展平。在流入管间区域时，由于流通

截面减小，流速逐渐增大。回流区内存在分离涡，分离涡大小随 Re 的增大而逐渐减小。

因此主流区流通截面积变化随 Re 增大而加剧。 

 
图 2 S/D = 1.88时不同Re下横掠管束速度云图与当地流线 

(a). Re = 18000，(b). Re = 25285，(c). Re = 36000 
与 S/D = 1.88 的管束类似，当 S/D 缩小至 1.58 时，管后管间流场仍然可以分为

主流通道和回流区 (如图 3 所示)。但是由于管径增大，前后管间的空间减小，回流区

内的分离涡相对更大，因此主流通道与回流区之间的分界线起伏程度减小。随着 Re 增
加，回流区内分离涡大小虽有所减小，但变化幅度相比 S/D = 1.88 的管束更小，流场受 
Re 变化影响更小。 

 
图 3 S/D = 1.58时不同Re下横掠管束速度云图与当地流线 

(a). Re = 18000，(b). Re = 25285，(c). Re = 36000 
为更深入了解上述两个不同管束的流动特性，本文还测量了管表面压力分布。图 4 

展示了上述两个管束的管表面平均压力系数 CP 分布。CP 的峰值出现在 35° 附近，对



应着主流在管前缘的冲击点。主流冲击管后，进入同排相邻两管之间形成的渐缩通道，

主流因此被加速，导致 CP 在 θ = 35°-90° 之间逐渐降低。在流经管间最小截面后，进

入渐扩通道，CP 随之恢复，开始随 θ 逐渐增大。S/D = 1.88 时，CP 分布随着 Re 增大

而逐渐减小。而 Re 对 S/D = 1.58 管束的 CP 分布影响很小，这与 PIV 测量所得流动

结构随 Re 变化很小的结果相对应。 

 
图 4 不同Re下横掠管束管表面平均压力系数CP分布，(a). S/D = 1.88，(b). S/D = 1.58 
横掠管束流动阻力主要来源于管所受的压差阻力，S/D = 1.58 管束 CP 分布受 Re 

影响很小说明该结构下，管束阻力系数随 Re 几乎不变。图 5 所示的管束阻力系数 ξ 
随 Re 变化也说明了这一现象。S/D = 1.88 管束 ξ 随 Re 增大而逐渐减小。而S/D = 1.58 
管束 ξ 几乎不随 Re 变化而变化，这与常见阻力系数公式[7]-[8]所描述的现象相悖，因此

为了更好的预测横掠管束流动阻力系数，需要结合流场信息开发更准确的阻力系数公式。 

 
图 5 阻力系数 ξ 随 Re 变化 

 
2.2 横掠管束阻力系数推导 

在单根圆柱绕流的时均流场中，以分离泡边界(分离流线)和管壁构成的封闭区域无

流线穿入穿出，Balachandar 等人[13]以该区域为控制体，从积分型动量方程的角度分析

了圆柱受力情况， 

 1 1 1d d dP u uu'u' u'v'
x y  

        
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其中 Ω 为分离泡边界及管壁构成的封闭区域边界，u'u'̅̅ ̅̅  和 u'v'̅̅ ̅̅  分别为雷诺切应力和正

应力，𝜈
∂u̅
∂x and 𝜈 ∂u̅

∂y 则为粘性正应力和粘性切应力，n1表示流向的单位矢量。 
Xie 等人[12]采用类似的方法对横掠管束流动的管后分离泡进行了研究，发现管束阻

力随 Re 升高而降低的现象是由分离泡边界处增大的雷诺切应力导致的背流面压力恢

复现象引起的。如图 6 (a) 所示，对于间径比较小的管束，管后分离泡往往会和后一排
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管接触，如果以前一排管分离点开始沿分离流线至后一排管冲击点的路径和后排管冲击

点至分离点的管壁为边界，可将管束流场分为如图 6 (b) 和 (c) 所示的两个封闭区域。 

  
图 6 控制体受力分析示意图，(a). 管间主流通道与回流区分界示意图，(b). 回流区控制体

示意图，(c).主流通道控制体示意图。 
类似的，以上述分离流线边界及管壁组成的封闭区域为回流区控制体 (图 6 (b))，

其积分型控制方程可写为， 
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其中 Ω1 为前后两根管管壁（没有雷诺应力），Ω2 为上述分离流线边界。 
式 (5) 左端为管总阻力 FD，由压差阻力和粘性阻力构成，式 (5) 右端为边界处受

力FB，包含边界上的压差阻力、摩擦阻力以及时均雷诺应力在水平方向的投影。边界上

平均切应力为τw,ave，则有， 
 B w,ave 2F τ S=  (6) 

主流通道控制体如图 6 (c) 所示，充分发展横掠管束流动管间位置速度分布在不同

排管处均相同，边界上受力FB仅引起通道内压降， 
 ( )w,ave 2 1Δτ S P S D= −  (7) 

横掠管束流动压降转化为图 6 (c) 所示通道内的压降。采用圆管湍流 Blasius 阻力

公式和槽道湍流 Dean 阻力公式的推导方法对通道内阻力公式进行研究。假设图 6 (c) 
所示通道内流向平均的速度分布符合幂函数分布， 
 1

w,ave, , ,n
τ τ τu my u u u u τ ρ y yu ν+ + + += = = =  (8) 

其中 u+ 为无量纲速度, y+ 为无量纲边界距离，那么通道中心区域速度， 
 1 n

cu mδ+ +=  (9) 

其中δ为通道半高宽((S1-D)/2)。上述两式相除， 
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那么平均速度ub， 
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阻力系数 Cf=2τw,ave/ρub2，那么 uτ=(τw,ave/ρ)0.5=ub(Cf/2)0.5。于是， 
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那么平均边界处切应力， 
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通道内压降， 
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横掠管束流动阻力系数，  
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2.3 阻力系数公式拟合及验证 

由公式(15)可知，最终阻力系数公式需要对平均的无量纲通道截面时均速度分布 u+ 
以幂函数的形式进行拟合。本节中采用 PIV 测量得到的速度分布拟合 u+ 与 y+ 之间的

关系，以确定阻力公式的最终形式。 
由于管间通道存在渐扩和渐缩区域，通道截面高度不一且截面速度在不同流向位置

各不相同。为了得到平均的速度分布，采用下式计算通道不同流向位置处的速度分布进

行无量纲， 

 ( ) ( ) 

( )
1 1
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2

Δ
, , τ

τ τ
δ X Y uP S D S Du u u u y

nS ρ ν δ X
+ + −− −

= = =  (16) 

其中ΔP由压降测量直接测量得到，n表示管排数，δ(X)表示流向X处的通道半高宽。 
图 7 (a) 和 (b) 展示了 S/D = 1.88 时流向 7 个不同位置处的速度分布情况，这 7 

不同截面的具体位置见图 7 (c)。管间最小截面处，流速最大，随后由于通道截面渐扩，

流速减小，再次进入管间渐缩区域后流速逐渐增大。 

 
图 7 流向不同位置处截面时均速度uloc

+分布，(a). X = 0, 10, 20,30mm，(b). X = 30, 40, 
50,60mm (c). 流向不同位置示意图。 

由于y+的定义，尽管通道内流向不同位置处高度不一，uloc+-y+ 分布中 y+ 范围仍然

保持一致。对 u+ 分布沿流向进行平均，可得流向平均的无量纲通道截面时均速度分布， 



 ( ) ( )Re
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图 8 (a) 展示了 S/D = 1.88 时三个不同 Re 下的 u+-y+ 分布。发现不同 Re 下通

道中心处 u+ 大小几乎一致，这是因为随着 Re 增大，管后分离泡变小，主流通道壁面

起伏更剧烈，引起了更大的压差阻力，导致通道边界摩擦速度变大，因此 u+ 大小几乎

不变。这一现象与具有特定粗糙元表面的壁湍流的速度分布规律相似。马国祯[14]发现，

当粗糙单元随Re成比例增长时，通道中心处 u+ 几乎不变。 
由于 u+-y+ 分布规律随 Re 变化，因此不能直接采用式 (8) 的形式直接进行拟合。

考虑到不同 Re 下通道中心处 u+ 大小几乎一致，采用以下形式对速度分布进行拟合， 
 ( )( ) ( )1Re , Re Ren qu m y m p++ = =  (18) 

拟合结果如下： 
 0.048 1 6.26671.4504Reu y+ − +=  (19) 

图 8 (a) 展示了拟合结果与 PIV 测量结果之间的比较，式 (19) 能够准确描述不同

Re下平均无量纲通道截面时均速度分布。以 1.4504Re-0.048 作为式 (8) 中的m，6.2667 
作为式 (8) 中的 n 可以计算得到阻力系数的最终形式， 
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图 8 平均无量纲通道截面时均速度分布 u+ 

类似的，对 S/D = 1.58 的实验数据进行处理和拟合得到， 
 0.194 1 5.16265.0803Reu y+ − +=  (21) 

对比公式 (19)，尽管 S/D = 1.58、1.88 管束主流通道的平均无量纲通道截面时均速

度分布 u+ 拟合结果中指数项 n 相差不大，但系数项 m 中 Re 的指数却有较大差异。

结合公式 (15) 由于 m 中包含 Re 的幂函数项，m 中 Re 的指数和 n 共同决定了最

终关联式中 Re 的指数，最终 S/D = 1.58 管束阻力系数公式如下 
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其中 Re 的指数很小，对应了S/D = 1.58 管束阻力系数受 Re 影响小的现象。图 9 
展示了式 (20) 及式 (22) 在不同Re时的预测结果与实验测量结果的对比，图中还展示

了广泛应用的 Idelchik 关联式[7]以及 Zukauskas 关联式[8]的预测结果。Idelchik 关联式

以及 Zukauskas 关联式具体如下， 
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本文新提出的两个关联式与当前实验测量结果吻合良好，而Idelchik 关联式以及 
Zukauskas 关联式均不能有效预测 S/D = 1.58 管束的阻力系数。 

 
图 9 阻力系数关联式预测与实验结果对比 

 
3. 结论 

横掠小间径比 (S/D<2.00) 管束流动特性复杂，缺少准确预测其阻力系数的经验关

联式。在以往的研究中，横掠管束阻力系数关联式基本全部来自于对实验数据的直接拟

合，缺少从机理出发的研究。本文中采用 PIV 方法测量了 S/D =1.88、1.58 管束的流场、

表面压力系数分布，以及不同 Re 下的阻力系数。然后通过分析管束回流区和主流区控

制体的受力平衡，得到了最终的阻力公式。主要结论如下： 
(1). 采用 PIV 方法测量了横掠 S/D =1.88 和 1.58 顺排管束流动的流场，流场可分为

主流区和回流区，回流区内存在两个分离泡，分离泡随雷诺数增加而减小。相比于 S/D 
=1.88 管束，S/D =1.58 管束分离泡大小随 Re 变化较小。 
(2). S/D =1.88 管束阻力系数随Re增加而减小，现有经验关联式可以准确预测；而S/D 
=1.58 管束系数几乎不随Re变化，现有经验关联式不能准确预测。 
(3). 采用压力扫描阀测量了横掠 S/D =1.88 和 1.58 管束流动的管表面压力系数，S/D 
=1.88 管束表面压力系数 CP 随 Re 增大而减小，而 S/D =1.58 管束 CP 几乎不随 Re 
变化而变化。 
(4). 对管束回流区和主流区控制体进行受力平衡分析，将横掠管束阻力转化为主流通道

处阻力，假设主流通道湍流速度具有幂函数分布，理论推导给出了具有待定系数的阻力

系数计算公式。 
(5). 采用幂函数形式对PIV测量得到的主流通道流向平均的时均速度分布进行拟合，给

出了不同 S/D 下阻力系数计算公式的待定系数，所得到的公式与实验测量结果符合良

1.00 2.00 3.00 4.00 5.00
0.20

0.24

0.28

0.32

0.36

0.40

P/D=1.58 Zukauskas (1988)

P/D=1.88 Zukauskas (1988)

P/D=1.58 Idelchik (2008)

P/D=1.88 Idelchik (2008)

ξ

Re (×104)

P/D=1.88  测量    公式 (19)

P/D=1.58  测量    公式 (21)



好，并且优于常用的 Idelchik 关联式以及 Zukauskas 关联式。 
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摘  要：换热器内流体真实的流动情况多为湍流流动，而目前学者大多是在层流流动

条件下研究换热器拓扑优化的。本文基于变密度法，采用 RANS（雷诺时均）κ-ω 湍

流模型对流 -热耦合问题进行拓扑优化，并对不同 Re（雷诺数）下的拓扑结构、温度

场、速度场和目标函数值进行对比研究，证明了在流 -热耦合拓扑优化问题中考虑湍

流流动的可行性。  

关键词：变密度法；流 -热耦合；湍流流动；拓扑优化；RANS κ-ω 模型 

1 引言 

流体拓扑优化是一项新兴技术，目前在航天、汽车、芯片等领域均有相关应用。与

尺寸优化相比，拓扑优化突破了经验性思维对设计的影响，以其极高的自由度获得充满

想象力的复杂新颖的结构[1]。 

拓扑优化方法通过流体或固体材料在设计域上不断更新分布情况，从而实现优化目

标函数在一定约束下的最大化或最小化。Borrvall 和 Petersson[2]首次将此方法扩展至流

体流动领域，将此技术应用于 2D 流道问题，以最大限度地减少设计域上的能量耗散，

从此流体拓扑优化在层流方面研究由此展开。Deng 等人[3]研究了层流流体拓扑优化在不

稳定流、微通道流、两相流等领域应用。Dede[4]首次将流体拓扑优化方法拓展到流-热耦

合问题中，并通过二维和三维流-热耦合案例讨论其提出方法的应用性和局限。Romero

和 Silva[4]的工作研究了应用于流动机器的拓扑优化方法，其中设备中的流体流动被建模

为 Navier-Stokes 流，并添加了旋转参考系统，以考虑旋转产生的离心力。裴元帅等人[5]

利用变密度法的拓扑优化对新型电子元件热沉进行设计，利用 MMA 算法得到恒温边界

条件下的最优流道。无论是流体拓扑优化，还是流-热耦合问题的拓扑优化，它们真实的

流动情况大多为湍流流动，而以上学者均是在层流条件下进行研究的。 

湍流拓扑优化问题存在较强的非线性，需要较大的计算成本，近年来随着计算机技

术发展，湍流拓扑优化问题研究取得一定的进展。 Papoutsis-Kiachagia 和 Giannakoglou[6]

最早在拓扑优化中考虑湍流，他们通过使用连续伴随方法对滑翔机和其他工业应用进行



 

 

了形状和拓扑优化。Yoon[7]提出了使用 Spalart-Allmaras 模型针对不同雷诺数优化通道内

的流动。Dilgen[8]提出了一种用于湍流系统拓扑优化的快速方法，该方法在求解灵敏度

时无需任何假设，能获得精确的灵敏度，基于有限体积离散雷诺平均 Navier-Stokes 方程

以及单方程或双方程湍流闭合模型，利用自动微分求解伴随，为设计涉及湍流的大规模

多物理场问题开辟了新的可能性。Luís F.N. Sá[9]将 Yoon[7]的湍流流体拓扑优化方法扩展

到了旋转流体机械领域，提出了一种旋转/曲率校正 Spalart–Allmaras 模型来考虑基于

密度的材料模型，从而扩展了湍流的拓扑优化模型。目前的湍流拓扑优化发展刚刚起步，

大多数研究是基于单流体流动问题的优化，优化目标是最小化流动耗散，很少关于湍流

流-热耦合换热器领域的研究。 

本文将 Dilgen[8]的 RANS-κ-ω湍流拓扑优化方法拓展到流-热耦合问题中，以传热

最优作为目标函数，并利用二维换热器模型验证了该方法的有效性，为考虑湍流流动情

况的换热器拓扑优化应用提供了基础。

2 控制方程 

2.1 流体流动控制方程 

流体的流动是在稳态不可压缩的雷诺平均纳维-斯托克斯（RANS-Navier-Stokes）方

程下建立的。在下文中，假设流体的物理特性不随流体温度的变化而变化。因此，温度

是一个被动的标量，计算中采用弱耦合形式。所研究问题的 RANS 方程被写为 

  0 =u  (1) 

  ( ) ( )( )( )T
Tp F    = − + +  +  +

 
u u I u u  (2) 

其中∇是梯度算子，u是平均速度矢量，p 是压力， T 是流体的湍流动态黏度，ρ 是

流体密度。 

下式（3）为增加的惩罚项，称为 Brinkman 摩擦项[10]，代表空间变化的反渗透性，

用于实现优化过程中的固体/流体分布。固体和流体之间的插值是在函数 ( )  的帮助下

实现的，插值函数的具体形式将在第 3 节讨论。 

 ( )=F   u  (3) 

Wilcox[11]提出的 k-ω 湍流模型被用来描述湍流效应。在该模型中，湍流涡流粘度被

定义为下式： 
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其中:表示两个张量之间的标量乘积，k 是湍流动能，ω 是比耗散率，两者可以通过

求解以下两个额外的（稳态）输运方程得到。 

 ( ) ( ) ( )* *
T kk k P k k         = +  + − −

 
u  (5) 
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公式（5）和（6）中的最后一项是添加的惩罚项，通过插值函数 ( )  ，可将固体

区域的 k 和 ω 分配为零。 kP 是湍流动能的剪切生产率，定义为： 

 ( )( )k T :P   =   + 
 

Tu u u  (7) 

所有的系数和参数都定义如下： 
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是平均涡度张量， S 是平均应变率张量。 

 
( )1

2
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T=  S u+ u  

壁面的时间平均速度采用无滑移边界条件，壁面处的湍流动能 k 和湍流比耗散率

为： 

 0bk =  

12
1 1

60 , 0.075b y


 


= =  
(10) 

其中 1y 表示从壁面到离壁面最近的单元中心的距离。因为我们在设计域中使用了固

定的、近似均匀的网格，所以我们参考文献[8]中的处理方法，将 1y 定义为平均单元尺寸

的一半。 

2.2 传热控制方程 

稳态条件下散热器的传热路径主要分为两种：热传导和对流传热。能量方程描述了

材料在热传导和对流作用下的热传递，同时考虑了在该区域的流动情况，如式（11）所

示。 

 ( )( ) =f fc u T k T   u （流体域） 

( ) 00= sk T Q  + （固体域） 
(11) 

其中，T 代表温度， fc 是流体的比热容， fk 和 sk 分别代表流体和固体的热导率，

0Q 代表固体域产生的热源。上式可以合并成同时包含固体和流体的插值形式的传热方

程，如式（12）所示。 

 ( ) ( )t 0= +pc T k T Q       u  （12） 

插值方程 ( )t  可以控制传热控制方程对流项的开启（ ( )t 1  = ）与关闭

（ ( )t 0  = ）， ( )k  是关于流体与固体导热率的插值方程，方程的具体插值形式在第

3 节中介绍。 



 

 

3 湍流拓扑优化理论 

3.1 插值方程 

在本中，我们通过密度模型将拓扑优化问题转变为材料分布问题。在密度方法中，

材料密度 也被当做设计变量，用来表示固体和流体的分布。 1 = 代表流体域， 0 =

代表固体域。 也可以取 0 和 1 之间的中间值，但这会对实现固体与流体清晰分布产生

不利的影响，为了避免中间值的产生，让 的值更接近于 0 或者 1，我们采用插值方程

对其进行惩罚。在雷诺时均方程和湍流输运方程中的相关项上采用了 RAMP 插值方程。 
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
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(12) 

其中，q 是惩罚参数， min 是最小逆渗透率，本文取 0， max 是最大逆渗透率，用

来控制密度模型中流体在固体的通过率，Da是达西数，本文取 10-4， L 是特征长度。 

有效热导率 ( )k  ，无量纲方程 ( )t  采用 SIMP 插值方法，具体形式如下。 

 ( ) ( ) 1= P
f s sk k k k − +  

( ) ( ) 2
t 0 1 1P  = − +  

(13) 

𝑝1，𝑝2是 SIMP 插值方程的惩罚参数。 

3.2 密度投影与过滤 

棋盘格、灰度和网格依赖性等都是拓扑优化中常见的数值不稳定现象。图 1 展示了

拓扑优化中出现的棋盘格现象，从图中看到，从入口分叉出的流道周围存在许多白点，

产生了十分粗糙的流道结构，为后续模型的制造带来了极大的挑战。 



 

 

 
图 1 拓扑优化中棋盘格现象 

图 2 展示了拓扑优化中出现的灰度现象，灰度产生是因为优化结果中设计变量 取

到了 0 和 1 之间的中间值，从而导致设计单元产生介于固体和液体之间的过渡区域。 

 

图 2 拓扑优化中灰度现象 

从图 3 中可以看出，当网格划分数目增多时，流道结构会发生变化。这是由于拓扑

优化存在一定的网格依赖性  

  

（a）网格划分为 6060 （b）网格划分为 120120 

图 3 拓扑优化中网格依赖性 

为了解决拓扑优化产生的数值不稳定现象，本文采用了密度过滤与投影的方法，采

用本文采用 Helmholtz 偏微分方程过滤，具体形式如下： 

 ( )
2 2

2

,  in 

0,  on 
f f

f

r D

r D

  



  + =


 −  = 
-n

 (14) 



 

 

这里，D 是设计域， D 是设计域边界， 是起始设计变量， f 是过滤后的设计变

量，r 是过滤半径，其大小约等于网格单元大小。 

密度过滤会在流固界面处产生灰色区域，通过引入双曲切线投影，可以缓解灰度过

渡，得到清晰的流固界面布局。双曲正切投影的具体形式如下： 
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P 表示投影后的设计变量， 表示投影斜率，本文设置为 8，  是投影点，本文

设置为 0.5。 

在本文中，设计变量 首先被过滤为 f ，然后经过投影输出为 P ，最终 P 成为拓

扑优化中基本设计变量。 

3.3 拓扑优化数学的形式 

优化是在一定的压降下进行的，所以引入了一个表示设计域内最小平均温度的目标

函数，以获得性能更好的散热器的最佳拓扑优化布局，其定义为： 
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是设计区域。优化问题的数学形式定义为： 
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1 2 3 4 5R R R R R， ， ， ， 分别代表连续性方程，雷诺时均纳维斯托克斯方程， - 

湍流输运方程和传热控制方程的弱形式，它们均是关于设计变量 的函数。 



 

 

4 数值案例研究 

4.1 参数设定 

本案例演示了一个二维流-热耦合散热器的优化模型。目标是最小化设计域平均温

度，以达到最大化换热的目的，如式(14)中所定义。流体体积被限制在整个计算域的 50%，

即
LV 为 0.5。流-热耦合优化问题设置示意图如图 4 所示。为了保证入口流体流动充分发

展，防止出口流体回流，我们分别在入口和出口都增加了一个延长段。入口处的温度设

置为 300K，出口处使用零压边界条件，所有其他边界条件都实现为绝热壁，无滑移。二

维模型结构对称、边界对称，为了节省计算成本，在优化过程中只考虑了设计区域的一

半，设计区域的中心线为对称线。热源分布于固体区域。图 4 中具体边界条件如下： 

入口：
2 2

2

Re ,  = 300Kin inp p T T
L




= = =  对称： 0,  - 0−  =  =u n n q  

出口： 0 outp p Pa= =  壁： 0,  - 0 =  =u n n q  

 
图 4 2D 流-热耦合散热器模型示意图 

4.2 不同入口边界条件的研究 

为了进一步验证所构建湍流拓扑模型的可行性，本文保持其他参数不变，研究了湍

流条件下，不同的进口雷诺数 Re 下的拓扑结构，并对不同的拓扑结构进行对比。图 5

中为入口 Re 数分别为 5000、6000、7000、8000、9000、10000 时对应的拓扑流道结构

图，图中白色区域代表流体流道，黑色区域代表固体。在优化过程中，当雷诺数 Re 增



 

 

大，优化器选择牺牲部分压降达到增强换热的效果，所以在相对较低的 Re 情况下，拓

扑结构具有较少且宽的流道分支，且固体与液体分界处对比清晰，随着雷诺数 Re 的增

大，流道分支数量增加，并更加狭窄，这些变化达到了增大换热面积和增强扰流的目的。

因为变密度法拓扑优化是通过使用 Brinkman 惩罚使材料分布产生对流体运动的影响进

行建模的，过高的入口 Re 会导致流道速度急剧增加，使优化过程中出现数值不稳定现

象，进而导致狭窄流道处出现灰度单元，且有死区出现。其中固体区域仍然包含影响薄

通道中速度分布的压力梯度，这是 Brinkman 惩罚的缺陷。可以通过增加薄通道过渡区

域的网格分辨率或减少 Da 参数来减少这种问题的出现。 

 

图 5 不同湍流条件下 2D 流-热耦合散热器的拓扑结构 

图 6 中所示为二维流-热耦合模型拓扑结构的速度场和温度场，对称轴的上半部分

为速度场，下半部分为温度场，分别对应雷诺数 Re 从 5000 到 10000 的拓扑结果。从速

度场中看出，高速流分别出现在上中下的三条主干道，支流流道因为过于狭窄或者灰度

的原因，流速较小。随着入口 Re 增加，优化器选择牺牲部分压降达到增强换热目的，

因此通道数量，特别是支流流道数量逐渐增加，通道也更加曲折和分叉。越来越多细长

的分支从宽阔的主通道中生长出来，将流体引导到远离入口和主通道的区域。优化目标

函数为设计域温度最小，也就是使设计域换热效果最大，设计区域中分支流道增多有助

于增强扰流，有助于提高对流换热面积，从而更有利于降低设计区域内的平均温度。随

着入口 Re 增加，在整个设计域中增加了均匀分布的多个蜿蜒通道，温度场也更加均匀，

切断了固体区域以防止热量在固体域中积聚并将热量传递出散热器。 



 

 

 
图 6 湍流拓扑速度（上半部分）与温度场（下半部分） 

图 7 是拓扑优化后的目标函数值随雷诺数的变化情况。随着入口雷诺数的增大，流

道中液体的流动速度增大，增强了对流换热效果，所以目标函数随着雷诺数增大逐渐减

小。在 Re 从 5000 增加到 6000 时，目标函数下降趋势较为明显，这是因为相比于 Re 为

5000 的拓扑结构，Re 为 6000 的拓扑结构多出许多较为清晰的支流流道，这会增大散热

器的温度均匀性。Re 从 6000 增加到 10000 时，目标函数呈下降趋势，且随着 Re 的增

加，目标函数的下降速度越来越慢，主要原因是高 Re 支流流道虽然密集，但是太过狭

窄，且伴随产生了一定的灰度，对换热器对流换热效果提升不太明显。 

。 



 

 

 

图 7 优化目标函数随 Re 变化情况 

5 结论 

本文采用变密度法，在流-热耦合问题的拓扑优化中考虑了流体的湍流流动情况，并

通过 2D 散热器案例对该方法进行了验证研究，分析了不同的入口 Re 对拓扑结构，温度

场、速度场和目标函数的影响。可以得到如下结论：随着 Re 的增加，第一，拓扑流道

会越来越复杂，流道分支数量增加，并更加狭窄，过高的入口 Re 会导致流道速度急剧

增加，使优化过程中出现数值不稳定现象，进而导致狭窄流道处出现灰度单元，且有死

区出现；第二，支流数目逐渐增加，整个设计域中增加了多个均匀分布的蜿蜒通道，温

度场也更加均匀，切断了固体区域，以防止热量在固体域中积聚并将热量传递出散热器，

但是支流流道因为过于狭窄或者灰度原因导致流体流速相对较小；第三，目标函数逐渐

下降，在 Re 从 5000 到 6000 下降速度很快，6000 到 10000 下降速度越来越慢，主要原

因是高 Re 支流流道虽然密集，但是太过狭窄，影响流体对流换热效果。 
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Turbulent flow topology optimization for 
coupled flow-thermal problems 

Wang Dingbiao  Zhang Haoran  Wang Guanghui  

(School of Mechanical and Power Engineering  Zhengzhou University  Zhengzhou 450001) 

Abstract: The real flow conditions of fluid in heat exchangers are mostly turbulent flows  while most of the 

current scholars study the topology optimization of heat exchangers under laminar flow conditions. In this paper  

the RANS (Reynolds time-averaged) κ-ω turbulence model is used for topology optimization of the flow-

thermal coupling problem  and the topology structure  temperature field  velocity field and objective function 

values are compared and studied under different Re (Reynolds number) to demonstrate the feasibility of 

considering turbulent flow in the flow-thermal coupling topology optimization problem. 

Keywords: Flow-thermal coupling; Turbulent flow; Topology optimization; RANS κ-ω model 
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摘 要：为了了解壁面辐射对封闭腔体内部热源散热过程的影响，对封闭圆柱腔体内外耦合自然对流-
辐射传热进行了数值模拟，分析了几何参数、Rayleigh 数和固壁发射率对封闭圆柱腔体内外耦合自然

对流-辐射传热的影响。结果表明，与纯自然对流相比，考虑壁面辐射时封闭圆柱腔体内部温度降低，

流动增强，流动结构更为复杂；几何参数对封闭圆柱腔体内外耦合自然对流流型和平均 Nusselt 数具有

重要影响。基于计算结果，拟合得到了耦合自然对流-辐射传热平均 Nusselt 数传热关联式。 
关键词：自然对流；耦合传热；辐射传热；封闭腔体；数值模拟 

0 前言 

辐射-自然对流耦合传热广泛存在于建筑物隔热、电子元器件冷却和太阳能集热器

等领域，因此封闭腔体辐射-自然对流耦合传热一直是研究热点。很多学者研究了封闭

腔体内辐射对自然对流传热的影响[1-6]以及封闭腔体内辐射-自然对流与壁面导热的耦合

作用[7-17]，但是，壁面辐射传热对封闭腔体内外耦合自然对流传热的影响的研究较少。

因此，本文采用数值模拟方法对中心放置圆柱热源的封闭圆柱腔体内外耦合自然对流-
辐射传热进行研究，通过改变圆柱热源几何尺度、封闭圆柱腔体径高比和表面发射率，

分析各参数对耦合自然对流-辐射传热特性的影响。 

1 理论模型和数值方法 

1.1 物理数学模型 

物理模型如图 1 所示。假定半径为 r1、高度为 h1 的

封闭圆柱腔体内部中心放置有半径为 r0、高度为 h0、温度

为 Th、表面发射率为的圆柱热源。热源的热量首先通过

封闭腔体内的自然对流和表面辐射传至腔体壁，然后在腔

体外再以自然对流和辐射的形式传给温度为 T∞的周围环

境，因此，腔体内外自然对流和辐射传热相互耦合，决定

了热源表面的散热性能。定义内置圆柱热源无量纲高度和

半径分别为 H=h0/h1 和 R0=r0/h1，封闭圆柱腔体的径高比

为 A=r1/h1。圆柱腔体置于地面上，通过地面散热很少，

因此设为绝热边界。计算域大小为封闭圆柱腔体尺寸的 8
倍[18]。 

 
基金项目：国家自然科学基金资助项目 (No. 52076017). 

图 1 物理模型 



为简化起见，假设：（1）空气为不可压缩牛顿流体；（2）流体流速很小，流动处于

层流状态；（3）除浮力项中的密度外，物性参数为常数，与温度无关；（4）固体壁面满

足无滑移边界条件，忽略粘性耗散；（5）通过封闭腔体壁的导热热阻很小，可忽略不计。 
无量纲长度、速度、时间、压力和温度定义如下： 
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描述封闭腔体内外耦合的自然对流传热无量纲控制方程和定解条件、以及固体表面

辐射传热的 DO 模型见文献[19]。控制参数 Rayleigh（Ra）数被定义为： 

3
1g ThRa 




=                                 (2) 

式中，是体积膨胀系数，是运动粘性系数，是热扩散率。 
壁面局部 Nu 数和辐射 Nu 数[7]的计算式为： 
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。是导热系数，是黑体辐射常数，qr是辐射热流密度。 

封闭圆柱腔体内外耦合自然对流传热特性由内置高温圆柱表面到环境空气整个传

热过程的平均 Nu 数表示： 
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式中，Fs 是内置圆柱热源表面积，Φ 是总传热量。 
 
1.2 计算方法及验证 

计算方法和计算网格与文献[19]相同。为验证考虑辐射传热时数值方法的正确性，

对中心放置高温方形热源且考虑壁面辐射的封闭矩形腔体中的耦合辐射-自然对流进行

了计算，得到了固体壁面平均辐射-对流 Nusselt 数，并与文献[14]中的计算结果进行了

比较，偏差均在 1%以内，如表 1 所示。因此，数值方法可用于封闭圆柱腔体内外耦合

自然对流-辐射换热的数值模拟。 

表 1 与文献[14]矩形腔体内 Ra =106 时 Pr=0.72 流体耦合自然对流-辐射传热 Nusselt 对比 

ε 0 0.25 0.5 0.75 1.0 
本文 7.333 9.358 11.580 14.272 17.457 
文献[14] 7.322 9.313 11.562 14.187 17.344 
偏差，% 0.15 0.48 0.16 0.60 0.65 

 

2 计算结果与讨论 

2.1 流场和温度场 

2.1.1 内置圆柱高度的影响 
图 2 和 3 分别给出了表面发射率 ε=0 和 0.6 时不同内置圆柱无量纲高度 H 和 Ra 数



下封闭腔体内外等温线和流线。比较可见，壁面辐射传热使得温度梯度增大，换热增强，

封闭腔体内部温度降低。除此之外，壁面辐射传热使得封闭腔体内部温度分布更为均匀。

对于耦合自然对流-辐射传热而言，随着 H 增加，热源发热量增加，封闭腔体内部温度

升高。如果 H 保持不变，当 Ra=104 时，由等温线分布可以看出，此时导热是主要传热

方式；当 Ra=106 时，由于对流作用增强，等温线发生变形。内置圆柱周围和腔体顶部

壁面附近温度梯度随着 Ra 数的增加而增大，换热能力增强。 
 

(ⅰ) H=0.12 (ⅱ) H=0.35 (ⅲ) H=0.48 (ⅳ) H=0.60 

    
(a) Ra=104 

    
(b) Ra=106 

图 2 R0=0.12、A=0.5 和 ε=0 时不同 H 和 Ra 数下腔体内外等温线（左）和流线（右）(=0.1) 

(ⅰ) H=0.12 (ⅱ) H=0.35 (ⅲ) H=0.48 (ⅳ) H=0.60 

    

(a) Ra=104 

    

(b) Ra=106 
图 3 R0=0.12、A=0.5 和 ε=0.6 时不同 H 和 Ra 数下封闭腔体内外等温线（左）和流线（右） (=0.1) 



 
与不考虑壁面辐射的耦合自然对流相比，其流动结构更为复杂。对比图 2和 3 可知，

当 Ra=104 和 106 时，考虑壁面辐射时腔体内外的流动结构随 H 的变化规律与不考虑壁

面辐射时一致。Ra=104 时，对于不同 H，封闭腔体内部都只存在一个主流胞。Ra=106

时，腔体内部流动结构随 H 增加逐渐在圆柱顶部形成次级流胞，并且圆柱腔体外表面顶

部边缘处的流胞尺寸也随 H 增加逐渐增大。当进一步增大时，壁面辐射对腔体内外的流

动结构则会产生较大影响。在 H=0.12 时，可以在封闭腔体内部观察到两个流胞，分别

位于腔体上、下部分，由于腔体下半部分流动相较于上半部分更弱，所以下半部分流胞

较小。随着 H 增加，封闭腔体内部流动受限，导致下半部分的流胞逐渐消失。在封闭腔

体外表面，其顶部流胞尺寸随 H 增加而增大，并逐渐充满封闭圆柱腔体顶部径向方向。 
当 R0=0.12 和 A=0.5 时, 不同 H 和 Ra 数下封闭腔体内部中间水平截面处无量纲温

度和垂直速度分布如图4所示。由图可知，无量纲温度和速度分布与纯自然对流时相似。

当 H=0.12 时，无量纲温度随 Ra 数增加而降低；当 Ra 数保持不变时，无量纲温度随 H
增加而升高。辐射换热增强了封闭圆柱腔体与周围环境的散热，因此在不同 Ra 数下封

闭腔体侧壁温度更为接近。中截面垂直速度随 H 和 Ra 数增加而增大，内置圆柱热源附

近的速度边界层随着 H 增加而变厚，随着 Ra 数增加而变薄。 
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图 4 R0=0.12、A=0. 5 和 ε=0.6 时不同 H 和 Ra 数下中间水平截面处温度（a）和垂直速度（b）分布 

 
图 5 对比了不同 Ra 数下耦合自然对流-辐射换热（ε=0.6）与纯自然对流（ε=0）条

件下中间水平截面处封闭腔体内部无量纲温度和速度分布。考虑壁面辐射时，封闭腔体

壁面温度升高，使得壁面附近空气温度上升。相较于纯自然对流，壁面辐射传热增强了

换热，所以耦合自然对流-辐射传热时的无量纲温度低于纯自然对流时的无量纲温度。

由于壁面辐射使得温度梯度增加，从而使得流动增强，所以垂直流速也增加。 
H 和 Ra 数对封闭腔体内无量纲平均温度和平均流速的影响如图 6 所示。随着 H 增

加，内置圆柱热源发热量增加，因此封闭腔体内无量纲温度升高。由图 3 可知，当几何

参数不变时，封闭腔体内部流体无量纲平均温度随 Ra 数增加而降低，与图 6(a)中无量

纲平均温度随 Ra 数的变化规律相同。相较于纯自然对流，耦合自然对流-辐射传热时封

闭腔体内部无量纲平均温度更低，这是因为壁面辐射增强了换热。由图 6(b)可知，壁面

辐射传热使得封闭腔体内部流体平均流速增大。另外，还可以发现，封闭腔体内部平均

流速随 H 和 Ra 数增加而增大。 
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图 5 H=0.12、R0=0.12 和 A=0.5 时不同 ε 下中间截面处无量纲温度（a）和垂直速度（b）分布 
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图 6 R0=0.12 和 A=0.5 时不同 ε 下封闭腔体内无量纲平均温度（a）和平均流速（b）变化 

 
2.1.2 内置圆柱半径的影响 

图 7 为不同内置圆柱无量纲半径 R0和 Ra 数下封闭腔体内外等温线和流线。由图可

知，随着 R0 增加，无量纲温度梯度逐渐减小；封闭腔体内部流体无量纲温度随 R0增加

而升高，随着 Ra 数增加而降低。观察图中流线发现，当 Ra=106时封闭腔体内部存在一

个主流胞和位于热源与封闭腔体顶部之间的次级流胞。除此之外，在封闭腔体外表面顶

部边缘处出现了一个流胞，该流胞尺寸随 R0增加而增大。当 Ra=5×106 时，封闭腔体内

部还是存在一个主流胞和一个次级流胞，腔体外表面顶部流胞随 R0 增加由单涡胞流动

转变为双涡胞流动，并且由外表面顶部边缘向中心发展。当 Ra=5×107 时，受壁面辐射

换热影响，封闭腔体内部出现双涡胞流动。内置圆柱顶部的次级流胞随 R0增加而增大，

在 R0=0.16 时内置圆柱顶部出现两个流胞，随着 R0继续增加，封闭腔体内部流动增强，

内置圆柱顶部又仅存在一个次级流胞。另外，封闭腔体外表面顶部流胞总是充满整个径

向方向，且均为双涡胞流动。相同流动结构时，封闭腔体内部流动强度随 R0和 Ra 数增

加而增强。 
当 H=0.6、A=0.64 和 ε=0.6 时，不同 R0 和 Ra 数下封闭腔体内部中间水平截面处无

量纲温度和垂直速度分布如图 8 所示。随着 Ra 数的增加，在封闭腔体内部会出现温度

分层现象。无量纲温度随 R0 和 Ra 数的增加而增大，封闭腔体侧壁（R=0.64）附近无量



纲温度梯度随 R0 和 Ra 数的增加而增大。由图 8(b)可知，沿内置圆柱热源上升气流的速

度随 Ra 数增加逐渐增大，而 R0对上升气流速度基本没有影响；沿封闭圆柱腔体侧壁下

降的气流速度随 R0和 Ra 数的增加而增大。 
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(c) Ra=5×107 
图 7 H=0.6、A=0.64 和 ε=0.6 时不同 R0 和 Ra 数下封闭腔体内外等温线（左）和流线（右） (δΘ=0.1) 
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图 8 H=0.6、A=0.64 和 ε=0.6 时不同 R0 和 Ra 数下中间截面处无量纲温度（a）和垂直速度（b）分布 

 
图 9 给出了内置圆柱无量纲半径 R0、Ra 数和壁面发射率 ε 对封闭圆柱腔体内无量



纲平均温度和平均流速的影响。可以看出，无论是否考虑壁面辐射，封闭腔体内部无量

纲平均温度都随 R0 增加逐渐升高，随着 Ra 数增加而降低。对比耦合自然对流-辐射传

热和纯自然对流时封闭腔体内部无量纲平均温度，可以发现，由于壁面辐射增强了换热，

所以耦合自然对流-辐射传热时的无量纲平均温度更低。由图 9(b)封闭腔体内部无量纲平

均速度可知，随着 R0 和 Ra 数增加，内置圆柱热源发热量增加，对流作用增强，封闭腔

体内部流速随之增大。考虑壁面辐射换热时，封闭腔体内部流动更强，并且随着 Ra 数

的增大，耦合自然对流-辐射传热的平均流速与纯自然对流的平均流速的差值也增大。 
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图 9 H=0.6、A=0.64 时不同 ε、R0 和 Ra 数下封闭腔体内平均温度（a）和平均流速（b） 

 
2.1.3 封闭圆柱腔体径高比的影响 

图 10 给出了 H=0.6、R0=0.12 和 ε=0.6 时不同封闭圆柱腔体径高比 A 和 Ra 数下腔

体内外的等温线和流线。由图可知，随着 A 增加，封闭腔体内部等温线分布由横向分层

转变为纵向分层，并且温度逐渐降低；随着 Ra 数增加，腔体内部出现温度纵向分层现

象。封闭腔体径高比 A 和 Ra 数对封闭腔体壁面附近温度分布也有明显影响。在封闭腔

体侧壁附近，温度梯度随着 A 增大而减小，说明侧壁换热能力减弱；随着 Ra 数增加，

温度梯度增大，换热增强。 
当 Ra=105 时，封闭腔体内部流动结构由占据较大空间的主流胞和位于内置圆柱顶

部的次级流胞组成。A=0.36 时，内置圆柱顶部出现较小的次级流胞，其尺寸随 A 增加而

增大，当 A≥0.48 时，次级流胞充满内置圆柱热源和封闭腔体顶部之间的空间。当 Ra=106

时，对于所有径高比 A，封闭腔体内部都存在一个主流胞和一个次级流胞。当 Ra=5×107

时，在A=0.36和0.48时封闭圆柱腔体内部流动结构由一个主流胞和一个次级流胞组成；

在 A=0.72 和 0.84 时封闭圆柱腔体内部流动由双涡胞流动和次级流胞流动组成，双涡胞

流动中两个涡胞分别位于封闭腔体上、下部分。在封闭腔体外部，当 Ra=105时，在 A=0.36
时腔体外表面顶部边缘有较小流胞，随着 A 增大，腔体壁面温度逐渐降低，沿其侧壁上

升气流速度减慢，所以腔体外表面顶部边缘处的流胞随着 A 增加逐渐减小，并且 A≥0.72
时腔体外表面边缘处的流胞消失。当 Ra=106时，由于腔体壁面温度随 A 增加而降低，

腔体外表面顶部流胞由充满顶部壁面径向方向转变为只位于腔体外表面顶部边缘处。当

Ra=5×107时，腔体外表面顶部处的流动结构由单涡胞流动转变为双涡胞流动。 
 



(ⅰ) A=0.36 (ⅱ) A=0.48 (ⅲ) A=0.72 (ⅳ) A=0.84 
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(b) Ra=106 

    

(c) Ra=5×107 
图 10 H=0.6、R0=0.12 和 ε=0.6 时封闭腔体内外等温线（左）和流线（右） (δΘ=0.1) 

当 H=0.6、R0=0.12 和 ε=0.6 时，不同 A 和 Ra 数下腔体内部中间水平截面处无量纲

温度和垂直速度分布如图 11 所示。由温度分布可知，随着 A 增加，内置热源附近温度

梯度增大，而封闭腔体侧壁附近温度梯度减小；随着 Ra 数增加，内置圆柱侧壁和封闭

腔体壁面附近温度梯度增大。由速度分布可知，由于 Ra 数增加导致对流作用增强，所

以上升流和下降流的垂直速度随 Ra 数增加逐渐升高。同时还发现，随着 A 增加，封闭

腔体内部上升气流的速度逐渐增加，而下降气流的速度逐渐减小。 
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图 11 H=0.6、R0=0.12 和 ε=0.6 时不同 A 和 Ra 数下水平截面处无量纲温度（a）和垂直速度（b）分布 



 
图 12 对比了不同 A 和 Ra 数下耦合自然对流-辐射传热和纯自然对流条件下封闭腔

体内部无量纲平均温度和平均流速。由图可知，耦合自然对流-辐射传热时封闭腔体内

部平均温度总是低于纯自然对流时的平均温度，平均速度总是大于纯自然对流时的平均

速度。封闭腔体内部无量纲平均温度随 A 和 Ra 数增加而降低。同时，当 Ra=104时，由

于对流作用很弱，封闭腔体内部的平均流速随着 A 增加逐渐升高；随着 Ra 数增加，腔

体内部出现分层现象，流动主要集中在腔体上部，下部流速低。随着 A 增加，下半部分

低速区增大，所以当 Ra 数增大为 106 时封闭腔体内部无量纲平均流速随着 A 增加而降

低。 
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图 12 H=0.6、R0=0.12 时不同 ε 下封闭腔体内无量纲平均温度（a）和平均流速（b） 

 
2.2 传热特性 

2.2.1 局部 Nusselt 数变化规律 
封闭腔体内的表面辐射改变了壁面温度分布，从而影响表面局部 Nu 数及其分布。

图 13(a)和(b)给出了发射率 ε=0.6 和 0 时不同 H 和 Ra 数下内置圆柱表面和封闭腔体内表

面局部 Nu 数的变化。由图可知，各表面局部 Nu 数随 Ra 数的增加逐渐增大。对于不同

H 和 Ra 数，内置圆柱底部 Nu 数都是沿径向方向逐渐增大。如前所述，在内置圆柱侧壁

附近，流体温度梯度从下至上逐渐减小，所以 Nu 数由侧壁底部沿侧壁逐渐减小。在内

置圆柱顶部，当不存在次级流胞时，局部 Nu 数沿顶部壁面径向方向逐渐增加；当产生

次级流胞时，内置圆柱顶部 Nu 数最大值出现在内置圆柱顶部壁面中心，沿径向方向逐

渐减小，在靠近边缘处，受侧壁上升气流的影响，局部 Nu 数又突然增大。另外，还可

以发现，随着 H 增加，内置圆柱侧壁 Nu 数减小，并且随着 Ra 数的增加，Nu 数减小得

更多。对比 H=0.24 和 Ra=107 时考虑壁面辐射和纯自然对流条件下内置圆柱热源表面局

部 Nu 数可知，纯自然对流时内置圆柱表面局部 Nu 数更小，说明壁面辐射增强了热源

表面换热能力。 
在封闭腔体内表面侧壁（0.5≤S1≤1.5），局部 Nu 数变化趋势一致，都是沿侧壁从下

至上逐渐增大，在靠近顶部处，由于流动受顶壁和侧壁的限制，流速明显降低，所以

Nu 数随之减小。由图可知，侧壁换热能力随着 H 和 Ra 数增大逐渐增强。在封闭腔体内

表面顶部，当次级流胞不占据内置圆柱和封闭腔体顶部壁面之间的空间时，局部 Nu 数

最大值出现在顶部中心处；当次级流胞发展到充满内置圆柱顶部空间时，封闭腔体顶部



壁面 Nu 数最大值出现在上升气流与顶部壁面垂直接触处。将耦合自然对流-辐射传热表

面局部 Nu 数与纯自然对流时进行对比，考虑壁面辐射时壁面局部 Nu 数更大，尤其是

在封闭圆柱腔体顶部，可以看出辐射传热增强了圆柱表面和腔体内表面的换热能力。 
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图 13 R0=0.12、A=0.5 时不同 ε、H 和 Ra 数下内置圆柱表面（a）和腔体内表面（b）局部 Nu 数变化 

 
图 14 和 15 分别给出了不同几何条件下内置圆柱表面和封闭圆柱腔体内表面局部

Nu 数的变化。由图可知，在内置圆柱底部和侧壁，Nu 数的变化趋势相同，在底部沿径

向方向逐渐增加，在侧壁由下至上逐渐减小。而在内置圆柱顶部，由于流动结构不同，

使得 Nu 数沿径向方向呈现不同的变化趋势。在封闭腔体内表面，其侧壁局部 Nu 数都

是由下至上先增大、后减小；而在顶部表面，由于次级流胞的影响，局部 Nu 数呈现出

两种变化趋势。当不存在次级流胞时，Nu 数最大值出现在顶部中心处，并沿径向方向

逐渐减小；当出现次级流胞时，Nu 数最大值出现在热上升流体垂直撞击顶部壁面处，

Nu 数沿径向方向先增加、后减小。与纯自然对流时局部 Nu 数相比，耦合自然对流-辐
射传热时表面局部 Nu 数更大，说明壁面辐射换热增强了换热能力。相对内置圆柱和封

闭腔体侧壁，在内置圆柱和封闭腔体顶部更能明显观察到局部 Nu 数的增大。 
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图 14 H=0.6、A=0.64 时不同 ε、R0 和 Ra 数下内置圆柱表面（a）和腔体内表面（b）局部 Nu 数变化 
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图 15 H=0.6、R0=0.12 时不同 ε、A 和 Ra 数下圆柱表面（a）和封闭腔体内表面（b）局部 Nu 数变化 

 
2.2.2 耦合自然对流-辐射传热特性 

图 16 给出了 ε=0.6 时不同 Ra 数下耦合自然对流-辐射传热的总传热平均努塞尔数

Nuave,t 和平均辐射努塞尔数 Nuave, r 随几何参数（H、R0、A）的变化。由图可知，平均

Nu 数和平均辐射 Nu 数随 H 和 R0增加而减小，随 A 增加而增加。当几何参数保持不变

时，随着 Ra 数增加，耦合自然对流-辐射传热的平均 Nu 数逐渐增大，平均辐射 Nu 数变

化较小。 
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图 16 ε=0.6 时几何参数(H、R0、A)和 Ra 数对耦合自然对流平均 Nu 数的影响 
 

为了了解表面发射率 ε 对耦合自然对流-辐射传热的平均对流 Nu 数和总的平均 Nu
数的影响，图 17 给出了不同 ε 下平均 Nu 数随 Ra 数的变化。对于平均对流 Nu 数，如

图 17(a)所示，表面发射率 ε 对对流换热影响较小，平均对流 Nu 数随 Ra 数的变化曲线

基本重合，在 Ra 数较大时，平均对流 Nu 数随表面发射率 ε 增加而增大。由图 17(b)可
知，平均 Nu 数随 ε 增加逐渐增大，主要原因是平均辐射 Nu 数随 ε 的增加而增大。 

如前所述，当表面发射率 ε 不变时，Ra 数对耦合自然对流-辐射传热平均辐射 Nu
数影响较小，对流 Nu 数是影响平均 Nu 数的主要因素，因此分析对流换热对了解总传

热过程有着重要影响。图 18 给出了 ε=0.6 时不同 Ra 数下耦合对流-辐射传热平均对流

Nu 数和纯自然对流耦合换热平均对流 Nu 数随几何参数（H、R0、A）的变化。显然，



耦合自然对流-辐射传热的平均对流 Nu 数都随 H 和 R0 增加而减小，随 A 和 Ra 数增加

逐渐增大。平均对流 Nu 数的变化趋势与总传热平均 Nu 数的变化趋势相同。与纯自然

对流时平均 Nu 数比较，由于考虑壁面辐射时对流作用增强，所以辐射-对流耦合换热对

流平均 Nu 数更大。 
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图 17 H=0.24、R0=0.12 和 A=0.5 时不同 ε 下耦合自然对流-辐射传热平均对流 Nu 数（a）和总的平均

Nu 数（b）随 Ra 数的变化 
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图 18 ε=0.6 时不同 Ra数下耦合自然对流-辐射传热平均 Nu数和纯自然对流换热 Nu数随

几何参数变化 
 

基于计算结果，拟合得到封闭圆柱腔体内外耦合自然对流-辐射传热时总传热平均

Nu 数的传热关联式为： 
0.059 0.712 0.124 0.236 0.2

ave 030.87Nu Ra H R A − −=                (5) 

上式的适用范围是：104≤Ra≤108、0.3≤ε≤0.9、0.12≤H≤0.6、0.1≤R0≤0.18 和 0.36≤A≤0.84。 
图 19 给出了耦合自然对流-辐射传热时封闭圆柱腔体内外耦合自然对流总传热平

均 Nu 数的模拟值与拟合值的比较结果，大部分数据点的偏差都在±10%以内。 
 



 
图 19 耦合自然对流-辐射传热平均 Nu 数模拟值与拟合值的比较 

 

3 结论 

采用数值模拟方法研究了几何参数、壁面辐射传热对具有等温热源的封闭圆柱腔体

内外耦合自然对流的温度场、流场及传热特性的影响。计算参数范围是 104≤Ra≤108、

0.3≤ε≤0.9、0.12≤H≤0.6、0.1≤R0≤0.18 和 0.36≤A≤0.84。主要结论如下： 
(1) 与纯自然对流相比，壁面辐射使得封闭腔体内部温度分布更为均匀，温度相对更低。

受壁面辐射影响，封闭腔体内部出现了双涡胞流动，并且壁面辐射使得封闭腔体内

部平均流速升高，流动增强。 
(2) 壁面辐射增强了对流效应，局部 Nu 数和总传热过程平均 Nu 数相对纯自然对流时

增大，换热能力更强。增加表面发射率 ε 或增大 Ra 数，都有利于增强换热能力。 
(3) 耦合自然对流-辐射传热平均 Nu 数、平均辐射 Nu 数和平均对流 Nu 数都随 H 和 R0

增加而减小，随 A 和 Ra 数增加而增加。基于计算结果，拟合得到了封闭圆柱腔体

内外耦合自然对流-辐射传热总传热平均 Nu 数的传热关联式。 
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摘要：本文介绍一种用于强化自然对流传热的梯度型拓扑优化方法。其中状态变量采用格子 Boltzmann

方法求解，伴随变量则以伴随格子 Boltzmann 方法求解，并采用水平集方法描述几何结构。本文将上

述拓扑优化方法应用于三维自然对流拓扑优化问题，用于设计具有更强散热能力的被动式散热器，得

到了显著强化换热的“花形分支”散热器结构，其在格拉晓夫数为 1.2×104~4.1×106 的区间内相比传统矩

形直肋翅片可使发热元件平均温度进一步降低至少 9.7%，证明了该拓扑优化方法的有效性。 
关键词：拓扑优化，格子 Boltzmann 方法，水平集方法，对流传热问题，换热器设计 

 
0 前言 

获得最佳结构设计是许多工程问题的主要目标。拓扑优化是一种优化结构设计的可

靠方法，它通过求解给定设计域内的材料分布优化问题来获得优化设计并实现性能提升。

经过几十年的快速发展，拓扑优化已被广泛应用于结构力学、流体力学和传热学等各种

学科领域[1-3]。2003 年, Borrvall 和 Petersson[2] 求解了以最小化流动耗散功率为目标的

Stokes 流动优化问题，首次将拓扑优化应用于流体力学领域。此后，该方法被拓展到由

完整 Navier-Stokes 方程控制的粘性流动优化问题[4,5]，以及对流换热问题等[6,7]。 
一般而言，常用的拓扑优化方法可分为如下两类。第一类是由 Bendsøe[8]提出的均匀

化方法，该方法后来演化为更加通用的密度法。此类方法的基本思想是使用类似多孔介

质的中间物性值材料代替间断的材料界面，以使原来的非连续优化问题转换为连续优化

问题。然而，这些中间值物性，也称为灰度区域，是通过人为插值获得的，并不具有实

际物理意义，因此往往需要采用后处理手段将其尽可能消去。第二类则是水平集方法，

该方法采用高维的水平集函数来表征材料分布，以水平集函数的 0 等值面代表两种材料

的分界面[9]。因此该方法得到的结构设计中不存在灰度区域，不同材料之间的界面始终

是清晰的。 
在拓扑优化求解中，原物理问题也被称为正演问题，其解也被称为正演解。在流动

传热问题的拓扑优化中，除了直接离散求解 Navier-Stokes 方程以得到计算区域内的正演

解外，还可以使用基于气体动理论的格子 Boltzmann 方法（Lattice Boltzmann method: 



LBM）获得流场、温度场等正演解[10]。LBM 被公认具有计算效率较高、并行特性好以

及对复杂界面适应性强等优点。在梯度型优化方法中，除了求解正演问题以评估目标函

数外，还需要求解目标函数关于设计变量的一阶导数，也即梯度，并根据梯度逐次迭代

更新结构设计。此时通常使用伴随方法来简化梯度计算，在该方法中，需要引入额外的

伴随变量，并基于优化问题定义使用拉格朗日乘子法推导得到其满足的方程，也即所谓

伴随方程，而后求解伴随方程获得伴随变量，最后基于正演解和伴随变量计算梯度。由

于伴随方程通常具有跟正演问题控制方程相似的数学形式和特征，因此二者可以采用相

似的求解方法进行求解。至于正演问题求解的方法所具有的优势，一般而言在其伴随方

程求解中也同样具备。 
2016 年，Yaji 等[11]提出了基于速度离散 Boltzmann 方程（Discrete Velocity Boltzmann 

Equation: DVBE）的伴随方法。该方法基于连续伴随方法的框架，但是其速度离散特性

使其可以基于 Zou-He 边界格式推导得到合适的伴随边界格式，从而改善了伴随求解的

一致性，提高了梯度计算的准确性。而后 Dugast 等[12]基于 Yaji 等的工作发展了一套新

的伴随方程推导策略，以在推导过程中直接考虑边界条件相关的约束项。Dugast 等[13]

进一步发展了多松弛时间的伴随 LBM 方法以提高正演求解和伴随方程求解的数值稳定

性，并将该方法应用于流动传质反应问题的拓扑优化研究。近期，Luo 等将伴随 LBM 应

用于求解热斗篷设计问题[14]，并将该方法拓展到自然对流过程拓扑优化研究[15]。 
本文将伴随格子 Boltzmann 方法结合水平集方法应用于自然对流拓扑优化问题。首

先介绍了求解自然对流正演问题的格子 Boltzmann 模型，并推导了相应的伴随模型[11]，

说明了相应的求解方法。进一步使用上述方法设计了发生自然对流换热过程的方腔内的

三维散热器优化结构，比较分析了优化结构的性能，验证了优化方法的有效性。 
 

1 正演问题的格子 Boltzmann模型 

本节介绍用于求解正演问题（即自然对流问题）的格子 Boltzmann 模型。基于气体

动理论，LBM 使用一组速度分布函数来表征流体粒子的行为，通过统计获得所需的宏观

量如速度、压力、温度等，而非直接离散求解 Navier-Stokes 方程和能量守恒方程等宏观

控制方程。在 LBM 模拟中，只考虑在 c0, c1, …, cq-1的 q 个离散方向上的分布函数。如进

一步采用 BGK（Bhatnagar-Gross-Krook）近似[16]，则速度分布函数的演化遵循如下给定

的简单规则 

 ( )eq1i
i i i
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其中 fi 是方向 ci，位置 x 和时间 t 处的速度分布函数，离散方向 ci也被称为离散速度。τf

是无量纲松弛时间，其值由流体运动粘度 ν 确定如下 

 ( )1
0.5

3 f = −        (2) 

fieq是局部平衡态分布函数。对于不可压缩流动，fieq可以表示为 
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式中 ρ/ρ0和 u 分别为流体的密度和速度矢量，它们可通过对分布函数 fi求矩得到 
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式(3)中 ωi为权重系数。对于三维模拟，通常采用如下 19 个离散速度的集合 

 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18

0 1 1 0 0 0 0 1 1 1 1 1 1 1 1 0 0 0 0
0 0 0 1 1 0 0 1 1 1 1 0 0 0 0 1 1 1 1
0 0 0 0 0 1 1 0 0 0 0 1 1 1 1 1 1 1 1

− − − − − 
 = − − − − −
 
 − − − − − 

c c c c c c c c c c c c c c c c c c c

(5) 

相应的权重系数值为 
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式(1)中 Fi为离散外力项，其表达式如下 
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式中 F 为外力。对于本文中研究的自然对流问题，根据 Boussinesq 假设，F 的计算式为 

 ( ) ( )( )0 00,0,T T g T T = − − = −F g      (8) 

式中 β 为体膨胀系数，g 为重力加速度，T 和 T0分别为温度和参考温度。 
关于流动边界条件，在壁面处采用标准反弹格式以实现无滑移边界条件，而在对称

面上采用镜面反弹格式以实现对称边界条件。 
上述格子 Boltzmann 模型用于求解计算域内的不可压缩流动过程，而传热过程则需

要引入另一个额外的分布函数 gi进行求解，其演化方程如下 

 ( )eq '1i
i i i
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g
g g g
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S
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
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式中 S 为热源项。首先值得指出的是，由于温度场的控制方程，也即对流扩散方程，相

比连续方程和 Navier-Stokes 方程更易于求解，对离散速度集的要求更低，因此此处的离

散速度 ci仅保留式(5)中的前 7 个速度，相应的权重系数也调整为 



 ' 1 4 ( 0)
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
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 =
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式(9)中 τg 需要通过热扩散系数 a 确定，具体关系为 a=(τg-0.5)/4。而其中的平衡态

分布函数为 

 ( )eq ' 1 4i i ig T= + c u        (11) 

温度 T 可通过对分布函数 gi求和得到 
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T g
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至于温度边界条件，采用标准反弹格式实现底部边界面的绝热条件，采用镜面反弹

格式实现对称面上的对称边界条件，其余面上的恒定温度边界条件则采用如下格式实现

（以顶部低温壁面为例） 

 6 0 5
1
4

g T g= −顶部壁面：        (13) 

 
2 伴随格子 Boltzmann模型 

一般地，求解一个优化问题是指从可行解的集合中找出目标函数的极小值点。一个

拓扑优化问题的一般数学描述如下： 
最小化 J(ϕ) 

满足 F(ϕ,α)=0, G(α)≤0 
上述问题的解是满足上述两个条件的最优设计变量值 α 及其相应的状态变量 ϕ。其

中 J(ϕ)为目标函数，也即作为判断某解是否最优的准则，在针对某一物理过程的拓扑优

化问题中通常选取所关心的性能评价指标作为目标函数。F(ϕ,α)=0，G(α)≤0 分别为规定

α 和 ϕ 可行解集的等式和不等式约束条件。上述包含约束条件的拓扑优化问题通常难以

直接求解，但可以通过拉格朗日乘子法转化为无约束优化问题进行求解。该问题的拉格

朗日函数为[17] 

 ( ) ( ) ( ) ( ), , , , , ,GL J F        = + +    (14) 

其中 λ和η分别为等式约束及不等式约束的拉格朗日乘子，也称为伴随变量，算子<⋅,⋅> 代
表内积运算。上述拉格朗日函数的极值条件为[17] 
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   (15) 



联立求解上述极值条件即可获得原优化问题的最优解，但直接求解上述偏微分方程

组显然是十分困难的，因此一般采用梯度型算法迭代求解上述方程组，该方法的求解过

程可分为三步：首先求解正演问题以获得当前设计变量 α 下状态变量 ϕ 的值；其次求解

伴随问题以获得伴随变量 λ 的值；最后基于获得的状态变量和伴随变量计算梯度，根据

梯度型算法逐次迭代更新设计变量 α 直至收敛。收敛后的解将使最优性条件得到满足，

即为最优解。 
对于本文中研究的自然对流拓扑优化问题，状态变量即为分布函数 f 和 g，相应的

演化方程即式(1)和(9)为等式约束。伴随变量表示为 f*和 g*，且使用如下的特征函数作为

设计变量 
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       (16) 

本优化问题中的目标函数定义为达到稳态后（t=tf）发热元件的平均温度，其表达式

如下[15] 

 ( )( )
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式中 V0为发热元件的体积。不等式约束则给定了设计域 X1内固体体积分数上限 Vmax 

 ( )
1 1

max1 d d 0
X X

G X V X= − −        (18) 

综上，本优化问题对应的拉格朗日函数为 

 ( ) 1 2,i iL J f g R R G= + + +      (19) 

式中 R1和 R2为两个等式约束对应的约束项，其具体表达式如下[15] 
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使用分部积分，可以重新整理上述两个积分项。将上述整理后的项代入原拉格朗日

函数，根据式(15)所示的伴随方程的定义，可得如下伴随方程 
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其 中
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伴随方程的初始条件可选为如下 

 ( ) ( )* *0, 0i f i ff t t g t t= = = =      (24) 

流动的伴随边界条件可从式(22)中的边界积分项中推导得到，例如，将标准反弹边

界代入被积函数，可整理得到其伴随边界格式[15]。限于篇幅，此处不再展开。但推导所

得的结论是相当简洁的，标准反弹边界的伴随边界仍为标准反弹，镜面反弹的伴随边界

仍为镜面反弹本身。同理可以推导得到传热的各个伴随边界条件，此处不再赘述。 
可以注意到上述伴随模型与原格子 Boltzmann 模型在数学形式上十分相近，因此可

以采用相似的离散策略和求解步骤予以求解。换言之，对于伴随方程仍采用一阶显式格

式予以离散，同样通过依次实施碰撞、迁移、边界格式等步骤进行求解。上述方法也被

称为伴随格子 Boltzmann 方法（ALBM）。在求解正演问题和伴随问题，分别获得正演解

和伴随变量解后，即可方便地计算优化所需的梯度。本文中的梯度定义为拉格朗日函数

对设计变量的一阶偏导数，其表达式如下 
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代入相关项，可得设计域内每一点的梯度计算式如下[15] 
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设计变量 α(x)由连续的水平集函数 ψ(x)表征，其 0 等值面代表两种材料间的界面，

即[12] 
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在优化求解过程中，首先依据梯度更新水平集函数 ψ(x)，而后再根据上述关系式更

新设计变量 α(x)。在本文中使用如下扩散反应方程更新水平集函数 



 ( )2K J
t
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 


= −  − 
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      (28) 

式中 K 为步长，σ 为扩散系数。 
 

3 结果与讨论 

本文中自然对流拓扑优化算例的几何设置如图 1 所示。尺寸为 16×16×8（格子单位）

的发热元件（加热域）位于绝热底壁面上方，其内含均匀体热源 S=0.03（格子单位）。

四周及顶部均为恒定低温壁面。整个计算域的尺寸为 160×160×160（格子单位），设计域

的大小为 112×112×80（格子单位），且其位于加热域正上方。考虑到对称性，仅对计算

域的 1/4 区域进行仿真，在计算域切割面上采用对称边界条件。图 1 中展示的即为 1/4
计算域。采用前述优化算法在设计域内设计散热器（翅片）以强化计算区域内的自然对

流传热，在设计域内添加不超过其体积 10%的固体，即 Vmax=0.1。将该自然对流过程控

制方程进行无量纲化可知，控制该过程的三个无量纲数为格拉晓夫数（Grashof number，
Gr），普朗特数（Prandtl number，Pr）以及固体与流体的导热系数比（k）。由于计算域

内流体为空气，因此设置 Pr=0.71 为常数，而导热系数比 k 则取为 20。由于此处热源以

体热源形式给定，格拉晓夫数 Gr 中的特征温差只能计算后得到，因此 Gr 不能事先给定。

本文中进行了多个 Gr 数下的拓扑优化。在保持其他参数不变的情况下，通过调节体积

膨胀系数 β 来变化 Gr 值。 
图 2 给出了 Gr=1.2×104、1.1×105以及 4.1×106时的优化结构及其速度场，图 3 则给

出了优化结构的温度场分布。由图可知随着 Gr 增加，计算域内流体流速逐渐增加，热

源及散热翅片（优化结构）的温度随之降低。此外可以发现，优化结构随着 Gr 数增加

整体呈现收缩趋势。当 Gr 数较小时，如 Gr=1.2×104，流体流速低、对流弱，计算域内

的传热由导热主导，此时优化结构向四周及顶壁延伸地尽可能远，以降低导热热阻。当

增大 Gr 数时，如 Gr=1.1×105，方腔内对流增强，此时其中的传热开始受到对流显著影

响，结构适当收缩给周围流体留出空间，使得方腔内形成的涡得以更充分地发展，保证

对流不受到抑制。当进一步增大 Gr 数时，如 Gr=4.1×106，对流在传热过程中占据主导

地位，因此结构进一步收缩以确保对流不受固体结构阻碍。上述结构变化的趋势表明，

不同 Gr 数下的结构变化是由物理机理驱动的，因而优化所得结构是具有鲜明物理意义

的。尽管由于自然对流中流体流动过程的非线性强，且其与流固共轭传热过程双向耦合，

使得结构强化换热的机理不容易直观理解，但优化结构的上述变化趋势仍为我们进行高

效散热器设计提供了一定指导纲领。 
为验证优化结构的散热性能，进一步将优化结构与传统的矩形直肋作比较。图 4 给

出了在上述优化对应的三个特征 Gr 数下矩形直肋的温度分布图，相关的目标函数值列

于表 1 中。该矩形直肋由 6 片尺寸为 6×66×33（格子单位）的矩形翅片组成，且此时肋

片的固体体积分数恰好为优化设计域的 10%，以在所消耗固体材料相同的基准下与优化

结构进行公平的比较。由表 1 及图 4 所见，不同 Gr 数下优化结构始终表现优于传统矩

形直肋结构，即前者的对应的发热元件及翅片的温度均低于后者。定量来看，在上述三

个 Gr 数下，优化结构对应的发热元件平均温度相比矩形直肋结构分别降低 15.1%，11.8%



和 9.7%，表明了优化结构可以有效增强散热性能，证明了前述优化算法的可靠性。 

 
图 1 自然对流拓扑优化几何设置 

 

 
图 2 不同 Gr 数下的优化结构及速度分布：（a）Gr=1.2×104，（b）Gr=1.1×105，（c）Gr=4.1×106 

 

 
图 3 不同 Gr 数下的优化结构的温度分布：（a）Gr=1.2×104，（b）Gr=1.1×105，（c）Gr=4.1×106 

 

 
图 4 不同 Gr 数下的矩形直肋翅片的温度分布：（a）Gr=1.2×104，（b）Gr=1.1×105，（c）Gr=4.1×106 



 

表 1 不同结构设计的目标函数值比较 

 发热元件平均温度/℃ 
Gr 优化设计 矩形直肋 

1.2×104 32.13 37.83 
1.1×105 29.19 33.08 
4.1×106 22.16 24.53 

 

4 结论 

本文介绍了一种基于伴随格子 Boltzmann 方法和水平集方法的流动传热拓扑优化方

法。本文首先阐述了求解自然对流问题的格子 Boltzmann 模型，然后推导了基于速度离

散 Boltzmann 方程的伴随方程，并得到了相关伴随边界条件。此外，采用类似 LBM 的

离散方法求解得到的伴随方程，使得伴随求解也具有计算效率高、并行特性好和界面处

理能力强等优点。使用水平集方法对几何结构进行数学描述，保证了结构演化过程中两

种材料之间始终存在清晰界面。本文将上述拓扑优化方法应用于求解三维自然对流拓扑

优化问题，用于设计具有更强散热能力的被动式散热器（翅片）。该问题的目标函数是最

小化给定热源发热元件的平均温度，并施加固体体积分数限制。使用上述方法得到了显

著强化换热的“花形分支”散热器结构，其在格拉晓夫数为 1.2×104~4.1×106的区间内相比

传统矩形直肋翅片可使发热元件平均温度进一步降低至少 9.7%，证明本文拓扑优化方法

的有效性。 
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摘要：随着科技的发展，传统的单向流散热已经难以满足高功率电子设备的散热需求，因此微通道两

相流换热技术日益受到关注。本研究通过以 R1233zd(E)为工质的泵驱动两相流实验回路系统，设计了

两种新型斜向连通沟槽逆流微通道热沉结构，研究了它们的换热效果和壁面温度特性。实验发现，由于

相邻通道中冷热流体掺混效果的增强，两种微通道结构在质量流量较高时，在高热流密度区间有更好

的换热性能，并且在高热流密度下这两种结构能显著降低通道两侧的壁面温度，使微通道中保持核态

沸腾状态，且相对于平直通道都具有较好的均温性。 

关键词：逆流微通道，连通通道，流动沸腾传热，均温性 

0 前言 

如今，军工、航空航天、计算机等领域的快速发展，以电子芯片为首的电子设备的

发热功率不断升高。某些特殊领域电子设备的热流密度已超过 1000 W/cm2，而在可预见

的未来，电子设备的热流密度很可能达到 2500 W/cm2或更高[1]。温度的升高会降低电子

设备的性能和可靠性，电子元件的工作温度每升高 10 K，其失效率就会增大 1 倍[2]。因

此，针对小体积、高热流密度的散热技术正面临严峻的挑战。微通道热沉作为一种高热

流密度散热方法最先由 Tuckerman 和 Pease[3]于 1981 年提出，得益于它的小体积和较强

的散热性能，如今，它已经广泛应用在电子器件热管理中，比如用于 CPU、GPU 和 IGBT 
的冷却[4]。 

 微通道的换热强化一直是研究的热点，主要手段是对通道结构的优化和改进以提高

局部的换热系数、提高流动稳定性和降低通道内压降[5]。常见的换热结构优化包括翅片、

连通通道等扰流结构，通道内的凹陷结构，表面以及体多孔结构，纳米结构等[7-13]。例如

Deng 等[7]研究了一种开放式环形凸起结构对于传热特性、两相流压降和两相流动稳定性

的影响，还对比了该结构的纵列式排列和交错式排列。他们发现，该结构能够促进气泡

早期成核，加强核态沸腾起始点附近的换热效果。并且，该结构打断了弹状流的发展，
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避免了由热流密度增加引起的换热系数的快速下降。Zhou 等[8]探究了侧椭圆凹槽-侧椭

圆凸起和侧椭圆凹槽-中心椭圆翅片这两种微通道结构的沸腾传热特性。郭勇等人[9]利用

三维数值模拟探究了通道内的扰流挡板对于换热过程的影响。梅响等[10]利用二维数值模

拟方法探究了连通通道的换热强化机理。他们发现当支流和主流通道呈 45°时，强化换

热的效果最好。Cheng 和 Wu[11]研究了沟槽宽度为 20 μm 和 40 μm 的连通微通道的换热

特性。他们发现，带连通沟槽的微通道能够促进气泡成核，从而降低壁面过热度；并且

与平直通道相比拥有较高的临界热流密度。Luo 等人[12]通过实验探究了微通道的多孔侧

壁面对于换热及流动过程的影响及其机理。 

除了冷却效果之外，在电子元器件的散热应用中，器件表面温度均匀性是微通道换

热热沉的另一项重要要求，尤其是在微通道热沉流动方向上的温度差异对顺流排布的限

制很大[13]。目前优化工质流向上的均温性的方式主要有：改变通道数量、改变微型翅片

密度、改变通道尺寸和层数等等[13]。Peng 等人[14]运用了双层逆流通道，与单层通道相

比，它大幅提高了换热面的均温性，使得换热面的最高温和最低温之差在 2 K 左右。Cong
等人[15]将微通道热沉散热和热电晶片（Thermoelectric cooler）相结合，通过热电晶片改

变局部热阻，以实现对于单芯片温度和多芯片温度场的精确控制。但是，目前关于均温

性的研究大多都停留在单相工质，对于微通道两相流散热均温性的研究较少。 
为提高微通道沸腾换热中热沉的换热系数与表面均温性，本文基于逆流连通微通道，

提出了两种新型的带不同角度的连通沟槽的逆流微通道结构，并以 R1233zd(E)为工质，

利用泵驱动两相流动实验回路，对其换热性能和均温性进行研究。 

1 实验系统及方法 

1.1 泵驱动两相流回路系统 

本实验所采用的泵驱动两相流回路系统简化图如图 1 所示。实验回路的主要部件有

储液罐、齿轮泵、质量流量计、换热器、蓄能器和试验段。工质由齿轮泵驱动，流经试

验段后在换热器处被冷却水箱的定温冷流体冷却，经过排气装置后返回齿轮泵进行循环

驱动，完成循环。该实验回路可针对制冷剂、冷却液进行单相和两相流动换热的实验测

试工作。 
系统中的储液罐及附近通道可用来向回路中补充工质及在循环中排气。通道中的蓄

能器用来调节回路中的压力。蓄能器内部有以隔膜隔开的两部分：外部通过一个三通阀

与氮气瓶和大气连接，内部与管路通道相连接。在实验过程中，可以通过改变三通阀的

方向进行充放气，从而对蓄能器中的压力进行调节。试验段的进出口都设置了温度传感

器，以检测工质进出口温度。试验段出口处设置了压力传感器，以监测系统背压。此外，

还可在试验段上方架设高速摄影机，以捕捉通道内的具体气泡运动情况。 



 
图 1 实验回路简化图 

1.2 微通道流动沸腾测试段 

微通道试验段自下而上由三个部组成：加热棒、铜块和微通道热沉。其中加热棒与

电源相接，插在铜块底部作为模拟热源；铜块采用向加热面收缩的梯度结构，以使热流

均匀集中到加热面。铜块顶部表面的尺寸为 30 mm×14 mm。顶部表面下方布置有两层

热电偶，上层 4 个，下层 6 个，两层之间垂直高度相差∆z = 4 mm，经模拟验证，在热电

偶处铜块截面的热流分布已达到均匀，因此可以采用傅里叶传热定律，利用两层热电偶

测得的温度计算热流密度。 
基于已有的逆流竖直连通微通道（CFIM）结构（如图 2(a)），本实验设计了两种逆

流连通微通道热沉结构，分别是逆流 45°反向连通微通道（Counter-Flow 45-degree-
Interconnected Reverse-direction Microchannel，以下简称 CFIRM）结构（如图 2（b））和

逆 流 45° 同 向 连 通 微 通 道 （ Counter-Flow 45-degree-Interconnected Co-direction 
Microchannel，以下简称 CFICM）结构（如图 2（c））。三种通道的底面相同，与模拟热

源顶部表面采用高温导热硅脂连接。通道模块设计总高度为 6 mm, 凸台结构高度为 4 
mm。在每个微通道结构底部沿流动方向的中轴线上，均匀布置了 5 个热电偶测温点，测

温点据通道底面的竖直距离为∆z1=3.2 mm。 



 
(a) 逆流竖直连通微通道（CFIM）结构 

 
(b) 逆流 45°反向连通微通道（CFIRM）结构 

 
(c) 逆流 45°同向连通微通道（CFICM）结构 

图 2 三种逆流微通道结构 

图 2中的红色圆圈和蓝色箭头分别代表微通道热沉的进口和出口，可以看到，每个

结构都有7个进口和7个出口，交叉分布在左右两侧。三种结构中通道宽度都为 e=1 mm。

逆流排列的通道之间存在连通通道，这些通道两侧面垂直宽度均为 0.5 mm。对于三种结

构，中间部分都是竖直结构，CFIM 其余通道仍保持垂直方向，而 CFIRM 和 CFICM 的

两侧连通通道具体分布如图 2 所示，采用 45°倾斜，但倾斜方向相反，使得工质从入口

流入的方向与连通通道朝向的关系发生改变。 
1.2 数据处理方法 



我们将微通道热沉底部的五个测温点的数据记为 Ti，将铜块下层和上层测温点的数

据分别记为 Tdown,i和 Tup,i。因为铜的导热性能非常好（取紫铜的导热系数为 k = 380 W/(m-
K)），故可以假设所有在铜块中的传热过程为在垂直方向上的一维传热。由此可以得到微

通道热沉的平均截面热流密度 q 的计算方式如下： 

𝑞 = 𝑘

∑ 𝑇down,𝑖
6
𝑖=1

6 −
∑ 𝑇up,𝑖
4
𝑖=1

4
Δ𝑧

(1)
 

记微通道底面表面温度为 Tw，可利用热电偶距底面的距离计算如下： 

𝑇𝑤 =
1

5
∑(𝑇𝑖 −

𝑞Δ𝑧1
𝑘

)

5

𝑖=1

(2) 

平均壁面过热度∆Tsat的计算方式如下： 
Δ𝑇sat = 𝑇𝑤 − 𝑇sat (3) 

其中，Tsat为工况压力下的饱和温度。两相换热系数 h 可以由下式求出： 

ℎ =
𝑞

Δ𝑇sat
(4) 

本实验的不确定度主要来自于以下方面：实验采用的 T 型热电偶的测温误差在±1 ℃
以内；以及回路背压在设定值附近的波动会导致 Tsat测算的误差。 

2 实验结果与讨论 

2.1 微通道气泡流态 

本实验中流体工质选为 R1233zd(E)，背压控制在 2.15 bar，可以得到此时的工质饱

和温度为 40 ℃。图 3 给出了 CFIRM 和 CFICM 两种微通道结构在进口温度 20 ℃、质量

流量 291 kg/(m2·s)、低中高三种特征热流密度下的通道内气泡流态实验图像。可以看到，

在低热流密度下（q=26 W/cm2），流型以泡状流为主，并且主流中有些许大气泡被合成。

当大气泡经过连通通道时，它的速度会被减慢，或从连通通道内吸收微小气泡，或自身

的一部分进入连通通道，而其余部分被主流拉长，形成拉长的泡状流；在中热流密度下

（q=91 W/cm2）主流通道完全被沸腾气泡占据，并且气泡会通过连通通道汇入相邻流道；

在高热流密度下（q=164 W/cm2），微通道两侧与微通道中部的沸腾现象出现差异，两侧

气泡活跃，流速较快；中部流速较慢，扰动较小。由此可见，CFIRM 与 CFICM 中由于

连接通道的存在，内部的气泡分布比较均匀，且连通沟槽通道的角度会对气泡的密度区

域产生影响。 



 

图 3 不同热流密度下的流型 

2.2 质量流量的影响 

通过控制模拟热源的电压，可得到微通道结构在不同热流密度下的沸腾曲线，由此

可对比本文提出的两种微通道的换热特性。实验均以 R1223zd(E)为工质，在进口温度

20 ℃，压力 2.15 bar，工质饱和温度 40 ℃，质量流量为 291 kg/(m2·s)、470 kg/(m2·s)的
工况下进行。此外，我们还与相应工况下平直顺流通道 CCM 和平直逆流通道 CFM 的沸

腾曲线进行对比测试研究。 

图 4(a)和图 4(b)分别为以上五种结构（CCM、CFM、CFIM、CFICM 和 CFIRM）在

流量为 291 kg/(m2·s)与 470 kg/(m2·s)下的沸腾曲线对比。可以看到，相对于顺流结构 CCM, 
其它四种逆流通道的换热系数在各个阶段相对都具有明显增强。而在低流量工况下，

CFM、CFIM、CFIRM 和 CFICM 的四条沸腾曲线相差不大。在高流量工况下，无论在单

相区还是两相区，具有连通通道的微通道结构相对于 CCM 和 CFM 都具有显著的提升。

高流量高热流密度下（q > 120 W/cm2）, CFIRM 和 CFICM 两种结构在相同的壁面过热

度下能达到更高的热流密度，相对于垂直连通通道的CFIM在ΔTsat=30 ℃时可提升 5.8%，

这说明本实验设计的倾斜连通结构可以进一步提高逆流微通道的换热系数，具有更好的

换热性能。同时通过对比发现，逆流连通通道结构比较适合在质量流量较大时使用。这

是由于较大的质量流量会带来更大的压差，有助于促进相邻通道的流体掺混。而且，

CFIRM 相对于 CFICM 的性能优势可能与其工质入口流向与连通通道朝向相反有关。从

几何结构上分析，较 CFICM，CFIRM 的工质更不容易从主流通道进入连通通道，因此

在低流量下相邻通道掺混不足，换热性能没有优势。而在高流量下，相邻通道之间更大

的压差导致掺混增强，使连通通道内的换热效果变好，并且，相比 CFICM，CFIRM 中

有足够的流量进入通道中部进行扰动，优化通道中部散热情况，因此它能在高热流密度

下更有优势。而通道中部扰动的减少亦可能导致中部更快形成弹状或环状流，导致通道

中部工质速度进一步降低，形成恶性循环。对于图 2中的三种结构，肋片侧面积远大于

通道底面积，因此为了简化计算，我们可以仅考虑肋片侧壁上的换热，并基于此假设，

利用二维数值模拟方法对通道内的换热现象进行了定性分析。从图 5 中可以看出几何结



构对于入口冷流体（蓝色区域）冲击距离的影响。CFIRM 通道由于连通通道入口角度与

主流夹角呈锐角，可以达到更远的冲击距离，且通道内的流量更大。 

 
图 4 五种结构沸腾曲线对比 

 
图 5 几何结构对于冷流体冲击距离的影响 

2.3 壁面温度特性 

 为探究微通道热沉的温度均匀性，我们利用微通道底面沿中轴线布置的五个热电偶

测得的温度进行分析。图 6(a)显示了流量为 291 kg/(m2·s)时微通道底面热电偶的最大温

差随热流密度的变化曲线。当热流密度在 100 W/cm2 以下时，CFM、CFIM、CFICM 和

CFIRM 四种结构的均温性差别不大，且都要明显优于 CCM。当热流密度继续升高，各

个结构的均温性差异变得明显。在该流量下，CFICM 和 CFIRM 的均温性要明显弱于

CFM 和 CFIM。 

图 6(b)显示了流量为 470 kg/(m2·s)时微通道底面的最大温差随热流密度的变化。可

以看到，当流量增大时，CFICM 和 CFIRM 的均温性基本与 CFM 持平，这是因为连通

通道被更大流量所带来的更大压差所激活。但是 CFICM 和 CFIRM 的均温性与 CFIM 仍

有差距，尤其在高热流密度区域。 



 
图 6 不同热流密度下的底面最大温差 

图 7 展示了不同流量下，低中高特征热流密度下，CFIM、CFICM 和 CFIRM 的壁面

温度对比。对比发现，CFIM 结构的壁面温度多呈现中间低两侧高的态势，而 CFICM 和

CFIRM 中间温度较高，两侧温度较低。在高热流密度下，CFICM 和 CFIRM 的壁面温度

普遍与 CFIM 持平或要低于 CFIM。在高流量下，虽然其均温性不及 CFIM，但本实验设

计的倾斜连通结构的壁面温度会显著低于 CFIM，通道两侧的温度降幅接近 10 ℃。这说

明在 CFICM 和 CFIRM 通道的进出口由于流体的掺混作用，换热效果相比 CFIM 更好。 

 
图 7 不同热流密度下的壁面温度比较 

3 结  论 

本文基于逆流微通道结构，提出了 CFICM 和 CFIRM 两种新型逆流连通微通道结

构，并通过以 R1233zd(E)为工质的两相流动沸腾实验，将这两种微通道结构与 CFIM、



CCM 和 CFM 结构进行了对比。结果发现 
(1) 在较低流量下，CFICM 和 CFIRM 的换热性能相对于 CFIM、CCM 和 CFM 结

构并无明显优势，在较高流量下，CFICM 和 CFIRM 在高热流密度区域的换热

性能优于其他三种结构，其中，CFIRM的换热性能优于CFICM，这是由于CFIRM
能促进通道中部的换热。 

(2) 在壁面温度方面，CFICM 和 CFIRM 的两侧壁面温度在高热流密度下显著低于

CFIM。在较低流量下，CFICM 和 CFIRM 的均温性明显弱于 CFM 和 CFIM。当

流量增大，CFICM 和 CFIRM 的均温性提升。 
(3) 相比于低流量工况，在高流量工况下，斜向 45°连通微通道的换热性能与其他结

构相比更具优势。 
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摘要：换热器是微型燃气轮机提升效率的关键，但传统的换热器加工技术难以满足微型燃气轮机

效率提升的需求。本研究采用模块化的设计理念，基于增材制造加工技术，设计了一款共形化波纹板

微通道换热器，并通过实验对换热器性能进行了验证。结果表明相比于传统板式换热器，增材制造微

通道换热器换热性能明显升高，换热效率在实验雷诺数范围内相对稳定，相比于传统的板式换热器增

材制造换热器重量与体积均能减小 30%以上。 

关键词：微通道换热器，增材制造，微型燃气轮机，模块化  

0 前言 

微型燃气轮机由于其结构简单、效率高、启动快、运行稳定等优势正成为未来氢/
氨低碳能源潜在动力装备，这对于减少碳排放有良好的促进作用[1]。但由于微型燃气轮

机简单循环的效率非常低（16~20%），已经被市场淘汰，加装换热器的复杂循环微型燃

气轮机将在动力装备的竞争中占据一定的市场规模。虽然基于传统加工工艺的换热器效

率难以提升，但增材制造技术为研究新型高效紧凑式换热器提供了技术支持[2]。 
全球学者与工业界对微型燃气轮机换热器结构、材料等进行了多种研究，其中

Lewinsohn 等[3]对铝合金和碳化硅两种材料的换热器效率进行了对比分析， Wilson[4]采

用高温碳化硅陶瓷研制了微通道换热器。除了对材料的研究，也有许多学者在结构的创

新中做了一些研究，如 Vick 等[5]针对小功率微型燃气轮机设计了一款基于分层实体制造

方式的环形薄壁微通道陶瓷换热器。Shih 等则[6]提出了一种带有瑞士辊式换热器的微燃

机结构。 
增材制造的迅速发展为换热器的研究带来了新的机遇，Ventola 等[7]研究了粗糙度对

增材制造换热器流热性能的影响。除此之外更多的是基于增材制造工艺研发的换热器新

结构并研究其对性能的影响，如 Kirsch 等[8]研究了不同波型对波纹板换热器性能的影响，

Greiciunas、İpek、Arie 等[9-11]创新性的设计了一些结构并研究了其流热特性。其中有代

表性的一种则是 Cobra Aero[12]采用增材制造的方式加工了基于晶格结构的换热器。 
分析文献中的研究表明，增材制造换热器能够在有限的体积及质量要求内提高换热

器工作效能，但增材制造换热器的潜力还有待继续挖掘。与之前研究不同的是，在本文

的研究中，基于 SLM 工艺设计了一款具有共形化特性的扇形模块化波纹板微通道换热

器，并采用实验的方式对其进行了性能验证。 
1 物理模型 



 

 

本文提出了一种基于增材制造技术的模块化设计的环形换热器，芯体设计模型见 
图 1。环形换热器采用模块化设计和制造，以 18°的周期角周向分布 20 个单元，

每个单元包含沿轴向交替布置的冷、热通道，各单元均可作为独立的换热器加工并工作。

芯体详细参数见表 1。 

 
图 1 环形换热器芯体设计模型 

表 1 微通道换热器芯体参数 

主要几何参数 设计值 主要几何参数 设计值 

芯体内径/mm 110 单元数量 20 

芯体外径/mm 190 换热间壁厚/mm 0.35 

冷侧通道高度/mm 0.7 单元周向角/（°） 18 

热侧通道高度/mm 0.7 紧凑度/(m2/m3) 1736 
换热器工作时，来自前方涡轮出口的热侧气流由入口集气管进入，在流动过程中流

量沿程分配至热侧通道内，并沿径向向外圈流动换热，最后于出口集气管内汇集并流出；

冷侧气流由外圈入口流入冷侧通道内，并沿径向向内圈流动换热，最后于芯体内圈汇集

并流向燃烧室入口。 
该样件单元共有 26 个燃气通道和 26 个冷气通道，通道间壁为波纹板，波纹周期为

3.2mm。波纹板在垂直板面的方向厚度最小为 0.35mm。换热器内圈区域每 2°设置一条

直肋，而外圈区域每 1.5°设置一条直肋，直肋在中间环线处截断，保留了沿径向长 0.8mm
的肋通道间的掺混区间。通道内靠近出入口的位置采用导流肋设计，使得流速在板间分

布更加均匀，提高有效换热面积。微通道换热器模块化单元的三维模型与内部冷、热侧

通道设计图如图 2 所示。 



 

 

 

图 2 换热器模块化单元与冷、热通道设计 

2 实验设置及不确定度分析 

2.1实验设置 

环形换热器整机高温实验系统原理如图 3 所示。整机实验使用两条气路：冷侧气路

来源于储气罐，通过 D07-9E 质量流量控制器搭配 D08-1F 流量显示仪（小流量工况）以

及 ABB FSS430 DN80 旋进式流量计（大流量工况）控制气路流量；热侧气路来源于 45 kW
功率的变频离心风机，通过风机变频器与 ABB FSS430 DN50 旋进式流量计配合来控制

气路流量。旋进式流量计下游还安装了温度计与压力表，保证两侧气路流量的计算准确。

选用 40 kW 管道式空气加热器搭配变频温度控制柜，实现对来流空气温度的实时精准调

控。数据采集方面，使用 K 型铠装热电偶与风压变送器搭配数采模块实现对各测量点数

据的实时采集。冷热两侧空气质量流量保持一致，质量流量工况分别为 0.0260 kg/s、
0.0364 kg/s、0.0468 kg/s、0.0572 kg/s、0.0676 kg/s，热侧入口温度为 363K、393K、413K、

433K、453K、473K，冷侧入口温度由热电偶实际测得。实验误差主要是由设备测量误

差、实验件加工误差等因素造成的，实验误差整体在可控范围之内。 

 
图 3 环形换热器整机高温实验系统原理图 



 

 

 
图 4 环形换热器整机高温实验台实物图 

3 结果与讨论 

3.1传热性能 

根据无相变逆流式换热器的换热效率的定义，本文增材制造波纹板换热器的换热效

率的计算公式可以表示为： 
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(1) 

不同热侧入口温度下环形换热器换热效率随雷诺数的变化如图 5 所示。在实验涉及

的小流量范围内，环形换热器的最佳换热效率达到了 0.82（Re=387，Th=473K）。换热效

率随雷诺数的增加出现波动，在 Th=363K 工况下，换热效率随雷诺数的变化为 9.6%；

在 Th=473K 工况下，换热效率随雷诺数的变化为 13.8%。增材制造波纹板微通道换热器

的换热效率在实验雷诺数范围内相对稳定，这种特性保证了实际应用中换热器的变工况

稳定性，以及换热器的多工况适用性。 

 
图 5 不同热侧入口温度下换热效率随雷诺数的变化 

图 6 给出了本文换热器与三种原表面换热器的 Nu 数随雷诺数变化的对比。在低雷

诺数下，本文提出的环形换热器相比平板式原表面换热器具有较大的换热性能优势，与

波纹板式原表面换热器具有相近的换热能力。随着雷诺数的增加，本文换热器 Nu 数的



 

 

提升更为显著。在 Re=400 时，本文换热器的 Nu 数较平板式原面换热器[13]提高了 1.63
倍，较星形板式原表面换热器提升了 61.4%，较波纹板式原表面换热器[14]提高了 18.6%。

从本文换热器的 Nu 数随雷诺数变化趋势与波纹板式原表面换热器的对比中可以看出，

在较低的雷诺数下，波纹板结构对强化换热的作用占主导；在较高的雷诺数下，本文换

热器的 Nu 数仍有提升，说明此时增材制造方式造成的粗糙表面对强化换热的强化作用

更为显著。 

 
图 6 本文换热器与原表面换热器换热性能的对比[13-14] 

根据逆流换热器的关系，有 

min max min max

1 1ln
/ 1 / 1

NTU
C C C C





−
=

− −
 

(2) 

增材制造环形波纹板式换热器 ε-NTU 关系与逆流式微通道换热器[15]的对比如图 7
所示。本文换热器的传热单元数在 2.5~4.1 之间，NTU 数对应的效率值与热侧入口温度

的大小几乎无关，这与换热效率的规律保持一致。在相同的传热单元数下，波纹板换热

器的换热效率相比 Fend 等[15]的微通道换热器具有明显的优势：相较优化前的微通道换

热器，波纹板微通道换热器的换热效率最多提升了 56.8%；相较优化后的微通道换热器，

波纹板微通道换热器的换热效率的提升也可达 23.9%。 

 
图 7 本文换热器与其他微通道换热器 ε-NTU 关系的对比[15] 

3.2压损性能 

图 8 展示了不同热侧入口温度下换热器相对压损系数随雷诺数的变化，选取了最具



 

 

有代表性的 Th=363K（下称低温工况）和 Th=473K（下称高温工况）两种工况。实验工

况范围内，本文增材制造微通道换热器的热端相对压损系数最大为 14.5%，冷端相对压

损系数最大为 9.1%。热侧入口温度的升高对冷、热两侧的压损具有同等的提升作用，高

温工况的热侧压损相对低温工况提高了 15.7%~20.0%，冷侧压损提高了 18.5%~20.4%。 

 
图 8 不同热侧入口温度下相对压损系数随雷诺数的变化 

为能够更加全面地评估换热器的性能，引入综合性能因子 PEC[16]（Performance 
Evaluation Coefficient），其表达式为 
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其中 Nu0和 f0分别为光滑通道中的努塞尔数和摩擦因子。 
本文增材制造环形换热器的综合性能因子随雷诺数的变化如图 9 所示。PEC 随雷诺

数增大先升高后下降，实验工况范围内，换热器最大 PEC 为 1.84。热侧入口温度的变化

对 PEC 的影响不明显，不同温度工况下 PEC 的平均偏差仅为 0.5%~4.6%。Th=363K 时，

最大流量下 PEC 降低了 9.4%；Th=473K 时，最大流量下 PEC 降低了 12.2%。PEC 在多

个高雷诺数工况下的降低可以说明换热器压损在综合性能评价中的重要影响，在后续工

作中如何降低增材制造微通道换热器的压损应是优化本文换热器性能首要考虑的问题。 

 
图 9 环形换热器综合性能因子随雷诺数的变化 

4 结论 



 

 

本文基于增材制造加工方法，采用模块化的设计理念，设计了一款共形化波纹板微

通道换热器，并通过实验对换热器的性能进行了验证，得出以下结论： 
（1）在实验雷诺数范围内，热侧入口温度对换热效率的影响很小。在实验涉及的

小流量范围内，环形换热器的最佳换热效率可达 0.82（Re=387，Th=473K），换热效率在

实验雷诺数范围内相对稳定； 
（2）环形换热器的 Nu 数均随流量的增加而增大，在实验流量范围内的最大 Nu 数

为 23.8，在与原表面换热器的对比中，本文换热器的 Nu 数相比平板式原表面换热器提

升了 1.63 倍； 
（3）各工况下冷、热两侧的压力损失均随雷诺数的增加而增大，在实验雷诺数范

围内，热侧压损是冷侧压损的 1.5~1.8 倍，冷端相对压损系数最大为 9.1%； 
（4）实验工况范围内，换热器最大 PEC 为 1.84。热侧入口温度对 PEC 的影响不明

显，不同温度工况下 PEC 的平均偏差仅为 0.5%~4.6%。 
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摘要：为探究 X 型桁架阵列结构在涡轮叶片中弦区的应用方式，设计了 3 种布置方案的桁架阵列通道，

分析了实验工况和实际工况下桁架阵列通道的流动与传热性能，并于传统的带肋通道进行了对比，最

后拟合得到了相应的传热和摩擦关联式。结果表明：在实验工况下，三种方案桁架阵列通道的传热性

能均优于带肋通道，而流动摩擦阻力也均大于带肋通道。方案 1 桁架冷却通道的综合热力性能与带肋

通道相近，而方案 2 和方案 3 通道的综合热力性能明显优于带肋通道。方案 3 桁架冷却通道的传热性

能最优，流动摩擦阻力适中，因此其综合热力性能最优。与实验工况下相似，在实际工况下，桁架阵

列通道的流动摩擦阻力要高于带肋通道，而传热性能和综合热力性能依然要优于带肋通道。在实验工

况下不同雷诺数时，方案 3 桁架阵列通道的平均努塞尔数和综合热力系数分别比带肋通道提升了

101%~156%和 21.5%~47.4%。在实际工况下不同雷诺数时，方案 3 桁架阵列通道的平均努塞尔数和综

合热力系数分别比带肋通道提升了 36.2%~87.5%和 2.1%~35.1%。 

关键词：涡轮叶片，桁架通道，带肋通道，冷却性能，数值研究  
 
0 前言  

先进燃气轮机的涡轮转子进口温度已经高达 1700 ℃，使得涡轮叶片的工作环境越

来越恶劣，这对涡轮叶片的冷却效率和结构强度提出了更高的要求[1]。燃气轮机涡轮叶

片的传统冷却方式包括肋片扰流冷却、柱肋扰流冷却、冲击冷却、气膜冷却等[2]。然而，

这些传统冷却方式很少综合考虑冷却结构对涡轮叶片结构强度的影响，气膜冷却甚至会

严重削弱叶片的结构强度。因此，亟需探索既能够提高叶片冷却效率，又能保障叶片结

构强度的新型冷却方式，以保证燃气轮机涡轮叶片的可靠、安全运行。 
桁架单元是近年来出现的一种多功能结构拓扑优化下产生的性能优异的构型，它通

过周期性地阵列布置而组成桁架阵列结构，大量文献证明桁架阵列结构具有高比刚度、

高比强度、高能量吸收、高强韧等良好的力学性能[3]以及优异的热性能[4]。如果在涡轮

叶片内冷通道中填充桁架阵列结构，定能够既提升涡轮叶片结构强度，又有效地改善涡

轮叶片的冷却效率。 
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当前，许多学者已经开展了有关桁架阵列通道流动与传热特性及性能的研究。Kim
等[5]率先对 Kagome 型桁架阵列结构的压力损失和传热特性进行了的实验和数值研究。

研究指出：由于马蹄形旋涡的形成，桁架杆端部周围以及倾斜和偏转的桁架杆后方出现

了高传热区域。Lu 等[6]综述了具有承载和主动冷却能力的周期性桁架阵列芯体的金属夹

层结构的热特性。Joo 等[7]研究了单层和多层编织 Kagome 桁架阵列夹芯结构的传热与压

降损失特性，指出该结构的传热系数主要受到开口面积比的影响，压降损失主要受到流

阻面积的影响。Moon 等[8]研究了孔隙率对桁架阵列结构传热特性的影响，并得到了相应

的努塞尔数经验关联式。Son 等[9]对四面体桁架阵列结构通道内流体的流动和传热特性

进行了实验和数值研究，指出四面体桁架阵列结构相比于金属泡沫材料具有更高的孔隙

率和更低的压降。Gao 等[10]通过数值方法研究了几种桁架阵列结构在水强制对流作用下

的热行为和热传输特性。研究指出，桁架结构的芯体杆件周围所形成的多种局部涡旋流

动是实现高主动传热效率的主要机制。杨肖虎等[11]实验研究了金属丝网编织 Kagome 热

沉的自然对流传热性能及其影响因素，测量了不同倾角下的自然对流传热热阻。研究表

明：金属丝网编织 Kagome 芯体具有更高的比表面积，其自然对流传热热阻较光滑表面

降低了 42％；倾角约为 50°的金属丝网编织 Kagome 芯体的传热热阻最小。 
    综上，尽管很多学者对桁架通道的流动和传热特性进行了研究，但鲜有学者开展有

关于桁架通道在涡轮叶片中的布置方案研究，且几乎未有学者探究涡轮叶片实际工况下

桁架通道的流动与传热性能。因此如何在将桁架结构合理地布置于涡轮叶片内冷通道之

中，并在实际工况下与传统的带肋通道进行对比分析，是一个值得研究的问题。 
针对上述问题，本文开展了某 F 级 50MW 级燃气轮机涡轮实验叶片[12]结构下如何

布置桁架阵列结构的数值模拟研究。首先，将该涡轮叶片中弦区简化为宽高比为 2 的矩

形直通道。接着，设计了 3 种布置方案的桁架阵列通道，分析了实验工况（进口温度 298.15 
K、压力 0.1 MPa、雷诺数 10 000~60 000，壁面热流密度 3 000 W·m-2）和实际工况（进

口温度 723.15 K、压力 2.5 MPa、雷诺数 10 000~200 000，壁面热流密度 25 000 W·m-2）

下桁架阵列通道的流动与传热性能，并于传统的带肋通道进行了对比。最后，拟合得到

了相应的传热和摩擦关联式。研究结果可为未来先进燃气轮机高温涡轮叶片桁架阵列冷

却结构的设计提供参考和借鉴。 
1 研究对象 

本文研究对象来源于本课题组完成的某 F 级 50MW 级燃气轮机涡轮实验叶片[12]的

中弦区域，该叶片为导向叶片，材料为不锈钢 304（0Cr18Ni9），其结构示意图如图 1
所示。该叶片具有 4 个冷却腔室，前缘冷却腔与气膜孔相连，为气膜冷却提供冷气；尾

缘冷却腔与尾缘出流孔相连，为尾缘出流孔对流冷却提供冷气；中弦区 2 个冷却通道采

用肋片扰流冷却，每个冷却通道的宽高比约为 1，整个中弦区的宽高比约为 2。为方便研

究，本文将该涡轮叶片中弦区简化为宽高比为 2 的矩形直通道，通道的宽度 W = 80 mm，

高度 H = 40 mm。 
1.1 桁架通道 

对于桁架通道，首先对模化得到的矩形直通道划分子通道，之后根据文献[13]中基于

综合热力性能最优得到的优化结果以原通道或子通道的高度来确定X型桁架单元的特征



长度、直径以及横向间距和流向间距，最后将 X 型桁架单元填充于原通道或子通道。由

于涡轮叶片冷却中的雷诺数较高，因此本文以文献[13]中最高的雷诺数（Re = 60 000）时

的优化结果为例，即 d/H = 0.248、Xs/C = 2.482 和 Zs/C = 1.946，来设计 X 型桁架阵列通

道的布置方式。图 2 给出了 X 型桁架阵列结构在涡轮叶片中弦区内冷通道中的 3 种布置

方案。方案 1 为在冷却通道中直接布置 X 型桁架阵列，由于桁架单元的特征尺寸与其高

度正相关，因此方案 1 中桁架单元的长度和宽度较大，在冷却通道中只能布置 1 排 4 列

的桁架单元。方案 2 为双子通道，即在原通道中截面添加 1 mm 厚的隔板将其分为 2 个

子通道，并在各子通道中布置桁架阵列结构，根据子通道的高度及桁架阵列的最优间距，

方案 2 中布置了 2 排 8 列的桁架阵列结构。方案 3 为三子通道，即在距离原通道上下壁

面 0.35 倍高度的位置各添加了 1 mm 厚的隔板，将其分为 3 个子通道，考虑到冷却通道

的总质量，以及中间子通道距离传热面较远，传热效果较差等原因，只在靠近壁面的两

个子通道中布置了桁架阵列结构；根据文献[13]中的优化结果，两个子通道中各布置了 3
排 11 列的桁架阵列结构。3 种方案 X 型桁架阵列通道的具体结构参数见表 1。 

 

图 1 某 F 级 50MW 级燃气轮机涡轮叶片 

 

（a）方案 1：单通道 

 
（b）方案 2：双子通道 



 

（c）方案 3：三子通道 

图 2 三种方案 X 型桁架通道的结构示意图 

表 1 三种方案 X 型桁架通道的结构参数（基于 Re = 60 000 时的优化结果） 

通道类型 子通道高度比 h/H d/mm Xs/mm Zs/mm 

方案 1：单通道 1 4.96 35.101 27.521 

方案 2：双子通道 0.475 2.356 16.673 13.074 

方案 3：三子通道 0.35 1.736 12.285 9.632 

1.2 带肋通道 
与 X 型桁架阵列通道相对比的带肋通道选择的是文献[14]中基于综合热力性能最优

而优化得到的带肋通道，同样也选取了雷诺数为 60 000 时的优化结果为例。带肋通道的

结构示意图如图 3 所示，其具体参数见表 2。 

 

 



图 3 带肋通道的结构示意图 

表 2 带肋通道的结构参数（Re = 60 000 时的优化结果） 

W/mm H/mm W/H D/mm e/mm P/e α 

80 40 2 53.33 2.5 10 65° 

2 数值方法 
2.1 数值方法 

本文采用了流固耦合传热计算方法来求解冷却通道内的流动及传热性能。在耦合传

热计算方法中，将流体域与固体域的交界面设置为耦合面，该耦合面两侧具有相同的热

通量和温度。流体域被假设为三维、定常、无重力的流动，采用基于有限元的有限差分

法来离散控制方程，通过 ANSYS CFX 求解三维可压缩的雷诺时均 N-S 方程，方程中的

扩散项、源项和对流项均采用高精度的离散格式进行离散。固体域只求解导热方程。数

值模拟的整体残差水平设置为 10-6。 
数值计算模型如图 4 所示，由于冷却通道沿高度方向中截面对称，选取 1/2 冷却通

道为数值模型。数值模型主要包括冷却通道固体域和流体域。为消除通道进、出口回流

对冷却气体流动和传热的影响，分别在通道进、出口延长了 200 mm 的光滑整流段。对

于湍流模型的选择，文献[15-16]均表明 SST k-ω 模型可以较准确地预测桁架阵列通道和带

肋通道内的流动和传热特性。因此，本文数值模拟也采用了 SST k-ω 湍流模型。 
数值计算的边界条件设置如下：流体域进口给定温度和速度边界条件，温度为实验

工况下的 298.15 K 和实际工况下的 723.15 K，法向均匀进气，冷气速度根据雷诺数计算

得出，实验工况下雷诺数的范围为 10 000~60 000，实际工况下雷诺数的范围为 10 
000~200 000，进口湍流度设置为 5%；出口给定平均静压边界条件，实验工况下为 0.1 
MPa，实际工况下为 2.5 MPa，允许静压在平均值的 5%以内波动。流固交界面设置为耦

合面，固体域外壁面给定等热流密度，实验工况下为 3 000 W·m-2，实际工况下为 25 000 
W·m-2。 

冷却通道（桁架通道/带肋通道）

对称面

出口

进口

整流段

流动方向

 



图 4 数值模型 

图 5 所示为桁架阵列通道和带肋通道的网格模型图。流体域近壁面进行了棱柱体网

格划分以模拟近壁面流动边界层和热边界层。为适应 SST k-ω 模型，对流体域近壁面区

域棱柱体网格进行了细化处理。近壁面第一层网格尺寸 0.001 mm，网格增长率 1.2，边

界层的层数 15。固体域和流体域中桁架/肋片及其邻近区域也都进行了网格细化处理。

将固体域和流体域交界面上的网格节点进行了匹配，以减少流固交界面上的传递误差。

同时还进行了网格无关性验证，通过改变最大网格尺寸来控制网格数量。网格无关性的

结果表明，桁架阵列通道和带肋通道的总网格数分别达到 644 万和 500 万时可以满足网

格无关性的要求。 

 
 

（a）桁架通道 （b）带肋通道 

图 5 网格模型 

2.2 数据处理 
雷诺数： 
Re = uD/υ                     （1） 

式中：u 为通道入口平均速度；D 为通道当量直径；υ 为冷却空气的运动粘度。 
努塞尔数： 
Nu = qD/[(Tw - Tf)λ]               （2） 

式中：Tw为壁面温度；Tf为参考温度；q 为当地热流密度；λ 为冷气导热系数/W·m-1·K -1。 
带肋通道：    

)2/( 2LupDf =                       （3） 
式中：Δp 为通道进、出口之间的压差。 

采用 Nu 和 f1/3的比值来衡量冷却通道的综合热力性能：  

3/1/ fNuG =                         （4） 
2.3 方法验证 

为保证数值方法的可靠性，通过文献[15-16]中的实验数据验证了本文的数值方法。图

6（a）和（b）分别给出了桁架阵列通道和带肋通道的平均努塞尔数计算结果与文献[15-16]

中实验数据的对比。由图 6 可见，对于桁架阵列通道和带肋通道，数值结果和实验结果

得到的努塞尔数随雷诺数的变化趋势都各自保持一致。同时，数值计算得到的两种冷却

通道的平均努塞尔数值与实验值都很接近，平均误差都在 8%以内，这说明 SST k-ω 模



型可以较为准确地模拟桁架阵列通道和带肋通道中的传热情况。综上，本文采用的数值

方法是可靠的。 

1
1
1
1
1

1 1 1 1 1

  

（a）桁架通道 （b）带肋通道 

图 6 数值方法验证 

3 计算结果分析与讨论 

3.1 流动性能分析 
图 7所示为实验工况下三种布置方案的X型桁架阵列通道及带肋通道的进出口压差

和摩擦系数随进口雷诺数的变化曲线。由图 7（a）可知，X 型桁架阵列通道和带肋通道

的进出口压差都随着雷诺数的增大而迅速增大。当雷诺数为 10 000 时，三种布置方案的

X 型桁架阵列通道和带肋通道的进出口压差都很低，且比较接近；当雷诺数大于 10 000
以后，X 型桁架阵列通道的进出口压差及其随雷诺数的增速都要显著高于带肋通道。在

X 型桁架阵列通道的三种布置方案中，方案 2 通道的进出口压差最大，且随雷诺数的增

速最快，其次为方案 3 通道，方案 1 通道的进出口压差及其随雷诺数的增速均最小。由

图 7（b）可知，X 型桁架阵列通道及带肋通道的摩擦系数都随着雷诺数的增大而先减小

后又基本保持不变，这是因为通道进出口压差随雷诺数的增速小于通道进口速度平方随

雷诺数的增速所导致的。与进出口压差相同，方案 2 的 X 型桁架阵列通道的摩擦系数最

大，其次为方案 3 的 X 型桁架阵列通道，再次为方案 1 的 X 型桁架阵列通道，而带肋通

道的摩擦系数最小。经计算可知，雷诺数从 10 000 至 60 000 增大时，方案 1、方案 2 和

方案 3 的 X 型桁架阵列通道的摩擦系数分别降低了 3.22%、2.99%和 10.45%，而带肋通

道的摩擦系数则增加了 3.12%。不同雷诺数时，方案 1、方案 2 和方案 3 的 X 型桁架阵

列通道的摩擦系数分别较带肋通道增加了 2.55~2.78 倍、4.38~4.72 倍和 3.57~4.27 倍。 



  

（a）压差 （b）摩擦系数 
图 7 实验工况下不同布置方案桁架通道的流动性能对比 

图 8 展示了在燃气轮机高温涡轮叶片实际运行工况下 X 型桁架阵列通道（方案 3）
及带肋通道的进出口压差和摩擦系数随雷诺数的变化曲线。对比图 7 和图 8 可知，在燃

机涡轮实际工况下和实验室工况下，雷诺数对 X 型桁架阵列通道和带肋通道的流动特性

的影响规律基本一致，即雷诺数的增大使得 X 型桁架阵列通道和带肋通道的进出口压差

都速增大，摩擦系数都先缓慢减小后又基本保持不变。与实验室工况下的结果相一致，

在燃机高温涡轮实际运行工况下，X 型桁架阵列通道的进出口压差和摩擦系数也要高出

带肋通道许多。经过计算分析可知，在燃机高温涡轮实际运行工况下，当雷诺数从 10 000
增大至 200 000 时，X 型桁架阵列通道和带肋通道的摩擦系数分别降低了 12.8%和 3.2%；

而在不同雷诺数时，X 型桁架阵列通道的摩擦系数较带肋通道增加了 1.39~1.67 倍。综

上，本文在实验室工况下获得的雷诺数对各冷却通道流动特性的影响规律可以扩展到燃

机涡轮叶片实际运行工况下的应用之中。 

  

（a）压差 （b）摩擦系数 

图 8 实际工况下桁架通道（方案 3）和带肋通道的流动性能对比 

3.2 传热性能分析 
图 9所示为实验工况下三种布置方案的X型桁架阵列通道及带肋通道的平均努塞尔

数和平均壁面温度随进口雷诺数的变化曲线。从图 9 中可以看出，随着雷诺数的增大，

三种布置方案的 X 型桁架阵列通道及带肋通道的平均努塞尔数均呈对数形式的增大，相

应的平均壁面温度则先迅速后又缓慢地降低。这是因为雷诺数的增大增加了通道内冷流

体的流动速度和扰动作用，进而增强了通道中心冷流体与壁面附近热流体的热交换，强



化了通道的传热性能，降低了通道壁面温度。从图 9 中还可以发现，三种布置方案的 X
型桁架阵列通道的传热性能都明显高于带肋通道，这使得 X 型桁架阵列通道相应的平均

壁面温度都低于带肋通道。在 X 型桁架阵列通道的三种布置方案中，方案 3 通道的平均

努塞尔数最高，传热性能最好，其次为方案 2 通道，而方案 1 通道的平均努塞尔数最低，

传热性能最差。经过计算分析可知，雷诺数从 10 000 至 60 000 增大时，方案 1、方案 2
和方案 3 的 X 型桁架阵列通道以及带肋通道的平均努塞尔数分别提高了 2.45、2.29、1.93
和 2.72 倍。不同雷诺数时，与带肋通道相比较，方案 1、方案 2 和方案 3 的 X 型桁架阵

列通道的平均努塞尔数分别提升了 45%~56%、90%~116%和 101%~156%。综上，从传

热性能的角度来讲，X 型桁架阵列通道要优于带肋通道，且方案 3 的 X 型桁架阵列通道

的布置形式最优。 

  

（a）平均努塞尔数 （b）平均壁面温度 

图 9 实验工况下不同布置方案桁架通道的传热性能对比 

图 10 所示为在燃气轮机高温涡轮叶片实际运行工况下 X 型桁架阵列通道（方案 3）
及带肋通道的平均努塞尔数和平均壁面温度随雷诺数的变化曲线。由图 10 可知，在燃机

涡轮实际工况下，雷诺数的增大使得 X 型桁架阵列通道和带肋通道的平均努塞尔数都逐

渐增大，平均壁面温度都逐渐降低，即传热性能逐渐增强。与本文 5.2.3 小节中的图 9
进行对比可知，在燃机涡轮叶片实际运行工况下雷诺数对两种类型冷却通道传热特性的

影响规律与在实验室工况下时基本一致。经过计算分析可知，在燃机涡轮叶片实际运行

工况下，雷诺数从 10 000 至 200 000 增大时，X 型桁架阵列通道和带肋通道的平均努塞

尔数分别提高了 3.92 倍和 5.77 倍；不同雷诺数时，X 型桁架阵列通道的平均努塞尔数分

别较带肋通道提高了约 36.2%~87.5%。 

  



（a）平均努塞尔数 （b）平均壁面温度 

图 10 实际工况下桁架通道（方案 3）和带肋通道的传热性能对比 

3.3 综合热力性能分析 
图 11 给出了实验工况下三种布置方案的 X 型桁架阵列通道及带肋通道的综合热力

系数随进口雷诺数的变化曲线。从图 11 中可以看出，X 型桁架阵列通道和带肋通道的综

合热力性能均随着雷诺数的增大而呈现出对数形式的增大。在 X 型桁架阵列通道的三种

布置方案中，方案 3 通道的综合热力性能最好，其次为方案 2 通道，最后为方案 1 通道。

方案 3 和方案 2 通道的综合热力性能明显优于带肋通道。当雷诺数较低时，方案 1 通道

的综合热力性能与带肋通道基本相同，而当雷诺数较高时，方案 1 通道的综合热力性能

要略微低于带肋通道。经过计算分析可知，雷诺数从 10 000 至 60 000 增大时，方案 1、
方案 2 和方案 3 的 X 型桁架阵列通道以及带肋通道的综合热力系数分别提高了 2.49、
2.32、2.04 和 2.69 倍。不同雷诺数时，方案 2 和方案 3 的 X 型桁架阵列通道的综合热力

性能分别较带肋通道提高了约 8.8%~20.8%和 21.5%~47.4%，而方案 1 通道的综合热力性

能则较带肋通道降低了约 0.2%~4.9%。 

 

图 11 实验工况下不同布置方案桁架通道的综合热力性能对比 

图 12 绘制了燃机涡轮叶片实际运行工况下 X 型桁架阵列通道（方案 3）和带肋通道

的综合热力系数随进口雷诺数的变化曲线。与实验室工况下相类似，在燃机涡轮叶片实

际运行工况下 X 型桁架阵列通道和带肋通道的综合热力性能均随着雷诺数的增大而增

大。当雷诺数小于等于 150 000 时，X 型桁架阵列通道的综合热力性能明显优于带肋通

道；当雷诺数大于 150 000 时，X 型桁架阵列通道和带肋通道的综合热力性能之间的差

距有所减小，但 X 型桁架阵列通道的综合热力性能还是要好于带肋通道。经过计算分析

可知，雷诺数从 10 000 至 200 000 增大时，X 型桁架阵列通道和带肋通道的综合热力系

数分别提高了 4.15 倍和 5.85 倍；不同雷诺数时，X 型桁架阵列通道的综合热力系数分别

较带肋通道提高了约 2.1%~35.1%。综上，在燃机高温涡轮叶片实际运行工况下 X 型桁

架阵列通道都能够取得良好的、且优于带肋通道的传热性能和综合热力性能，是一种新

型的可以替代带肋通道的内部扰流通道。 



 

图 12 实际工况下桁架通道（方案 3）和带肋通道的综合热力性能对比 

3.4 关联式拟合 
桁架通道、带肋通道的传热关联式和摩擦关联式对于指导未来重型燃机涡轮叶片中

弦区冷却结构的设计具有非常重要的意义。由于各通道的参数关联性较小，因此，只能

单独拟合各个通道的传热系数和摩擦系数与雷诺数之间的关联式。 
基于研究结果，采用幂函数分别拟合了实验工况下以及实际工况下 X 型桁架阵列通

道和带肋通道的平均努塞尔数和摩擦系数与雷诺数的关联式，其形式假设为： 
1

1
mReCNu =                          （5） 
2

2
mReCf =                         （6） 

式中：C1、C2、m1和 m2为需要拟合求解的关联式的参数。 
实验工况下的拟合结果详见表 3，实际工况下的拟合结果详见表 4。从表 3 和表 4

中可以看出，所有的传热关联式和摩擦关联式的拟合确定系数均较高，即拟合结果较准

确。因此，本小节拟合得到的关联式可以为未来先进燃机高温涡轮叶片中弦区内部冷却

通道的设计提供参考。 
表 3 实验工况下传热和摩擦关联式的拟合参数值 

方案 C1 m1 R12 C2 m2 R22 雷诺数 

桁架通道-方案 1 0.163 0.700 1 0.995 3 0.172 1 -0.019 0.883 9 10 000~60 000 

桁架通道-方案 2 0.286 1 0.675 7 0.991 0.258 -0.019 0.865 7 10 000~60 000 

桁架通道-方案 3 0.604 8 0.6136 0.984 9 0.350 6 -0.062 0.807 3 10 000~60 000 

带肋通道 0.069 7 0.743 6 0.996 8 0.033 2 0.016 1 0.984 2 10 000~60 000 

表 4 实际工况下传热和摩擦关联式的拟合参数值 

方案 C1 m1 R12 C2 m2 R22 雷诺数 

桁架通道（方案 3） 0.233 5 0.689 6 0.999 0.198 4 -0.063 0.864 5 10 000~200 000 



带肋通道 0.0311 0.829 3 0.999 0.046 8 -0.015 0.755 5 10 000~200 000 

4 结  论 
本文对 X 型桁架阵列结构在某燃气轮机涡轮叶片中弦区的应用进行了深入的研究，

并与传统带肋通道进了对比分析，得到了以下主要结论： 
1）在实验工况下，三种方案桁架阵列通道的传热性能均优于带肋通道，而流动摩

擦阻力也均大于带肋通道；方案 1 桁架冷却通道的综合热力性能与带肋通道相近，而方

案 2 和方案 3 通道的综合热力性能明显优于带肋通道；方案 3 桁架冷却通道的传热性能

最优，流动摩擦阻力适中，因此其综合热力性能最优。 
2）与实验工况下相似，在实际工况下，桁架阵列通道的流动摩擦阻力要高于带肋

通道，而传热性能和综合热力性能依然要优于带肋通道。 
3）在实验工况下不同雷诺数时，方案 3 桁架阵列通道的平均努塞尔数和综合热力

系数分别比带肋通道提升了 101%~156%和 21.5%~47.4%。在实际工况下不同雷诺数时，

方案 3 桁架阵列通道的平均努塞尔数和综合热力系数分别比带肋通道提升了

36.2%~87.5%和 2.1%~35.1%。 
4）拟合得到了不同布置方案和不同工况下有关 X 型桁架阵列通道和带肋通道的传

热和摩擦关联式，为未来先进燃机高温涡轮叶片内部冷却结构设计提供参考和借鉴。 
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摘要：本文以第三代太阳能光热发电技术的应用背景，根据其应用技术条件，以 PCHE 换热器作为研

究对象，研究其熔盐侧流动与换热特性。首先构建了三种翼型翅片结构的 PCHE 的新型熔盐—SCO2换

热器的 3D 耦合传热数值模型，并对该模型适用性进行了确认，最终选用 Realizable k-ε 湍流模型作为

最终的计算模型。对直通道和三种翼型翅片结构的 PCHE 的新型熔盐—SCO2换热器的熔盐侧的流动与

换热特性进行了分析，分析结果表明，NACA0035 传热性能最优，NACA0025 次之，NACA0015 最差；

NACA0035摩擦系数最大，NACA0025次之，NACA0015最小。采用火积耗散热阻对三种翼型翅片的PCHE

换热器进行了比较分析，表明在相同泵功下  NACA0025 性能最优。最后提出了用于新型氯盐的 

NACA0025 翅片通道对应的传热关联式和范宁因子关系式。 

关键词：新型氯盐，超临界 CO2，翼型翅片，流动及换热特性。  

 
0 前言 

太阳能利用技术是世界清洁能源发展的重要方向，是促进能源清洁低碳转型、助力

实现“碳达峰、碳中和”目标的重要技术之一。太阳能集热蓄热系统耦合超临界二氧化

碳布雷顿循环作为新一代太阳能集中发电技术，可为能源转换领域带来重大变革的颠覆

性前沿技术，2018 年被美国《麻省理工学院科技评论》评为“全球十大科技突破”之一，

被中国科协列为《能源动力领域十项重大工程技术难题》的第二位，对清洁能源利用、

国家能源革命和国防建设具有重要推动作用[1]。该发电技术具有发电效率高（> 45%）、

对水资源依赖度低、连续性供电、结构紧凑（蒸汽系统体积的 1/20-1/30）、设备腐蚀率

低、适用热源范围广等优势[2]。太阳能集热系统需要通过换热流体将热量传递给 SCO2，

同时为了满足用户连续性用电需求，需要储能介质将热量储存起来，需要良好的储热换

热介质，在高温下熔盐被认为是一种高热容量、低蒸汽压、温度区间合适、价格低、来

源广泛的储热传热介质，同时也是第三代 CSP 技术路线图中重点推荐的技术路径之一。

基于熔盐蓄热系统和 SCO2—熔盐中间换热器， 能够有效缓解需求和电力供应不平衡的

状况，改善负载波动对电网的影响。进一步而言，新型熔盐与 SCO2 中间换热器的传热

 
1 基金项目：天津市教委科研计划项目（No. 2022ZD001）。 



性能与 SCO2透平入口参数有着直接关系，进而对 SCO2发电循环效率产生重要影响，因

此，为开发出更为高效的 SCO2—熔盐中间换热器，需要全面了解 SCO2与熔盐耦合传热

规律。实际上，目前世界上运行的太阳能光热发电系统已超过 21GWh，超过 95%太阳

能光热发电系统是基于高温熔盐储热技术建立的[3]，因此从实际背景上而言亦需要获得

高温熔盐与超临界二氧化碳的耦合传热规律。 
随着太阳能光热发电技术的逐渐商业化，不少学者开展了关于硝酸盐的传热特性实

验。根据调研结果，表 1 列出了一些代表性的熔盐的传热特性研究。可以看出，目前已

有的研究主要测试了部分氟化盐、Hitec Salt 和太阳盐在直管道或者同心套管的传热性

能。下面主要介绍文献中关于熔盐在一些经典的换热器的传热性能的研究。 
西安交通大学的何雅玲院士团队系统研究了熔盐在普通的管壳式换热器壳侧[4]、大

小孔折流板换热器壳侧[5]、弓形折流板换热器壳侧[6]、折流杆换热器壳侧[7]等 4 种管壳式

换热器(图 1)以及印刷电路板换热器翼形通道侧[8]内的换热规律。 
 

表 1 代表性的熔盐的传热特性研究 

来源 管道状况 流动参数 
研究 

方法 
工作流体 

Lu et al.(2013)[9] 
螺旋槽管（管内：

熔盐） 

雷诺数：

5000–15000 

普朗特数：3.5–15.2 

实验 

Hitec Salt (53% 

KNO3+40% NaNO2+7% 

NaNO3) 

Chen et al.(2016)[10] 

套管式换热器（内

管：导热油；环形

管：熔盐） 

雷诺数：

10000-50000 

普朗特数：11-27 

实验 

Hitec Salt (53% 

KNO3+40% NaNO2+7% 

NaNO3) 

Kim et al.(2018)[11] 

套管式换热器（内

管：水/水蒸气；

环形管：熔盐） 

雷诺数：3279-27376 

入口温度：

200-400℃ 

实验 
NaNO3+NaNO2+ 

KNO3+KNO2+LINO3 

Dong et al.(2019)[12] 

套管式换热器（内

管：水/水蒸气；

环形管：熔盐） 

质量流速：340-520 

kg/m2 s 

入口温度：

400-500℃ 

实验 
Solar Salt(40% 

KNO3+60% NaNO3) 

Dong et al.(2020)[13] 倾斜的直管道 

雷诺数：

10000-36000 

普朗特数：4.75-8.0 

实验 
Solar Salt(40% 

KNO3+60% NaNO3) 

何雅玲院士团队[18]通过对比熔盐（Hitec Salt）（另一层流体为导热油）在 4 种典型

管壳式换热器的复杂壳侧结构中的对流换热性能, 发现其换热能力为大小孔折流板换热

器>折流杆换热器>弓形折流板换热器>普通的管壳式换热器。他们进一步对比了熔盐在

印刷电路板换热器翼侧和大小孔折流板换热器壳侧的单位体积换热量, 发现翼型肋片印

刷电路板换热器的单位体积换热量可达到管壳式换热器的单位体积换热量的 70 倍以上。 
中科院工程热物理研究所[14]利用上海应物所的实验平台探究了 Hitec Salt 在弓形折



流板式管壳换热器壳侧的传热特性。他们与何雅玲团队不同的是，管侧与壳侧流体均为

Hitec Salt，他们发现在壳侧 Re<210 时流动为层流形式，210 ≤ Re ≤ 550 时流动为过渡流，

Re>550 时流动为湍流，这与熔盐—油折流板换热器在壳侧的传热有明显差别。 
西安交通大学的多相流实验室毕勤成团队[15]探究了太阳盐在普通壳管式换热器壳

侧的换热特性，管壳流体为水/水蒸气，他们指出熔盐的传热性能受水压、熔盐入口温度、

水和熔盐的质量流速的影响。 
从上面结果来看关于熔盐在一些经典的换热器的传热性能的研究较少。而在太阳能

光热发电系统中，目前采用的主要是管壳式换热器，用以实现将蓄热系统储存的热量传

递给动力系统中的水/水蒸气。另外，水/水蒸气的压力较高，高达 17MPa，需要承压能

力较高的换热器，而印刷板式换热器是未来紧凑式换热器的发展方向之一，能够承受高

压达 100MPa[16]，可用作熔盐—水/水蒸气换热器，文献中涉及此方面传热性能鲜有报道。 
 

 
（a）普通管壳式换热器 

 
（b）大小孔折流板式管壳式换热器 



 
(c)弓形折流板式管壳式换热器 

 
（d）折流杆式管壳式换热器 

图 1 四种不同类型的管壳式换热器[18] 
通过对熔盐在管道内和换热器的传热性能的调研，可以看出关于熔盐在换热器的传

热性能研究相对较少，且主要集中在管壳式换热器，管壳式换热器的研究主要集中在熔

盐与水/水蒸气或导热油的换热特性研究阶段，此部分研究主要基于第二代太阳能光热技

术的应用背景来开展的。而针对第三代太阳能光热发电技术为应用背景，熔盐与 SCO2

的传热性能亟需开展，对于熔盐—SCO2 换热器而言，需要承受压力较高，至少 20MPa
以上，而目前常用的管壳式换热器可能无法满足承压的需求，同时此种换热器紧凑度较

小，印刷板式换热器（PCHE）是未来紧凑式换热器的发展方向之一，能够承受高压达

100MPa，可用作第三代太阳能光热发电系统中的中间换热器，亟需开展熔盐与 SCO2在

PCHE 结构中的传热性能研究，为研发高效低阻可靠的 SCO2—新型熔盐中间换热器提供

理论支撑。 
另一方面，从熔盐种类来看，目前传热实验所用的盐主要以 Hitec salt 为主，部分

涉及太阳盐。而对于第三代太阳能光热技术而言，对应的工作温度要高达 650℃，甚至

有的高达 750℃，现采用的太阳盐最高工作温度为 600℃（一般为 565℃），采用现有的

太阳盐就无法满足实际需求，需要采用新型低成本的熔盐，而 KCl-MgCl2-NaCl 作为一

种新型氯盐，其工作温度最高可达 800℃，能有效满足需求，基于此，亦需开展关于新

型氯盐与 SCO2的传热特性研究。 
本文以第三代太阳能光热发电技术的应用背景，进一步根据采用的技术条件，从而



引出了 PCHE 紧凑式换热器作为研究对象，研究其熔盐侧流动与换热特性。首先分析了

熔盐—SCO2 换热器的特点，依据其特点采用 PCHE 形式的换热器，从而针对不同翼型

翅片通道的 PCHE 的流动与换热特性进行了分析，最终得出用于指导翼型翅片 PCHE 形

式的熔盐—SCO2换热器设计准则。 

1 高温熔盐-SCO2翼型翅片印刷板式换热器计算模型 

为进一步减小通道内的流动阻力，Kim 等[17]创新性地提出使用 NACA 翼型作为

PCHE 内的肋结构，得益于翼型的流线型结构，使用翼型肋可以大大降低 PCHE 通道内

的压降；在获得基本相同的换热量的条件下，翼型肋的通道结构内的压降仅为之字形通

道内的 1/20。针对高温熔盐流体高粘度的特点，来分析翼型翅片结构下高温熔盐的流动

与换热特性。 
1.1 几何结构模型 

在翼型 PCHE 换热器中，有诸多微通道结构，这里选取其中一个单元来进行计算，

上层为阵列式的翼型翅片通道结构，下层为矩形通道结构，其中翼型通道通过的是高温

熔盐流体，下层矩形通道结构通过的是 SCO2冷却流体，如图 2 所示，计算单元的主要

尺寸见表 2。图 3 给出了上层熔盐通道处翼型翅片的分布状况，翼型翅片等距离错列分

布。 

 
图 2 计算模型示意图 

Lb

La
Lst

 
图 3 翼型翅片分布图 

参考翼型数据库 ProfiliV2，选用对称的四位数字翼族翅片，NACA0015、NACA 0025
和 NACA0035 翼型翅片作为 PCHE 中使用的换热强化元件进行研究。NACA0025 是一种



对称翼型，如图 4 所示，其中“00”表示翅片相对弯度为 0，“25”表示翼型的厚度与弦

长之比为 25％[19]。其中上下表面的中点的连线构成了中弧线，由于该翼型属于对称结构，

因此中弧线的长度等于弦长。对于翼型肋片印刷电路板换热器，其翼型通道的截面不断

变化，目前文献中对其特征尺寸的定义方法，文献[18]的定义方法综合考虑了翼型肋片的

相关几何参数，且被广泛使用。因此，当前计算也采用该方法对翼型印刷电路板换热器

的特征尺寸进行定义。在该方法中，选取翼型通道的一个等效流体单元，如图 5 所示, 则
翼型通道的特征尺寸 Dh可由式(1) ~ (3)得到。 

 
图 4 NACA0025 翼型构造图 

He

Le

We
Lfin

 
图 5 等效流体单元示意图 

 
表 2 计算模型几何尺寸 

Parameters Value (unit) Parameters Value (unit) 
计算单元总长度 Lz 104mm 翅片水平间隙 Lst 4mm 
计算单元总宽度 Wz 3mm 矩形通道宽度 Wc 2mm 
计算单元总高度 Hz 5mm 矩形通道度 Hc 1.5mm 
翼型翅片高度 Hf 1.5mm 顶部壁面高度 Ht 0.5mm 
翼型翅片长度 Lf 4mm 中间壁面高度 Hm 1mm 
翅片纵向间距 La 3mm 底部壁面高度 Hb 0.5mm 
翅片水平间距 Lb 8mm   

翼型结构水力直径计算 

S
VD h

h
4

=                          （1） 

( ) eaeeh HSWLV −=                     （2） 



( ) ( )aeeea SWL/HPS −+= 222                 （3） 

其中 Vh代表该图 5 中所示单元的体积；S 代表该单元的润湿面积；Le、We、He分

别代表该单元的长度、宽度和高度；Sa代表该单元上表面的面积；Pa代表对应翼型翅片

的周长。 
NACA0015、NACA 0025 和 NACA0035 翼 型 翅 片 等 效 的 水 力 直 径 分 别 为

1.942mm、1.895mm 和 1.845mm，三种翅片的截面对比图见图 6。 

NACA0015

NACA0035

NACA0025

 
图 6 三种翼型翅片的对比图 

1.2 控制方程和边界条件 

本文采用 3D 流体控制方程对流体在直通道内的流动与传热进行数值模拟。采用

Fluent 软件进行计算，所选用的计算模型为 Realizable k-ε 湍流模型。对于速度和压力的

耦合计算，采用了基于压力方程的半隐式（SIMPLE）算法，压力的空间离散方法采用

的是二阶迎风格式，动量和能量方程的离散采用的是二阶迎风格式，输运方程的离散方

法采用的是一阶迎风格式。控制方程的收敛残差均控制在 10-5以下，能量方程控制在 10-9

以下。流体通道的入口边界条件为流体的质量流率和温度，出口采用压力边界条件。流

体与固体交界面采用无滑移边界条件。在上下壁面、左右壁面分别设定周期性边界条件

和对称边界条件，如图 2 所示。 
本研究基于 Chen 的高温熔盐的实验数据[10]，对模型的换热特性的准确性预测进行

了对比分析，Chen 的实验管段为同心套管，如图 7 所示，管道长 1200mm，壁厚为 2.5mm，

内管直径为 20mm，外管直径为 39mm，为排除入口效应的影响，前端设置 700mm 的绝

热段，内部管道流动的是 Hitec salt 熔盐，被外侧管道的导热油所冷却。该管段对应出的

计算网格同样绘制在图 7 中，利用该模型对 Realizable k-ε 模型在换热系数预测的准确性

上进行进一步的验证。图 8 绘制了对实验数据的模拟结果，从图中可以看出，数值结果

与实验结果吻合良好，最大误差出现雷诺数较低的时候，最大误差约为 10%。因此，可

以认为计算模型可靠。 



 

    
图 7  Chen 实验管段模型与仿真计算所用网格  
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图 8 数值模拟与实验数据对比 

1.3 网格划分 

图 9 展示了计算模型中的局部网格分布情况。对于该计算模型，本文采用 ICEM 软

件中的分块网格划分的方法，不同块通过在 Fluent 软件中将接触面设定为 interface 进行

连接。在流体区域靠近壁面处，对靠近壁面的边界层网格进行了加密，以确保第一层网

格的 y+值接近于 1，边界层网格尺寸的增加比率为 1.2。 



 
图 9 计算模型局部网格分布 

为了获得较为准确的计算结果，同时避免计算量过大，需要对不同网格数量下的计

算结果进行对比，以获取合适的模型网格数。本节对 PCHE 换热器耦合换热单元进行不

同数量的网格划分，在相同的 CO2和高温熔盐进出口条件下，对比了不同网格数量下的

整体耦合换热量结果，如表 3 所示。结合计算机配置和计算速度，最终选用 710 万的网

格来实现较为准确的模拟工作。 
表 3 翼型通道 PCHE 耦合换热单元网格无关性验证 

网格数量 换热量 Q/W 相对误差（%） 

2963742 258.5346 11.40 

5204082 273.608 6.23 

7102027 290.773 0.35 

11203047 291.792 0 

1.4 传热流体热物性分析 

新型氯盐对应的物性见图 10，计算温区为 773K-973K，此温区氯盐物性与常温常

压水的物性相对比，其对比结果见表 4。从表中可以看出，熔盐的相比来说，比热相差

接近三倍，导热系数相差较小，比水低 32.5%，粘度相比水提高了 71.4%，密度提升了

41.1%。 
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图 10 新型氯盐的物性 

表 4 新型氯盐与水的热物性对比 

物性参数 氯盐 水（20℃） 与平均值相差 

密度(kg·m-3) 1625.0~1763.6 998.2 41.1% 

比热(J·kg-1·K-1) 1100 4182 -280.2% 

导热系数(W·m-1·K-1) 0.4310~0.4746 0.6 -32.5% 

粘度(Pa·s) 0.001808~0.006011 0.001003 71.4% 

而对于 SCO2（25MPa）流体来说，此处对应的为远临界点区域，此时比热变化较

小，此温区内最大差值仅为 1.03%，密度和粘度最大差值分别为 33.27%和 14.48%，导热

系数最大差值为 20.61%（如图 11）。从物性角度来看，此时 SCO2（25MPa）流体在远临

界点处的物性变化相对较小。 
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图 11 SCO2的物性(25MPa) 

 



2 数据处理与简化 

传热流体雷诺数 ReL为： 

fL

h
L A

DGRe



=                     （4） 

式中 G 为质量流量，kg/s；AL为通道局部截面面积，m2； f 为通道内流体的动力粘度，

Pa  s。 

沿程阻力损失 LP 为： 

22 Lfh
LL A

G
D
lfP


=                  （5） 

式中， f L为范宁摩擦因子；l 为管段长度，m； f 为流体密度，kg/m3。 

相应地，范宁摩擦因子 f L为： 

G
A

l
DPf Lfh

LL

22
=                     （6） 

流体经过换热器后，换热得到的热量Q 为 

( )out,hotin,hotp TTGcQ −=                  （7） 

其中， pc 为工作流体的比热，J / (kg·K)； in,hotT 和 out,hotT 分别为热侧流体经过换热器时

进口与出口的温度，℃。 
换热器熔盐侧轴向距离 L 处的局部对流换热系数为 

L,wallL,bulk

L
L TT

qh
−

=


                   （8） 

换热器熔盐侧轴向距离 L 处的局部努谢尔数 NuL为 

L

hL
L

DhNu


=                      （9） 

其中，λL为局部流体的导热系数，W/(m·K)。 
换热器熔盐侧轴向距离 L 处的局部普朗特数 PrL为 

L

LpL
L

c
Pr




=                    （10） 



Colburn 因子为 

31
LL

L
L PrRe

Nuj =                   （11） 

采用综合评价参数 η 对通道流体传热性能进行整体评价： 

( )
( ) 31

0

0

f/f
Nu/Nu

=                     （12） 

基于火积耗散理论，发展出了新的换热评价标准，如火积耗散热阻、火积耗散数等[20]。

因此，本文采用火积耗散数来衡量换热器的不可逆性，火积耗散热阻来衡量换热器的总体

性能。 
传热引起的局部火积耗散率可以表示为： 

2TTqEdis =−=                   （13） 

总体火积耗散率通过对局部进行积分可得： 

 ==
VV

disdis dVTdVEE 2
               （14） 

从而火积耗散热阻可以定义为： 

2Q
ER dis

h =                        （15） 

根据场协同原则，努谢尔数 NuL可以写为： 

( ) =
1

0
ydTUPrReNu LLL                 （16） 

被积因子可以写为： 

cos= TUTU                   （17） 

其中U 为速度矢量， T 为温度梯度矢量， 为速度矢量与温度梯度矢量的夹角。 

3 翼型翅片通道内熔盐流动及换热特性分析 

3.1 三种翼型翅片通道 PCHE 的性能对比 

在相同工况下，采用不同类型翅片的 PCHE，其换热和流动表现不尽相同。图 12
显示了采用三种翼型翅片对应的雷诺数 Re 和普朗特数 Pr，(a)-(c)对应的入口温度分别为

738K、788K 和 838K。 
由于各翼型翅片的水力直径不同，在相同质量流量下，计算所得的雷诺数 Re 也略

有差异。相同质量流率的条件下，NACA0035 的 Re 最大，NACA0015 的 Re 最小。从图 
12 可以看出，随着质量流率增加，Re 数逐渐增加，Pr 数逐渐减小。三种翅片对应 Re



数范围为 10000-30000，Pr 数范围为 3.01-4.13。从数值上比较，在相同流量相同入口温

度条件下，三种翅片对应的普朗特数接近一致，而雷诺数相差接近 1000。 
图 13 给出了不同入口温度、不同流量条件下努谢尔数与 j 因子的变化，可以看出

随着 Re 的增加（Re 随流量增加），Nu 数逐渐增加，j 因子逐渐减小。从定义式中可以看

出，j 因子与 Re 成反比，因此如图所示，随着 Re 的增加，两者均呈减小的趋势。随着

入口温度的增加，Nu 数逐渐增加，这主要是因为入口温度提升，熔盐粘度逐渐降低，对

应的传热性能得以提升。相同质量流率条件下，NACA0035 的 Nu 数最大，NACA0015
的 Nu 数最小，而 j 因子趋势亦相同。这表明在相同质量流率条件下，NACA0035 的传

热性能最佳，NACA0015 的传热性能最差。 
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(a) 738K 
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(c) 838K 

图 12 不同入口温度不同翼型翅片的平均雷诺数与平均普朗特数 
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(b) 788K 
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(c) 838K 

图 13 不同工况下的平均 Nu 与 j 因子 
图 14 给出了不同入口温度、不同流量条件下三种翼型翅片单位长度的压降（Δp/L）

与范宁因子的变化，可以看出随着 Re 的增加，（Δp/L）逐渐增加，范宁因子逐渐减小。

从定义式中可以看出，f 与 Re 成反比，因此随着 Re 的增加，f 呈减小的趋势。随着入口

温度的增加，范宁因子逐渐减小，这主要是因为入口温度提升，熔盐粘度逐渐降低，相

应的摩擦阻力降低，范宁因子逐渐减小。三种类型的翅片结构中，NACA0035 的范宁摩



擦因子最大，NACA0015 的范宁摩擦因子最小。 

0.03 0.035 0.04 0.045 0.05 0.055 0.06 0.065 0.07
2

4

6

8

10

12

14

16

18

20

22

(∆
P/

L)
/1

05 (P
a/

m
)

Mass flow rate(kg/s)

 738K-fin15-∆P/L
 738K-fin25-∆P/L
 738K-fin35-∆P/L

2.8

3.2

3.6

4

4.4

4.8

5.2

5.6

6

6.4

6.8

7.2

7.6

8

8.4

8.8

9.2

 738K-fin15-f
 738K-fin25-f
 738K-fin35-f

f×
10

2

 
(a) 738K 

0.03 0.035 0.04 0.045 0.05 0.055 0.06 0.065 0.07
0

2

4

6

8

10

12

14

16

18

20

22

24

(∆
P/

L)
/1

05 (P
a/

m
)

Mass flow rate(kg/s)

 788K-fin15-ΔP/L
 788K-fin25-ΔP/L
 788K-fin35-ΔP/L

3.6

4

4.4

4.8

5.2

5.6

6

6.4

6.8

7.2

7.6

8

8.4

 788K-fin15-f  788K-fin25-f  788K-fin35-f

f×
10

2

 
(b) 788K 



0.03 0.035 0.04 0.045 0.05 0.055 0.06 0.065 0.07
0

2

4

6

8

10

12

14

16

18

20

22

(∆
P/

L)
/1

05 (P
a/

m
)

Mass flow rate(kg/s)

 838K-fin15-∆P/L
 838K-fin25-∆P/L
 838K-fin35-∆P/L

3.6

4

4.4

4.8

5.2

5.6

6

6.4

6.8

7.2

7.6

8

 838K-fin15-f  838K-fin25-f  838K-fin35-f

f×
10

2

 
(c) 838K 

图 14 不同工况下的单位摩阻 ΔP/L 与范宁因子 f 

3.2 三种翼型翅片的综合性能评价 

一般来说，换热器的最小火积耗散热阻总是对应于换热器的最佳性能。因此，本节采

用火积耗散热阻来比较三种类型翼型翅片通道的性能。图 15 展示了三种翅片通道的火积耗

散热阻随质量流量的变化。如图所示，NACA0025 的火积耗散热阻远低于其他两种翅片的

火积耗散热阻。这就表明三种翅片中 NACA0025 在 PCHE 通道内的性能最佳。另外，从图

中可以看出，NACA0035 的火积耗散热阻要略低于 NACA0015 的火积耗散热阻，这就表明

NACA0035 性能优于 NACA0015。三种翅片对应的火积耗散热阻均随着质量流量的增加而

逐渐降低。 
因此，采用综合评价参数和火积耗散热阻对三种翼型翅片的 PCHE 换热器进行了比较

分析，均表明 NACA0025 性能最优。 
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图 15 不同翼型通道内的火积耗散热阻比较 

4 三种翼型翅片通道内熔盐关联式分析 

本节将三种翅片的努谢尔数与 Hausen 和 Gnielinski 经典关联式进行了比较，见图 
16，从图中可以观察到总传热系数随着雷诺数的变化呈现出较好的规律性，从趋势上与

Hausen 关联式 Gnielinski 经典关联式吻合较好，然而所有计算工况点与经典关联式的偏

差均比较大，相比来说，Gnielinski 经典关联式更接近计算值。三种入口温度条件下

（773K、873K 和 973K），NACA0015 翅片的努谢尔数分别较 Gnielinski 经典关联式高

37.4%、32.8%和 29.0%，较 Hausen 关联式高 39.2%、35%和 32.4%；NACA0025 翅片的

努谢尔数分别较 Gnielinski 经典关联式高 43.0%、38.6%和 34.4%，较 Hausen 关联式高

44.5%、40.6%和 37.7%；NACA0035 翅片的努谢尔数分别较 Gnielinski 经典关联式高

44.3%、39.5%和 35.9%，较 Hausen 关联式高 45.8%、41.5%和 39.1%。相比太阳盐来说，

其值相比经典关联式偏离更大。由于三种翅片中 NACA0025 性能最优，进一步对

NACA0025 翅片的计算结果提出了该翅片的拟合传热关联式： 

( ) 14031739870062380 .
wsalt

.
clsalt,foil PrRe.Nu =  

其中该关联式的 Re=3000~15000, Pr=5.5~10.8。 
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图 16 不同翼型通道内努谢尔数与经典关联式对比 

 



5 结  论 

本章首先根据第三代太阳能光热发电技术的应用背景，进一步根据采用的技术条

件，从而引出了 PCHE 紧凑式换热器作为研究对象，研究其熔盐侧流动与换热特性。本

章首先根据新型熔盐—SCO2 换热器的特点，对不同翼型翅片通道的 PCHE 的流动与换

热特性进行了分析，最终得出用于指导翼型翅片 PCHE 形式的熔盐—SCO2 换热器设计

准则。主要结论如下： 
（1）建立三种翼型翅片的传热模型，对其流动与换热特性进行了分析。分析结果

表明，NACA0035 传热性能最优，NACA0025 次之，NACA0015 最差；NACA0035 摩擦

系数最大，NACA0025 次之，NACA0015 最小。 
（2）采用火积耗散热阻来比较三种类型翼型翅片通道的性能。NACA0025 的火积耗散

热阻远低于其他两种翅片的火积耗散热阻，NACA0025 在 PCHE 通道内的性能最佳，

NACA0035 次之，NACA0015 最差。采用综合评价参数和火积耗散热阻对三种翼型翅片的

PCHE 换热器进行了比较分析，均表明在相同泵功下 NACA0025 性能最优。 
（3）三种翼型翅片努谢尔数远高于采用 Hausen 关联式和 Gnielinski 关联式计算结

果，Hausen 关联式的预测值低于 Gnielinski 关联式的预测值。三种翼型翅片范宁因子远

高于采用 Blasuis 关系式和 Filonenko 关系式计算结果，Blasuis 关联式的预测值与

Filonenko 关系式的预测值几乎一致。 
（4）提出了新型氯盐在 NACA0025 翼型通道内的传热关联式和范宁因子关系式： 

( ) 14031739870062380 .
wsalt

.
clsalt,foil PrRe.Nu = ，

345130634391 .
clalt,foil Re.f −= ， 

其中该关联式的 Re=3000~15000, Pr=5.5~10.8。 
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摘要：为了解封闭腔体内部热源的散热过程，对封闭圆柱腔体内外耦合自然对流进行了数值模拟，分

析了几何参数和 Rayleigh 数对封闭圆柱腔体内外耦合自然对流流动和传热的影响。结果表明，随着

Rayleigh 数的增加，封闭圆柱腔体内、外的对流结构均会发生变化，并且耦合自然对流平均 Nusselt
数会增加；几何参数对封闭圆柱腔体内外耦合自然对流流动结构和平均 Nusselt 数具有重要影响。基于

计算结果，得到了耦合自然对流平均 Nusselt 数传热关联式。 
关键词：自然对流；耦合传热；封闭腔体；数值模拟 

 

0 前言 

封闭腔体内的自然对流广泛存在于各种工程实际问题中，如电子设备的散热、太阳

能集热器、航天航空、建筑散热等领域，因此一直是学术界的研究热点[1-4]。 
近几十年来，具有内置热源的封闭腔体内自然对流更是受到了国内外学者的密切关

注。Kumar 和 Dalal[5]对上下壁面绝热、侧壁低温的封闭矩形腔体内水平高温方形柱体周

围的层流自然对流进行了数值模拟，结果表明，与壁面恒定热流密度条件下的计算结果

相比，恒定壁面温度时的总传热量更大。Kim 等[6]研究了放置在冷方形腔体内不同垂直

位置的加热水平圆柱体的自然对流，结果发现，圆柱体表面和腔体表面的 Nusselt（Nu）
数取决于腔体内涡胞中心的位置，当 Rayleigh（Ra）数较高时，平均 Nu 数最大值出现

在腔体底部附近。Lee 等[7]对具有内置圆柱热源、上壁面冷却而其余壁面绝热的方形外

壳中的自然对流进行了研究。结果表明，小 Ra 下底壁局部加热区的尺寸对温度分布和

流动结构的影响可以忽略不计，而大 Ra 下，由于沿侧壁下降的气流发生分离，腔体下

半部产生次级流胞。Seo 等[8]在 103≤Ra≤106 范围内对位于冷立方体外壳中的高温水平圆

柱周围的自然对流进行了三维数值模拟，结果表明，当 103≤Ra≤105 时流动是稳定的，

并且无论圆柱体半径如何变化，流动结构与二维计算所得结果相同。Moukalled 和

Acharya[9]对内置同轴高温水平圆柱的低温立方腔体内的自然对流进行了研究，得到了不

同内置圆柱半径和 Ra 数下腔体内的温度分布及传热特性。Zhang 和 Su[10]数值研究了内

部具有导热圆柱体的方形腔体中的耦合自然对流，结果显示，在 Ra=104 时，腔体内部

为稳定流动，没有形成局部涡流。当 Ra=106时，内置圆柱两侧分别产生局部循环涡流，

并且涡流位置随着内置圆柱导热系数增加而向上移动。Alsabery 等[11]对包含内部实心圆

柱体和柔性右壁的方形腔体中共轭自然对流进行了数值分析，结果表明，空腔柔性右壁

的形状会转变为 S 形，柔性增加会使得热壁的平均 Nu 数增加。Gibanov 和 Sheremet[12]
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对具有不同几何截面局部热源、侧壁低温、且上下壁面绝热的封闭立方体空腔内的层流

自然对流进行了数值研究，结果发现梯形形状热源传热速率更高。Hussain 和 Rahomey[13]

对具有不同几何形状内置热源的冷方形外壳内的自然对流进行了数值模拟，结果表明，

在相同条件下，当热源为三角形时传热速率更好。Dong 和 Li[14]研究了内置水平圆柱热

源、左右壁面低温、下壁面绝热且考虑上壁面导热的空腔内的自然对流，结果发现，在

稳态条件下，流动和传热随固体区域导热系数的增加而增强，几何形状和 Ra 数对整体

流动和传热有很大影响。Sheremet[15]对垂直封闭圆柱内的非定常三维对流换热进行了数

值分析，研究发现，在 104≤Ra≤2×105 范围内，增大固体壁面材料的导热系数会使平均

Nu 数减小，而在 2×105≤Ra≤106 范围内平均 Nu 数则增大。 
目前，绝大多数的研究都是针对含内置物的封闭腔体内部的自然对流，其壁面边界

条件都是给定的，关于考虑腔体壁面与外界环境换热的封闭圆柱腔体内外耦合自然对流

的研究较少。在工程应用中，封闭腔体壁面外表面与外界环境的换热过程必然会对腔体

内部的换热产生影响。因此，本文采用数值模拟方法对内置高温圆柱体的封闭圆柱腔体

内外耦合自然对流进行研究，通过改变内置圆柱内热源强度、Ra 数、内置热源高度、

内置热源半径和封闭圆柱腔体半径等，研究各参数对封闭圆柱腔体内外耦合自然对流流

动和换热的影响，得到封闭圆柱腔体内外耦合自然对流传热关联式。 

1 物理数学模型 

1.1 物理模型 

物理模型如图 1 所示。半径为 r1、高度为 h1的封

闭圆柱腔体内部中心放置有半径为 r0、高度为 h0、强

度为v（W/m3）的圆柱热源。热源释放出的热量首先

通过封闭腔体内的自然对流传至腔体壁，然后在腔体

外再以自然对流的形式传给温度为 T∞的环境，因此，

腔体内外自然对流相互耦合，决定了热源表面的散热

性能。定义内置圆柱热源无量纲高度和半径分别为

H=h0/h1和R0=r0/h1，封闭圆柱腔体的径高比为A=r1/h1。

圆柱腔体置于地面上，通过地面散热很少，因此设为

绝热边界。计算域大小为封闭圆柱腔体尺寸的 8倍[16]。 
为简化起见，引入以下假设：（1）空气为不可压

缩牛顿流体；（2）流体流速很小，流动处于层流状态；

（3）除浮力项中的密度外，物性参数为常数，与温度

无关；（4）固体壁面满足无滑移边界条件，忽略粘性耗散；（5）通过封闭腔体壁的导热

热阻很小，可忽略不计。 
无量纲长度、速度、时间、压力和温度分别定义如下： 
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由此可得无量纲控制方程为： 
质量守恒方程： 
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图 1 物理模型 



能量守恒方程： 
流体部分： 
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初始条件(τ=0)： 
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内置圆柱热源表面： 
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封闭腔体壁面与气体接触界面边界条件可表示为： 
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底部地面： 
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对称边界条件： 
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无量纲参数 Ra 数和 Pr 数定义为： 
5
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局部 Nu 数的计算式为： 
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封闭圆柱腔体内外耦合自然对流传热特性由内置高温圆柱表面到环境空气整个传

热过程的平均 Nu 数表示： 
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式中，Fs 是内置圆柱热源表面积，Ts,ave是内置圆柱热源平均温度，Φ 是总传热量。 

2 数值方法 

控制方程和边界条件采用有限体积法离散，动量和能量方程中的对流项和扩散项分

别采用二阶迎风差分格式和二阶中心差分格式，压力项采用 Coupled 算法。当连续性方

程、动量方程、能量方程的残差都小于 10-6 时，则认为其收敛。 
计算域采用非均匀四边形网格，由于壁面附近速度和温度梯度较大，为保证计算精

度对壁面附近处进行网格加密。为了检查网格的独立性，在不同 Ra 数和几何参数下分

别选取四组网格进行计算，结果如表 1 所示。可以看出，各组网格数下得到的圆柱壁面

平均 Nu 数非常接近。综合考虑数值计算精度和时间，最终都分别选取第三套网格进行

后续的计算。 



为了验证计算方法的正确性，对中心放置高温水平圆柱的封闭方形腔体内自然对流

进行了数值模拟，并计算了内置水平圆柱表面的平均 Nu 数，得到的结果与文献[6]中的

结果偏差都在 5%以内，如表 2 所示。因此，本文的计算方法是正确可靠的。 

表 1 网格无关性验证 

H R0 A Ra Mesh Nuave 

0.24 0.12 0.5 106 

92159 19.00 
185436 19.03 
344720 19.05 
690816 19.05 

0.6 0.1 0.64 105 

105534 14.28 
209614 14.28 
407946 14.31 
825552 14.27 

表 2 内置水平圆柱表面平均 Nu 数与文献[6]的对比 

Ra 
Nuave Deviation(%) 

Present Ref. [6] 
104 5.15 5.13 -0.39 
105 8.06 7.82 -3.07 
106 14.50 14.13 -2.62 

3 计算结果与讨论 

3.1 流场和温度场 

3.1.1 内置圆柱高度的影响 
图 2 给出了不同内置圆柱无量纲高度 H 和 Ra 数下封闭腔体内、外的等温线和流线

分布。由图可知，随着 Ra 数增加，无量纲温度逐渐降低，腔体内部出现了明显的温度

分层现象；随着 H 的增加，无量纲温度逐渐升高，并且在 H=0.72 和 Ra=5×107时可以观

察到由于沿固壁温度梯度变化所导致的圆柱热源温度不均匀。在内置圆柱底部和封闭腔

体上表面可以观察到明显的边界层，并且随着 Ra 数的增加，对流作用增强，等温线向

上移动，从而导致热边界层减薄。由于来自内置圆柱热源的上升气流冲击封闭腔体顶部，

使得顶部热边界层更薄，从而增强传热。 
在不同 H 和 Ra 数下，封闭腔体内部的流动结构类似，即来自内置圆柱热源的上升

气流冲击封闭腔体顶部表面，然后沿腔体顶部流向侧壁，再沿侧壁向下流动。当 H=0.24
时，随着 Ra 数的增加，对流作用增强，沿侧壁的上升气流速度增大，内置圆柱顶部会

逐渐出现次级流胞，其尺寸会随着 Ra 数的增加而增大。在封闭腔体外表面，其顶部流

胞尺寸随着 Ra 数的增加会由外沿向中心逐渐增大。当 H=0.48 时，在封闭腔体内部，内

置圆柱顶部的流胞在 Ra=105 时充满圆柱顶部与封闭腔体顶部之间的空间。当 Ra 数增加

到 107 时，由于内部流动增强，圆柱顶部流胞受沿侧壁上升气流的挤压，不再充满腔体

内部的竖直空间。随着 Ra 数继续增大，热源周围产生更强的浮力对流，使得边界层分

离，因此可以在封闭腔体底部观察到微弱的涡胞。在封闭腔体外表面，随着 Ra 数的增

大，其顶部流胞尺寸呈现先沿径向方向由外沿向中心逐渐增大，然后又由中心向外沿减

小的变化。当 Ra=106 时，外表面顶部流胞充满整个径向空间，当 Ra 数增加到 108时则



不再占据整个径向方向，外表面顶部流胞出现这种变化主要受腔体内部流动的影响。 
 

    

Ra=105, δΘ=0.376 Ra=5×105, δΘ=0.294 Ra=5×106, δΘ=0.199 Ra=108, δΘ=0.114 

H=0.24 

    
Ra=105, δΘ=0.517 Ra=106, δΘ=0.346 Ra=107, δΘ=0.228 Ra=5×107, δΘ=0.168 

H=0.48 

    
Ra=105, δΘ=0.611 Ra=5×105, δΘ=0.454 Ra=106, δΘ=0.399 Ra=5×107, δΘ=0.188 

H=0.72 

图 2 R0=0.12 和 A=0.5 时不同 H 和 Ra 数下封闭腔体内外的等温线（左）和流线（右） 

 
在 H=0.6 时，内置圆柱顶部与封闭腔体顶部之间的空间更小，随着 Ra 数增加，圆

柱顶部流胞始终充满这个空间。在 Ra=108 时，也可以在封闭腔体底部观察到边界层分

离产生的微小涡胞。封闭腔体外表面顶部流胞的变化趋势与 H=0.48 时相似。因为内置

圆柱高度会影响腔体内部传热，因此 Ra=107 时腔体外表面顶部流胞则不充满整个径向

方向。当 H=0.72 时，由于空间限制，内置圆柱顶部始终存在次级流胞。在 Ra≥5×105 时

腔体外表面顶部流胞充满整个径向方向。当 H=0.9 时，内置圆柱顶部与封闭腔体顶部之

间的空间非常小，即使是在 Ra=105时，内置圆柱顶部也会产生两个次级流胞，随着 Ra
数继续增大，内置圆柱顶部会由两个涡胞转变为三个涡胞，最后又转变为两个涡胞。封

闭腔体外表面顶部流胞尺寸也是呈现先增大、后减小的变化趋势。 
图 3给出了H=0.24 时不同Ra数下中间水平截面处腔体内的无量纲温度和垂直速度



分布。由图可知，随着内热源强度增加，热源温度升高，无量纲温度逐渐降低。除此之

外，内置圆柱热源侧壁（R=0.12）附近的温度梯度随 Ra 数逐渐增大，传热增强。无量

纲温度沿径向变化的区间随着 Ra 数增大而减小，这与图 2 中观察到的温度分层现象对

应。观察图 3（b）所示的垂直速度分布发现，内热源强度增大，封闭腔体内部浮力作用

增强，流速随之增加，速度边界层减薄。 
图 4 给出了 Ra=105 时 H 对封闭腔体内部中间水平截面处温度分布和垂直速度分布

的影响。由图 4（a）可知，无量纲温度随内置圆柱热源无量纲高度的增大而升高。由于

内热源强度相等，H 更大的热源其发热量更多，圆柱热源同一位置处的无量纲温度相对

更高，所以无量纲温度会随之升高。封闭腔体侧壁的温度梯度随着内置圆柱无量纲高度

H 的增加而增大，传热性能增强。中间水平截面处的垂直无量纲速度分布如图 4（b）所

示，随着 H 增加，热源尺寸增大，发热量增加，导致封闭腔体内部由温差驱动的浮力对

流增强，所以垂直流速增大。另外，内置圆柱热源高度增加导致相同无量纲位置处沿侧

壁的上升气流增多，从而内置圆柱侧壁的速度边界层变厚。 
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图 3 H=0.24、R0=0.12 和 A=0.5 时封闭腔体内中间水平截面处温度（a）和垂直速度分布（b） 
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图 4 R0=0.12、A=0.5 和 Ra=105时封闭腔体内中间水平截面处温度（a）和垂直速度分布（b） 

 
3.1.2 内置热源圆柱半径的影响 

当 H=0.6 和 A=0.64 时，内置圆柱热源无量纲半径 R0和 Ra 数对封闭腔体内外温度

分布和流场的影响如图 5 所示。由于内置圆柱热源给定的是内热源强度，所以可以观察

到圆柱热源温度分布不均匀。随着 Ra 数增加，内热源强度增加，对流作用增强，封闭



腔体内部等温线向上移动，内置圆柱热源周围和封闭腔体顶部温度梯度明显增大，而腔

体下半部分的温度梯度相对减小。由于内置圆柱无量纲半径 R0 增加会导致圆柱热源尺

寸增大，总发热量增多，而封闭腔体尺寸不变，所以无量纲温度随着 R0的增加而升高。 
 

   
Ra=105, δΘ=0.454 Ra=5×106, δΘ=0.223 Ra=5×107, δΘ=0.147 

R0=0.1 

   
Ra=105, δΘ=0.736 Ra=5×106, δΘ=0.354 Ra=5×107, δΘ=0.228 

R0=0.16 

图 5 H=0.6 和 A=0.64 时不同 R0和 Ra 数下封闭腔体内外的等温线（左）和流线（右） 
 

当 R0 不变时，对比不同 Ra 数下的流线分布可以发现，当 Ra=105 时，腔体内部由

占据大部分空间的主流胞和占据内置圆柱顶部与封闭腔体顶部之间的次级流胞组成。由

于腔体顶部壁面的限制，来自圆柱热源周围的上升气流撞击到腔体顶部后，沿径向方向

分别向顶壁壁面中心和外沿流动，从而形成主流胞和内置圆柱顶部的次级流胞。在腔体

外表面顶部，由于沿侧壁的上升气流方向突然改变，所以在顶部壁面外沿形成了封闭的

流胞。随着 Ra 数继续增加，例如 Ra=5×106 时，腔体内部还存在占据腔体内大部分空间

的主流胞和占据内置圆柱顶部与封闭腔体顶部之间的次级流胞。而在腔体外表面顶部，

受封闭圆柱腔体内部传热影响，其顶部流动由单涡胞流动转变为双涡胞流动。当 Ra 继

续增大到 5×107 时，封闭腔体内部对流作用更为显著，内置圆柱顶部次级流胞受主流胞

的挤压产生变形，同时在腔体底部发生边界层分离而出现微小涡胞。由于 R0 增加，即

热源尺寸增加，导致腔体内部对流作用增强，因此腔体底部涡胞在 R0较大时更为明显。 
当 Ra=105时，不同内置圆柱无量纲半径 R0条件下封闭腔体内部中间水平截面处温

度和垂直速度分布如图 6 所示。由温度分布可知，随着 R0 增加，圆柱热源温度升高，

热源周围和封闭腔体侧壁附近温度梯度增大，流体温度沿径向方向变化更为明显，封闭

腔体内部传热增强。由速度分布可以发现，随着 R0 增加，热源发热量增加，封闭腔体

内部的浮力对流增强，内置圆柱侧壁上升气流和沿封闭腔体侧壁的下降气流的速度随之

增大。 
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图 6 H=0.6、A=0.64 和 Ra=105时封闭腔体内中间水平截面处温度（a）和垂直速度分布（b） 

 
3.1.3 封闭圆柱腔体径高比的影响 

图 7 为不同封闭腔体径高比 A 和 Ra 数下封闭腔体内外的等温线和流线。当封闭腔

体径高比 A=0.36 时，腔体内部空间较小，随着 Ra 数的增加，封闭腔体内部对流增强，

可以观察到无量纲等温线由横向分层向纵向分层转变。对于不同的径高比 A，增大内热

源强度都会使固壁附近的温度梯度增大。当 Ra 数不变时，增大 A 会使腔体内部空间增

大，因此无量纲温度随之降低，封闭腔体侧壁附近温度梯度减小。当 A 增大到 0.84 时，

封闭腔体顶部换热增加，热流体沿顶部壁面运动时被冷却，使得封闭腔体侧壁温度梯度

小于 A=0.72 时温度梯度，所以 A=0.84 时封闭腔体内无量纲温度与 A=0.72 时差别不大。 
由流线图可知，在封闭腔体内部，热源附近的上升气流受封闭腔体顶部的限制，在

冲击到封闭腔体顶部时分别沿顶部壁面向中心和外沿运动，从而形成位于内置圆柱顶部

的次级流胞和沿内置圆柱侧壁上升、沿封闭腔体侧壁下降的主流胞。随着 Ra 数增加，

封闭腔体内部主流胞的对流增强，顶部的次级流胞受到挤压产生变形，所以在

Ra=4.99×107 时内置圆柱顶部流胞形状与 Ra 数较小时不同。除此之外，强对流作用使得

封闭腔体底部发生边界层分离，从而产生小的流胞。由等温线图可知，封闭腔体下半部

分温度梯度随 A 增加而减小，由温差驱动的对流作用减弱，所以封闭腔体底部由于边界

层分离而产生的微小流胞尺寸随着 A 增大而减小。当 A≤0.72 时，在 Ra=5×107 条件下可

以在封闭腔体底部观察到流胞；而当 A=0.84 时，Ra 数增大到 108时，封闭腔体底部才

会发生边界层分离。 
封闭腔体外表面顶部流胞随 A 的增大而变低。当 A=0.36 时，由于封闭腔体尺寸较

小，腔体顶部流动受到限制，始终只有一个流胞。当 A=0.6 和 0.72 时，Ra=5×106 条件

下腔体顶部流体受来自腔体侧壁上升气流和腔体内部传热的共同影响，在腔体外表面顶

部形成了双涡胞流动。当 A=0.84 时，腔体侧壁温度降低，而顶部外沿处流胞的形成主

要受来自腔体侧壁上升气流的影响，所以 Ra=105 时在封闭圆柱腔体顶部外沿处不能观

察到流胞，而在 Ra=5×105时封闭腔体顶部外沿处出现流胞，在 Ra=5×107 时封闭圆柱腔

体顶部出现双涡胞流动。 
图 8 给出了 Ra=105 时不同封闭圆柱腔体径高比 A 下腔体内中间水平截面处无量纲

温度和垂直速度分布。随着 A 增大，来自封闭腔体壁面的冷空气增多，内置圆柱热源被

冷却，所以无量纲温度均降低。另外，还应注意到，靠近封闭腔体侧壁流体温度梯度随

着A增大而减小，封闭圆柱腔体侧壁换热能力减弱。由速度分布可以看出，在 0.36≤A≤0.72
范围内，内置圆柱侧壁附近上升气流速度随着 A 的增加而增大；当 A=0.84 时，由于封

闭腔体侧壁温度梯度减小，腔体内部流动减弱，所以靠近内置圆柱热源附近上升气流速



度相较于 A=0.72 时略小。同时，A 增加将使得固壁附近温度梯度减小，从而导致流动减

弱，因此封闭腔体侧壁附近下降流速度减小。 
 

   
Ra=105, δΘ=0.642 Ra=5×105, δΘ=0.464 Ra=5×107, δΘ=0.198 

A=0.36 

   
Ra=105, δΘ=0.564 Ra=5×106, δΘ=0.270 Ra=5×107, δΘ=0.178 

A=0.6 

   

Ra=105, δΘ=0.533 Ra=5×105, δΘ=0.344 Ra=5×107, δΘ=0.168 
A=0.84 

图 7 H=0.6 和 R0=0.12 时不同 A 和 Ra 数下封闭腔体内外等温线（左）和流线（右） 
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图 8 H=0.6、R0=0.12 和 Ra=105时不同 A 下中间水平截面处温度（a）和垂直速度分布（b） 



3.2 传热特性 

3.2.1 局部 Nusselt 数变化规律 
在封闭圆柱腔体内外耦合自然对流传热过程中，内部有限空间自然对流占据主导地

位，因此，这里仅讨论腔体内部表面的局部传热性能，如图 9 所示。 
图 9（a）给出了 H=0.24 时不同 Ra 数下内置圆柱表面局部 Nu 数的变化。当 Ra=105

和 106 时，受来自内置圆柱侧壁上升气流的影响，圆柱顶部 Nu 数由中心向边缘逐渐增

大；当 Ra=107和 108 时，内置圆柱顶部形成次级流胞，同时受侧壁上升气流的影响，顶

部 Nu 数沿径向方向呈现先减小、后增大的变化趋势。在内置圆柱侧壁，对于不同的 Ra
数，局部 Nu 数的变化趋势都是由下至上逐渐减小。随着 Ra 数增大，侧壁温度梯度增大，

因此 Nu 数增大。在内置圆柱底部，对于不同的 Ra 数，局部 Nu 数都沿径向方向增大。

由于边缘效应，局部 Nu 数在靠近底部边缘处明显增大。 
图 9（b）给出了 Ra=105时不同内置圆柱无量纲高度 H 条件下局部 Nu 数沿内置圆

柱表面的变化。由图可知，局部 Nu 数的最大值随 H 的增加而增大。在内置圆柱顶部

（0≤S0≤0.12），对于不同的 H，圆柱顶部呈现不同的流动结构，使得局部 Nu 数沿径向

方向变化趋势不同。内置圆柱底部和侧壁 Nu 数的变化趋势均一致，在内置圆柱底部由

中心沿径向方向逐渐增大，在侧壁由下至上逐渐减小。 
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图 9 R0=0.12 和 A=0.5 时局部 Nu 数沿内置圆柱表面（a-b）和封闭圆柱腔体内表面（c-d）的变化 

图 9（c）反映了 H=0.24 时 Ra 数对封闭腔体内表面局部 Nu 数的影响。局部 Nu 数

在封闭腔体内表面顶部和侧壁具有相同的变化趋势，在顶部（0≤S1≤0.5）由中心沿径向

方向逐渐减小，在侧壁（0.5≤S1≤1.5）由下至上先增大、后减小。除此之外，还发现 Ra



数对封闭腔体顶部 Nu 数的影响更为显著，随着 Ra 数增加，封闭腔体内表面顶部 Nu 数

明显增大，由于等温线整体向上移动，侧壁 Nu 数最大值出现在更靠近封闭腔体顶部处。 
图 9（d）对比了不同 H 下封闭腔体内表面局部 Nu 数的变化。在封闭腔体内表面顶

部，当 H=0.24 时，由图 2 可知，沿内置圆柱的上升气流不会受到封闭腔体顶部的限制，

在中心处流速最高，Nu 数最大。当 0.48≤H≤0.72 时，受内置圆柱顶部次级流胞的影响，

沿圆柱侧壁的上升气流在 S1=0.3 附近垂直撞击封闭腔体顶部壁面后，流动方向改变，分

别沿封闭腔体顶部壁面向中心和外沿运动，由于流动方向与顶部壁面基本平行，所以

Nu 数明显减小，因此封闭腔体顶部 Nu 数沿径向方向呈现先增大、后减小的变化趋势。

当 H=0.9 时，封闭腔体顶部和内置圆柱顶部之间的空间非常小，此时在内置圆柱顶部存

在两个流胞，所以 Nu 数呈现不同于其他 H 时的变化趋势。对于不同 H，封闭腔体内表

面侧壁 Nu 数都是沿侧壁由下至上先增大、后减小，并且 Nu 数随着 H 的增加而增大。 
图 10（a）和（b）分别给出了 Ra=105时不同内置圆柱无量纲半径 R0下局部 Nu 数

沿圆柱表面和封闭腔体内表面的变化。随着 R0 增大，内置圆柱壁面附近温度梯度增大，

使得壁面 Nu 数随之增加。同时，封闭腔体内表面 Nu 数也随 R0的增大而增加。 

     
图 10 H=0.6、A=0.64 和 Ra=105时 Nu 数沿内置圆柱表面（a）和封闭腔体内表面（b）的变化 

   
图 11 H=0.6、R0=0.12 和 Ra=105 时局部 Nu 数沿圆柱表面（a）和封闭腔体内表面（b）的变化 

图 11（a）和（b）给出了 H=0.6、R0=0.12 和 Ra=105时，不同封闭圆柱腔体径高比

A 下内置圆柱表面和封闭腔体内表面局部 Nu 数的变化。在内置圆柱表面，随着 A 增大，

底部 Nu 数减小。由于圆柱周围的温度变化随着 A 增加而减小，因此侧壁 Nu 数变化的

斜率随着 A 增加也减小。同时，由于内置圆柱顶部存在次级流胞，所以顶部 Nu 数的最



大值总是出现在内置圆柱顶部中心。在封闭腔体内表面，A 主要影响腔体侧壁的传热。

在腔体顶部，受次级流胞影响，上升气流在 S1=0.2 附近垂直撞击封闭腔体内表面，此处

温度梯度明显增大，所以在 S1=0.2 附近 Nu 数最大；此后，流体沿顶部壁面分别向中心

和外沿运动，流动方向与顶部壁面平行，所以 Nu 数迅速减小。在封闭腔体侧壁，由于

温度梯度随 A 增大而减小，因此侧壁 Nu 数随着 A 增大也减小。 
 
3.2.2 耦合自然对流传热规律 

图 12 给出了不同几何参数和 Ra 数下封闭腔体内外耦合自然对流总的平均 Nu 数的

变化。由图可知，在几何参数不变时，随着内热源强度的增加，封闭圆柱腔体内外对流

作用增强，所以耦合自然对流总的平均 Nu 数随之增加。当 Ra 数保持不变时，耦合自然

对流平均 Nu 数随内置圆柱无量纲高度 H 和无量纲半径 R0的增加而减小，随封闭腔体径

高比 A 的增加而增加。 
基于计算结果，拟合得到给定内热源强度条件下封闭圆柱腔体内外耦合自然对流总

的平均 Nu 数的传热关联式为： 
0.1848 0.1371 0.1519 0.1858

ave 01.2Nu Ra H R A− −=                     (13) 

上式的适用范围是: 9.98×104≤Ra≤9.98×107、0.24≤H≤0.9、0.1≤R0≤0.18 和 0.36≤A≤0.84。
模拟结果与拟合值所有点的偏差都在±6%以内。 
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图 12 几何参数和 Ra 数对耦合自然对流平均 Nu 数的影响 

4 结论 

对内置恒定内热源强度的封闭圆柱腔体内外耦合自然对流进行了数值模拟，分析了

几何参数和内热源强度对封闭腔体内外耦合自然对流的温度场、流场和传热特性的影响。

主要结论如下： 
(1) 内置圆柱热源无量纲温度随圆柱热源无量纲高度 H 和半径 R0增加而升高，随封闭

圆柱腔体径高比 A 增大而降低。 
(2) 随着 Ra 数增大，内热源强度增加，内置圆柱顶部会出现次级流胞，当内热源强度

足够大时，封闭腔体底部会发生边界层分离并形成小的涡流。 
(3) 内置圆柱无量纲高度 H 和半径 R0 对封闭腔体顶部和侧壁换热都有较大影响，而封

闭圆柱腔体径高比 A 主要影响封闭腔体侧壁换热。封闭腔体内外耦合自然对流传热

总的平均 Nu 数随 H 和 R0的增加而减小，随 A 的增加而增大。基于计算结果，拟

合得到了定热源强度下封闭腔体内外耦合自然对流平均 Nu 数的关联式。 
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摘要：随着数据中心、5G 基站、高功率电子器件以及空天科技的快速发展，高热流密度散热成为亟待

解决的一大难题。本文针对射流微通道散热器，使用商业软件进行了仿真分析，对其进行了阵列排布

和肋片几何参数的改进设计。研究发现，相比于 6×6 阵列，5×6 阵列在保证散热效果的同时降低了泵

功；研究了矩形和椭圆肋片在相对主流方向旋转 0-45°范围内散热器的传热和流动特性，两者的最佳旋

转角度不同，椭圆肋片的流动传热综合特性好于矩形肋片散热器。 

 

关键词：射流微通道；数值模拟；阵列；强化肋片  

 
0 前言 

随着电子器件的小型化发展，高热流密度散热问题给科学和工业领域带来了重大挑

战。利用微通道进行热排散是一种高效的热管理手段，广泛应用于微电子芯片[1]、动力

电池[4]、光伏系统[5]等。与传统的微通道散热器相比，射流微通道散热器具有热阻小、

泵功低和温度梯度小等优点。 
彭明等[9]研究了一种多射流微通道散热器，发现流量越大、出口越宽、翅片高度与

通道宽度比越小时冷却性能越好。崔海川等[10]研究了直肋和斜肋射流微通道热沉，发现

斜肋的平均对流传热系数较直肋时提高 20%左右。高伟等[11]设计了一种带有梯形翅片的

二次通道的多射流冲击系统，分析了各参数对压降、传热系数和整体性能的影响，发现

射流模式对其影响最大，翅片角度对其影响最小。Zhang 等[12]提出了一种具有高密度微

翅片的叠板射流冲击微通道，发现增加射流长度、增加分离器厚度以及减小分离器间隙

均可改善其散热性能。Cong 等[13]通过实验研究了 36 nm 的 Al2O3纳米流体在浸没冲击射

流时的换热性能，发现当喷嘴与表面的中间距离为 5 mm 且纳米流体的颗粒体积分数为

2.8%时，可以获得最高的表面传热系数。 
尽管国内外学者已经对射流微通道进行了大量研究工作，但对于射流阵列布置和受

热面强化结构的耦合设计经验仍然缺乏。本文基于 6×6 阵列射流微通道散热器，通过数

值模拟分析了其流动和传热特性。并在此基础上进行了结构改进，即通过改变射流孔阵

列排布、射流速度、底面肋片结构等提升射流微通道散热器压降和传热综合性能，最高

可以满足 500 W/cm2热流密度的散热需求。 
1 数值模拟方法 

1.1几何模型 



射流微通道散热器如图 1 所示，模型的整体尺寸为 16×12×3 mm。顶部的入口射流

孔布置成 6×6 阵列，射流孔直径为 0.6 m，x 轴方向孔距为 1.6 mm，y 轴方向孔距为 1.65 
mm。出口设置在右侧，出口截面积为 10×2 mm。底部设置有矩形肋片作为扰流装置，

肋片布置成 6×6 阵列，肋片的尺寸为 1×0.35×0.5 mm，x 轴方向间距为 1.6 mm，y 轴方向

间距为 1.65 mm。底面 10×10 mm 区域作为加热区。射流孔与矩形肋片中心垂直对齐。 

 
图 1 6×6 阵列射流微通道散热器模型 

1.2 边界条件和求解方法 

数值计算中做了如下假设：冷却介质为连续不可压缩流体；流动状态为稳定湍流；

固体和流体交界面无滑移；冷却介质流入射流孔时，速度和温度均匀。 
入口条件为速度入口，射流速度 3-12 m/s，出口条件为压力出口，设置表压为 0 Pa。

底面为恒热流边界，热流密度为 200-500 W/cm2。其他外壁面为绝热边界条件。 
采用 FLUENT 软件进行数值求解，湍流模型选用 k-ω SST 模型，求解器选择压力基

求解器，采用 Coupled 算法进行压力和速度耦合，对流项和扩散项采用二阶迎风格式进

行空间离散化处理。 
1.3 网格划分和独立性验证 

本文所采用的网格为结构化网格，网格质量在 0.65 以上，在近壁面处以及肋片附近

生成了边界层网格，第一层网格高度为 0.01 mm，网格增长比率为 1.2，如图 2 所示。进

行网格独立性验证时生成了四套网格，网格数量分别是 138.9 万、290.5 万、431.3 万以

及 5857 万，入口速度 4 m/s，热流密度 300 W/cm2，得到的温度和压降数据如表 1 所示。

当网格数量为 290.5 万时，各参数的偏差都在 0.5%以内，认为满足网格独立性。 

 
图 2 6×6 阵列射流微通道散热器网格 



表 1 6×6 阵列散热器模型的网格独立性验证 
网格数量

(万) 
最高温度 
Tmax (K) 

相对偏差 
(%) 

平均温度 
Tave (K) 

相对偏差 
(%) 

压降 
∆P (Pa) 

相对偏差 
(%) 

138.9 327.44 0.74 322.92 0.72 2613.26 0.33 
290.5 325.73 0.21 321.41 0.25 2612.77 0.31 
431.3 325.28 0.07 320.91 0.09 2632.79 1.08 
585.7 325.04 0.00 320.62 0.00 2604.66 0.00 

1.4 模型验证 

选择 Browne 等[14]的实验工作进行模型可靠性验证。根据文中的实验数据，当热密

度为 1110 W/cm2时，平均表面温度为 50 ℃。在数值模拟计算中，边界条件与实验保持

一致，仿真得到的平均表面温度为 49.36 ℃，与实验数据的偏差仅为 1.32%，证明所采

用的数值模型适用于射流微通道数值仿真。 
2 6×6阵列射流微通道散热性能分析 

针对 6×6 阵列射流微通道散热器设计了 9 种工况，入口流速在 3-6 m/s 之间，热流

密度在 200-300 W/cm2之间。图 3 展示了 9 种工况下射流微通道散热器的底面温度云图。

从图中可以看出，随着热流密度的增大，底面温度也会相应升高；而在相同的热流密度

下，提高入口流速可以显著地降低底面温度。最高温度位于加热面中心偏右的位置。 

 
图 3 9 种工况的底面温度云图 

平均传热系数可以用以下公式表示： 

 ave f,ave TT
qh
−

=
 (1) 

其中 q 为热流密度，Tave为底面平均温度，Tf,ave为流体的进出口平均温度。 
平均努塞尔数可以用以下公式表示： 

 

hDNu =
 (2)

 



其中 D 为通道水利直径，为流体的导热系数。 
图 4 展示了努塞尔数与雷诺数之间的关系图。随着雷诺数的增加，努塞尔数随之增

加。这是因为随着流体速度的增加，湍流变得更加旺盛，从而使增强了换热效果。另外，

不同热流密度下的努塞尔数与雷诺数关系曲线几乎完全重合。这表明热流密度对于热沉

散热效果的影响可以忽略不计。 

 
图 4 努塞尔数与雷诺数关系图 

3 射流微通道设计改进 

3.1阵列排布 

在原模型上，本文提出去掉靠近出口的一列射流孔，将 6×6 阵列变成 5×6 阵列。通

过调整入口流速来达到两种散热器泵功相等的效果，两种散热器的底面热流密度均为

300 W/cm2。 
泵功可以用以下公式表示： 

 pVP =  (3) 

其中 V 为体积流量。 
图 5 为等泵功时两个不同阵列散热器的底面温度云图。可以看出等泵功条件下，5×6

阵列的散热器底面温度明显低于 6×6 阵列的散热器。这是因为在散热器内存在横流效应，

最后一列射流由于主流速度过高，不能直接冲击到底面，而是沿着流动方向偏向下游，

没有起到射流冲击冷却的效果。 

 
图 5 等泵功条件下底面温度云图 



3.2底面肋片 

为了实现更高热流密度的散热，对底面肋片结构设计进行了系统研究。在 5×6 阵列

的基础上对将矩形肋片和椭圆肋片顺时针方向旋转一定的角度(15-45°)，将热流密度提高

至 500 W/cm2，入口流速为 12 m/s。 
图 6 所示为矩形和椭圆肋片旋转不同角度时的底面温度云图，可以发现肋片旋转后

底面温度明显降低，就底面温度而言，在工况相同时，矩形肋片散热器的底面温度更低。

矩形肋片倾斜 40°时，底面温度最低；椭圆肋片旋转 45°时底面温度最低。 
为了综合分析散热器的传热和压降特性，比较了流动传热影响因子。流动传热影响

因子表示为： 3/1
00 )//()( ppNuNu  ，其中 Δp 代表压降，即入口压力与出口压力之差。下标

0 代表矩形直肋的工况，流动传热影响因子越大，表明流动传热综合特性越高效。图 7
中展示了肋片旋转不同角度时，传热流动影响因子随倾斜角度变化关系图。从图中可以

看出，随着角度的增大，传热流动影响因子轻微波动，矩形肋片旋转 15°时，流动传热

综合性能最好，椭圆肋片旋转 30°时，流动传热综合性能最高效。肋片旋转角度为 45°，
流动传热影响因子小于 1，其他情况下均大于 1。整体而言，椭圆肋片的流动传热综合性

能高于矩形肋片。 

 

图 6 矩形肋片和椭圆肋片散热器底面温度云图 

 

图 7 流动传热影响因子与倾斜角度关系图 

 



4 结  论 

本文通过数值模拟研究了射流阵列微通道散热器的流动和传热特性，并通过改变阵

列排布和底面肋片优化散热器综合性能，主要结论如下： 
（1）5×6 阵列射流微通道传热和压降特性优于均匀排布的 6×6 阵列； 
（2）在底面布置肋片后可大大提升散热性能，在底面最高温度不超过 75℃时，最

大热流密度可达 500 W/cm2； 
（3）椭圆肋片的流动传热综合特性优于矩形肋片，两者效率最高时的旋转角度分

别为 25°和 15°。 

参考文献 
[1] Kanbur, B B, Wu, C, Fan, S, et al. Two-phase liquid-immersion data center cooling system: 

Experimental performance and thermoeconomic analysis. International Journal of Refrigeration, 2020, 
118: 290-301. 

[2] Mohammadpour, J, Lee, A. Investigation of nanoparticle effects on jet impingement heat transfer:A 
review. Journal of Molecular Liquids, 2020, 316: 113819. 

[3] Chen, K, Xu, R N, Jiang, P X. Experimental study of jet impingement boiling cooling with CO2 at 
subcritical pressures and comparisons with at supercritical pressures. International Journal of Heat and 
Mass Transfer, 2021, 165: 120605. 

[4] Jones-Jackson, S, Rodriguez, R, Emadi, A. Jet impingement cooling in power electronics for electrified 
automotive transportation: current status and future trends. IEEE Transactions on Power Electronics, 
2021, 36(9): 10420-10435. 

[5] Gilmore, N, Timchenko, V, Menictas, C. Microchannel cooling of concentrator photovoltaics: A review. 
Renewable and Sustainable Energy Reviews, 2018, 90: 1041-1059. 

[6] Ewe, W E, Fudholi, A, Sopian, K, et al. Jet impingement cooling applications in solar energy 
technologies: Systematic literature review. Thermal Science and Engineering Progress, 2022: 101445. 

[7] Javidan, M, Moghadam, A J. Experimental investigation on thermal management of a 
photovoltaicmodule using water-jet impingement cooling. Energy Conversion and Management, 2021, 
228: 113686. 

[8] Abo-Zahhad, E M, Ookawara, S, Radwan, A, et al. Numerical analyses of hybrid jet 
impingement/microchannel cooling device for thermal management of high concentrator triple-junction 
solar cell. Applied Energy, 2019, 253: 113538. 

[9] Peng, M, Chen, L, Ji, W T, et al. Numerical study on flow and heat transfer in a multi-jet microchannel 
heat sink. International Journal of Heat and Mass Transfer, 2020, 157: 119982. 

[10] Cui, H C, Lai, X T, Wu, J F, et al. Overall numerical simulation and experimental study of a hybrid 
oblique-rib and submerged jet impingement/microchannel heat sink. International Journal of Heat and 
Mass Transfer, 2021, 167: 120839. 

[11] Gao, W, Zhang, J F, Qu, Z G, et al. Numerical investigations of heat transfer in hybrid microchannel heat 
sink with multi-jet impinging and trapezoidal fins. International Journal of Thermal Sciences, 2021, 164: 
106902. 

[12] Zhang, Y, Zhang, P, Chen, L, et al. Numerical study on thermal and hydraulic performance of a 
stacked-plate jet-impingement/microchannel heat sink. Applied Thermal Engineering, 2023, 225: 
120134. 

[13] Cong, T N, Galanis, N, Polidori, G, et al. An experimental study of a confined and submerged impinging 
jet heat transfer using Al2O3-water nanofluid. International Journal of Thermal Sciences, 2009, 48(2): 
401-411. 

[14] Browne, E A, Michna, G J, Jensen, M K, et al. Experimental investigation of single-phase microjet array 
heat transfer. Journal of Heat Transfer, 2010, 132: 041013. 



 
基金项目：国家自然科学基金资助项目（51876157）；陕西省自然科学基础研究计划青年项目

(2022JQ-545)；中国博士后科学基金资助项目（2021M702573）。 
作者简介：赵振（1990-），男，博士生，研究方向：高端部件冷却技术。Email:316921916@qq.com. 
 

中国工程热物理学会                                                            传热传质学 

学术会议论文                                                                编号：233579 

尾缘为圆台结构叶片冷却性能的数值研究 

赵振，席雷，高建民，徐亮，李云龙 
（西安交通大学机械制造系统工程国家重点实验室，西安 710049） 

(Tel:13669277239, Email: xilei100@mail.xjtu.edu.cn) 
 

摘要：为了探究适用于高温涡轮叶片尾缘的新型冷却结构，对尾缘分别为光滑通道和圆台结构叶片的

冷却性能进行了数值研究。探究了主流进、出口压比，冷气与主流温度比和流量比对尾缘分别为圆台

结构和光滑通道叶片的冷却性能（包括冷却效率和无量纲温度）的影响规律，并采用全因子试验设计

和幂函数公式相结合的方式拟合得到了叶片冷却性能的经验公式。结果表明：在相同的工况下，与尾

缘为光滑通道叶片相比，尾缘为圆台结构的叶片在中弦区和尾缘区域展现出更高的冷却效率分布和更

低的无量纲温度分布。当主流进、出口压比，冷气与主流温度比和流量比分别从 1.3 ~ 1.5，0.6 ~ 0.7，3 

~ 8 增大时，尾缘为圆台结构叶片与尾缘为光滑通道叶片相比，平均冷却效率分别提高了 4.34% ~ 5.54%，

4.46% ~ 5.21%，3.53% ~ 6.35%，同时平均无量纲温度分别降低了 0.78% ~ 0.91%，0.68% ~ 1.01%，0.69% 

~ 0.88%。拟合得到的经验公式有较高的拟合精度，拟合偏差小于 5%。研究结果可为未来新型高温涡

轮叶片尾缘冷却结构的设计和分析提供参考和借鉴。 

关键词：涡轮叶片，圆台结构，经验公式，冷却效率，无量纲温度 

 

0 前言 
为了满足空气动力学的要求，高温涡轮叶片尾缘的内部通道具有狭窄、截面面积小

和承受热应力较大等特点，因此叶片尾缘的冷却面临着结构尺寸限制、冷却相对困难、

以及结构强度要求等难题，亟需寻找一种适用于叶片尾缘的冷却结构[1,2]。 
为了解决上述难题，很多专家学者对适用于叶片尾缘的冷却结构进行了探究。柱-

肋结构[3]、格栅通道[4]及迷宫通道[5]等均被大量研究，而新型的冷却结构-凹陷/凸起结构

因其优良的流动与传热性能备受关注[6,7]。Murata 等探究了不同水滴型旋转角度对顺排、

错排凹陷表面叶片尾缘通道性能的影响规律[8]。Yamamoto 等探究了顺排和错排水滴型凹

陷通道流动和传热的差异[9]。Leontiev 等对球形、椭圆形和水滴形等六种不同形状的凹

陷表面通道的流动和传热性能进行了实验研究，结果表明为了获得传热性能更好流动阻

力性能更低的结构，还须对凹陷阵列与凹陷形状等进行进一步的实验研究[10]。Xie 等研

究表明，与球形、椭圆形凹陷通道相比，水滴形凹陷改善了管道的传热性能；管道的努

塞尔数和摩擦系数随凹陷深度和半径的增大而增大，随间距的增大而减小[11]。冯岩等探



究了凹陷形状如球形、椭球形、倾斜椭球形及水滴形对通道性能的影响。结果表明水滴

形凹陷通道的综合热力系数最好[12]。 
上述文献综述表明，球形、椭圆形及水滴型凹陷/凸起结构有较好的流动与传热性能，

但这些结构无法像圆台结构一样提供支撑作用，很难满足高温涡轮叶片尾缘的结构强度

要求。基于此，本课题组在具有高传热的凸起和具有低流阻的凹陷结构的基础上提出了

一种新型的具有较好结构强度的圆台冷却结构，并对圆台通道的流动与传热性能及结构

优化等进行了深入地研究[13-15]。因此，本文为了探究适用于高温涡轮叶片尾缘的新型冷

却结构，将优化得到的圆台结构应用到某型五内冷叶片的尾缘。采用数值方法探究了冷

气与主流温度比，主流进、出口压比以及冷气与主流流量比对尾缘分别为圆台结构和光

滑通道叶片冷却性能（包括冷却效率和无量纲温度分布）的影响规律，并采用全因子试

验设计和幂函数公式相结合的方式拟合得到了叶片冷却性能的经验公式。研究结果可为

未来新型高温涡轮叶片尾缘冷却结构冷却性能的分析提供参考和借鉴。 

1 研究对象和数值方法 
1.1 研究对象 

图 1 给出了具体的研究对象，图 1（a）和图 1（b）分别给出了尾缘分别为圆台结

构和光滑通道的新型叶片，目的是为了对比分析不同工况参数对尾缘分别为圆台结构和

光滑通道对叶片冷却性能的影响规律。图 1（c）给出了圆台结构的布置，根据本课题组

前期的研究，选取了流动与传热性能最优的一种圆台结构[14]，并将其尺寸缩小 10 倍，

具体如下：圆台高度为 1mm，圆台底部直径为 3mm，角度为 29.85°，流向间距为 7.2mm，

展向间距为 7.8mm，圆台通道的高度为 2mm，长度为 83mm，宽度为 30mm。为了对比

分析，选取了尾缘为光滑通道的叶片，光滑通道的入口尺寸与圆台结构通道相同。 

  
（a）尾缘为圆台结构的叶片                      （b）尾缘为光滑通道的叶片 

 

（c）圆台结构的布置 
图 1  研究对象 



1.2 数值方法 

图 2 给出了具体的数值模型，研究时将叶片两侧流道设置为周期性边界条件。尾缘

分别为圆台结构和光滑通道的冷气流量根据其相应的当量直径占总冷气流量的 7.5%。

此外，为了保证数值模拟的准确性，将冷气通道的进口和出口分别延长了 100mm。尾

缘分别为圆台结构和光滑通道叶片通道数值计算的边界条件具体如下：主流入口给定总

温和总压，冷气入口给定静温和质量流量；主流出口设置为平均静压，其值与实验获得

的出口平均静压相同，并允许静压在平均值的 5%以内波动。将与流体域有接触的叶片

壁面设置为流-固交界面，流体面和固体面具有相同的温度分布和热流密度分布；其余固

体表面设置为绝热壁面。 
采用商用软件 CFX 对尾缘分别为圆台结构和光滑通道叶片通道的冷却性能进行数

值研究，在本研究中，残差水平包括连续性方程、动量方程和能量方程等均被设置为 10-6。

此外，参考文献[16]的研究结果表明，使用 SST k-ω 湍流模型可以准确地预测涡轮叶片

的冷却性能，并与实验结果更加吻合。因此，在本文对叶片通道冷却性能的研究中，也

采用了 SST k-ω 湍流模型来进行数值研究。 

 
图 2  数值模型 

图 3 给出了具体的网格模型，主流流体域的网格采用结构化网格进行划分，而叶片

固体域网格均采用非结构化网格进行划分。其中，3（a）和 3（b）分别给出了尾缘圆台

结构和光滑通道叶片的非结构化网格，由于均为固体域网格，因此不需要对边界层进行

加密，在网格划分时定义最大网格尺寸为 0.5mm，并对有圆角及结构尺寸细小的区域进

行了局部加密。图 3（c）给出了叶栅流道的结构化网格，由图 3（c）可知，对流体域的

近壁面网格进行了细分化处理，第一层网格尺寸为 0.001mm，网格增长比为 1.2，这样

可以保证网格的 y+值小于等于 1。另外，剩余区域的网格较为简单，所以并未给出。 

   
（a）尾缘为圆台结构的叶片                  （b）尾缘为光滑通道的叶片 



 
（c）叶栅流道网格 
图 3  网格模型 

1.3 数据处理 

冷却效率公式如下： 

gi w

gi ci

=
T


−

−

T T
T                        （1） 

式中：Tgi为主流的入口温度/K；Tw为叶片表面的温度/K；Tci为冷却空气的入口温度/K。 
平均冷却效率公式如下： 

ave = d 
A

A A                      （2） 

式中：A 为叶片的表面积。 
无量纲温度公式如下： 

w gi= / T T                       （3） 
平均无量纲温度公式如下： 

ave = d 
A

A A                     （4） 

表 1 给出了具体的实验工况，实验工况包括主流入口温度、主流出口压力、主流进、

出口压比、冷气与主流温度比以及流量比，文献[17]表明上述五个实验工况中，主流入

口温度和主流出口压力对叶片冷却性能的影响较小，因此，保持主流入口温度为 695 K
和主流出口压力 140 kPa 不变，冷气与主流温度比的变化范围为 0.6 ~ 0.7，主流进、出

口压比的变化范围为 1.3 ~ 1.5，冷气与主流流量比乘以 100 即 Mr的变化范围为 3 ~ 8。
对冷气与主流温度比、流量比和主流进、出口压比进行了全因子试验设计，每个因子有

三个水平，因此共有 27 组实验工况。 
表 1  具体的实验工况 

工况参数 变化范围 

主流入口温度 Tgi/K 695K 
主流出口压力 pgo/kPa 140kPa 
冷气与主流温度比 Tr 0.6 ~ 0.7 
主流进、出口压力比 pr 1.3 ~ 1.5 

冷气与主流流量比乘以 100 即 Mr 3 ~ 8 



2 网格无关性和实验验证 
2.1 网格无关性 

为保证模拟方法的经济和可靠，对尾缘为圆台结构的叶片通道进行了网格无关性验

证。其中，叶栅流道的网格数量选取为 248 万。针对尾缘为圆台结构的叶片共划分了 5
套网格，表 2 对比给出了计算域的总网格数分别为 271 万、283 万、291 万、304 万、310
万时在所有工况参数均处于中值时尾缘为圆台结构叶片表面的平均冷却效率、平均无量

纲温度的变化规律。表 2 显示，尾缘为圆台结构叶片表面的平均冷却效率和平均无量纲

温度随着网格数的增加而增加。固体域网格每次增加约 10 万，当总网格数从 271 万增加

到 310 万时，两个参数的差异都低于 1%，表示已经满足网格无关性的要求。因此，本

文采用了与第 4 套网格相同的划分方式对叶片通道进行网格划分。第 4 套网格共有 304
万网格数量，其中流体域网格数量为 248 万，固体域网格数量为 56 万。 

表 2  尾缘为圆台结构叶片通道的网格无关性验证 

固体域网格 总网格数 ave ave 

234870 2713080 0.386 0.802 

352182 2830392 0.401 0.817 

426875 2905085 0.425 0.831 

564780 3042990 0.442 0.845 

624792 3103002 0.443 0.846 

2.2 实验验证 

本文旨在探究不同工况参数对尾缘分别为圆台结构和光滑通道叶片通道的冷却性

能的影响规律。为了模拟燃气轮机中叶栅环境和高温流场，本课题组对与本文研究相同

叶型的具有五个内冷通道的叶片（简称五内冷叶片）进行了实验和数值研究[17,18]。图 4
给出了具体的五内冷叶片的实验系统图。本文研究的叶片是在五内冷叶片基础上，在其

尾缘分别添加了圆台结构和光滑通道。因此，本文采用五内冷叶片的实验数据对数值方

法研究进行验证。 

 
图 4  五内冷叶片的实验系统图 



图 5 给出了当所有工况条件均处于中值时五内冷叶片表面当地温度的实验值和模

拟值。图中，横坐标-1 ~ 1 表示涡轮叶片的无量纲相对轴向弦长，-1 ~ 0 表示叶片的压力

面，0 ~ 1 表示叶片的吸力面。由图 5 可知，在相同工况条件下，实验获得和数值计算获

得的五内冷叶片表面的当地温度分布曲线在叶片表面不同位置的温度变化大致相同，最

大偏差出现在叶片压力面尾缘的位置，数值约为 3.6%。这说明采用 SST k-湍流模型的

数值方法可以精确地得到叶片表面的温度分布和冷却性能。 

 
图 5  实验验证 

3 数值结果分析与讨论 
3.1 尾缘分别为圆台结构和光滑通道叶片的冷却性能 

图 6 对比给出了当所有工况参数均处于中值时（即 Tgi = 695K，Pgo = 140kPa，Tr = 
0.65，Pr = 1.4，Mr = 5.5）尾缘分别为光滑通道和圆台结构叶片表面的冷却效率分布云图。

图中，横坐标-1 ~ 1 表示涡轮叶片的无量纲相对轴向弦长，-1 ~ 0 表示叶片的压力面，0 ~ 
1 表示叶片的吸力面，下同。由图 6 可知，在相同的工况条件下，尾缘为圆台结构叶片

与尾缘为光滑结构叶片相比，叶片表面的冷却效率分布在叶片前缘的变化较小，但在叶

片中弦区和尾缘区域，尾缘为圆台结构叶片表面的冷却效率会有较大的增加。这是由于

圆台结构不仅会增大叶片尾缘的传热面积，同时，周期性的圆台结构会增加气流的扰动。

这些扰动可以削弱流动边界层和热边界层，从而增强了传热效果。经过计算可知，在叶

片相对轴向弦长-1 ~ -0.65 和 0.65 ~ 1 区域尾缘为圆台结构叶片的冷却效率与尾缘为光滑

结构叶片相比高约 4.52% ~ 14.62%。此外，与尾缘为光滑通道叶片相比，尾缘为圆台结

构叶片的平均冷却效率提高了约 4.84%。 

 :  

  
（a）尾缘为光滑通道                       （b）尾缘为圆台结构 

图 6  叶片表面的冷却效率分布云图 



图 7 对比给出了当所有工况参数均处于中值时（即 Tgi = 695K，Pgo = 140kPa，Tr = 
0.65，Pr = 1.4，Mr = 5.5）尾缘分别为光滑通道和圆台结构叶片表面的无量纲温度分布云

图。由图 7 可知，在相同工况条件下，尾缘为圆台结构叶片表面的无量纲温度分布与尾

缘为光滑通道叶片相比叶片前缘的冷却效率变化不大，但叶片中弦区和尾缘的无量纲温

度会略微降低。经过计算可知，在叶片相对轴向弦长-1 ~ -0.65 和 0.65 ~ 1 区域尾缘为圆

台结构叶片的无量纲温度与尾缘为光滑结构叶片相比低约 1.05% ~ 2.36%。此外，与尾缘

为光滑通道叶片相比，尾缘为圆台结构叶片的平均无量纲温度降低了约 0.85%。 

 :  

  

（a）尾缘为光滑通道                       （b）尾缘为圆台结构 
图 7  叶片表面的冷却效率分布云图 

3.2 冷气与主流温度比的影响 

图 8 给出了冷气与主流温度比 Tr 对尾缘为圆台结构叶片表面冷却效率分布云图的

影响规律。由图 8（a）~8（c）可知，当冷气与主流温度比 Tr从 0.6 增大到 0.7 时，尾缘

为圆台结构叶片表面冷却效率的分布范围为 0.19 ~ 0.60。尾缘为圆台结构叶片表面的冷

却效率随着冷气与主流温度比 Tr的增大均呈现出增大的趋势，这说明冷气与主流温度比

Tr会提高尾缘为圆台结构叶片表面的冷却效率。经过计算可知，当冷气与主流温度比 Tr

从 0.6 增大到 0.7 时，尾缘为圆台结构叶片表面的平均冷却效率增大了 8.07%。与尾缘为

光滑通道的叶片相比，尾缘为圆台结构的叶片在尾缘有更高的冷却效率。在参数研究范

围内，当冷气与主流温度比 Tr相同时，在相对轴向弦长-1 ~ -0.65 和 0.65 ~ 1 区域，尾缘

为圆台结构叶片与尾缘为光滑通道叶片相比，叶片表面的冷却效率高约 9.23% ~ 10.92%。

由图 8（d）可知，当冷气与主流温度比从 0.6 增大到 0.7 时，尾缘为圆台结构比尾缘为

光滑通道叶片表面的平均冷却效率高约 4.46% ~ 5.21%。值得注意的是，随着冷气与主流

温度比 Tr的增大，叶片表面平均冷却效率的提升会减弱。 

 :  

  

（a）Tr = 0.6                                  （b）Tr = 0.65 



  

（c）Tr = 0.7                            （d）平均值的变化规律 
图 8  叶片表面的冷却效率分布云图 

图 9 给出了冷气与主流温度比 Tr 对尾缘为圆台结构叶片表面的无量纲温度分布云

图的影响规律。由图 9（a）~9（c）可知，当冷气与主流温度比 Tr从 0.6 ~ 0.7 增大时，

尾缘为圆台结构叶片表面的无量纲温度分布范围为 0.77 ~ 0.93。当冷气与主流温度比 Tr

相同且从 0.6 增大到 0.7 时，在相对轴向弦长-1 ~ -0.65 和 0.65 ~ 1 区域，尾缘为圆台结构

叶片的无量纲温度与尾缘为光滑通道叶片相比低约 1.35% ~ 2.01%。由图 9（d）可以看

出，当冷气与主流温度比从 0.6 增大到 0.7 时，尾缘为圆台结构叶片的平均无量纲温度与

尾缘为光滑通道叶片相比低约 0.68% ~ 1.01%。随着冷气与主流温度比 Tr的增大，叶片

平均无量纲温度的降低幅度会减弱。由图 9（a）~9（c）还可知，当冷气与主流温度比

Tr从 0.6 增大到 0.7 时，尾缘为圆台结构叶片表面的无量纲温度均呈现出增大的趋势。经

过计算可知，当冷气与主流温度比 Tr从 0.6 增大到 0.7 时，尾缘为圆台结构叶片的平均

无量纲温度提高了 3.89%。 

 :  

  

（a）Tr = 0.6                                  （b）Tr = 0.65 

  

（c）Tr = 0.7                             （d）平均值的变化规律 
图 9  叶片表面的无量纲温度分布云图 

3.3 主流进、出口压比的影响 

图 10 给出了主流进、出口压比 Pr对尾缘为圆台结构叶片表面冷却效率分布的影响

规律。由图 10（a）~10（c）可知，当其余工况参数保持不变，主流进、出口压比 Pr从

1.3 ~ 1.5 增大时，尾缘为圆台结构叶片表面的冷却效率分布范围为 0.18 ~ 0.59。尾缘为

圆台结构叶片表面的冷却效率分布会增大。经过计算可知，当 Pr从 1.3 增大到 1.5 时，



尾缘为圆台结构叶片的平均冷却效率提高了 6.63%。经过对比可知，在相对轴向弦长-1 ~ 
-0.65 和 0.65 ~ 1 区域，尾缘为圆台结构叶片的冷却效率与尾缘为光滑通道叶片相比高约

9.02% ~ 11.59%。由图 10（d）可以看出，当主流进、出口压比从 1.3 ~ 1.5 增大时，尾缘

为圆台结构叶片的平均冷却效率与尾缘为光滑通道叶片相比高约 4.34% ~ 5.54%。值得注

意的是，随着主流进、出口压比的增大，平均冷却效率的增大幅度会减弱。 

 :  

  

（a）Pr = 1.3                                  （b）Pr = 1.4 

  

（c）Pr = 1.5                            （d）平均值的变化规律 
图 10  叶片表面的冷却效率分布云图 

图 11 给出了主流进、出口压比 Pr对尾缘为圆台结构叶片表面无量纲温度分布云图

的影响规律。当其余工况参数处于中值并保持不变，主流进、出口压比 Pr从 1.3 ~ 1.5 增

大时，尾缘为圆台结构叶片表面的无量纲温度分布范围为 0.79 ~ 0.94。由图 11（a）~11
（c）可以看出，当主流进、出口压比 Pr 增大时，尾缘为圆台结构叶片表面的无量纲温

度均有所降低。其中，叶片前缘的无量纲温度变化较小，仅降低约 0.1%，而叶片中弦区

和尾缘区域的无量纲温度降低了约 1.2%。经过计算可知，当主流进、出口压比 Pr从 1.3
增大到 1.5 时，尾缘为圆台结构叶片的平均无量纲温度降低了 1.16%。经过对比可知，

当主流进、出口压比 Pr从 1.3 增大到 1.5 时，在相对轴向弦长-1 ~ -0.65 和 0.65 ~ 1 的区

域，尾缘为圆台结构叶片的无量纲温度与尾缘为光滑通道叶片相比低约 1.57% ~ 1.81%。

由图 11（d）可以看出，当主流进、出口压比 Pr增大时，尾缘为圆台结构叶片的平均无

量纲温度与尾缘为光滑通道叶片相比低约 0.78% ~ 0.91%。值得注意的是，随着主流进、

出口压比 Pr的增大，平均无量纲温度的降低幅度会减弱。 

 :  

  

（a）Pr = 1.3                                  （b）Pr = 1.4 



  

（c）Pr = 1.5                              （d）平均值的变化规律 
图 11  叶片表面的无量纲温度分布云图 

3.4 冷气与主流流量比的影响 

图 12给出了冷气与主流流量比乘以 100即 Mr对尾缘为圆台结构叶片表面冷却效率

分布云图的影响规律。由图 12（a）~12（c）可知，当 Mr分别为 3、5.5、8 时，尾缘为

圆台结构叶片表面的冷却效率分布范围分别为 0.19 ~ 0.51、0.21 ~ 0.59 和 0.22 ~ 0.64。这

说明 Mr 的增大会显著提高尾缘为圆台结构叶片表面的冷却效率。经过计算可知，当 Mr

从 3 增大到 8 时，尾缘为圆台结构叶片的平均冷却效率增大了 31.74%。经过对比可知，

在相对轴向弦长-1 ~ -0.65 和 0.65 ~ 1 的区域，尾缘为圆台结构叶片的冷却效率与尾缘为

光滑通道叶片相比高约 8.44% ~ 12.88%。由图 12（d）可以看出，当 Mr从 3 增大到 8 时，

尾缘为圆台结构与尾缘为光滑通道相比，叶片的平均冷却效率与高约 3.53% ~ 6.35%。值

得注意的是，平均冷却效率的增大幅度会随着 Mr的增大而减弱。 

 :  

  

（a）Mr = 3                                  （b）Mr = 5.5 

  

（c）Mr = 8                              （d）平均值的变化规律 

图 12  叶片表面的冷却效率分布云图 

图 13给出了冷气与主流流量比乘以 100即 Mr对尾缘为圆台结构叶片表面的无量纲

温度分布的影响规律。由图 13（a）~13（c）可知，当 Mr分别为 3、5.5、8 时，尾缘为

圆台结构叶片表面的无量纲温度分布范围分别为 0.82 ~ 0.94、0.80 ~ 0.93 和 0.78 ~ 0.92。
这说明 Mr 的增大会降低尾缘为圆台结构叶片表面的无量纲温度。经过计算可知，当 Mr

从 3 增大到 8 时，尾缘为圆台结构叶片的平均无量纲温度降低了 4.71%。经过对比可知，



当 Mr从 3 增大到 8 时，在叶片尾缘，即相对轴向弦长-1 ~ -0.65 和 0.65 ~ 1 的区域，尾缘

为圆台结构叶片的无量纲温度与尾缘为光滑通道叶片相比低约 1.55% ~ 1.69%。这说明圆

台结构与光滑通道相比能更好地降低叶片表面的无量纲温度。从图 13（d）可以看出，

当 Mr从 3 到 8 增大时，尾缘为圆台结构叶片的平均无量纲温度与尾缘为光滑通道叶片相

比低约 0.69% ~ 0.88%。值得注意的是，随着 Mr的增大，平均无量纲温度的降低幅度会

减弱。 

 :  

  

（a）Mr = 3                               （b）Mr = 5.5 

  

（c）Mr = 8                               （d）平均值的变化规律 

图 13  叶片表面的无量纲温度分布云图 

3.5 经验公式的拟合 

尾缘为圆台结构叶片冷却性能的拟合公式对于指导未来新型高温涡轮叶片的冷却

结构设计具有一定的指导意义，因此对其进行公式拟合很有必要。本课题组研究表明幂

函数形式的拟合公式能够较好地满足拟合要求[15,19]。根据本文节 3.2 ~ 3.4 叶片冷却性能

的分析可知，尾缘为圆台结构叶片的冷却效率和无量纲温度均随着冷气与主流温度比、

主流进、出口压比和冷气与主流流量比的增大单调增大或降低，这满足幂函数公式拟合

的条件。因此，可以将涡轮叶片冷却性能ave、ave 与工况参数 Tr、Pr 和 Mr 的拟合公式

设置为幂函数的形式，即： 
ave、ave = aTr

bPr
cMr

d                        （5） 
基于 27 个工况点，采用幂函数方法拟合出反映 Tr、Pr和 Mr对尾缘为圆台结构高温

涡轮叶片平均冷却效率ave和平均无量纲温度ave影响的拟合公式，即： 
ave = 0.289Tr0.501Pr0.448Mr0.286                     （6） 
ave = 1.052Tr0.051Pr0.248Mr-0.049                     （7） 

拟合公式的适用范围为：0.6 ≤ Tr ≤ 0.7，1.3 ≤ Pr ≤ 1.5，3 ≤ Mr ≤ 8。 
图 14 给出了通过幂函数拟合得到的叶片冷却性能经验公式的偏差，图 14（a）和图

14（b）分别给出了尾缘为圆台结构叶片平均冷却效率和平均无量纲温度的数值计算值和



拟合公式预测值的差异。图 14（c）和图 14（d）分别给出了两者的偏差分布。由图 14
可知，与数值计算值相比，叶片冷却性能经验公式的偏差基本在±5%以内。叶片平均冷

却效率经验公式的最大偏差为 3.56%，同时偏差绝对值的平均值为 1.32%。平均无量纲

温度经验公式的最大偏差为 3.11%，同时偏差绝对值的平均值为 1.64%。因此，本文通

过全因子试验设计和幂函数相结合拟合得到的经验公式能较为准确地预测尾缘分别为圆

台结构和光滑通道叶片的冷却性能。 

  
（a）ave                                    （b）ave 

  
（c）ave的偏差分布                            （d）ave的偏差分布 

图 14  拟合公式偏差 

4 结  论 

本文采用 SST k-ω 湍流模型对尾缘分别为圆台结构和光滑通道叶片的冷却性能进行

了数值研究，并采用全因子试验设计和幂函数拟合得到了相关的经验公式。得到的主要

结论如下： 
（1）当所有工况参数均处于中值时，尾缘为圆台结构叶片表面的冷却效率分布与

尾缘为光滑通道叶片相比，在叶片前缘的冷却性能变化不大。然而，在叶片中弦区和尾

缘区域，尾缘为圆台结构叶片与尾缘为光滑通道叶片相比，冷却效率高约 4.52% ~ 
14.62%，同时无量纲温度低约 1.05% ~ 2.36%。 

（2）当冷气与主流温度比从 0.6 增大到 0.7 时，尾缘为圆台结构叶片与尾缘为光滑

通道叶片相比，平均冷却效率高约 4.46% ~ 5.21%，同时平均无量纲温度低约 0.68% ~ 



1.01%。当主流进、出口压比从 1.3 ~ 1.5 增大时，前者比后者的平均冷却效率高约 4.34% 
~ 5.54%，同时平均无量纲温度低约 0.78% ~ 0.91%。当流量比从 3 ~ 8 变化时，前者与后

者相比，平均冷却效率高约 3.53% ~ 6.35%，同时平均无量纲温度低约 0.69% ~ 0.88%。 
（3）采用幂函数拟合得到的有关叶片冷却性能的经验公式有较高的拟合精度。平

均冷却效率经验公式的最大偏差为 3.56%，同时偏差绝对值的平均值为 1.32%。平均无

量纲温度经验公式的最大偏差为 3.11%，同时偏差绝对值的平均值为 1.64%。 
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摘要：印刷电路板式换热器（PCHE）作为 S-CO2发电系统实现热能传递的关键设备，其性能对系统的

效率至关重要。本文采用数值模拟的方法探索了水平变截面半圆通道内 S-CO2 对流传热特性。计算结

果表明，在相同的工况条件下，与均匀通道相比，渐扩通道可以有效地增强传热，总传热系数最多提

高 101.7%。从温度、密度、导热系数和湍动能的分布，揭示了 S-CO2在不同通道内传热性能的机理。

该结论对 S-CO2布雷顿循环系统换热器的优化设计和经济运行具有一定的指导意义。 

关键词：变截面通道；超临界二氧化碳；强化传热；类气膜  
 
0 前言 

近年来，我国一直贯彻新发展理念，推动高质量发展，顺应全球绿色低碳发展潮流。

超临界二氧化碳（S-CO2）循环发电技术由于其系统紧凑性、高效性和灵活性等无可比

拟的优势得到了国际上的广泛关注，在火电、光热发电、新一代核电、余热发电和先进

舰船动力系统等领域具有很广阔的应用前景，成为了顺应时代背景的热点课题[1-5]。 
S-CO2 热物性在拟临界温度（定压比热达到最大值对应的温度）附近呈现剧烈的非

线性变化，由此引发其在通道中的流动边界层结构更加复杂，传热规律更加难以预测。

Pioro和Duffey[6-10]对众多学者发表过的超临界CO2和超临界水的对流传热文章进行大量

的统计，将超临界流体传热归纳为三种类型：正常传热(NHT)、强化传热(EHT)和恶化传

热(HTD)。当 HTD 发生时，内壁温度将会急剧升高，导致受热表面将因温度过高被烧毁

而失效，甚至导致超温爆管，影响工程安全[9-11]。此外，换热器作为 S-CO2 循环发电系

统的关键核心部件，其性能直接影响 S-CO2循环发电系统的整体效率。因此，探索不同

运行条件下 S-CO2 的对流传热特性，揭示其传热机理，阐述 HTD 产生的原因，提出强

化传热的新方法，这将对 S-CO2循环发电系统的安全稳定运行和换热器性能的提升都具

有重大意义[12]。 
在 S-CO2循环发电系统中，换热器是其中最为关键的核心部件。印刷电路板式换热

器（PCHE）因其结构紧凑、传热效率高、体积比小、耐高温高压等优点，被认为是 S-CO2

发电系统中最有前途的换热器[13]。为了改进 PCHE 的设计和优化，大量的研究者开展了

S-CO2对流传热的研究。Pizzarelli 等[14]对超临界流体传热恶化研究现状做了较为详尽的 
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综述，认为尽管科学界已经做出了巨大的努力，但超临界流体传热恶化的问题还远没有

被完全解决。Xie 等[15]对超临界流体的传热行为做了综述总结，认为如何提高动力循环

和能量转换中的热效率首当其冲就应该考虑高效的工作介质。Zhang 等[16]从 S-CO2布雷

顿循环关键传热部件的设计与优化角度出发，探索了 S-CO2不同运行工况的传热机理，

提出了一种新的传热分析方法，发现边界层导热对 S-CO2的整体传热性能有很大的影响。

刘占斌等[17]构建了泡沫材料有效热导率的预测模型，研究了不同泡沫材料填充方式对集

热管内 S-CO2对流传热性能的影响。颜建国等[18]开展了 S-CO2在内凸管内对流传热特性

的试验研究，得出内凸管结构可以通过牺牲较小的阻力来获取较高的传热系数增幅，从

而强化传热[19]。王柯等[20]对 S-CO2在垂直微细管道内的传热特性进行了数值模拟，发现

增大质量流速可以减小壁面边界层厚度，从而强化传热。Zhang 等[21]采用数值模拟方法

研究了垂直螺旋管内 S-CO2的对流传热特性，主要分析了浮升力和流动加速对传热的影

响机理，认为浮升力和离心力在径向方向引起了二次流动，从而提高了传热效率。Lau
等[22]为了抑制超临界水在垂直向上管内发生传热恶化现象，采用收敛、渐扩和周期性变

化的截面结构进行数值模拟研究，发现收敛管道可以很好的抑制传热恶化发生，且抑制

效果与渐变程度成正比。为了强化传热，众多研究者在均匀通道中间加十字形通道和交

错的之字形通道、NASA 翼形肋，新型翼形等[23,24]，但增加了阻力。也有学者为了增强

换热性能，同时减小压降，提出了非连续肋通道的 PCHE，例如翼形 PCHE 和 S 形翅片

PCHE[25]。 

综上所述，超临界流体传热恶化的研究一直是一个热点问题，解释超临界流体传热

恶化发生的原因并不统一，对超临界流体传热强化的机理也亟需研究。此外，绝大多数

强化传热方法采用扩展传热面、粗糙表面、管内插入物等来促进流体扰动或交混的传统

方法，都未能很好的解决增大传热系数带来的压降惩罚问题。但是换热器作为 S-CO2发

电系统实现热能传递最为关键的设备之一，也是循环中不可逆损失较大的部件，其对系

统安全、稳定运行以及发电效率的提高具有重要作用，故换热器综合性能的提升就显得

尤为重要。 
在相同换热面积下，相较于等截面管，变截面管会改变管内流体流场和温度场的分

布，进而影响流动边界层和热边界层的演化、湍流场分布、场协同性以及类气膜厚度的

发展，最终影响其流动传热性能。因此，采用变截面通道来提升 S-CO2 的传热性能，是

一个可能突破的新方向。因此，本文的目的是对半圆形变截面通道 PCHE 的对流换热性

能进行数值研究。首先，在相同换热面积下，建立了半圆形等截面通道和半圆形变截面

通道的物理模型；然后比较了半圆形等截面通道和提出的半圆形变截面通道在不同工况

下的换热性能。最后，揭示了变截面通道强化换热的机理。本工作旨在为 S-CO2发电系

统换热器的设计和优化提供新的思路。 
1 数值方法 
1.1 物理模型 

渐扩通道是指可变横截面半圆形通道，均匀通道是指均匀横截面半圆形通道。均匀

通道和渐扩通道的物理模型如图 1 所示。为读者方便阅读理解，在下面的讨论中，A、B
分别表示均匀通道和渐扩通道。A 通道的直径为 5mm，加热段长度为 1200mm；B 通道



的入口直径为 3mm，出口直径为 7mm，为了与 B 通道保证相同的换热面积，计算得 B
通道加热长度为 1199.99mm。此外，入口和出口分别建立了长度为 300mm 和 100mm 的

绝热段，以消除入口效应和出口回流对 S-CO2对流传热特性产生影响。重力方向设定为

与 y 轴反向相同，半圆管中心顶部母线定义为顶母线，底部中心母线定义为底母线。本

文主要研究 S-CO2在水平半圆通道内对流传热的特性，管壁厚度并不会影响流体域，故

忽略管壁厚度。 
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图 1 物理模型和坐标系统 

1.2 控制方程 
由于本文主要研究的是 S-CO2管内对流传热特性，而 S-CO2的热物性在拟临界点附

近相当剧烈，不同的运行工况条件对其传热行为的影响较为显著，因此，需要选用合适

的湍流模型为本文数值模拟奠定理论基础，故对湍流模型进行了初步的评估及选取。三

维稳态湍流对流传热控制方程在直角坐标系下表示为： 
质量守恒方程： 
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关于 AKN、LS、RNG、Standard k-ε、YS 和 SST k- 湍流模型输运方程表达式及相

关常数项和函数项详细信息可参考文献[26,27]。本文选取已有的实验数据，评估了 AKN、

LS、RNG、Standard k-ε、YS、SST k- 六种湍流模型预测 S-CO2传热的能力，以确定合



适的湍流模型分析水平管内 S-CO2的传热特性。 
式(1-3) 中：u 为速度矢量，m/s；ρ 表示密度，kg/m3；μ 为粘度系数，Pas；h 为比

焓，kJ/kg；重力加速度 g 取 9.8m/s2，Prt为湍流普朗特数，其它常数项和函数项详见文

献[26]。 
1.3 网格划分 

使用 ANSYS-ICEM 软件创建了结构化六面体网格。为了让网格能够与模型完美关

联，对半圆形通道采取 C 型网格结构划分，图 2 展示了 C 型网格结构划分的方法及其网

格质量，由于 S-CO2的热物性在拟临界点附近变化显著，因此应在流体域近壁面附近采

取加密处理，此外，为了满足 SST k- 湍流模型对计算的要求，本文中设定第一层网格

的高度为 0.001 2 mm，来保证流体域中靠近壁的第一个网格的无量纲 y+<1[28]。图 2(b)
展示了网格质量，可以看出网格质量的范围在 0.85-1 之间，表明网格划分方法是合理的，

从而保证计算结果的准确性。 
(a)

(b)

 
图 2 网格划分及网格质量展示 

1.4 边界条件与计算方法 
基于压力求解器求解控制方程，通过 Fluent 软件对水平渐扩管内的流动传热特性进

行了数值模拟计算。采用有限体积法对控制方程离散，离散格式采用二阶迎风算法，对

压力速度耦合方程采用 SIMPLEC 算法求解。边界条件的设置在一定程度上根据关键部

件的实际运行工况而定，入口边界条件类型设置为 Mass-flow-inlet，出口边界条件类型

设置为 Pressure-outlet，壁面边界条件为无滑移剪切力边界条件，加热方式为恒定热流加

热。 
计算过程中能量项的松弛因子设定为 0.8，其余保持默认值。为了获取到准确的 CO2

物性，计算过程中采用 NIST 实际气体模型。当质量方程和动量方程的最大残差值小于

10-5、能量方程方程的残差值小于 10-6且内壁温度不随迭代次数变化时认为计算收敛。 
截面处的主流温度、主流焓值和传热系数分别定义为： 
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式(4-7)中：A 为流体域截面面积，hz是沿流动方向不同横截面处的局部传热系数。n

的值表示沿流向的局部位置总数， w,zT 表示不同截面下的平均圆周内壁温度。qw 是对应

壁面的热流密度。 
底母线和顶母线的传热系数可以表示为： 
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上式中，Tw,top和 Tw,bot分别是顶母线和底母线的内壁温度。 
为了定量评估 B 管的传热性能，评估标准定义为： 

 B, A,
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其中 hB,o是 B 通道的对流总传热系数，hA,o是 A 通道的对流总传热系数。η 表示 B
与 A 的相对增加/减少比率。 
1.5 湍流模型的评价及优选 

选择合理准确的湍流模型对数值模拟结果的准确性起着决定性作用，因此大量的研

究者对湍流模型进行深入的研究，认为 SST k- 湍流模型对 S-CO2在不同的通道内具有

较高的预测精度，但是大部分研究质量流速主要集中在中高质量流速条件下。由于 S-CO2

热物性在拟临界点附近变化剧烈，在低质量流速下更容易发生传热异常现象。因此，本

文对水平通道内 S-CO2在低质量流速条件下的对流传热特性进行了湍流模型的选取及评

价。 
图 3 为六种模型的预测结果与实验数据的对比。由图可知，六种湍流模型均能预测

加热条件下内壁温度随 Tw随主流焓值 ib的变化趋势。通过模拟数据与实验数据[29]的比

较，可以看出 SST k- 湍流模型能够很好的预测 S-CO2 管内对流传热规律。低雷诺数

AKN和YS模型均较早的预测了传热恶化的发生，且预测的峰值温度也远远高于实验值；

而 LS、RNG 和 Standard k- 湍流模型，虽然能够较为准确的预测传热恶化发生的管壁

位置，但预测的峰值温度和内壁温度在整个主流区远远低于实验值。因此，本文选取 SST 
k- 湍流模型开展水平通道内S-CO2的对流传热特性数值模拟研究能够保证计算结果的



准确性和可靠性。 
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图 3 湍流模型的比较 

1.6 网格独立性验证与模型验证 
众所周知，网格数量过多将会浪费计算资源，过少则将会导致不能够很好的捕捉物

性信息，因此选择合适的网格数量不仅有利于提高计算效率还可以保证计算精度。本文

对水平均匀横截面半圆形通道，采用了 3 个不同节点数的网格系统进行测试网格独立性。

从图 4 可以看出网格 1、网格 2 和网格 3 计算的内壁温度有很大不同，但网格 2 和网格 3
计算的结果非常接近。因此，鉴于计算效率和求解精度的综合影响，选择网格 2 进行计

算。 
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图 4 网格独立性验证 

为进一步验证湍流模型和网格质量的可靠性和准确性，本文采用文献[30]的实验数

据进行了数值模型验证。图 5 显示了数值模拟结果与实验数据的对比，可以观察到数值

模拟计算得到的内壁温度与实验测量的内壁温度非常接近，趋势也几乎一致，从而验证

了本文数值计算方法的准确性。 
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图 5 数值模拟结果与实验数据的对比 

2 结果与讨论 
本文通过与两种类型通道的传热性能对比，进一步验证了变截面通道传热强化的有

效性。在通道传热面积不变的条件下，讨论了压力 P、热流密度 qw和质量流量 m 对水平

通道内 S-CO2传热性能的影响。在分析局部传热特性的基础上，进一步探讨了渐扩通道

内 S-CO2传热强化的机理。计算工况条件如表 1 所示。 
表 1 计算工况条件 

管道类型 P/MPa m/kg/s qw/kW/m2 Tin/℃ 

A 

B 
8/10/12/15 

0.00245/0.00295/0.00344 
30/35/40/45/50 20 

0.00393/0.00442 

 
2.1 压力对传热性能的影响 

图 6 显示了在相同质量流量 m、热流密度 qw和入口温度 Tin的条件下，压力 P 对两

种不同管道内 S-CO2总传热系数 ho的影响。如图 6(a)所示，通道 A 中 S-CO2的 ho随压

力的增加而增大，而 B 通道的 ho随压力的增加先增大后几乎不变。与 A 通道相比，在

不同超临界压力下，B 中 S-CO2的 ho始终高于 A，在 P=8 MPa、P=10 MPa、P=12 MPa
和 P=15 MPa 的压力下，如图 6(b)所示，B 通道中 S-CO2的性能评价因子 η 分别提高了

74.84%、51.16%、44.72%和 40.5%，表明 B 通道的传热性能明显高于 A，即 B 通道类型

可以有效地增强 S-CO2传热能力。 
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图 6 压力对两类管道传热性能的影响 

2.2 质量流量对传热性能的影响 
图 7 展示了质量流量对 S-CO2在两类不同的水平加热通道内传热性能的影响。当 P、

qw和 Tin恒定时，两种类型的通道中 S-CO2的传热系数 ho都随质量流量的增加而增加。

如图 7(a)所示，B 通道的传热系数 ho曲线始终高于 A 的 ho曲线，这表明 B 通道的传热

性能优于 A。与 A 通道相比，当质量流量 m 分别为 0.002 45 kg/s、0.002 95 kg/s、0.003 44 
kg/s、0.003 93 kg/s 和 0.004 42 kg/s 时，如图 8(b)所示，B 中 S-CO2的 η 分别增加了 50.5%、

101.7%、74.84%、61.35%和 59.25%。以上结果表明，B 通道有效地增强了 S-CO2 的传

热性能。此外，B 通道内 S-CO2的性能评价因子 η 随质量流量 m 的增加先增大后减小。 
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图 7 质量流量对两类通道传热性能的影响 

2.3 热流密度对传热性能的影响 
图 8 展示了在 P=8 MPa，m=0.003 44 kg/s，qw=30-50 kW/m2时，S-CO2在两类水平

加热通道中，热流密度 qw 对其传热性能的影响。如图 8(a)所示，当 qw 增加时，两类通

道中 S-CO2的传热系数 ho都减小，但可以明显地观察到 B 通道中 S-CO2的传热性能优于

A。由图 8(b)可以观察到，当 qw从 30 kW/m2增加到 50 kW/m2时，B 通道内 S-CO2的性

能评价因子 η 从 34.72%增加到 74.84%。 
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图 8 热流密度对两类通道传热性能的影响 

3 局部传热特性及强化传热机理 
为了进一步解释渐扩通道内 S-CO2传热产生强化的原因，沿流动方向对局部传热特

性进行了比较。图 9 显示了 P=8 MPa、m=0.003 44 kg/s、Tin=20 ℃和 qw=50 kW/m2时，

两类通道中 S-CO2在顶母线处的传热系数 htop沿流动方向的分布曲线。如图 9 所示，在

z=0.7 m 之前，B 通道的 htop明显大于 A 的 htop；然而，在 z=0.7 m 之后，A 通道的 htop

曲线略高于 B 的 htop，但总体而言 B 通道的整体传热性能优于 A。为了更好地理解 S-CO2

在渐扩通道中强化传热的机理，选取横截面 z=0.2m、z=0.4 m、z=0.6 m、0.8 m 和 z=1.0 m
进行了分析。图 10 显示了在 P=8 MPa、m=0.003 44 kg/s、Tin=20 ℃和 qw=50 kW/m2条件

下，A 通道和 B 通道在不同截面处 S-CO2的温度 T（图 10a）、密度 ρ（图 10b）、导热系

数（图 10c）和湍动能 k（图 10d）的云图。 
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图 9 S-CO2在两类通道中沿流动方向的传热系数分布曲线 

如图 10 所示，在 A 通道横截面 z=0.2 m 处，不难发现在顶部壁面附近径向温度梯

度分布更加清晰。由于 S-CO2在拟临界区域附近时，密度对温度变化非常敏感，而较大

的温度梯度使得 S-CO2密度发生剧烈的变化，最终由于剧烈的密度变化产生了显著的浮

升力。浮升力推动较轻的类气流体向上流动，而在重力作用下使得较重的类液流体向下

流动，导致在 A 通道中逐渐形成极薄的高温、低密度、低导热系数的类气膜，从而使得



具有低导热性能的类气膜抑制了顶部区域流体的传热特性。总而言之，类气膜越厚则热

阻越大，传热能力越差。然而，对于 B 通道而言，在横截面 z=0.2 m 处没有形成类气膜，

这也导致在横截面 z=0.2 m 处 B 中 S-CO2的顶母线处的传热系数大于 A。此外，湍动能

k 是对湍流强度的评价，其大小将直接影响着边界层传递的动量和热量。在横截面 z=0.2 
m、z=0.4 m、z=0.6 m、z=0.8 m 和 z=1.0 m 处，湍动能 k 在两类通道中的分布如图 10(d)
所示，在截面 z=0.2 m 处，B 通道中 S-CO2的 k 明显大于 A 通道的 k，并且在近壁面区

域附近更清晰。较大的湍动能 k 进一步增强了 S-CO2在 B 通道中的传热性能。 
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图 10 两类管道的特征横截面处 S-CO2云图展示⎯温度(a)、密度(b)导热系数(c)和湍动能(d) 

在横截面 z=0.4 m 处，在 A 通道顶部附近具有低导热系数的类气膜的厚度也逐渐变

厚，这意味着传热进一步恶化，但是 B 通道的类气膜的厚度明显小于 A 通道，导致 B
通道传热能力得到了显著的增强。这进一步说明了类气膜的热物性和类气膜的厚度变化

对 S-CO2传热性能的影响至关重要。此外，在横截面 z=0.4 m 处，从图 10(d)也可以观察



到通道 B 中 S-CO2的湍动能 k 大于 A 通道的 k，使得 S-CO2的传热能力得到了进一步的

增强。在横截面 z=0.4 m 处，类气膜厚度的减小和湍动能的增加使得通道 B 中 S-CO2的

顶母线处的传热系数 htop大于通道 A 的 htop。在横截面 z=0.6 m 处，传热机理与横截面

z=0.4 m 处相同，此处不再赘述。 
由图 9 可以观察到截面 z=0.8 m 处，通道 A 的顶母线处的传热系数 htop略大于通道

B 的顶母线处的传热系数 htop，表明通道 A 在该截面处的传热能力强于通道 B 的传热能

力。其原因主要是虽然聚集在通道 A 顶部区域的类气膜厚度大于通道 B 的类气膜厚度，

但由图 10(d)不难发现通道 A 在近壁区域的湍动能 k 远大于通道 B 的 k，从而使得通道 A
中的顶母线处的传热系数 htop大于通道 B 的 htop。 

如图 10 所示，在截面 z=1.0 m 处，导热系数低的类气流体充满了通道 A 和 B，此时

湍动能 k 是影响传热性能的主要因素，不难发现在横截面 z=1.0 m 处，通道 A 中 S-CO2

的湍动能 k 明显大于通道 B 的 k，导致通道 A 中 S-CO2的顶母线处的传热系数 htop明显

大于通道 B 的 htop。 
图 11 显示了 S-CO2在通道 B 底母线和顶母线的传热系数 h 的变化，不难发现，顶

母线和底母线的传热系数 h 都沿通道流动方向逐渐减小，顶母线的传热系数 h 小于底母

线的传热系数 h。上述结果也可以用类气膜的分布和湍动能 k 来解释。例如，在截面 z=0.4 
m 处，顶部区域形成了导热系数较低的类气膜，而底部区域没有形成，这是底母线传热

系数大于顶母线传热系数的原因之一。此外，底壁区域附近的湍动能 k 大于顶壁区域附

近的湍动能 k，这是底母线传热系数大于顶母线的另一个主要原因。 
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图 11 S-CO2在通道 B 顶母线和底母线的传热系数比较 

4 结  论 
本文首先对水平通道内 S-CO2在低质量流速条件下的对流传热特性进行了湍流模型

的选取及评价，其次进行了网格独立性验证和数值模型验证，发现 SST k-ω 湍流模型对

水平通道内 S-CO2传热规律的预测更加准确可靠。最后利用 SST k-ω 湍流模型对 S-CO2

在水平均匀通道及渐扩通道中的对流传热进行了数值模拟研究。在压力 P 为 8~15 MPa，



质量流量 m 为 0.002 45-0.004 42 kg/s，热流密度 qw为 30~50 kW/m2范围内，详细分析了

压力、质量流量和热流密度对 S-CO2在不同通道传热性能的影响。主要结论如下： 
1) 压力、质量流量和热流密度对水平加热管内 S-CO2的对流传热特性的影响非常

大。一般情况下，增大热流密度将削弱 S-CO2的传热能力，而压力和质量流量的增加都

可以提升 S-CO2的传热性能，此外可以发现不同通道内 S-CO2传热性能受运行工况条件

的影响规律并不一致。 
2) 渐扩通道会影响 S-CO2的传热性能。在相同的工况下，与均匀通道相比，渐扩

通道可以有效地增强传热，总传热系数最多可提高 101.7%，而类气膜厚度的有效降低是

渐扩通道传热能力增强的重要原因之一。此外，湍动能分布及大小也直接影响着 S-CO2

的传热性能。 
3) 通过对温度、密度、导热系数和湍动能云图的分析，可以明显地发现在近壁区

形成了高温、低密度、低导热系数的类气膜，而类气膜对 S-CO2的传热能力具有抑制作

用，类气膜厚度直接影响着 S-CO2的传热性能。湍动能和类气膜的分布可以合理地解释

顶母线的传热系数小于底母线的传热系数，也成功揭示了渐扩通道中 S-CO2传热强化的

机理。 
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摘要：为提高槽式集热器的换热效率，设计了一种添加折流板的吸热器高效换热结构，在模拟条件下，该

系统出口处导热介质温度均匀性强，系统换热效率高(73.53%)，折流板处产生的热应力小。同时采用了强化

换热评价标准对换热效率进行评价，新系统在等泵功下换热效率优于原结构。 

关键词：太阳能吸热器；折流板；高效换热；换热评价 

0 前  言 
太阳能清洁且可再生，太阳能利用技术的研究具有十分重要的意义。槽式集热器是太阳

能利用中比较成熟的一种设备，应用广泛[1]，因此提高集热器的热效率对太阳能的高效利用

至关重要。 
为提高太阳能集热器的换热效率，国内外学者做了较多重要研究。İbrahim[2]等人提出在

吸收管中插入线圈，以减小管上的温度梯度提升槽式集热器的性能，使用插入物后，集热器

传热性能提高了 183％，热效率提高了 0.4~1.4％； Aneeq[3]等设计了一种带螺旋插片的集热

器，模拟研究后得出随着插片厚度以及螺旋角度的增加努赛尔数和压降均增大，随着插片内

径的增加，努塞尔数先增大后减小； Oveepsa[4]等设计了一种螺旋集热管的槽式集热器，经

过模拟研究后得出，相比直管集热器，其总效率、热效率㶲效率分别提高了 3.5%~10%，4%~10%
和 4%~5%；高健健[5]等设计了一种使用变面积槽式集热器的新型集热系统，提高了集热器

的热利用率。 
    以上研究虽然较好地提高了集热器的效率，但仍存在结构复杂，工质动能损耗大等缺点；

也未考虑扰流装置数量与集热器换热效率的关系。本文分析了在集热器内添加不同数量折流

板时，折流板数量与集热器效率间的关系，对实际应用有着一定的参考价值。 

1 模型描述 
1.1 物理模型 
本文采用与桑迪亚国家实验室相同的条件进行模拟[5]，集热器几何构型详见表 1，集热

器原理如图 1 所示。 
表 1 集热器的几何构型 

Table.1 Geometrical configurations of the collector 

 数值 

吸热器长度(m) 7.8 

吸热管外径(mm) 70 

吸热管内径(mm) 66 

导热流体 Syltherm 800 
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1-反光镜 2-玻璃罩 3-吸热管 4-导热油 

图 1 槽式太阳能集热器原理图 

Fig.1 The diagram of trough solar collector 

由于本文主要考虑吸热管内部折流板对吸热器性能的影响，故不考虑玻璃管、限流部件

及外部环境对吸热器造成的影响，通过用户自定义函数（UDF）将热流加载到集热器吸热管

上[7]，吸热管上热流如图 2 所示，其余边界条件如表 2 所示。 

     

(a)吸热管热流分布云图                         (b) 吸热管热流分布图 

图 2 吸热管热流分布云图 

Fig.2 Heat flux distribution on the absorber outer surface 

表 2 边界条件 

Table.2 Boundary conditions 

边界 边界条件 

入口 质量流量入口 

出口 自由出流 

吸热管侧壁面 绝热边界 

吸热管外壁面 热流边界(通过 UDF 加载) 

其他边界 绝热边界 

1.2 数学模型 
为方便计算，做出以下假设[8]： 
(1)跟踪装置性能极强，可消除光学误差； 
(2)内部吸热管与外玻璃罩间真空度很高，可以消除对流换热影响； 
(3)忽略限流装置等部件对吸热管内流动和传热的影响； 

1.2.1 流体力学模型 

在本文的实验条件下，流体处于湍流区和紊流区，因此连续性、动量、能量和标准 k–ε



 

 

双方程湍流模型可表示为[9]： 
∂

∂𝑥i
(𝜌𝑢i) = 0 (1) 

流体的动量方程可表示为： 
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流体的能量方程可表示为： 
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k 的控制方程为： 
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ε 的控制方程为： 
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湍流粘度 μt的控制方程为： 

μt=Cμρ
k2

ε
(6) 

k 的生成速率 Gk的控制方程为： 

Gk=μt
∂ui

∂xj
(
∂ui

∂xj
+

∂uj

∂xi
) (7) 

上述公式中标准常数如下： 
𝐶μ=0.09，c1=1.44，c2=1.92，𝜎k=1.0，𝜎ε=1.3，σT=0.85 

1.2.2 热力学模型 

吸热管内的换热为一维换热过程，真空集热管处于稳定状态，且吸热管的长度远大于其

外径，因此吸热管内部的热传导可看成是常物性、无内热源的单层圆筒壁的热传导，吸热管

内壁向吸热管外壁的导热量 qabi,abo,cd 可通过下式进行计算。 

𝑞𝑎𝑏𝑖,𝑎𝑏𝑜,𝑐𝑑 =
2πkab(𝑇abi − 𝑇abo)

ln
Dabo
Dabi

(8) 

吸热管到工质的对流换热 Qab,fluid 为：       
𝑄ab,fluid = ℎ1𝐷abi𝜋Δ𝑇fluid,ab (9) 

ℎ1 = 𝑁𝑢𝐷𝑎𝑏𝑜

𝑘fluid
𝐷abo

(10) 

𝑁𝑢Dabi
=
(
𝑓abi
8 ) (𝑅𝑒fluid − 1000)𝑃𝑟fluid

1 + 12.7√
𝑓abi
8 (𝑃𝑟

2
3 − 1)

(
𝑃𝑟fluid
𝑃𝑟abi

)
0.11

(11) 



 

 

𝑓abi = [1.82 log10(𝑅𝑒𝐷abi
) − 1.62]

−2
(12) 

式中  h1    对流换热系数，W/(m2·K); 
      Dabi    吸热管内径，m; 
      ΔTfluid,ab    流体与吸热管的温差，K; 
      NuDabi    努塞尔数； 
      Kab    导热流体换热系数，W/(m2·K) 

        fabi    吸热换内表面的摩擦系数，Hz； 
      Prfluid    基于工质温度的普朗特数； 
         Prabi     基于吸热管内壁面温度的普朗特数； 
      Refluid    工质的雷诺数； 

通过吸热管的热量 Qabi,abo为： 

𝑄abi,abo =
2π𝑘abi,aboΔ𝑇abi,abo

ln
𝐷abo
𝐷abi

(13) 

选用 Syltherm800 导热油作为导热介质，其物性可通过下式表达[10]： 
𝐶𝑝 = 1107.798 + 1.7087𝑇 (14) 

𝜆 = 0.19 − 1.8753 × 10−4𝑇 − 5.7535 × 10−10𝑇2 (15) 
𝜌 = 1105.702 − 0.41535𝑇 (16) 

𝜇 = 8.49 × 10−2 − 5.51 × 10−4 + 1.39 × 10−6𝑇2 − 1.57 × 10−9𝑇3 + 6.67 × 10−13𝑇4 (17) 

吸热管材料为不锈钢，其导热系数为 54 W/(m·K)。 

1.2.3 强化换热结构的评价方法 

虽然在吸热器内添加折流板能促进流体的混合，但同时会增大流体的阻力，因此需要一

套评价强化传热的标准来评价吸热器的效率。 
集热器的效率 η 定义为有效热量(Qu)与太阳总辐照量(Qs)之比。 

𝜂 =
𝑄𝑢

𝑄𝑠

(18) 

有效热量(Qu)可通过流体的出口平均温度(Tout)，进口温度(Tin)，流体的质量流量(m)和热

容(CP)计算。 

𝑄𝑢 = 𝑚 · 𝑐𝑝 · (𝑇𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑖𝑛) (19) 

太阳总辐照量(Qs)是吸热器面积(Aa)与太阳黑体辐射强度(Ib)之积： 
𝑄𝑠 = Aa · 𝐼𝑏 (20) 

性能评价准则(PEC)是评价系统性能的常用指标，本系统主要考虑了不同数量折流板时

努塞尔数和阻力系数的关系，该参数的定义如下式所示[11]： 

𝑃𝐸𝐶 =
𝑁𝑢/𝑁𝑢0
(𝑓/𝑓0)1/3

(21) 

式中  Nu    未添加折流板时集热器努塞尔数； 

Nu0    未添加折流板时集热器努塞尔数 

f    未添加折流板时集热器阻力系数; 



 

 

f0    添加折流板时集热器阻力系数; 
 

式(21)是在相同泵功下，添加折流板工况与光滑工况之间换热效率之比。此比率可以描

述为努塞尔数与阻力系数的三分之一次方的比。该值越大，说明换热效率越高。 
2 模型验证 

2.1 网格无关性验证 
本文对集热管出口处的质量流量与流体介质出口处平均温度进行验证，结果由图 3 所

示。当网格数量达到 1007 万时，模拟结果与网格关联性较小，故确定网格数量为 1007 万。 

 

图 3 出口处质量流量，平均温度与网格数量间关系 

Fig.3 Grid independence validation 

吸热管的网格划分如图 4 所示。 

 

图 4 吸热管网格划分 

Fig.4 The mesh of absorber tube 

2.2 模型验证 
将模拟数据与 Roldán 等[11]的实验数据进行对比，实验中使用的集热器详细参数如表 3

 

0.7m
 



 

 

所示。 
表 3 实验中集热器的详细参数 

Table 3 Detailed parameters of collector used in experiment 

吸热管长度(m) 4.06 

吸热管内径(m) 0.07 

吸热管外径(m) 0.05 

吸热管横截面积(m2) 2.40×10-3 

吸热管内部粗糙度(m) 3.0×10-5 

吸热管材料 A335 P22 铁素体钢 

抛物面反光镜开口宽度(m) 5.76 

 
实验条件如表 4 所示，在表 4 中 Pin 为吸热管入口压力；Tin 为吸热管入口温度；Esun 为

太阳辐照度；CR 为集热器几何浓缩比；M 为吸热管内导热介质的质量流量。 
表 4 实验条件 

Table.4 Experimental conditions 

条件 Pin(MPa) Tin(K) Esun(W/m
2
) CR M(kg/s) 

1 6.0 557.5 838 45 0.73 

2 6.0 566.3 766 45 0.51 

3 6.0 573.0 627 45 0.56 

4 6.1 598.1 761 45 0.62 

5 6.0 607.3 635 45 0.55 

 
模拟结果与实验结果的对比如表 5 所示。表中 TMax,Exp，TMin,Exp 为实验中集热器内导

热介质的最高和最低温度；TMax,Num ，TMin,Num 为模拟中集热器内导热介质的最高和最低

温度；σ 为相对误差。 
表 5 实验数据与模拟数据的对比 

Table.5 Comparison of numerical results with experimental ones 

条件 1 2 3 4 5 

TMax,Exp 635.5 604.7 635.5 649.1 647.0 

TMax,Num 641.9 609.0 648.0 669.8 649.0 

σ 1.01% 0.71% 1.97% 3.2% 0.3% 

TMin,Exp 593.6 571.4 604.3 616.6 612.2 

TMin,Num 603.7 587.1 610.7 623.9 612.7 

σ 1.70% 2.74% 1.40% 1.19% 0.08% 

 

将导热介质出口温度与和集热器效率的模拟结果与实验结果进行比较，表 3 的对比结

果表明模拟数据与实验数据基本吻合，最大误差为 3.2%，平均误差小于 2%，证明了模拟结



 

 

果的可靠性。 
3 强化传热结构的建立 
本节算例基于表 3 中实验条件 1 进行模拟。 
在吸热管内添加了 h=0.5D 的半圆形折流板，其结构如图 5 所示。 

                                               
(a)主视图                            (b)侧剖图 

图 5 吸热管结构图 

Fig.5 Structure diagram of absorber tube 

在吸热管中添加折流板可以促进吸热管内流体的混合，在吸热管中创造更多的湍流条件。

本文通过改变吸热管内折流板的数量，提高吸热管的换热效率。 
圆管集热器与折流板数为 5 的集热器温度分布如图 6 所示，圆管集热器温度沿入口方

向逐渐升高。当流体介质流经折流板时，吸热管管壁温度在折流板处温度降低。 
流体流经折流板时的速度分布与温度分布如图 7 所示，由于折流板的阻挡，管内流体只

能从折流板上方通过，在折流板上方形成了高流速区，使该区域温度降低，折流板下方区域

因折流板影响形成低流速区，使该区域温度升高。 

  

(a)无折流板                           (b)折流板数为 5               



 

 

 
(c)吸热管轴向温度分布(𝜑 = 0°) 

图 6 吸热管温度分布 

Fig.6 Temperature distribution of the absorber tube 
 

       

      

(a)折流板处速度分布 

       

      

(b)折流板处温度分布 

图 7 折流板处速度、温度分布云图 

Fig.7 Velocity and temperature distribution at baffle 

 

观察式(14)、(15)可知，随着导热油温度升高，其比热容上升，热导率下降，所以在相同

的能量输入情况下集热器内导热温度均匀性越强，集热器效率越高。集热器出口处的流体温

度分布分布不均匀性最大，故集热器出口处温度分布可较好的反应集热器内工质流体的温度

分布情况。 
吸热管出口处流体介质温度分布如图 8 所示。添加折流板后，温度在 440K 以上的高温

区域消失。由于折流板产生的湍流使集热器内不同温度流体相互混合，使集热器内导热油温

度更为均匀，这种现象同时体现在集热器出口温度上。 



 

 

      

                      (a)无折流板                 (b)折流板数为 5 
图 8 吸热管出口处温度分布 

Fig.8 Temperature distribution at the outlet of the absorber tube 

 

随着折流板数量的增加，集热器内由折流板产生的湍流强度增加，不同温度传热流体间

混合越发剧烈，使努塞尔数增大，但同时添加折流板会显著的增加集热器的阻力系数。为平

衡努塞尔数与阻力系数对集热器性能的影响，本文引入了 PEC 来评价添加折流板后集热器

性能。 
Nu/Nu0 与 f/f0 的变化趋势如图 9 所示，不同数量折流板的 PEC 如表 4 所示。通过表 4 可

知，当折流板数量为 5 个时，集热器效率达到最大。观察图 9 可知，随着折流板数增加，努

塞尔数的增加趋势逐渐减缓，当折流板数超过 5 个时，努塞尔数基本不会随着折流板数的增

加继续增加。而阻力系数增长速度随着折流板数的增加快速增加。故当折流板数大于 5 时，

集热器的 PEC 与效率下降。 

 

图 9 不同数量折流板下努塞尔数、摩擦系数的对比 

Fig.9 Comparison of Nusselt number and friction factor under different number of baffles 

 

表 6 不同数量折流板下集热管的 PEC 

Table.6 The PEC of absorber tube under different number of baffles 

折流板数 Nu/Nu0 f/f0 𝜂 PEC 

0 1 1 72.51% 1.00 

1 1.152 1.09 72.57% 1.124 



 

 

2 1.367 1.17 72.65% 1.302 

3 1.453 1.24 72.92% 1.356 

4 1.531 1.35 73.28% 1.393 

5 1.588 1.48 73.53% 1.387 

6 1.621 1.66 73.24% 1.368 

通过表 4 可得，当折流板数为 5 个时，集热器效率达到最大。 

4 结论 
设计了一种高效的吸热器换热结构，对其进行了模拟，用此结构计算了集热器的换热效

率，并对强化传热结构的 PEC 进行了分析。得到主要结论如下： 
(1)添加折流板的换热器集热管表面温度更低，最高温出现在第一个折流板后。且出口流

体温度相较未添加折流板的集热器更加均匀。 
(2)本文提出的强化换热结构换热效率达到 73.53%，性能评价准则数可达 1.393，表明强

化换热结构可有效提高集热器的换热效率。  
(3)集热器热效率不会随折流板数量增加持续增大，折流板数为 5 时，集热器热效率达

到最大，为 73.53%。表明适量添加折流板可增强集热器的换热效率。 
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摘要：为探究航空发动机压气机旋转盘腔换热特性，对轴向通流旋转盘腔开展数值模拟，分析了旋转腔

盘面换热特性随旋转雷诺数、轴向雷诺数、盘心间隙比的变化规律。结果表明，高半径处盘面换热主要

受旋转影响，低半径处盘面换热受旋转和轴流共同作用，且轴流对下游盘冲击作用比对上游盘作用强

烈。增加盘心间隙比使得上下游盘各半径处换热均增强。 

关键词：轴向通流；旋转盘腔；盘面换热 

 

0 前言 

随着对航空发动机性能要求的不断提高，探索空气系统冷却规律，优化冷却方式及

结构，成为发动机设计的关键问题之一。高压压气机盘腔是空气系统承上启下的关键环

节，其内部流动具有三维性、非定常性、不稳定性。研究盘腔内流动换热规律有助于更

准确掌握热应力，提高叶尖间隙可靠性，同时利于合理分配二次流流量，提高二次空气

系统性能，是设计空气系统的基础。 
航空发动机高压压气机旋转腔模型如图 1 所示，由压气机主流道抽取空气，轴向贯

通流过高压压气机盘孔，流动时部分轴向贯通气体进入旋转盘腔，与轮盘及盘罩对流换

热。 

 
图 1 航空发动机高压压气机旋转腔模型 

目前，国内外学者对盘面换热特性随边界条件及几何结构变化规律进行了一系列研

究。Kim 等[1]，Jackson 等[2]，Bohn 等[3]，Sri 等[4]及张泽群等[5]通过实验研究了盘面努塞

尔数 Nu 和盘面温度分布随流场无量纲数变化规律。研究发现努塞尔数 Nu 主要随旋转雷

诺数 Reω、轴向雷诺数 ReZ改变而变化，Reω和 Gr 不变时，改变压力和转速对盘面换热

几乎没有影响。曹楠等[6]对等温轴流旋转盘腔开展实验研究，从受力角度分析了盘腔换

热特性。结果表明，轴流流量增大使得惯性力增加，转速增加使得哥式力增加，两种力

对彼此换热影响有削弱作用，二者综合作用使得不同工况下盘腔换热情况不同。 



随着数值模拟技术的发展，数值仿真在盘腔流动换热研究中得到了广泛应用。郭隽

等[7]使用 RNG k- ε 湍流模型从流动结构角度讨论了旋转雷诺数 Reω对单级旋转腔盘面换

热的影响。全永凯[8]使用 k- ε 湍流模型对多级压气机盘腔开展数值仿真，探究了哥式力

与浮升力对盘腔流动换热的影响。Feng Gao 等 [9]对旋转腔进行大涡模拟(large eddy 
simulations,LES)，研究表明除下游盘低半径处，盘面换热主要由非定常埃克曼层之间的热

传导控制。 
在对旋转盘腔随几何结构变化的研究中，Long 等[10]对间隙比对盘罩换热影响展开

实验研究。研究表明，4≤Ro≤5 时，宽间隙比盘腔涡破裂强，增加间隙比盘罩努塞尔数 Nu
显著增大；Ro≥5 时，宽间隙比通流更易影响腔内流动换热，增加间隙比盘罩努塞尔数 Nu
稍有增大。 

先前研究对模型几何结构对盘面换热的影响规律研究较少，本研究对单机压气机盘

腔进行数值模拟，研究了不同工况、不同结构下旋转腔不同半径处上下游盘换热特性随

旋转雷诺数 Reω、轴向雷诺数 ReZ、盘心间隙比 sc/b 的变化规律。 
1 研究方法 

1.1 模型建立 

本文以实际旋转盘腔结构为基础，做适当简化，建立了多种几何结构的模型，示意

图如图 2 所示。固体域由上下游盘的一半以及盘罩组成，盘心处参考实际航空发动机设

计，进行加宽处理。流体域设置盘半径 b=226.5mm，进气半径 a=70mm，中心轴半径

rs=59mm，上下游盘间隙比 s/b=0.291。为探究间隙比对旋转盘腔换热的影响，选取盘心

间隙比 sc/b 为几何变量，取值分别为 0.1、0.133、0.2。此外，入口出口分别加设 5 倍、

10 倍盘腔宽度(s)的延长段以减少该位置边界条件对计算区域的影响。 

 
图 2 研究模型结构示意图 

1.2 网格划分 

本研究利用 Ansys ICEM CFD 软件对模型进行结构化网格划分。经检验，网格质量

均大于 0.8。网格示意图如图 3 所示。 



 
图 3 网格划分示意图 

第一层网格高度设置为 0.0011mm，对应 y+小于 1，符合湍流模型要求。以盘罩平均

热流密度 qsh作为测试变量对网格无关解进行验证，如图 4 所示，验证结果表明网格数超

过 753 万后网格数量对计算结果影响较小，满足网格无关性要求。最终选用网格数为 753
万的网格进行后续计算。 

 
图 4 网格无关性验证 

1.3 湍流模型选取及边界条件设置 

针对旋转盘腔结构的数值模拟研究中，陈航[11]、李雪[12]、曹楠[13]、黄远锋[14]、杨阳
[15]、贺忠良[16]、Da Soghe[17]等学者分别应用 k-ε 模型、RNG 模型、Realizable 模型、SST
模型进行数值模拟并与实验结果对比，验证结果表明 SST 模型能够良好处理边界层内换

热及主流的流动，与实验结果吻合度高。故最终选定用 SST 模型进行数值模拟。 
本文用 Ansys CFX 进行边界条件设置。流体域设置为旋转域，转速变化详见表 1。

工质选取理想空气，参考压力设为 0atm，湍流模型选用 SST 模型。固体域设置为静止

域，材料选取目前航空发动机常用的钛合金，以模拟得到接近实际航空发动机的温度分

布。 
流体域边界条件设置具体为入口设置为流量入口，流量变化范围详见表 1，入口温

度设置为 573.15K；出口设置为压力出口，压力大小为 1atm。固体域边界条件设置将盘

罩外壁面设为第三类边界条件，流体温度设为 873.15K，对流换热系数设为 2000W/(m2·K)。
除流固耦合面外，所有壁面均为绝热边界条件。流固耦合交界面设置为仅有热量交换，

没有动量交换。求解精度对流项和湍流项均设置为 High Resolution。 



表 1 边界条件设置 

选项 设置 
旋转雷诺数 3.31×105-1.14×106 
轴向雷诺数 1.31×104-5.25×104 
入口温度 573.15K 
出口压力 1atm 
壁面加热 2000 W/(m2·K) 
湍流模型 SST 
离散格式 High Resolution 

2 结果与讨论 

2.1 边界条件对盘面换热特性的影响 

2.1.1 旋转雷诺数的影响 

为探究旋转效应对盘面换热的影响，选取 sc/b=0.133 的盘腔模型，分析轴向雷诺数

分别为 ReZ=1.31×104、2.62×104、3.94×104、5.25×104时盘面努塞尔数 Nu 随旋转雷诺

数 Reω的变化规律，如图 5 所示。 
由于在参考温度选取的过程中，为便于工程应用与计算，本文选取入口温度 Tin作

为参考温度 Tref，这导致在对流换热系数的计算过程中，温差恒为正，所以当壁面被流体

冷却时，努塞尔数为正，壁面被流体加热时，努塞尔数为负，低半径处努塞尔数出现负

值代表该位置处，壁面被流体加热。 
同一无量纲半径下，下游盘换热比上游盘剧烈，对应努塞尔数 Nu 更大。这是因为

下游盘受轴流直接冲击，换热更为剧烈，上游盘由回流冷却，相较于下游盘换热较弱。

下游盘中低半径处换热差距比上游盘相同位置的换热差距小，这是因为轴流冲击下游盘

的作用范围较大，作用范围内的换热水平相近，而上游盘通过回流换热，轴流对其的直

接作用较小，旋转对其的换热作用相对更强，半径对换热的影响更显著。 
无量纲半径 r/b=0.8 时盘面努塞尔数 Nu 均随旋转雷诺数 Reω增大而增大，这是由于

旋转雷诺数 Reω增加使得主要影响高半径区换热的自然对流增强，换热变强。 
中低半径处，盘面努塞尔数 Nu 随旋转雷诺数 Reω 增大先减小后增大，这是旋转与

轴流耦合作用于盘腔换热，旋转雷诺数 Reω 增大使得旋转对换热的影响加强，但同时也

导致轴向通流引起的惯性力被抑制，且惯性力被抑制带来的换热损失无法被旋转带来的

换热加强所抵消造成的。并且，轴向雷诺数 ReZ 越大，这种抑制作用表现的越明显。但

当旋转雷诺数 Reω 增大到一定值后，惯性力被抑制带来的换热损失得以抵消，盘面努塞

尔数 Nu 再次出现上升趋势。 



 

图 5 不同轴向雷诺数下盘面努塞尔数 Nu 随旋转雷诺数变化规律 

 
 



2.1.2 轴向雷诺数的影响 

为探究轴向通流对盘面换热的影响，选取 sc/b=0.133 的盘腔模型，分析旋转雷诺数

分别为 Reω=3.31×105、7.19×105、1.14×106时盘面努塞尔数 Nu 随轴向雷诺数 ReZ的变

化规律，如图 6 所示。 

 
图 6 不同旋转雷诺数下盘面努塞尔数 Nu 随轴向雷诺数变化规律 

无量纲半径 r/b=0.5、0.6、0.8 的中高半径位置，盘面努塞尔数 Nu 随轴向雷诺数 ReZ

变化不明显，说明轴流对中高半径处的作用较小。 
无量纲半径 r/b=0.4 低半径位置，三组旋转雷诺数 Reω 下上游盘努塞尔数 Nu 均随

轴向雷诺数 ReZ 增加而减小，且旋转雷诺数 Reω 越大该现象越明显，这同样是旋转对轴

流的抑制作用造成的，且清晰地展示了轴流越强抑制越明显的现象。而对于下游盘，盘

面努塞尔数 Nu 随轴向雷诺数 ReZ 的增加呈现先减小再增大的规律，这是由于轴流冲击

对下游盘作用更明显，尽管轴向雷诺数 ReZ 较小时轴流对换热的增强作用无法抵消旋转



被抑制带来的换热损失，但当轴向雷诺数 ReZ 增大到一定值后，换热损失被抵消，低半

径处盘面换热随着轴流作用的增强而增强。 
2.2 盘心间隙比对盘面换热特性的影响 

为探究盘心间隙比对盘面换热的影响，选取 sc/b=0.1、0.133、0.2 的盘腔模型，分析

各结构表 2 四种工况时盘面努塞尔数 Nu 随盘心间隙比 sc/b 的变化规律，如图 7 所示。 
表 2 盘心间隙比对盘面换热影响工况设置 

序号 旋转雷诺数 Reω 轴向雷诺数 ReZ 
工况 1 3.51×105 1.31×104 
工况 2 3.51×105 5.25×104 
工况 3 1.05×106 1.31×104 
工况 4 1.05×106 5.25×104 

上下游盘各半径处努塞尔数 Nu 均随盘心间隙比 sc/b 的增大而增大，这是由于盘心

间隙比 sc/b 增大有助于更多流体流入盘腔内部，增强了流体与壁面的换热。 
旋转雷诺数 Reω较大时高半径 x/b=0.8 处努塞尔数 Nu 随盘心间隙比 sc/b 增大而增大

的速率比旋转雷诺数 Reω 较小时更大，这是转速增加使得更多流体到达高半径区域与壁

面换热的结果。 
轴向雷诺数 ReZ较大时中低半径 x/b=0.4、0.5、0.6 处努塞尔数 Nu 随盘心间隙比 sc/b

增大而增大的速率比轴向雷诺数 ReZ较小时更大，这是因为轴流主要作用于中低半径区，

增大盘心间隙比 sc/b，入口流量较大的工况下轴流导致的中低半径处换热增加更显著。 

 



 
图 7 不同工况下盘面努塞尔数 Nu 随盘心间隙比变化规律 

3 结  论 

本文以航空发动机高压压气机旋转盘腔为研究对象，运用数值模拟方法对轴向通流

旋转盘腔盘面换热特性进行分析，在本文的计算参数范围内，主要结论如下： 
（1）高半径处盘面换热主要受旋转影响，轴流对其影响不大，随旋转雷诺数 Reω增

大而增大，但增速变缓；低半径盘面换热受轴流和旋转的复合影响，且轴流的影响更大，

上下游盘面努塞尔数 Nu 随旋转雷诺数 Reω增大先减小后增大，上游盘努塞尔数 Nu 随轴

向雷诺数 ReZ 增加而减小，下游盘努塞尔数 Nu 随轴向雷诺数 ReZ 增加而先减小后增大，

此差别是下游盘受轴流冲击换热，上游盘由回流换热导致的。 
（2）盘心间隙比 sc/b 的增加使得同一工况下进入腔内的流体流量增加，促进了盘面

换热；旋转作用较强时高半径区换热随盘心间隙比 sc/b 增加而增加的速率较高；轴流流

量较大时中低半径区换热随盘心间隙比 sc/b 增加而增加的速率较高。 
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摘要：管束换热器因其结构紧凑和的高效节能的特点，被广泛应用在众多行业中。但随着行业的发展，

对换热器的换热性能要求越来越高，这就需要强化换热技术来提高换热性能。目前，在管束换热器中

布置扰流元件是一种有效的强化换热技术，但这种方法虽然可以提高换热性能，同时也会增加流动阻

力，制约了换热器的综合换热性能。因此，需要一种既能提高换热性能也能减小流动阻力的强化换热

技术。本文在换热管的前后均布置了分流板，通过数值方法分析了分流板对管束换热器的流动与传热

特性的影响。结果表明，当分流板长度与换热管管径之比为 1.0 时，通道内的阻力系数 f 最小，与没有

分流板的的阻力系数 f 相比最大减小了 31.6%，平均 Nu 数和换热量 Q 却最大增加了 52.3%和 31.5%。

当分流板长度与管径之比为 1.25 时，平均 Nu 数和换热量 Q 最大，相比光通道的平均 Nu 数和换热量 Q

最大增加了 86.7%和 47.4%，阻力系数 f 却减小了 15.6%。综上所述，分流板不仅能提高管束换热器的

换热性能，同时还能减小流动阻力。

关键词：分流板；横流；管束；减阻；强化传热

0 前言

管束换热器因能灵活调节管节距，达到控制工作温度和质量流量的目的，使得管束

换热器在工业应用领域中被广泛应用。为提高管束换热器的换热性能，通常会在管束周

围布置连续翅片或间断翅片，增加换热面积，从而提高换热能力。目前，国内外学者研

究了多种强化传热技术来提高管束换热器的换热性能，如改变翅片形状[1-5]、改变换热管

形状[6,7]、在管翅式换热器中增加涡产生器[8-12]、改变涡产生器参数[13-16]、改变管排数[17]

及布置方式[18]、以及采用螺旋翅片[19,20]等。然而，这些技术在强化换热的同时会增大阻

力，导致泵功也增大，影响了管束换热器的综合换热性能。因此，需要一种既能提高换

热性能也能减小流动阻力的强化换热技术。

为了提高管束换热器的综合换热能力，并有效地减小换热通道内的流动阻力，国内

外学者在这方面做了许多深入的研究。Sporrow[21]发现在管上组合纵向翅片使得回流区

面积减小，从而减小了流动阻力损失。在管上增加的这种纵向翅片也称为分流板。国内

外关于分流板的研究工作大部分都集中在单个圆管结构[22-26]。Apelt 等[22]利用实验研究了
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分流板长度对流动的影响。发现分流板长度等于圆管直径时，通道内的回流区和阻力系

数都最小。Ibrahim 等[23]利用实验研究了分流板位置对椭圆管管束换热器流动与传热的影

响。结果表明在椭圆管前后均布置分流板时，换热性能要优于前后单独组合分流板的情

况。Mangrulkar 等[24]利用实验和数值方法研究了分流板对叉排横流管换热器传热性能及

阻力系数的影响。结果表明分流板长度等于圆管直径时，在 Re=5500 的平均 Nu 增加 50%

以上。Mangrulkar 等[25]利用实验和数值模拟研究了在 Re=5000~25000 的范围内，分流板

长度和厚度对流动与传热特性的影响，研究结果表明板长与圆管直径比为 1.0、板厚与圆

管直径比为 0.2 时，换热性能会有明显地提升。Abraham 等[26]数值研究了锥形分流板对

换热通道内流动与传热特性的影响，结果表明锥形分流板明显提高了换热通道的综合换

热性能。

综上所述，分流板明显提高了管束换热器的换热性能，并且能同时降低换热通道的

流动阻力。但是目前关于分流板的研究主要集中在换热管的尾部布置分流板，以及在单

根换热管上布置分流板。而对于管束换热器，在换热管的前端和尾部均布置分流板的研

究较少。因此本文针对圆管管束换热器，在 Re=5000~25000 的范围内，数值分析了在换

热管前后均布置分流板对流动阻力以及换热性能的影响。研究结果为今后设计高效的管

束换热器有一定的指导意义。

1 数值方法

1.1 物理模型

本文物理模型如图 1 所示，具体几何参数与文献[25]中的实验模型参数相一致，这

是为了后续能快速地验证数值方法的准确性。圆管直径 D=25.4mm，计算域前延长段为

3D，后延长段为 12D，纵向管间距 SL=2.0D，横向管间距 ST=2.0D。在叉排布置的圆管前

后均焊接相同长度的分流板，前后分流板长度 L=B=0.5D、0.75D、1.0D、1.25D、1.5D，

厚度 t=0.08D。

图 1 物理模型



图 2 计算域模型图

为了节省计算资源，选取了图 1 中的阴影部分作为一个计算单元，如图 2 所示。计算

域宽度 Hc=D，高度 W=1mm。

1.2 数值方法

本文采用有限体积法对控制方程进行离散，压力场和速度场的耦合使用了 SIMPLEC
算法，对流项和扩散项的离散分别采用二阶迎风格式和中心差分法。当连续性方程和能

量方程收敛残差分别达到 10-6 和 10-8 时，则判断计算收敛。为简化计算，考虑对计算模

型做以下假设：(1)物性参数为常数；(2)属于黏性不可压缩流动，处于湍流状态；(3)不考

虑黏性耗散、体积力、重力以及辐射。流体湍流状态的控制方程如下：
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选用 SST k-ω为湍流计算模型，k 和 ω 方程为：
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1.3 边界条件

入口为速度进口边界条件，入口温度为 Tin=300K：

( , , ) , ( , , ) ( , , ) 0
in

u x y z u v x y z w x y z   (6)

出口采用压力出口边界条件：

( , , ) 0outP x y z  (7)

上下及前后面采用对称边界条件：
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管束壁面为等壁温边界条件，管束壁面温度为 TW=355K，壁面无滑移。

W0, 355u v w T K    (10)

1.4 参数定义

本文换热通道中 2(SD-D)>(ST-D)，故通道内最大速度发生在相邻圆管间的垂直位置。

当分流板长度小于 D 时，则最大速度为：

max ( )
T

T

SV V
S D

 


(11)

当分流板长度大于 D 时，则最大速度为：
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式中 Deff是等效直径，h 是对流换热系数，k 是空气的导热系数，C 是分流板与圆管

组合换热通道的湿周。

阻力系数 f
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式中，Nu0和 f0分别为光通道的平均努塞尔数和阻力系数。

1.5 网格独立性考核及数值方法验证

计算模型的网格如图 3 所示。整个计算域的网格为六面体结构化网格，换热边界层

y+值取 1，网格增长率为 1.1。选取 5 组不同数量的网格进行网格独立性考核，网格数从

36 万增加至 66 万，具体结果如表 1 中所示。当 Re=5000 时，网格数从 42 万增加至 66
万，Nu 及 f 的差异均小于 1%，网格数量对数值结果不再有影响。因此，本文所有计算

模型采用的网格数量约为 42 万。



图 3 计算域网格

表 1 网格独立性考核

网格
光通道

Nu(误差%) f(误差%)
363876 47.08705（1.6%） 0.518764（1.6%）

427115 46.02246（0.6%） 0.528412（0.18%）

524415 46.24368（0.2%） 0.52815（0.13%）

660147 46.33217（-） 0.52743（-）

图 4 是本文数值结果与文献[25]中的实验和数值结果的对比。数值结果与文献[25]
中的结果偏差很小。对于光通道模型，本文数值结果与文献[25]中的实验和数值结果的

最大相对误差分别为 8.7%和 7.4%。对于布置分流板的模型，本文的数值结果与文献[25]
中的实验和数值结果的最大相对误差为 2.3%和 0.5%，相对误差均在合理的范围之内。

因此，数值方法是可靠的。

图 4 数值方法验证



2 结果与讨论

2.1 分流板长度对流动的影响

在 Re=13000 时，分流板的长度对流线的影响如图 5 所示。从图中可以看出，在未

布置分流板的光通道通内，当流体掠过换热管后，会在换热管后出现明显的涡旋。这是

因为流体会在圆管两侧分离，使得圆管尾部的流体速度变小，压力变大，而圆管侧面的

流体速度变大，压力变小，从而形成明显的涡旋。而当在圆管前后布置分流板后，可以

看出在圆管前面会产生涡旋，并且圆管尾部的涡旋会随着分流板长度的增加而变小。当

L=0.5D 时，通道内的流线分布如图 5(b)所示。由于分流板长度较小，对圆管后回流区内

涡旋间的干涉阻隔作用较小。在粘滞阻力的作用下，流体在圆管前也产生了相对较小的

回流区，回流区阻碍了来流流体与圆管的直接对冲，使圆管上流体分离点滞后，圆管后

回流区比光通道中略有减小，分流板减小了阻力损失。

图 5 Re=13000 时流线图：(a) 光通道, (b) L=0.5D，(c) L=0.75D，d) L=D，(e) L=1.25D
当 L/D 由 0.5 增加至 1.0 时，后分流板阻碍了圆管后回流区中流体涡旋的相互干涉，

使得粘滞阻力增加，同时压差阻力减小，圆管后回流区的面积逐渐减小，而在圆管前的

回流区面积逐渐增大。当 L/D 由 1.0 增加至 1.25 时，圆管前回流区逐渐减小，圆管上的

流体分离点逐渐前移，导致圆管后回流区逐渐增大，分流板的减阻效果减弱。圆管后过

长的后分流板完全阻隔了圆管后回流区内的两涡旋，使得粘滞阻力也持续增大。所以，

当 L/D=1.0 时，圆管上的流体分离点滞后最为明显，圆管前回流区最大且圆管后回流区

达到最小。

流体横掠换热管束会产生扰动从而形成湍流，而湍动能是影响湍流发展或衰退的重

要因素，湍动能的耗散往往对通道内的换热以及压降性能有直接的影响。在 Re=13000
时，不同长度的分流板对湍动能的影响如图 6 所示。从图 6(a)可以看出，光通道内流体

湍动能沿着流动方向逐渐增加，在每排管束后的回流区具有较大值。这是由于管束的叉

排布置形式使得通道内流体的流速变化较大，且圆管后回流区内的流体涡旋使得流体具

有较高的湍动能。相比于光通道，当 L/D 由 0.5 增加到 1.0 时，湍动能均逐渐减小。当

L/D=1.0 时，湍动能为最小，说明圆管后回流区的面积和通道内压差阻力损失达到最小。

当 L/D 进一步增大至 1.25 时，湍动能又略有增大，表明通道内的阻力损失小幅增加。



图 6 Re=13000 时湍动能云图：(a) 光通道, (b) L=0.5D, (c) L=0.75D, (d) L=D, (e) L=1.25D
2.2 分流板长度对传热的影响

通道内流体的温度场是反映换热性能的重要指标。Re=13000 时，分流板长度对换热

通道内温度的影响如图 7 所示。在光通道中，由于圆管后回流区不利于管后流体与主流

的混合，导致回流区流体温度较高。虽然沿分流板长度方向因导热存在着温度梯度，但

分流板长度较短时温度变化较小。分流板使换热面积增加，有利于通道内流体与换热面

之间更多的热量交换。流体流经前分流板后温度明显升高，同时在回流区由于流体与后

分流板换热，均导致回流区温度升高，如图 7(b)-(e)。随着分流板长度增加，换热管前后

都出现较为明显的温度梯度，沿分流板长度方向温度有所降低。当 L/D 从 0.5 变化到 1.25
时，通道内换热面积随着分流板长度的增加而增加，换热通道内温度逐渐升高，出口温

度明显增大。

图 7 Re=13000 时温度分布图：(a) 光通道, (b) L=0.5D, (c) L=0.75D, (d) L=D, (e) L=1.25D
2.3 分流板长度对阻力系数的影响

不同 Re，通道内阻力系数随分流板长度的变化如图 8 所示。相比光通道，布置分流

板通道的阻力系数明显减小。随着 L/D 从 0.5 增加到 1.25，f 先减小后增大。L/D=1.0 时，

换热通道的 f 取得最小值，相比于光通道减小了 22.53%~31.58%。L/D=0.5 时，换热通道



的 f 减小了 2.9%~10.8%。L/D=0.75 与 1.25 时，f 相差不大，在低 Re 时，L/D=1.25 时的

f 略小于 L/D=0.75。L/D=0.75 时，f 相比光通道减小了 19.1%~19.4%，L/D=1.25 时，f 相
比光通道减小了 19.3%~21.1%。

图 8 分流板长度对 f 和湍动能影响：(a) f, (b) 湍动能

分流板长度对通道内湍动能及湍动能比的影响如图 8(b)所示。湍动能随着 Re 增大而

逐渐增大。与光通道相比，组合分流板换热通道的湍动能均较小。分流板长度对换热通

道内湍动能的影响随着 Re 的增大而逐渐增大。随着分流板长度的增大，流体的湍动能

先减小后增大，当 L/D=1.0 时，湍动能取得最小值，与光通道相比，L/D=1.0 时的湍动能

减小了 30.8%~38.5%。

2.4 分流板长度对换热的影响

图 9. 不同分流板板径比下：(a) Nu-Re, (b) Nu/Nu0-Re
分流板长度对平均 Nu 的影响如图 9(a)所示。随着 Re 的增大，Nu 均逐渐增大，且布

置分流板通道内的 Nu 均大于光通道。随着 L/D 从 0.5 增加到 1.25，Nu 逐渐增大；通道

内 Nu 在 L/D=1.25 时最高，与光通道相比提高 64.8%~86.7%，当 L/D 为 1.0 时，Nu 相比



光通道提高 35.9%~52.3%。不同分流板长度对应 Nu 间的差别先减小后增大，当 L/D 由

0.75 增加到 1.0 时，换热通道内平均 Nu 差别最小，为 7%~9.7%；当 L/D 由 1.0 增加到

1.25 时，换热通道内的平均 Nu 差别最大，为 21.2%~22.6%。

分流板长度对换热量 Q 的影响如图 9(b)所示。布置分流板后，换热通道内的换热量

比未布置分流板的光通道大幅提高。随着 Re 和分流板长度增加，换热量 Q 也逐渐增加。

在 Re=25000 和 L/D=1.25 时，换热量 Q 达到最大值，为 2.63W。与光通道相比，在

Re=5000~25000 的范围内，L/D=1.25 时的换热量 Q 增加了 35.9%~47.4%，L/D=1.0 时的

换热量 Q 增加了 19.8%~31.5%。随着 L/D 从 0.5 增加到 1.25，换热量 Q 的差别先减小后

增大，当 L/D 由 0.75 增加到 1.0 时，换热量 Q 的差别最小，为 10.1%~11.3%；当 L/D 由

1.0 增加到 1.25 时，换热量的 Q 差别最大，为 11.95%~13.46%。

2.5 分流板长度对综合评价准则 JF 的影响

分流板长度对综合强化传热评价因子 JF 的影响如图 10 所示。布置分流板后，换热

通道 JF 均大于 1，且 JF 随着 Re 的增大而逐渐增大。JF 也随着分流板长度的增大而逐

渐增大，在 L/D=1.25 时的 JF 最大：1.787~1.934。这表明当 L/D=1.25 时，换热通道内的

强化传热效果最佳，相比于光通道最大提高了 93.4%。

图 10 不同分流板宽度下 JF 随 Re 的变化

4 结 论

本文通过在圆管管束换热器的换热管前后均布置分流板，从而达到提高换热性能的

同时减小流动阻力的目的。通过数值模拟的方法，详细分析了分流板长度对圆管管束换

热器内流动与传热特性的影响，主要结论总结如下：

(1) 分流板长度在 0.5D~1.25D 时，阻力系数 f 随着分流板长度的增大而先增大后减

小。在长度为 1.0D 时，与光通道相比，阻力系数 f 的最大减小了 31.58%。

(2) 分流板长度在 0.5D~1.25D 时，平均 Nu 与换热量 Q 随着分流板长度的增大而增

大。与光通道相比，分流板长度为 1.25D 的平均 Nu 与换热量 Q 分别增加了 52.3%和

31.5%。



(3) 综合强化传热性能随着分流板长度的增大而增大。在分流板宽度为 1.25D 时，

强化传热平均评价因子 JF 达到最大，为 1.934，与光通道相比增加了 93.4%，。
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摘要：散热设计是大功率芯片设计的主要难题之一，传统的参数优化和形状优化难以满足目前的散热

器设计需求，随着增材制造技术的发展，散热器的大规模拓扑优化成为了当前的研究热点。以开源平

台 OpenFOAM 为框架，本文提出了一种基于有限体积方法的容积比热插值拓扑优化方法，有效减少了

拓扑优化敏度计算及物理量插值的计算成本。而后，本文将该拓扑优化系统应用于典型体热源散热问

题，发现对于给定尺寸的散热结构，存在一个最优泵功约束，在该约束下整体的平均温度相对于直流

道降低了 25.42%，而其截面泵功仅需要 0.001576W/m。 

关键词：拓扑优化，变密度法，对流换热，有限体积法，容积比热插值。 

 
0 前言 

拓扑优化随着增材制造技术的发展从之前理论上的可行迈向了实际的可应用[1]，且

由于其设计自由度高、优化效果显著成为目前散热器设计领域的一个研究热点。传统的

散热器设计方法主要基于散热器设计人员对 CFD（Computational Fluid Dynamics）模拟

结果、实验结果的分析和理解，主要体现在对散热器尺寸参数的变参分析、乃至整体形

状的改变尝试，这两种优化方法分别对应了参数优化和形状优化。拓扑优化整体在参数

优化和形状优化之上，既包含了每个区域的材料分布参数或整体材料界面的描述参数优

化，同时对于材料分布形状或材料界面形状进行了形状优化。在这基础上能够引入前两

者无法出现的整体拓扑形貌的改变，例如在微流道结构分布中引入分叉，或在材料中引

入空腔来减少材料整体所需的重量，而分叉、空腔的数量是经过优化算法计算的，研究

人员从一开始无法得知优化的形貌，在不同约束条件下可能出现形貌差距很大的结果，

这些优化结果大大增加了研究人员的选择性，体现了拓扑优化在散热器设计领域的优越

性。 
散热器的拓扑优化是一种考虑多种材料分布来实现某种换热效果最优或某种温度

指标更好的优化。与传统力学领域的拓扑优化不同的地方在于其约束更加复杂，以导热

为主的散热器中需要考虑导热方程的约束，以对流换热、辐射换热为主的散热器则需要



 

 

考虑 N-S 方程（Navier-Stokes equations）[2]和辐射传递方程[3]来实现更加复杂的优化设

计，同时对于瞬态效应明显，例如含相变过程的拓扑优化问题，其不同时间尺度离散及

不同相的热非平衡问题，为研究的难点。针对稳态问题，常规的材料区分在于对导热系

数的描述，以拓扑优化密度法为例，以连续分布的伪密度变量来将不同材料的导热系数

进行区分，同时加入滤波函数，使伪密度值趋近于零一分布，吴璇[4]使用有限体积方法

针对热源边界的平均温度进行优化，给出了三维方管和扁管内层流强制对流的热沉优化

构型，该构型增加了纵向涡的数量。王运宇[5]使用商用软件 COMSOL 中有限元方法对

对流传热的结构进行了拓扑优化，提出了求解对流换热的一个弱化的方法，将第三类边

界条件直接引入控制方程内，提高了计算速率但是精度有所下降。Wang 等人[6]提出了

一种基于密度梯度的拓扑优化方法，将第三类边界条件通过法向量转换为了体积力，但

是需要的伪密度界面厚度较薄，由于插值函数的选取存在一定的误差。Qian 等人[7]研究

了物性随温度变化情况下，流体特征对共轭传热拓扑优化的影响，分析了水物性随温度

变化和不随温度变化下拓扑优化结果的差异，体现了水物性随温度变化作为拓扑优化过

程的必要性，但仅考虑了水这一种流质物性随温度的变化，没有考虑固体区域。Liu 等

人[8]使用 COMSOL 商用软件以三个目标函数来综合考虑歧管微通道的换热、流阻和温

度均匀性指标下的拓扑优化效果，同时使用场协同角对优化结果进行了分析，给出了其

多目标优化的帕累托前沿，但是固体糊状区的达西数不够小，存在着一定的优化误差。

Janus 等人[9]针对大量自由度及双向耦合特性的自然对流问题进行拓扑优化，提出了一

种使用简化物理控制的降阶模型来减少计算工作量的方法，并与全阶模型的优化结果进

行了对比，大大提高了拓扑优化的效率，在保证一定精度的基础上对高效化工程应用做

出了一定贡献。目前研究者们针对含固定体热源、非稳态导热过程进行拓扑优化时，需

要考虑对热容、密度进行插值，本文给出了一种仅考虑容积热容插值的拓扑优化方法，

减少了整体的插值变量数量，提高了整体优化过程的计算效率。 
1 控制方程及拓扑优化列式 

1.1 传热问题的描述 

计算区域描述如图 1 所示，其中尺寸 l=0.01m，l0=0.001m，整体入口尺寸经过对称

后为 0.002m。 

 
图 1 计算域示意图 



 

 

Fig. 1 Schematic diagram of the computational domain 

考虑不可压缩流动下稳态恒热源的过程，其控制方程组 N-S 方程和温度方程 R1=0
描述如下： 
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在控制方程组 R1=0 中u为速度矢量， 为密度， p 为压强， 为运动学粘度， 为

区别不同材料的流阻系数， pc 为比热容，( )pc 这里将密度与比热相乘作为容积比热，

为导热系数，Q 为体积热源源项。该组控制方程实际为拓扑优化问题的一组约束，具体

约束表达在列式中介绍。 
边界条件 R2=0 描述如下： 
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1.2 拓扑优化列式 

考虑整体区域平均温度的优化问题，则对于区域 ，优化的目标函数可以描述如下： 
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同时对于该优化体系的材料分布需要引入一种设计表示，本文采用密度法，引入伪

密度  来表征材料的分布，针对式(1.1)的约束，需要对导热系数 ，容积热容 ( )pc 以及

流阻系数 进行表征，插值方法选择了达西插值： 
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其中左侧为插值后的物理量，即在优化过程中 R1的直接使用量，右侧为达西插值，

针对下标 s 的固体材料和下标 f 的流体材料插值，材料参数见表 1。 
表 1 材料物性 



 

 

Table 1 Physical properties of materials 

物理量名称 水 铝 
导热系数 (W/m/K) 0.61 237 

容积比热 pc (J/m3/K) 4.18×106 2.376×106 

密度  (kg/m3) 1000 2700 
流阻系数 (kg/m3/s) 0 1010 
运动学粘度 (m2/s) 10-6 — 
体热源 Q(W/m3) 108 108 

其中针对拓扑优化等效的固体多孔区的流阻系数与达西数，满足以下关系[10]： 

 2
f f

s
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l
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
=  (1.8) 

l 为固体区的特征长度，且由文献结果[10, 11]给出了拓扑优化过程中二维和三维问

题的固体糊状区达西数分别需要小于 10-5和 10-6时才能满足固体区域的非流动等效。在

本文的拓扑优化过程中 s =1010 kg/m3/s2，特征尺寸 l 为 0.01m，满足 Da=10-9。 
同时还有泵功的整体约束，泵功为： 
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整体拓扑优化的列式如下： 
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stV 为体积约束，约束了流道的整体体积占比，即散热器固体区域与整体优化区域的

体积比，本文中给出的流道约束为 stV =0.3259。 
1.3优化列式的求解 

式(1.10)给出了一个带复杂约束的最优化问题，通过构建拉格朗日对偶函数 L，获得

其拉格朗日对偶问题如下： 
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对于 和，分别代表了该优化问题的两个目标函数，温度目标和泵功目标，分别

需要求解敏度信息，这里以代指任意一方，便于通用化分析。 

式(1.11)中 ( ), ,p T  =ξ u 为拉格朗日乘子，即伴随变量，伴随变量与原方程的状态变

量及设计变量 ( ), , ,p Tu γ 相关，式(1.11)此时表示的优化问题则为凸问题，最优点处状态

变量 , ,p Tu 满足 Karush-Kuhn-Tucker(KKT)条件： 
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式(1.12)给出了 L 对于三个状态变量的加托导数为 0。 
同时由于 1 =R 0， L = 其敏度为： 
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引入式(1.12)中的 KKT 条件，式(1.13)简化为： 
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此时需要求解各个状态变量的加托导数，为了方便求解对状态变量进行分部积分如

下： 
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引入高斯散度定理： 
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进行加托导数求导可得： 

( ) ( ) ( )( )( )
( ) ( )( )( )

( )

( ) ( )( ) ( )( )( )

ˆ

ˆ 0

1 1ˆ ˆ 0

ˆ ˆ

T

T

p p

T

p

T p p

L

T

c T p d

p d

pd pd

c T T

T

L

L d c T T Td

  




 

   





 

 

      +   −  −  +  +  + 

   
+  − +  +    =    

   

    
  −   +   =    

    

    −  +    + +    =

= +

=

=





 

 

u u u u u u u u u u

u n u u u n u

u u n

u u n 0















(1.18) 

式(1.18)即为伴随 N-S 方程，假设优化目标由体积分 P 和边界积分 Q 构成： 
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则其加托导数满足： 
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联立式(1.3)、式(1.18)、式(1.19)和式(1.20)可得到伴随方程组，其边界条件对应边界

部分积分，求解得到伴随变量 ( ), ,p T  =ξ u ，进而由式(1.14)可以得到敏度： 
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由边界条件式(1.2)可知 b 与 c 以及对称边界上 0T = ，在 a 边界上可知由式(1.18)
和式(1.20)可得边界积分部分对应为： 
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 0 on aT  =   (1.23) 

因而将式(1.21)简化并考虑到泵功目标的敏度： 
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为了预防棋盘格格式同时减少结果中的灰度区域： 

 2 2  with 0 on boundaryr     + =  =− n  (1.25) 
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 为各向同性偏微分方程滤波后的伪密度场，r 为滤波参数。 为保体积 Heaviside
过滤后密度场，优化过程中不断计算 h 来保证过滤前后材料量一致，大于 h 时趋近于 1，
小于 h 时趋近于 0。 

最终的敏度可以通过链式求导得到： 
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 为式(1.24)中所求敏度，
d
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为  代入式(1.25)得到： 

 2 2  with 0 on boundaryr      + =−    =n  (1.28) 

直接求解式(1.28)可得到
d
d


。 

2 数值离散格式及求解 

2.1 数值离散格式 

对于式(1.1)及式(1.18)与式(1.20)，本文以 OpenFOAM 求解器采用有限体积方法对其

进行数值离散，其中梯度求解默认为高斯线性修正格式，对于导热系数、温度及伴随温

度的梯度求解用了最小二乘格式，对于对流项，速度及伴随速度的对流项采用高斯一阶

迎风有界格式，对于温度及伴随温度的对流项采用高斯线性迎风格式，拉普拉斯离散格

式采用高斯线性修正，插值格式采用线性。 
2.2 数值求解流程 

整体求解以 SIMPLE 算法为数值计算基础，对 N-S 方程及其伴随方程进行求解，以

移动渐近线法为优化求解工具，反复迭代更新伪密度场，直到优化结果收敛。整体求解

流程如图 2 所示。 
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图 2 伴随拓扑优化流程图 

Fig. 2 Flowchart of adjoint topology optimization 

2.3 网格无关性及优化等效准确性验证 

由于对于固体区域的流动方程采用了糊状区等效，以加大体积力惩罚的方式来等效

流动阻塞实现固体区速度接近于 0，因此需要考虑其等效的准确性。同时加入偏微分方

程滤波后，优化结果可以实现网格无关，但本身约束方程求解仍需要考虑网格的影响，

因此首先对不同网格下的结果进行了分析，首先针对不同网格下直流道的流动换热计算

结果进行对比，如图 3 所示，平均温度 与二维泵功随网格和固体区流阻系数 s 的

增加而逐渐收敛，其中平均温度 在不同固体区流阻系数 s 下变化较大，在 s 大于

108kg/m3/s 时同网格下均已收敛，本文选择的 s =1010kg/m3/s 满足收敛性的要求，在同一

流阻系数 s 下时，可以观察到当网格数大于 7.5×104时，平均温度 和泵功不再发生

明显变化，考虑到优化成本及计算精度，本文优化求解过程的网格量选取为 8×104。 
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(a) 平均温度        (b)泵功 



 

 

 (a) Average temperature      (b) Power dissipation 

图 3 二维拓扑优化求解器的网格无关性验证 

Fig. 3 Mesh-independent validation of 2D topology optimization solver 

在对网格无关性验证之后，仍需要对求解精度进行校检，对比了商用软件 COMSOL
的同建模下计算结果，该优化体系下选择 s =1010kg/m3/s，如图 4 所示，可以看到优化

等效结果中，平均温度 使用优化求解器计算的结果略低于 COMSOL 计算结果，这是

因为固体糊状区不能做到完全无速度等效导致的，糊状区存在很小的速度会导致固体内

部出现额外的对流换热效果，从而增强了能量的耗散。优化算法需要考虑计算效率的影

响，提高额外精度可以通过增加温度方程的残差约束或增加迭代次数的方式来进行，但

是同样会增加优化成本。选取 8×104网格量和 s =1010kg/m3/s 进行优化计算其统计的平

均温度 与 COMSOL 实际建模的模拟结果的计算相对误差为 4.12%，而泵功的计算

相对误差为 3.21%，在实际应用的接受范围内。 
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(a) 平均温度        (b)泵功 

(a) Average temperature      (b) Power dissipation 

图 4 求解器结果同 COMSOL 模拟结果对比 

Fig. 4 Comparison of solver results with COMSOL simulation results 

3 结果分析与讨论 
以第二节讨论的 8×104网格量和 s =1010kg/m3/s 作为优化参数进行计算，优化结果

的泵功约束以 41.57572 10 W/mst
− = 作为基础约束，分别考虑泵功约束 st   的不同

 下，优化结果的变化。 
3.1泵功约束 5 = 时优化结果 

对泵功约束为5 st 的结果进行了优化迭代，伪密度场随迭代步数变化的过程如图 5
所示，由于优化过程中存在着流阻系数随优化步骤逐渐增加的过程，最终固体的流阻系

数 s 会达到最大即 1010kg/m3/s，因而优化过程前期显示的是等效多孔区的形貌演变，随

着流阻系数的增加，整体的流道路径也更加明显，最终迭代稳定，形成了稳定的多支路

流道结果。 



 

 

 

(a) 迭代步 20      (b) 迭代步 40 

(a) Iterate 20 steps     (b) Iterate 40 steps 

 

(c) 迭代步 80      (d) 迭代步 200 

(c) Iterate 80 steps     (d) Iterate 200 steps 

图 5 5 = 时优化结果随迭代过程变化示意 

Fig. 5 Schematic of the change of the optimization result with the iterative process when 5 =  

流道的温度场和速度场如图 6 所示，多支路的流道在降低整场平均温度额同时兼顾

整体流阻不会增加过多，但由于过多的约束使得温度场在接近出口边缘时，出现高温区

域，导致整体平均温度较高，为 322.2K，相对于图 3 直流道结果降低了 24.14%，最高

温度为 350.6K。 



 

 

 

(a) 温度场结果      (b) 速度场结果 

(a) Temperature contour         (b) Velocity contour 

图 6 5 = 时下温度场和速度场结果 

Fig. 6 Temperature and velocity contour results when 5 =  

3.2泵功约束 10 = 时优化结果 

对泵功约束为10 st 的结果进行了优化迭代，伪密度场随迭代步数变化的过程如

(c) Iterate 80 steps     (d) Iterate 200 steps 

图 7 所示，该约束下流道分布更为复杂，同时由于约束的放宽，整体流道分布更加

均匀，换热效果更强。 

 

(a) 迭代步 20      (b) 迭代步 40 

(a) Iterate 20 steps     (b) Iterate 40 steps 



 

 

 

(c) 迭代步 80      (d) 迭代步 200 

(c) Iterate 80 steps     (d) Iterate 200 steps 

图 7 10 = 时优化结果随迭代过程变化示意 

Fig. 7 Schematic of the change of the optimization result with the iterative process when 10 =  

流道的温度场和速度场如(a) Temperature contour         (b) 

Velocity contour 

图 8 所示，增加的支路填补了在 5 倍约束工况下的高温区，将平均温度降低到

316.818K，相对于图 3 直流道结果降低了 25.42%，最高温度降低到 331.8K。 

 

(a) 温度场结果      (b) 速度场结果 

(a) Temperature contour         (b) Velocity contour 

图 8 10 = 时温度场和速度场结果 

Fig. 8 Temperature and velocity contour results when 10 =  

3.3泵功约束 15 = 时优化结果 

对泵功约束为15 st 的结果进行了优化迭代，伪密度场随迭代步数变化的过程如图 9
所示，可以看到该泵功约束下在优化后期的边缘区域出现了小分支，这种小分支流道对

于换热效果的提升不明显，仅仅是为了满足给定的流阻约束，中间流道和两侧流道出现

了分层的现象。 



 

 

 

(a) 迭代步 20      (b) 迭代步 40 

(a) Iterate 20 steps     (b) Iterate 40 steps 

 
(c) 迭代步 80      (d) 迭代步 200 

(c) Iterate 80 steps     (d) Iterate 200 steps 

图 9 15 = 时优化结果随迭代过程变化示意 

Fig. 9 Schematic of the change of the optimization result with the iterative process when 15 =  

流道的温度场和速度场如图 10 所示，可以看到更多支路情况下，温度较为均匀得

分布在上下两层，平均温度为 318.225K，比十倍泵功约束的优化结果反而有所降低，但

最高温度得到了降低，降低到了 328.8K。 



 

 

 
(a) 温度场结果      (b) 速度场结果 

(a) Temperature contour         (b) Velocity contour 

图 10 15 = 时温度场和速度场结果 

Fig. 10 Temperature and velocity contour results when 15 =  

 

4 结 论 

本文针对含体热源的稳态散热问题，提出了一种基于容积比热插值的伴随拓扑优化

方法，并以该方法针对流阻和换热相互矛盾的设计问题进行不同约束下的优化分析，得

出以下结论： 
（1）在含有恒定体热源的导热问题中需要对热容与密度进行材料插值时，可以将

密度和热容相乘作为容积热容直接插值，从而可以减少敏度、物理场插值的计算量； 
（2）在放宽泵功约束的优化过程中，平均温度整体会不断下降，两倍泵功的约束

提升可以使得平均温度降低 5.40℃，而最高温度可以降低 18.8℃； 
（3）过大的泵功耗散并不一定意味着散热效果的提高，而较低泵功的约束会使得

出流区域出现热点，该尺寸下最佳的二维泵功约束为 31.57572 10 W/m− 。 
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摘要：为了获得相对横流式回热器和平行流式回热器更优的综合热质传递特性，提升斯特林发动机的

热功转换性能，本文提出了一类基体表面倾斜于主流方向的倾斜流式回热器构形理念，并首次基于波

纹结构设计了一种正弦波纹通道倾斜式回热器。我们结合部件和系统两个层面研究并分析了不同几何

参数下该类回热器的热质传递性能和机器装配该回热器的热功转换性能，并同横流式回热器和平行流

式回热器进行了对比。结果表明，相比于横流式回热器和平行流式回热器，本文设计的正弦波纹通道

回热器具有均衡的热质传递特性，其装配于斯特林发动机内可以带来更高的热功转换性能。这证明了

本文提出的倾斜流式回热器构形理念和基于该理念设计的正弦波纹通道回热器对于提升斯特林发动机

综合输出性能的可行性。 

关键词：斯特林发动机；倾斜流式回热器；正弦波纹通道；热质传递；热功转换 

0前言 

化石燃料的过度使用带来了日益严重的能源危机和环境问题，逐渐威胁了人类的正

常生存和生产活动。在此背景下，太阳能、地热能和生物质能等清洁的可再生能量吸引

了越来越多人的关注，如何高效地利用这些能源成为了一个重要的研究课题[1]。斯特林

发动机作为一种外燃机，能够灵活地利用多种外部热源，同时，它还具有理论效率高、

排放低、运行安静等优点，在应用可再生能源方面具有很大的潜力[2]。 
通常，斯特林发动机主要由压缩腔、膨胀腔、加热器、回热器和冷却器等部件组成。

其中，回热器对于保证斯特林发动机的高效运行至关重要[3]。回热器安装于机器的加热

器和冷却器之间，随着工质往复流过回热器而交替性地向工质吸热和放热。因此，回热

器就像机器内部的一块热海绵，能够显著地促进机器对吸入热量的利用率，减小加热器

和冷却器的尺寸，提升系统的热效率。基于工质在回热器基体内的流动形式，目前最常

用的回热器可以分为横流式[4]和平行流式[5]两类回热器。对于横流式回热器，工质的流

向近乎垂直于基体表面，工质与基体的相互作用强烈，工质流经基体表面后会产生大量

的流动滞止区和流动分离现象，因此气固对流换热速率高，但工质流动阻力大。这类回

热器主要包括堆叠金属丝网回热器和金属泡沫回热器等。而对于平行流式回热器，工质

的流向平行于基体表面，工质沿着基体表面流动，基体对工质流动的扰动小，因此工质

流动阻力大幅度减小，但气固换热性能也将显著下降。平行板回热器、平行微通道回热

器和平行线回热器等均属于该类回热器。 
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截至目前，大量研究探索了以上两类回热器在定向和振荡流动下的流动和换热特性，

并对它们进行了结构优化[6, 7]。这些研究对于理解和提升回热器的热质传递特性，改善

斯特林发动机的输出性能具有重要意义。然而，很少有研究考虑通过设计一类新的回热

器结构，以平衡横流式和平行流式回热器在流动换热特性上的优劣势。于回热器而言，

过大的流动压降和过低的换热性能均会明显削弱回热器的综合性能，从而降低斯特林发

动机的输出性能。为了实现更高的综合热质传递性能，设计一类基体结构和内部流动形

式居于两者之间的倾斜流式回热器不失为一个合理的尝试。该类新型回热器内工质流向

以一定的角度倾斜于基体表面，工质与基体之间的相互作用处于前两类回热器之间，因

此其预期具有处于前两类回热器之间的流动换热特性。同时，为了保证回热器具有较高

的比表面积和相对均匀且规整的流动空间分布，我们引入了工程实践中高效的波纹结构

对倾斜流式回热器进行设计。波纹结构因其顺波纹方向和跨波纹方向显著的几何和机械

性能差异，并结合其易加工、低成本的优点，已被广泛应用于包装运输、航空航天、船

舶设计、介质分离和换热储能等领域[8]。然而，到目前为止，尚无波纹结构被用于斯特

林回热器设计的先例。 
针对回热器的研究可以在两个层面上进行：部件层面和系统层面。部件层面的研究

一般将回热器视为一个单独的气固耦合换热元件，分析不同结构类型和几何参数的回热

器在不同工况下的热质传递特性，并以最佳的综合热质传递性能为目标对回热器参数进

行优化。系统层面的研究则是将回热器集总成机器的一个部分，探索回热器综合热质传

递性能对机器热功转换性能的影响，以此指导回热器热质传递特性的优化方向。为了定

量地表征新的倾斜流式回热器在斯特林发动机内的应用潜力，本文将结合部件和系统两

个层面，对新回热器的热质传递特性和该回热器对机器综合输出性能的影响进行研究。 
因此，本文研究的主要目的是基于波纹结构，设计一种基体表面倾斜于主流方向的

正弦波纹通道倾斜流式回热器，以获得相对横流式回热器和平行流式回热器更优的综合

热质传递特性，从而实现更高的斯特林发动机热功转换性能。我们分别采用了回热器有

效性和欧拉数来量化回热器的传热特性与传质特性，机器的热功转换性能则由机器实际

输出功率和热效率进行表征。本文分别将回热器数值模型和机器性能预测模型与相关实

验数据进行了对比，以验证模型的准确性。接下来，我们分析了振荡流工况下回热器的

瞬态特性，并研究了主要结构参数对回热器热质传递性能和机器热功转换性能的影响。

最后，通过比较分别装配正弦波纹通道回热器、横流式回热器和平行流式回热器的斯特

林发动机的综合输出性能，证明了本文设计的倾斜流式回热器在机器内的应用潜力。总

的来说，本文的主要创新点包括以下几点： 
（1）提出了基体换热表面倾斜于主流方向的倾斜流式回热器构形理念； 
（2）首次基于波纹结构对回热器基体进行结构设计； 
（3）结合部件和系统两个层面研究了回热器的热质传递特性和机器装配该回热器的热

功转换性能。 

1 回热器物理模型 

本文基于波纹结构设计的正弦波纹通道回热器几何结构如图 1 所示。该回热器整体

呈环形筒状，其长度 L 为 72 mm，内径 Di和外径 Do分别为 60 mm 和 100 mm。回热器

由数十片沿主流方向扭转的波纹板组成，各波纹板以一定的角度 θ 绕回热器主轴周期性



旋转分布。每片波纹板由正弦特征函数构造生成，特征函数的形式如式（1）所示。波纹

板的的波长和波幅分别为 λ 和 a，沿周向的厚度为 δ。因此，回热器内部将由各波纹板

以及内外筒壁隔离出形状规整且分布均匀的孤立流动空间，这将令工质在回热器内具有

相对均匀的流动速度，避免产生压降激增点，并使得回热器基体的换热面被充分利用。

同时，回热器基体的正弦构造使得基体表面沿轴向周期性地以不同角度与主流方向倾斜。

相比于横流式回热器，规则和倾斜的结构既减少了回热器内部的流动分离现象，又消除

了大多数的流动滞止点，从而可以显著地降低工质的流动压降；此外，与平行流式回热

器对比，周期性倾斜的结构既可以引导流体以一定角度冲刷基体表面，又能促进流体的

跨层流动，加速不同流层工质的混合，这些均将减小回热器通道内工质的热边界层厚度，

增大基体表面附近的温度梯度，从而增强工质与基体的换热能力。为了优化回热器和机

器的综合性能，本文对回热器基体波纹板波长 λ、波幅 a、厚度 δ 和旋转周期角 θ 等重

要几何变量进行了参数研究与分析。正弦波纹通道回热器的主要几何参数如表 1 所示。 

 2siny a x



 =  
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  (1) 

 
图 1 正弦波纹通道回热器整体及局部结构 

表 1 正弦波纹通道回热器主要几何参数 

几何参数 值 
回热器长度 L 72 mm 
回热器外径 Do 100 mm 
回热器内径 Di 60 mm 
基体波纹板波长 λ 6-24 mm 
基体波纹板波幅 a 1-2.5 mm 
基体波纹板厚度 δ 1-2.5 mm 
基体波纹板旋转周期角 θ 4-10° 



考虑到回热器基体在周向上的旋转周期性分布，为了节省计算资源和时间成本，取

回热器单个孤立的流动空间及其两侧各一半厚度的波纹板基体作为研究的计算域，如图

2 所示。可以看到，计算域上下两个薄区域代表基体固体域，中间区域为回热器内部的

流体域。计算域上下表面为旋转周期性分布的基体沿厚度等分剖面，两侧流体域入口分

别为回热器的冷端和热端，其余表面均为基体表面或回热器筒体壁面。 

 
图 2 正弦波纹通道回热器计算域示意图 

2 回热器数学模型 

2.1 控制方程 

考虑工质的黏性和可压缩性，工质（氦气）的密度由理想气体状态方程决定，工质

的其余物性和基体（材料为不锈钢）的比热容假设为温度的函数。忽略所有体积力和外

部热损失的影响。因此，描述回热器内质量、动量和能量守恒的控制方程如下所示
[9]
： 

质量守恒方程：  

 = 0f
f

D
Dt


+  u   (2) 

式中，ρf，t 和 u 分别表示工质密度、时间和速度矢量。 
动量守恒方程： 
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式中，p 和 μ 分别为压力和黏度，u 和 ( )Tu 代表两个张量。 

气体能量守恒方程： 

 , ( ) ( )f
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Dt Dt

  =    + + −   (4) 

基体能量守恒方程： 
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式中，Tf、cp,f 和 λf 分别表示工质温度、定压比热容和导热系数；Ts、ρs 、cp,s 和 λs 分别

为基体的温度、密度、定压比热容和导热系数。h 为工质和基体表面的总换热系数，αr

为回热器的比表面积，由下式计算： 



 4
r

hd

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式中，φ 和 dh分别为回热器基体的孔隙率和水力直径，可由下式确定： 

 1 mxV
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 = −   (7) 
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式中，Vmx和 V 分别为回热器基体体积和回热器总体积，Amx 为回热器基体表面积。 

2.2 边界条件和求解设置 

2.2.1 边界条件 

在机器运行过程中，工质在回热器冷热两端周期性的往复流动。因此，回热器冷热

端工质的速度和压力都将周期性地变化。由于回热器实际所处的振荡边界条件十分复杂，

本文将其复杂的进出口边界条件简化为速度和压力呈正弦函数变化。根据作者之前的一

项研究
[10]

，回热器内工质的平均流速为气缸结构和活塞速度等参数的函数： 
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式中，B 为活塞行程，n 为机器转速，Ap 和 Ar 分别为活塞扫气面积和回热器流通面积，

α 和 α0 分别为活塞曲柄角和初始曲柄角，ψ 为活塞相位角，ρe、ρc 和 ρr,m 分别为回热器

热端、冷端和平均密度。 
对式（9）进行变形后可得： 

 ( ), max 0cosr mu u   = + −   (10) 

式中 umax 为回热器内工质平均流速的幅值，Λ 为回热器内工质流速与冷端活塞速度的相

位差，分别表示为： 
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式中 J1 和 J2 分别为： 
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工质经过回热器的压降与机器内部的绝对压力相比很小，因此有： 
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上式中 Th、Tk 和 Tr,m 分别为回热器热端、冷端和平均温度，pe、pc 和 pr,m 分别为回热器

热端、冷端和平均压力，Rg 为工质的气体常数。 
因此，本文将回热器冷端设置为速度入口边界条件，速度的变化由式（10）确定；

将回热器热端设置为压力出口边界条件，压力的变化为： 

 max 0sin( )out mp p p   = + + −   (17) 

式中 pm 为机器平均压力，本文固定为 1 MPa，pmax为机器的压力变化幅值，可由绝热模

型估算得到，本文研究中其值约为 0.15 MPa。 
    本文中活塞初始曲柄角设置为 340°，使得回热器内冷端速度入口边界条件恰好满足

初始相位角为 0°的正弦变化，以便于分析回热器内振荡流瞬态特性。此外，机器的热端

温度 TH 和冷端温度 TK分别设置为 900 K 和 400 K。当工质由回热器热端流向冷端时，

回热器热端温度等于机器热端温度，冷端温度由计算获得；反之当工质由回热器冷端流

入时，回热器冷端温度等于机器冷端温度，此时热端温度则在计算后得到。计算域中上

下两个基体沿厚度上的等分剖面设置为旋转周期性边界条件，所有基体表面和回热器筒

体壁面均设置为绝热无滑移壁面边界条件。 

2.2.2 求解设置 

受到波纹通道的引导，工质在回热器内流动方向处于瞬时变化当中，且在波幅最大

处由于流动方向的较大改变，极易出现二次流现象。因此，本文采用 Realizable k-ε 湍流

模型对回热器内的工质流动进行预测，该模型相比于 Standard k-ε 湍流模型，对复杂二

次流和强流线弯曲流动具有更高的预测精度。采用 SIMPLE 算法实现压速耦合计算。质

量、动量和能量方程的空间离散格式均为二阶迎风格式，时间离散格式则采用二阶隐式

格式。能量方程的收敛标准取为 10-7，其余方程的收敛标准均取为 10-4。此外，本文研

究中所有计算的时间步长均为一个周期的 1/360。 

2.3 回热器热质传递性能评价与对比 

在本文中，不同类型和几何参数的回热器均工作于相同的工质质量流率下，但由于

这些回热器具有不同的特征尺寸，它们内部排除了尺寸效应的无量纲运行条件 Re 均不

相同。因此，采用同样排除了尺寸效应的阻力系数 Cf 对回热器的流动阻力特性进行表

征是不合适的。这里，我们引入了考虑尺寸效应的无量纲参数欧拉数 Eu 来量化和对比

不同几何结构下正弦波纹通道回热器的流动传质性能： 
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式中，Δpr为回热器进出口压降。 
此外，正弦波纹通道回热器内工质与基体的传热性能由回热器有效性 εr 进行表征，

其定义为： 
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为了验证正弦波纹通道倾斜流式回热器对于提升斯特林发动机热功转换性能的潜

力，有必要将机器分别装配该回热器、横流式回热器和平行流式回热器的输出性能进行

比较。而在此之前，我们同样需要获取横流式回热器和平行流式回热器的热质传递特性。

本文以经典的堆叠编织丝网回热器和平行微通道回热器分别代表横流式回热器和平行

流式回热器，并通过文献中实验或模拟获得的经验公式计算其流动换热性能。这两种回

热器的阻力系数和努谢尔特数分别为： 
堆叠编织丝网回热器[11]： 

 0.103129 2.91c h
h

Cf Re
Re

−= +   (20) 

 ( )0.66 1.791 0.99c hNu Re Pr  = +
 

  (21) 

平行微通道回热器[5]： 
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h
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=   (22) 

 0.24881.143p hNu Re=   (23) 

以上各式中，Pr 为工质的普朗特数，Reh为水力雷诺数，由下式计算得到： 
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因此，通过上述两种回热器的压降为： 
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此外，回热器内工质的斯坦顿数 St 可计算为： 
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基于 St，可以获得回热器传热单元数 NTU 为： 
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因此，两种回热器的有效性为： 
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2.4 机器热功转换性能预测 

为了衡量斯特林发动机的输出性能，本文采用实际输出功率和热效率对机器性能进

行量化。基于绝热模型[12]，可以获得斯特林发动机的理想循环吸热量和循环做功为： 
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式中，t 为时间，τ 为机器周期时长。 
斯特林发动机由于回热器不完全回热产生的循环热损失为： 

 ( ) ( ), ,1r loss r m g v H LQ m c T T= − −   (31) 

式中，εr,m 为回热器的循环平均有效性，cv 为工质定压比热容，mg 为机器内工质质量，

由绝热模型获得。 
因此回热器的实际循环吸热量和吸热速率分别为： 

 ,ac h r lossQ Q Q= +   (32) 

 ac acQ Q f=    (33) 

式中，f 为机器频率。 
回热器内压降造成的循环功损失为： 
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此外，本文还考虑了机器机械阻力和活塞有限速度导致的压降损失，其值分别为[12]： 
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式中，r 为机器压缩比，定义为 r = Vmax/Vmin，其中 Vmax 和 Vmin 分别为机器循环最大体积

和最小体积，由绝热模型获得；ζ 为温度比，定义为 ζ = TK/TH；γ 为比热容比，由 γ = cp/cv

计算；ΔTK 为机器冷端工质与冷源的温差，ΔTH 为机器热端工质和热源的温差，在本文

中均设为 0；ϕ 为 r 的函数： 

 11
3r

 = −   (37) 

由机器机械压降和活塞有限速度压降产生的循环功损失分别为： 

 ( ), max minf loss fW p V V=  −   (38) 

 ( ), max minw loss wW p V V=  −   (39) 

因此，斯特林发动机的实际输出功率和热效率分别为： 

 ( ), , ,ac i r loss f loss w lossP W W W W f= − − −    (40) 
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为了获得定量化数据，我们将基于 GPU-3 斯特林发动机[13]主要结构参数对装配不



同回热器的机器性能进行研究，本文中研究的斯特林发动机主要指标参数如表 2 所示。 
表 2 本文研究中装配不同回热器的斯特林发动机主要指标参数 

指标参数 值 指标参数 值 
机器整体信息 余隙容积 Ved 30.52 cm3 
工质种类 氦气 加热器 
活塞行程 B 31.2 mm 无益容积 Vh 70.88 cm3 
气缸内径 Dc 69.9 mm 加热温度 TH 900K 
相位角 ψ 90° 冷却器 
初始曲柄角 α0 340° 无益容积 Vk 13.8 cm3 
机器转速 n 2500 rpm 冷却温度 TK 400 K 

 

充气压力 pm 1 MPa 回热器 
压缩腔 长度 L 72 mm 
扫气容积 Vc 113.14 cm3 基体类型 正弦波纹通道 
余隙容积 Vcd 28.68 cm3 基体材料 不锈钢 
膨胀腔 孔隙率 φ 0.403-0.785 
扫气容积 Ve 120.82 cm3 无益容积 Vr 145.7-284.1 cm3 

3 模型验证 

3.1 回热器数值模型验证 

为了验证数值模型对回热器内热质传递特性的预测精度，本文基于相同的数值方法

获得了与正弦波纹通道回热器结构相似的正弦波纹板翅片式热沉[14]的流动换热特性，并

将其与实验数据进行了比较，如图 3 所示。可以看到，通过本文数值方法计算和实验测

试获得的正弦波纹板翅片式热沉的流动压降和流固表面换热系数具有良好的一致性，两

者在压降和表面换热系数上的平均偏差分别为 10.5%和 6.5%。这表明，本文数值模型对

于预测正弦波纹通道回热器的热质传递性能具有较高的准确性。 

 
图 3 基于本文数学方法计算与实验获得的正弦波纹板翅片式热沉流动换热性能对比 



3.2 机器性能预测精度验证 

此外，为了验证 2.4 节提出的机器热功转换性能预测方法的可行性，本文基于该方

法对 GPU-3 斯特林发动机进行了性能研究，并将比较了相同工况下计算与机器实验测

试得到的输出功率和热效率值。表 3 给出了实验中 GPU-3 斯特林发动机的主要指标参

数。图 4 为机器在不同平均压力 pm 下本文预测和实验测试[13]的性能数据对比。可以看

到，三种不同平均压力下机器预测输出功率和实验数据的平均相对偏差为 15.3%，机器

预测热效率与实验结果的平均偏差为 4.6%，预测结果与实验数据吻合较好。结果表明，

本文提出的机器性能预测方法具有较高的可信度，可被用于研究不同回热器基体结构和

几何参数对机器性能的影响。 
表 3 实验中 GPU-3 斯特林发动机主要指标参数 

指标参数 值 指标参数 值 
机器整体信息 加热器 
工质种类 氦气 无益容积 Vh 70.88 cm3 
活塞行程 B 31.2 mm 加热温度 TH 922 K 
气缸内径 Dc 69.9 mm 冷却器 
相位角 ψ 90° 无益容积 Vk 13.8 cm3 
机器转速 n 2500 rpm 冷却温度 TK 286 K 
充气压力 pm 2.76-5.52 MPa 回热器 
压缩腔 长度 L 22.6 mm 
扫气容积 Vc 113.14 cm3 基体类型 编织丝网 
余隙容积 Vcd 28.68 cm3 基体材料 不锈钢 
膨胀腔 基体线径 dw 0.04 mm 
扫气容积 Ve 120.82 cm3 孔隙率 φ 0.697 
余隙容积 Ved 30.52 cm3 无益容积 Vr 50.55 cm3 

 
图 4 数学模型与实验获得的输出性能对比 



4 结果与讨论 

4.1 回热器瞬态热质传递特性分析 

本文首先对正弦波纹通道回热器的瞬态热质传递特性进行了定性与定量化研究。图

5 为正弦波纹通道回热器外径壁面附近轴向截面上不同时刻的速度、压力和温度分布情

况。从图 5（a）中可以看到，工质在初始曲柄角时，速度几乎为 0。随着曲柄角度的增

加，工质开始从回热器左侧冷端流入，速度先增后减，在曲柄角为 180°左右时降至 0。
在此阶段大部分时刻，工质整体温度低于基体，工质从基体中吸热，其温度沿主流方向

逐渐升高，如图 5（c）中所示。当曲柄角由 180°继续增大时，工质开始自右侧热端流入

回热器，经历与上一阶段相同的速度先增后减过程后，在曲柄角为 0°左右时再次降为 0，
循环往复。在该阶段，回热器内工质整体温度几乎均高于基体温度，因此工质向基体中

放热，将一部分热量储存在基体当中，以待下个循环利用。从图 5（b）中看到，在整个

循环中，随着热端压力边界条件的变化，回热器内工质绝对压力随时间变化响应迅速，

各时刻工质压力空间分布均匀。压力由曲柄角 0°左右的最低值随曲柄角升高，在曲柄角

为 180°左右达到最大值，之后，随着曲柄角的变化逐渐降低至 0。另一方面，分析不

同流向下回热器热端附近局部放大云图和Ⅱ可以发现，受到波纹通道倾斜基体表面的引

导，工质在每一次经过波峰发生速度转向时，均会以一定的倾斜角度冲刷对侧的基体表

面（图中红色虚线框标注）。同时，工质速度的转向也促进了通道内基体表面附近和核

心区域工质的跨层移动，加速了工质的混合。因此，速度转向后方区域的工质热边界层

厚度显著减小，基体表面附近工质温度梯度大幅提高，流固换热性能增强。此外，由于

这些区域几乎没有流动滞止点和流动分离现象的出现，工质的压力梯度较低，流动阻力

损失小。然而，大量工质被基体引导冲向波峰对侧也会在波峰附近偏向来流的一侧产生

速度较小的局部二次流（图中黑色虚线框标注），导致循环中部分工质在此滞留，使得

该处工质温度梯度较低，流固换热能力较弱。此外，在波峰附近正对来流方向的一小部

分区域内（图中蓝色虚线框标注），工质的垂直冲刷导致了流动滞止点的产生，工质发

生了压力激变现象，使得该处压力梯度显著增大，这成为了回热器内压降损失的主要来

源之一。因此，通过合理设计正弦波纹通道回热器的几何结构，提升工质对基体表面的

倾斜冲刷和工质的跨层混合能力，并减少波峰附近二次流动和流动滞止区域的出现，对

于优化回热器的热质传递特性具有重要意义。 





 
图 5 正弦波纹通道回热器内不同时刻工质的物理场分布：（a）速度与矢量、（b）压力和（c）温度

（λ = 12 mm、a = 2 mm、δ = 1.5 mm、θ = 4°） 
图 6 为单个循环内正弦波纹通道回热器的传质性能变化情况。主流方向的速度分量

ux 被用来描述回热器内工质的整体流向，当 ux > 0 时，工质由冷端流向热端；ux < 0 则

表示工质由热端回流至冷端。Δp 的正负表示回热器压力降低的方向，Δp > 0 表示压力

由冷端向热端方向降低，反之则表示由热端向冷端方向降低。对于定向流动，压降的方

向总是与速度的方向保持一致，但这在振荡流动中则不成立。从图 6 中可以看到，当曲

柄角为 0°时，主流速度为负值，但此刻压降的方向却为正。这是因为在振荡流动中，工

质的压力损失主要来自两个方面：维持工质流动的沿程阻力损失和工质局部加速度效应

带来的压降。在曲柄角为 0°时，工质流动方向为负，其流动速度带来的沿程压降为负，

但此时工质具有正方向的最大加速度，其导致的正向的局部加速度压降大于较低的流动

速度带来的负向的沿程压降，因此总压降为正值。同理，在曲柄角为 180°时，工质正向

流速导致的正向沿程阻力损失小于工质减速带来的负向局部加速度阻力损失，使得总压

降方向为负。这一效应在忽略工质流速的无量纲参数 Eu 数中得到了清晰的体现。在曲

柄角 0°和 180°的转向时刻附近，工质加速度达到了最大，而速度值几乎最小，此时局部

加速度效应明显，Eu 数显著增大。在曲柄角为 10-90°和 190-270°区间时，速度逐渐增

大，加速度效应减弱，Eu 数减小；在曲柄角为 90-170°和 270-350°时，工质流速开始减

小，但相反方向的局部加速度效应逐步增加，因此工质的 Eu 数继续减小，直到工质加

速度转向。 



 
图 6 正弦波纹通道回热器单个循环内工质传质性能变化（λ = 12 mm、a = 2 mm、δ = 1.5 mm、θ = 

4°） 
图 7 给出了正弦波纹通道回热器的传热性能随曲柄角的变化情况。当工质由冷端流

入时，冷端工质温度保持恒定。随着工质流速的增大，工质与基体表面的换热时间减短，

热端工质温度下降，回热器有效性随之降低。之后，工质开始减速，工质与基体换热时

间增长，热端温度和回热器有效性提升。当工质从热端回流至冷端时，热端工质温度不

变，而冷端温度随速度先升高后降低，回热器有效性的变化与前一阶段相似。 

 
图 7 正弦波纹通道回热器单个循环内工质传热性能变化（λ = 12 mm、a = 2 mm、δ = 1.5 mm、θ = 

4°） 



4.2 回热器及机器性能参数分析 

在定量地研究不同几何参数对回热器及机器性能指标的影响之前，我们选取了 5 种

典型结构的正弦波纹通道回热器作为代表，通过对比分析这 5 种不同几何回热器内部的

热质传递特性，有助于我们理解结构变化造成回热器及机器性能差异的物理机制。这 5
种正弦波纹通道回热器的具体几何参数如表 4 所示。可以看到，结构Ⅱ-Ⅴ同结构Ⅰ相比分

别只在基体波纹板波长 λ、波幅 a、厚度 δ 和旋转周期角 θ 上有所差异，其余几何参数

均保持一致。图 8 给出了 5 种不同结构正弦波纹通道回热器外径壁面附近轴向截面上的

物理场分布。分别将结构Ⅱ-Ⅴ同结构Ⅰ的物理场进行对比，可以发现，不同结构下回热器

内的速度、压力和温度分布均存在明显差异，这表明本文研究的 4 个重要几何参数对回

热器的热质传递特性有显著影响。整体上看，换热性能增强的回热器结构其流动压降也

有所增大。各几何参数对正弦波纹通道回热器热质传递特性的具体影响将配合接下来的

回热器及斯特林发动机性能参数分析进行详细阐述。 
表 4 用于几何参数分析的 5 种典型回热器结构 

序号 λ a δ θ 
Ⅰ 12 mm 2 mm 1.5 mm 6° 
Ⅱ 24 mm 2 mm 1.5 mm 6° 
Ⅲ 12 mm 1 mm 1.5 mm 6° 
Ⅳ 12 mm 2 mm 2.5 mm 6° 
Ⅴ 12 mm 2 mm 1.5 mm 4° 



 
图 8 不同几何参数下正弦波纹通道回热器内相同时刻工质物理场分布对比（α = 90°） 

不同几何参数对正弦波纹通道回热器热质传递性能和机器热功转换性能的影响如

图 9-12 所示。图 9 为基体波纹板波长 λ 对回热器循环平均欧拉数 Eum 和回热器有效性

εr,m，以及机器实际输出功率 Pac 和热效率 η 的影响。随着波长增加，回热器的传质性能

提升，但传热性能有所降低。这一现象可以通过对比分析图 8 中结构Ⅰ和Ⅱ的物理场进行

解释。当波长增大时，回热器基体表面相对于主流方向的倾斜角度减小，此时波纹通道

更接近于直通道，使得工质对基体表面的倾斜冲刷效应减弱，且工质跨层移动能力下降，

工质在波峰转向后方区域的温度边界层变厚，换热性能降低。但更小的冲刷角度会显著

增强工质的流动特性，减小工质压降损失。此外，更大的波长会削弱波峰对工质流动的

转向引导作用，弱化波峰处的二次流动和流动滞止点带来的压力激增现象，进一步降低

工质的流动阻力。但随着波长的持续增加，基体表面倾斜角度减小的幅度会逐渐下降，

因此回热器传质性能的改善和换热性能的减弱均逐渐变缓。由于回热器流动压降的降低，



机器的实际输出功率随波长增加，但回热器有效性的同步减小也会引起机器回热损失和

实际吸热量的大幅增加，因此机器的热效率反而单调下降。相互矛盾的机器输出功率和

热效率表明，存在一个最优的回热器基体波纹板波长，以实现机器综合性能的最大化。 

 
图 9 基体波纹板波长对回热器热质传递性能和机器热功转换性能的影响 

图 10 给出了回热器循环平均欧拉数 Eum和回热器有效性 εr,m，以及机器实际输出功

率 Pac 和热效率 η 随基体波纹板波幅 a 的变化。当波幅增大时，回热器内工质的流动形

式变化与波长增大时正好相反，如图 8 中结构Ⅰ和Ⅲ所示。波幅的增加会加大工质对基体

表面冲刷的倾斜角，并会在波峰附近产生更大的二次流和流动滞止区域，从而产生更大

的流动压降损失，但同时也会提升回热器内工质与基体的换热性能，回热损失减小。因

此，正如图 10 中所示，回热器的传质特性降低，但回热有效性得到提升。逐渐增大的

压降损失带来了机器实际输出功率的降低，但回热损失的减小显著减少了机器需求的吸

热速率，使得热效率逐渐提升。因此，类似于波长，为了获得最佳的机器热功转换性能，

回热器基体波纹板的波幅同样值得进行优化。 

 
图 10 基体波纹板波幅对回热器热质传递性能和机器热功转换性能的影响 



图 11 为不同基体波纹板厚度 δ 下回热器热质传递性能和机器热功转换性能的变化

情况。根据图 8 中结构Ⅰ和Ⅳ，随着基体波纹板厚度的增加，回热器内流动空间的周向厚

度减小。一方面，这使得工质因垂直冲刷波峰附近正对来流方向一侧基体表面产生的流

动滞止区域面积减小，回热器传质性能会因此增强。另一方面，流动空间厚度的减小带

来了流通面积的减小，工质流速因此增大。更大的流速会导致工质在波峰处转向时的局

部加速度增大，从而增加工质因局部加速度效应带来的流动损失，这会使得回热器传质

性能减弱。随着基体波纹板厚度的变化，两种相反作用机制的强度此消彼长，使得回热

器的传质性能表现出了先增后减的趋势，即图 11 中回热器的循环平均欧拉数的先降后

升。此外，流动空间厚度的减小和流速的增加显著改善了波峰处速度较低的二次流现象，

工质和基体的有效换热面积和强度得到提升，因此回热器有效性增大。在图 11 中，尽

管当基体厚度增加时，回热器欧拉数先降后增，但由于工质速度的增幅较大，回热器内

的压降依然随着厚度单调增大。在抵消了回热器流通面积的减小后，回热器压降导致的

功率损失小幅增大。然而，更大的基体厚度显著减小了回热器的无益容积，进而较大幅

度地提高了机器的理想输出功率，这反而带来了机器实际输出功率的增大。同时，回热

器有效性的提高减少了机器对吸热量的需求，使得机器热效率大幅提升。回热器热质传

递性能和机器热功转换性能随基体波纹板旋转周期角 θ 的变化则如图 12 所示。结合图

12 和图 8 中结构Ⅰ和Ⅴ的物理场对比可以看到，旋转周期角的增加与基体厚度减小的作

用机制相似，因此也带来了类似的热质传递特性变化，即欧拉数先减后增，回热器有效

性单调减小。然而，与基体厚度变化不同的是，旋转周期角的增大还会导致回热器内基

体波纹板数量的增加，从而显著增大回热器内气固换热面积，因此其带来的回热器有效

性增幅相比基体厚度变化的更大。相似地，旋转周期角的增大导致了回热器无益容积的

增加，进而减小了机器的理想和实际输出功率，且由于回热器有效性的降低，更大的回

热损失带来了更大的吸热量需求，进而导致了机器热效率的大幅降低。此外，结合图 11
和 12 可以发现，回热器阻力特性和机器输出功率的变化并不对应一致，这表明仅靠基

于部件的回热器热质传递特性分析不足于评价回热器的应用潜力，从而证明了本文基于

系统层面探索回热器对机器性能影响的必要性。 

 
图 11 基体波纹板厚度对回热器热质传递性能和机器热功转换性能的影响 



 
图 12 基体波纹板旋转周期角对回热器热质传递性能和机器热功转换性能的影响 

4.3 不同类型回热器性能对比 

为了直观的表示正弦波纹通道倾斜式回热器在斯特林发动机内的应用潜力，本文对

比了机器分别装配该回热器和目前常用的两类回热器（横流式回热器和平行流式回热器）

的欧拉数、回热器有效性、实际输出功率和热效率，如图 13 所示。我们分别选取了经

典的堆叠编织丝网回热器（WMR）和平行微通道回热器（PCR）作为横流式和平行流式

回热器的代表。图 13 中给出了机器输出功率和热效率分别为最小和最大值情况下四种

正弦波纹通道回热器结构对应的回热器和机器性能。可以看到，正弦波纹通道回热器的

欧拉数和回热器有效性均处于堆叠编织丝网回热器和平行微通道回热器之间，表明正弦

波纹通道回热器实现了本文结构设计时预期获得的倾斜流式回热器热质传递性能。此外，

机器装配不同结构正弦波纹通道回热器的性能差异较大，预示该类回热器具有较大的结

构优化空间。通过对比机器热功转换性能后发现，堆叠编织丝网回热器尽管具有最高的

回热器有效性，但其内的流动阻力也最大，因此其带来的机器实际输出功率显著低于其

他回热器，热效率也处于正弦波纹通道回热器的中等水平。而平行微通道回热器具有最

低的流动阻力，其在机器内实现了最高的实际输出功率。然而，由于该类平行流式回热

器的传热性能较低，机器对吸热量的需求较大，使得其带来的机器热效率基本上低于其

他两类回热器。总的来说，相比于堆叠编织丝网回热器和平行微通道回热器，机器装配

正弦波纹通道倾斜流式回热器实现了更均衡且较高的输出功率和热效率，且在结构优化

后，后者可以带来相比于前两类回热器更高的机器综合输出性能。这证明了本文提出的

倾斜流式回热器构形理念以及基于该理念设计的正弦波纹通道回热器对于提升斯特林

发动机热功转换性能的可行性。 



 
图 13 不同类型回热器热质传递性能和机器热功转换性能对比 

5 结  论 
为了获得相对横流式回热器和平行流式回热器更优的综合热质传递特性，提升斯特

林发动机的热功转换性能，本文提出了一类基体表面倾斜于主流方向的倾斜流式回热器

构形理念，并基于波纹结构设计了一种正弦波纹通道倾斜式回热器。我们结合部件和系

统两个层面研究并分析了回热器的热质传递性能和机器装配该回热器的热功转换性能，

并同横流式回热器和平行流式回热器进行了比较。以下是本文研究的一些重要结论： 
（1） 受倾斜基体表面的引导，工质在经过波峰发生速度转向时会以一定的倾斜角度

冲刷对侧的基体表面。同时，工质速度的转向也促进了通道内工质的跨层移动和

混合。这些均会显著减小工质热边界层厚度，大幅提高基体表面附近工质的温度

梯度，增强流固换热性能。此外，除波峰附近的小范围区域外，回热器其他区域

很少出现流动分离现象和流动滞止点，因此工质的整体流动阻力损失小。 
（2） 与定向稳态流动不同，回热器内振荡流动产生的局部加速度效应带来了回热器

传质特性的周期性变化。特别是在回热器内速度改变主流方向的时刻，由于工质

较大的加速度和较小的速度，局部加速度效应更加明显，甚至会导致回热器内出

现整体压降方向和速度方向相反的现象。 
（3） 随着回热器基体波纹板波长的增加和波幅的减小，回热器基体表面相对于主流

方向的倾斜角度减小，使得工质对基体表面的倾斜冲刷效应减弱，且工质跨层移

动能力下降，工质热边界层厚度减小，传热性能减弱。但更小的冲刷角度会显著

增强工质的传质特性，减小工质压降损失。由于回热器压降损失的降低，机器的

实际输出功率增加，但回热器传热性能的同步减弱也会引起机器回热损失和实

际吸热量的大幅增加，因此机器的热效率反而单调下降。 
（4） 当回热器基体波纹板厚度增加和旋转周期角减小时，回热器内流通面积减小，一

方面会减小工质因垂直冲刷对侧基体表面产生的流动滞止区域面积，增强回热

器传质性能；另一方面又会增大工质的流速，导致工质在波峰处转向时的局部加

速度效应增强，从而增加工质流动损失，使得回热器传质性能减弱。随着波纹板



厚度和旋转周期角的变化，两种相反作用机制的强度此消彼长，使得回热器传质

性能先增后减。此外，流动空间的减小和流速的增加显著改善了波峰处的二次流

现象，提升了工质和基体的有效换热面积和强度，因此回热器传热性能增强。回

热器内的压降的增加导致了机器输出功率损失增大。然而，更小的流体空间减小

了回热器的无益容积，进而更大幅度地提高了机器的理想输出功率，反而使得机

器实际输出功率增大。同时，回热器有效性的提升减少了机器对吸热量的需求，

使得机器热效率大幅提升。 
（5） 与横流式回热器和平行流式回热器相比，正弦波纹通道回热器实现了本文结构

设计时预期获得的倾斜流式回热器均衡的热质传递性能。同时，机器装配该回热

器可以实现比前两类回热器更高的综合输出性能。这证明了本文提出的倾斜流

式回热器构形理念以及基于该理念设计的正弦波纹通道回热器对于提升斯特林
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摘要：为了提升微通道的综合传热性能，本文提出了一种交错半椭圆肋微通道结构。采用数值模拟研

究了半椭圆肋的三个结构参数对微通道层流流动和传热性能的影响，结果表明周期性交错布置的半椭

圆肋诱导通道内产生了涡流，肋宽 Wr 和肋高 Hr 对微通道性能的影响明显大于肋长 Lr。进一步构建了

神经网络代理模型，并结合多目标遗传算法获得了雷诺数等于 440 工况下、以微通道传热和流阻为优

化目标的帕累托前沿。最后采用 TOPSIS 决策算法获得了半椭圆肋参数的最佳妥协解：Wr = 0.195 mm，

Hr = 0.206 mm，Lr = 0.687mm，优化后的微通道具有优良的综合传热性能。 

关键词：强化传热；内肋微通道；数值模拟；多目标优化 

 
0 前言 

近年来电子设备，尤其是集成电路正向着微型化、高度集成化方向快速发展，与之

而来的是电子器件的热流密度持续升高、散热空间不断被压缩。部分计算机芯片的热流

密度已经超过 100 W/cm2，预计未来仍将持续升高，甚至局部热流密度将超过 1000 
W/cm2[1-2]。若这些热量不能及时排出，将显著影响设备的工作稳定性，甚至导致器件高

温烧毁失效。因此，电子器件的散热已成为制约其技术发展的关键问题之一[3]，针对高

热流密度下的散热方式和技术有着巨大的研究潜力和应用需求。 
微通道冷却技术由 Tuckerman 等人在上世纪八十年代提出[4]，与传统的风冷、热管

冷却等技术相比，微通道具有体积小、比表面积大、散热密度高等显著优点，被认为是

解决高热流密度散热最有前景的液体冷却方案之一[5-6]。然而，传统的微通道是光滑平直

的，且流动大多为层流，因此随着流动逐渐发展，边界层越来越厚，直到扩展至整个通

道截面区域。这导致微通道下游区域的传热效率显著降低，难以保证电子器件安全运行。

为了强化微通道的传热性能，一种常用的方式是在微通道中加入各种肋结构进行局部扰

流，诱导产生涡流，促进流体掺混，并破坏热边界层的发展实现传热强化，相关研究人

员已经做了许多工作[7-12]。但需要指出，这些肋通常诱导产生横向涡，其流向垂直于主流

方向，与纵向涡相比扰流区域更加有限[13-14]。因此，设计可诱导产生纵向涡的扰流装置

对于进一步提升微通道的综合传热性能具有重要意义。 

基金项目：本研究受到国家自然科学基金项目（No. 52076088）和燃料电池测试技术及关键零组件研

制（2022YFB4003800）的资助。 



本文提出了一种诱导产生纵向涡的交错半椭圆肋微通道结构，采用数值模拟研究了

雷诺数在 220-660 范围内半椭圆肋的三个结构参数对微通道流动和传热性能的影响特性，

并构建相应的神经网络代理模型。随后，结合遗传算法对半椭圆肋进行多目标优化设计，

获得特定工况下半椭圆肋微通道传热与流动性能的帕累托前沿。 
1 模型与计算方法 

1.1 微通道物理模型 

下图 1 所示为用于计算的交错半椭圆肋微通道几何模型，两列半椭圆肋排布在微通

道的对角位置。由于微通道热沉所具有的对称性，这里只选取单条微通道进行计算以加

快效率。这种模型简化方法在微通道计算中比较常见，并且 Chen 等人的研究表明这种

简化并不会对结果有大的影响[15]。如图 1（a）所示，模型由热沉固体域、交错布置的半

椭圆肋和流体域组成。微通道顶部盖板为绝热材料，不参与计算。为了避免微通道出口

出现回流影响计算结果，计算中在微通道出口延长其特征长度的 10 倍。图 1（b）和（c）
表示了微通道的结构参数和半椭圆肋的位置，固体域的长度 L、宽度 W 和高度 H 分别为

20 mm、0.6 mm 和 0.6 mm，流体域的宽度 Wch和高度 Hch均为 0.4mm。同侧相邻的两个

半椭圆肋间距为 1mm，分别距离进、出口最近的半椭圆肋其中心位置距离进、出口也均

为 1mm。本文中半椭圆肋的三个结构参数：肋宽 Wr，肋高 Hr 和肋长 Lr 为设计变量，

具体参数取值见下表 1，其余结构参数均为定值。 

 

图 1 交错半椭圆肋微通道几何模型 

表 1 半椭圆肋结构参数取值 

结构参数 参数取值（mm） 
Wr 0.05, 0.10, 0.15, 0.20, 0.25, 0.30 
Hr 0.05, 0.10, 0.15, 0.20, 0.25, 0.30 
Lr 0.3, 0.4, 0.5, 0.6, 0.7 

 
 



1.2 数值计算模型 
微通道的固体材料为硅，工质为水。进行数值计算时作了如下假设以简化该问题： 

（1）假定流动为稳态不可压缩层流； 
（2）粘性耗散，辐射和重力可以忽略； 
（3）硅的导热系数 λs为定值 148W/(m·K)。水的物性参数中，动力粘度 μ 为温度的分段

线性函数[16]，分段点见下表 2。其余物性参数均为常数，具体为：密度 ρ = 998.2kg/m3，

导热系数 λf = 0.6W/(m·K)，定压比热容 cp = 4182J/(kg·K)。 
表 2 水的动力粘度与温度关系表 

T (K) μ (kg/(m·s)) T (K) μ (kg/(m·s)) T (K) μ (kg/(m·s)) T (K) μ (kg/(m·s)) 
293.15 1001.6×10-6 313.15 652.7×10-6 333.15 466.0×10-6 353.15 354.1×10-6 
303.15 797.2×10-6 323.15 546.5×10-6 343.15 403.6×10-6 363.15 314.2×10-6 

 
该物理问题的控制方程包括： 
连续性方程： 
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能量守恒方程： 
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固体域导热方程： 

 ∂2𝑇

∂𝑥𝑖
2 = 0 (4) 

其中，p 为压强，ui表示 x、y、z 方向的分速度，T 为温度。 
计算的边界条件设置如下：在微通道入口处（x = 0），采用均匀的速度和温度入口，

入口水温为 293.15K；流体域出口设置为压力出口，表压为 0；在固体域两侧壁面，采用

对称边界条件；在固体域底部，采用均匀热流边界，固定热流密度 q = 100 W/cm2；在流

-固接触面上，采用无滑移和共轭传热 coupled 边界；流体域上表面为无滑移绝热壁面，

其余固体壁面均设置为绝热。 
数值计算借助 ANSYS Fluent 2019R3 平台开展，压力-速度耦合采用 Coupled 算法，

各项采用二阶迎风格式离散。当连续性方程、动量方程和能量方程的残差分别低于 10-5、

10-6和 10-8时，认为计算收敛。 
1.3 数据处理方法 

微通道的水力直径 Dh定义为： 

 𝐷h =
2𝑊ch𝐻ch

𝑊ch+𝐻ch
 (5) 



雷诺数（Reynolds number, Re）的定义式为： 

 𝑅𝑒 =  
𝜌𝑢in𝐷h

𝜇0
 (6) 

其中 uin表示入口速度，μ0表示水在入口温度下的动力粘度。采用摩擦阻力系数 f 来表征

微通道的流动阻力特性： 

 𝑓 =
∆𝑝𝐷h

2𝜌𝑢in
2 𝐿

 (7) 

其中 Δp 表示微通道进、出口间的压降。微通道对流换热系数 h 的定义为： 

 ℎ =
𝑞𝐿𝑊

𝐴f−s[𝑇w−
1

2
(𝑇in+𝑇out)]

 (8) 

其中 Af-s为流体与固体的接触传热面积。换热努塞尔数（Nusselt number, Nu）的定义为： 

 𝑁𝑢 =
ℎ𝐷h

𝜆f
 (9) 

微通道中添加肋后传热增强的同时也往往伴随着压降的升高，采用性能评价指标

（performance evaluation criterion, PEC）来表征微通道的综合性能： 

 𝑃𝐸𝐶 =
𝑁𝑢/𝑁𝑢0

(𝑓/𝑓0)1/3 (10) 

其中下标 0 表示相同 Re 下光滑微通道的性能参数值。 
1.4 网格独立性分析与模型验证 

采用 Fluent Meshing 生成高质量的非结构网格，下图 2 展示了半椭圆肋切面的网格

结构。在流体、固体的中心区域填充高质量的六面体网格，在流体边界区域添加边界层

以更好地模拟流动细节，在边界层与六面体网格中间、固体域边界处采用四面体网格过

渡。选取基础模型参数为 Wr = 0.15mm, Hr = 0.15mm, Lr = 0.5mm，采用相同的网格划分

方法生成了网格数分别为 988696，2395505，5434926 和 8087585 的四套网格，并在 Re 
= 440 条件下进行测试计算。图 3 表示了在这四套网格上的 Nu 和 f 计算结果，当网格数

达到 5434926 时,与网格数为 8087585 的结果相比，Nu 的相对误差为 0.67%，f 的相对误

差为 2.22%，满足计算精度要求。综合考虑采用该套网格尺寸进行后续计算的网格生成。 

 
图 2 半椭圆肋切面网格结构 



 
图 3 网格独立性测试结果 

为了验证上述数值计算方法的可靠性，建立了与文献[12]中的F型微通道相同的模型，

并在相同条件下进行模拟计算。图 4 展示了不同 Re 下模拟与实验的 Nu 和 fappRe 计算结

果，可以看到当 Re < 697 时，模拟结果与实验的一致性较好，二者变化趋势相同且数值

接近，Nu 和 f 的最大误差分别为 10.03%和 10.47%。本研究中 Re 的范围为 220-660，因

此可以认为采用的数值计算模型是可靠的。 

 
图 4 数值模拟结果与文献[12]实验结果比较 

2 交错半椭圆形肋微通道的流动和传热特性分析 
2.1 肋宽对微通道流动传热性能的影响 

图 5 展示了 Re = 440 工况下，保持基础模型的肋高 Hr = 0.15 mm、肋长 Lr = 0.5 mm
不变，不同肋宽 Wr 情况下 5 组不同位置 yz 切面处的平面流线和速度云图。yz 切面的 x
坐标分别为 10.5mm、10.75mm、11mm、11.25mm 和 11.5mm，其中 x = 11mm 截面穿过

一组半椭圆肋的中心。为了便于比较，后续展示的速度、温度云图均是该工况下相同位

置切面的结果。根据图 5 所示的平面流线结果，可以发现交错布置的半椭圆肋逐渐诱导



通道内产生了涡流，其可以分别将微通道下部分的热流体、上部分的冷流体裹挟到中央

区域，促进冷热流体掺混以强化热量传递。在一个肋周期内涡流先被诱导产生之后逐渐

消散，而周期性排列的交错半椭圆肋可以诱导产生周期性的涡流，从而持续强化工质与

加热面间的热量传递。随着 Wr 增大，涡流先逐渐加强，影响的区域也更大。并且，微通

道平均流通面积减小，局部流速增加，尤其是半椭圆肋中心位置最为明显，强化了射流

效应，促使流固接触面的热边界层减薄，局部换热强度得到提升。注意到半椭圆肋的存

在也使得流体流过肋后存在低流速区，如图 5 中各云图的左下与右上位置所示，这里速

度相对较小。当 Wr 过大时，流动分离点的变化使得肋后方的低流速区增加，缩小了涡

的发展空间，因此涡流有所减弱。半椭圆肋的后半部分占据了一定空间，且可视为一种

引流结构，因此虽然低速区一直存在，但半椭圆肋加速了低速区的消逝。 

 
图 5 不同肋宽 Wr 下 5 组 yz 切面处的平面流线与速度云图 

图 6 为对应的温度分布云图，比较图 5 与图 6 的结果，可以发现速度与温度分布具

有良好的一致性，流速更大、涡流更强的地方温度更低，且均匀性也更好。Wr = 0.05 mm
时，肋产生的扰动强度较小，通道内的温度还比较高、均匀性也较差，壁面附近有着较

厚的温度边界层。随着 Wr 的增大，扰动强度与扰动范围显著增加，不断强化的涡流进

一步促进了流体掺混，热边界层的发展被破坏、变得越来越薄，传热得到改善，表现为

微通道内的温度更低，均匀性也得到提升。更大的肋宽也使微通道内的低温区分布更加

分散，而非集中在中央区域。Wr = 0.15 mm 后，微通道的传热性能已明显改善。 

 
图 6 不同肋宽 Wr 下 5 组 yz 切面处的温度分布云图 

为了进一步定量表示 Wr 对微通道传热性能和流动阻力的影响，图 7 展示了微通道



Nu 和 f 随 Wr 和 Re 的变化关系。对于传热而言，Re 逐渐增大促进了流体掺混和热边界

层减薄，使得传热性能提升。由于流动始终处于层流，Re 对微通道传热能力的提升是基

本一致的，表现为不同肋宽下 5 组 Re 对 Nu 的提升幅度和变化趋势相近。增加 Wr 强化

了射流效应与流体掺混，使得 Nu 也逐渐增加。且与增加 Re 相比，Wr 的增大对微通道

Nu 的影响更大。注意到各 Re 下，增加 Wr 使得 Nu 的增长率先逐渐降低，而在 Wr = 0.3 
mm 时又明显增大。前者是由于 Wr 增大使得低流速区逐渐增加，一定程度上削弱了传热

的增强，因此 Nu 的增长幅度减小；后者则可能与更大的扰动强度使得流动的紊流特征

显著增加有关，此时层流模型的收敛速度也显著慢于前面几组。对于流动阻力，增加 Re
引起 f 逐渐减小，而增加 Wr 则导致 f 不断增大，且变化率也不断增大。具体原因为，增

加 Wr 会增强射流效应，导致粘性应力增大，同时也会增加涡流强度、损失更多的机械

能。当 Wr 过大时，f 的增长幅度要明显大于 Nu。 

  
图 7 微通道 Nu 和 f 随半椭圆肋肋宽 Wr 与 Re 的变化关系 

由图 7 可见，增强微通道传热性能的同时也伴随了流阻的升高，因此需要对添加半

椭圆肋后的微通道综合传热性能进行表征。图 8 为微通道 PEC 随 Wr 和 Re 的变化关系。

随着 Wr 开始增加，扰动强度和射流效应越来越强，Nu 和 f 也逐渐升高，但 Nu 的强化

幅度大于 f，表现为 PEC 逐渐增大。而当 Wr 达到一定临界值后，继续增大 Wr 使得传热

的增强效果弱于流阻的提升幅度，表现为 PEC 转变为逐渐降低。不同 Re 的 PEC 转变点

Wr 值不同，Re 越大时转变到来的越早，原因是更大的 Re 已经提供了更强的涡流强度，

此时只需更小的肋宽即可实现更强的综合传热性能。因此，图 8 中 Re = 220 工况，虽然

其在较小的 Wr 下时的 PEC 最小，但其 PEC 转变点到来的更晚，且由于 Wr 的强化效果

要大于层流下的 Re，因此图 8 中 PEC 最高点也出现在该工况下 Wr = 0.2 mm 处，具体

PEC 值为 1.469。 



 

图 8 微通道 PEC 随半椭圆肋肋宽 Wr 与 Re 的变化关系 
2.2 肋高对微通道流动传热特性的影响 

保持 Wr = 0.15 mm 和 Lr = 0.5 mm 不变，分析 Hr 对半椭圆肋微通道流动传热特性的

影响。图 9 给出了 Re = 440 工况下不同 Hr 时前述 5 组 yz 切面处的平面流线与速度云

图。同样可以看到，交错半椭圆肋诱导微通道内产生了涡流，且随着 Hr 的增加，涡流强

度呈现增强趋势，涡流的形成也更加迅速，图中 Hr = 0.25 mm 和 0.3 mm 时第一组切面

处已存在强度较大的涡流。与增大 Wr 的结果对比，可以认为增大 Hr 可以更有效的诱导

产生涡流，也强化了涡流强度。随着 Hr 的增加，截面积的减小使得局部射流效应得到增

强，可以减薄热边界层、提升涡流强度，微通道传热性能得到强化。同样地，在半椭圆

肋后方也存在流动低速区，且随着 Hr 的增大而逐渐增加。Hr 较大时更快产生的涡流可

以一定程度弥补低速区导致的局部传热性能降低。 

 
图 9 不同肋高 Hr 下 5 组 yz 切面处的平面流线与速度云图 

图 10 为不同 Hr 下前述 5 组 yz 切面处的温度分布云图。速度云图与温度云图同样

保持了良好的一致性，流速大、涡流强度高的地方温度更低，均匀性也更好。Hr = 0.05 
mm 时，肋诱导的扰动强度较小，难以有效减薄热边界层和掺混流体，此时通道内的温

度较高、均匀性较差。随着 Hr 的增大，涡流强度与影响范围显著增加，进一步促进了流

体掺混，热边界层越来越薄，微通道内的温度更低，温度均匀性也明显改善。更大的肋



高使微通道内的低温区分布更加分散，而非集中在中央区域。Hr = 0.15 mm 后，微通道

的传热性能得到明显提升。 

 
图 10 不同肋高 Hr 下 5 组 yz 切面处的温度分布云图 

图 11 给出了微通道 Nu 和 f 随 Hr 和 Re 的变化关系。与 Wr 的影响规律类似，增大

Hr 强化了局部射流效应与冷热流体掺混，减薄了热边界层，因此 Nu 也也随之增大。同

时注意到 Hr 对 Nu 的影响略大于 Wr，表现为图 11 中 Nu 的变化范围大于图 7，这与增

加 Hr 可以更快诱导涡流和提升涡流强度有关。对于 Re 由小到大，当 Hr ≥ 0.15 mm 后，

增加 Hr 引起 Nu 的增长率先降低再升高，而 Hr < 0.15 mm 时 Nu 的随 Re 的增长率基本

不变。前者与 Wr 情况的相似，其原因也基本一致。而后者情况 Nu 保持基本不变的增长

趋势，可能是较小的 Hr 使得扰动强度相对较低，其紊流特征与 Hr ≥ 0.15 mm 相比更不

明显。对于流动阻力，增加 Wr 导致 f 不断增大，且增长率也不断加大。原因同样为增加

Hr 会导致粘性应力增大，涡流强度增加，导致更多的机械能损失。当 Hr 过大时， f 的
增长幅度明显大于 Nu，不利于增强微通道的综合传热性能。 

  
图 11 微通道 Nu 和 f 随半椭圆肋肋高 Hr 与 Re 的变化关系 

图 12 展示了微通道 PEC 随 Hr 和 Re 的变化关系。开始随着 Hr 的增大，扰动强度

增强，Nu 和 f 逐渐升高，但 Nu 的强化幅度大于 f，表现为 PEC 逐渐增大。当 Hr 达到一

定临界值后，继续增大 Hr 使得传热的增强效果弱于流阻的提升幅度，表现为 PEC 转变

为逐渐降低。不同 Re 的 PEC 转变点 Hr 值不同，Re 越大时 Hr 对 PEC 的影响越大，PEC
转变也到来的越早。图中 PEC 最高点出现在 Re = 660 工况下 Hr = 0.1 mm 处，具体 PEC



值为 1.476。 

 

图 12 微通道 PEC 随半椭圆肋肋高 Hr 与 Re 的变化关系 

2.3 肋长对微通道流动传热特性的影响 

保持 Wr = 0.15 mm 和 Hr = 0.15 mm 不变，接下来分析 Lr 对半椭圆肋微通道流动传

热特性的影响。图 13 给出了 Re = 440 工况时不同 Lr 下前述 5 组 yz 切面处的平面流线与

速度云图。可以看到，交错半椭圆肋也诱导微通道内产生了涡流，与 Hr 相比，Lr 对涡

流的影响更弱一些，涡流强度更低，原因是更大的 Lr 导致肋后的涡流发展区域减小，不

利于形成涡流。但随着 Lr 的增加，通道截面积减小范围更大，局部射流效应的影响区域

变大，微通道传热性能也得到一定强化。在半椭圆肋后方也存在流动低速区，其随着 Lr
的增大而逐渐减小，原因在于增大 Lr 等效于减小 Hr/Wr，半椭圆肋曲率更小，一方面减

小了射流强度，另一方面半椭圆肋后半部的引流区域也更长。 

 
图 13 不同肋长 Lr 下 5 组 yz 切面处的平面流线与速度云图 

图 14 为不同 Lr 下前述 5 组 yz 切面处的温度分布云图。可以看到，增大 Lr 对微通

道内的温度分布影响相对较小。这是因为增加 Lr 并不会显著增加涡流强度和射流强度。

相对于增加 Wr 和 Hr，此时微通道的温度边界层总体更厚，壁面附近区域的温度始终较

高，流体掺混效果较差，温度非均匀性更高。可以认为，Lr 对微通道的流动传热性能影

响程度明显弱于 Wr 和 Hr。 



 
图 14 不同肋长 Lr 下 5 组 yz 切面处的温度分布云图 

图 15 为微通道 Nu 和 f 随 Lr 和 Re 的变化关系图。与速度和温度云图的分析相符合，

Lr 对微通道的流动传热性能影响更小，表现为图 15 中的 Nu 和 f 变化范围明显更小。随

着 Lr 逐渐增大，Nu 表现为先增大后减小的趋势。当 Lr 较小时，射流和涡流影响区域增

加，流固接触传热面接也增大，其对传热的影响大于射流强度降低的结果；而当 Lr 过大

时，半椭圆肋曲率不断降低，射流强度降低，涡流也有所减弱，因此 Nu 转变为随着 Lr
的增大而减小。当 Re 越大时，Nu 的转变点对应的 Lr 越大，主要在于更大的 Re 可以诱

导产生更强的涡流和射流效应。由 f 的变化曲线可以看到，各 Re 下 Lr 对 f 的影响较小，

主要在于 Lr 的变化对涡流的影响较小，且增加 Lr 减小了流体流过半椭圆肋的局部速度

梯度，减小了机械能损失。根据图中所示结果，可以保持适当的肋长以在 f 不显著增加

的条件下尽量提升 Nu。由于 Lr 对微通道的流传传热性能影响较小，不再具体分析 Lr 对
微通道 PEC 的影响规律。 

  
图 15 微通道 Nu 和 f 随半椭圆肋肋长 Lr 与 Re 的变化关系 

3 半椭圆肋几何参数多目标优化 

3.1 优化问题描述和代理模型构建 

由上一部分的参数分析可以发现，半椭圆肋可以强化微通道的传热性能，但相应的

流动阻力也会随之上升。半椭圆肋的肋宽 Wr、肋高 Hr 和肋长 Lr 都会对微通道的传热和

流动性能产生影响，且各参数之间可能具有一定的耦合效应，不合理的参数选取也可能

导致流动阻力的增加幅度远大于传热提升幅度。因此，如何优化选取半椭圆肋的结构参



数，更好地平衡微通道传热性能与流动阻力的关系，提升其综合传热性能具有重要意义。 
将该优化问题的两个优化目标函数选择为 J1 = -Nu / Nu0和 J2 = f / f0，J1中的负号表

示最小化该目标。这两个优化目标分别表征相同 Re 下交错半椭圆肋微通道相比于光滑

微通道的传热和流动阻力提升幅度。因此，针对半椭圆肋的几何参数优化问题可描述为：

对于特定的 Re，在可行解范围内寻找最优的（Wr, Hr, Lr）参数组合，尽可能使得目标函

数 J1、J2最小。 
   在构建半椭圆肋结构参数、Re 与目标函数的响应关系方面，考虑到若完全采用数值

模拟将需要耗费大量时间来生成样本充足的数据集，这会导致优化设计的周期变长、效

率较低。因此，本文采用了效率更高的人工神经网络（ANN）代理模型来拟合输入变量

和输出目标函数之间的关系。构建的反向传播 BP 神经网络模型包含了输入层、隐含层

和输出层。在参数分析的 80 组数据基础上，基于正交试验思想设计了额外的 27 组数据

以丰富数据集，共计 107 组数据分别按照 70%、15%和 15%的比例划分为训练集、验证

集和测试集。数据集首先进行最小-最大归一化处理，神经网络训练采用 Levenberg-
Marquard 算法，训练过程的目标函数为均方误差（Mean Squared Error, MSE），并采用回

归系数 R2来评估预测模型的性能。二者具体的计算式分别为： 

 𝑀𝑆𝐸 =
∑ (𝑦𝑖−𝑦𝑖,𝐴𝑁𝑁)2𝑁

𝑖=1

𝑁
 (11) 

 𝑅2 = √
∑ (𝑦𝑖,𝐴𝑁𝑁−𝑦̅)2𝑁

𝑖=1

∑ (𝑦𝑖−𝑦̅)2𝑁
𝑖=1

 (12) 

MSE 越小、R2越大可认为预测模型的性能越好。 
隐含层神经元的数目对于该神经网络的性能有着显著的影响，数目过少可导致欠拟

合，使得模型的预测能力偏弱，预测精度较低；数目过多则可能导致过拟合，使得训练

好的模型虽然在训练集上的预测精度很高，但在测试集上的性能明显更差。为了选择合

适的神经元数目、防止上述两种情况发生，对隐含层神经元数目进行了对比测试，具体

结果见图 16。最终对于目标函数 J1，隐含层神经元取 11 个；对于 J2，隐含层神经元取

8 个。为了直观给出神经网络模型的预测精度，图 17 展示了代理模型预测值与模拟计算

值的比较结果。对于 J1，预测结果的最大误差为 4.50%；对于 J2，预测结果的最大误差

为 8.35%，可以认为该神经网络模型的预测精度总体符合要求。 

   
图 16 隐含层神经元个数测试结果 



  

图 17 J1、J2模拟值与预测值比较 

3.2 多目标优化结果 

在获得了拟合输入和输出关系的神经网络模型基础上，以 Re = 440 工况为例采用优

化算法获得两个优化目标趋势相反（即增强传热与减小流阻难以兼得）的帕累托前沿解。

结合参数分析结果，Wr 和 Hr 过大时会导致流动阻力快速上升，因此设置三个设计变量

的范围分别为 Wr∈[0.05 mm, 0.25 mm]，Hr ∈[0.05 mm, 0.25 mm], Lr ∈[0.3 mm, 0.7 mm]。
本文采用了精英策略快速非支配排序遗传算法（NSGA-Ⅱ），主要的参数设置见表 3，获

得的帕累托前沿如图 18 所示。图中左上、右下的两个点分别表示两种极端情况：传热最

强和流阻最小，而中间的这些点可以认为是传热与流阻的折中方案。关于如何选取最终

的妥协解，本文采用了多目标解决方案的常用决策算法—TOPSIS，该算法的核心思想为

检测理想最优解（左下角）和理想最差解（右上角）之间的距离。对目标函数 J1和 J2设

置相同的权重，最终获得了图 18 中红色星号点所示的最佳妥协解，其对应的三个结构参

数取值分别为 Wr = 0.195 mm，Hr = 0.206 mm，Lr = 0.687 mm。在该结构参数和工况下，

微通道的 Nu / Nu0为 3.01，f / f0为 8.45，优化后的交错半椭圆肋微通道更好的平衡了传

热与流阻，具有优良的综合性能。 
表 3 遗传算法（NSGA-Ⅱ）主要参数设置 

参数设置 取值 
种群数量 200 

帕累托前沿比 0.3 
功能化残差 10-5 

代数 50 
交叉比 0.8 
变异比 0.2 

 
 



 

图 18 帕累托前沿与 TOPSIS 决策解 

4 结  论 

本文提出了一种交错半椭圆肋微通道结构，采用数值模拟分析了半椭圆肋的肋宽 Wr、
肋高 Hr 和肋长 Lr 对为微通道流动和传热性能的影响，并利用神经网络代理模型与多目

标优化遗传算法获得了 Re = 440 工况下、以传热性能和流动阻力为目标函数的帕累托前

沿，最后结合 TOPSIS 决策算法获得了半椭圆肋参数的最佳妥协解。本文的主要研究结

论如下： 
（1）周期性布置的交错半椭圆肋诱导微通道内产生了涡流，且随着半椭圆肋 Wr、

Hr 的增大，涡流和射流效应增强，微通道传热性能显著提升。增大到一定程度后，阻力

系数 f 的增长幅度远大于换热 Nu，因此微通道综合性能随着 Wr 和 Hr 的增大表现为先

升高再降低的趋势； 
（2）不同 Re 下微通道 PEC 达到最佳的 Wr 和 Hr 不同，Re 越小时，最佳 PEC 对

应的 Wr 和 Hr 越大； 
（3）相较于 Wr 和 Lr，半椭圆肋的长度 Lr 对为微通道的流动传热行性能影响较小，

一定程度增大 Lr 可以在不明显增加流动阻力的情况下提升传热性能； 
（4）利用神经网络代理模型和多目标优化遗传算法对 Re = 440 工况下半椭圆肋的

结构参数进行优化，结合 TOPSIS 算法在帕累托前沿上选取了最佳妥协解，具体结果为：

Wr = 0.195 mm, Hr = 0.206 mm, Lr = 0.687mm。优化后的微通道 Nu/Nu0为 3.01，f/f0为

8.45，具有优良的综合传热性能。 
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摘要：通过耦合传热、流体流动和化学反应，进行了宏观富油煤原位热解多物理场模拟。针对两种几

何模型（均质渗透率、非均质渗透率）研究了渗透率、入口流量对传热传质的影响。结果表明，增大渗

透率有利于快速生产。针对非均质渗透率模型，在前期增大入口质量流量可以提高传质传热速率，但在

后期提高流量对反应速率的影响很小，同时会带来更大的压降。实际生产中需要选择合适的入口质量

流量。  

关键词：富油煤，热解，数值模拟，多物理场 

0 引言 

富油煤是指焦油干基收率在 7%-12%的煤炭，其最大特点是煤中富含较多热解可生

成油气的富氢结构，焦油产率较高，是一种集煤油气属性为一体的特殊煤炭资源[1]。陕

西已查明 1700 多亿吨煤炭中，富油煤占比超过 85%。富油煤广泛分布于陕北侏罗纪煤

田、陕北三叠纪煤田、陕北石炭—二叠纪煤田和黄陇侏罗纪煤田，资源量高达 1500 多亿

吨，可提取焦油约 145 亿吨，尤其是榆林地区可“再造一个大庆油田”[2]。当前包括富油

煤在内的煤炭热解转化主要是地面热解，即通过井下开采至地面，经洗选加工后进入地

面热解设备转化成焦油、煤气和半焦产品。地面热解存在热解半焦产能过剩、大气及水

污染等问题；半焦产率占 50% - 70% (wt), 并且气化反应活性低，此外备煤及炼焦工段排

放大量粉尘、生产 1 吨焦气体排放量约为 4900m3, 造成严重的环境污染[3]。富油煤原位

热解是指其不经过开采，直接在地层压力下通过热载体传递热量进行热解，所得油气产

物通过采集井导出地面进行后续分离及深加工的技术。与现有常规地面热解技术相比具

有占地面积小、开采费用低等优点，是一种可持续发展的环境友好型开采方式。原位热

解通过热载体（如高温氮气）在地下对煤层进行加热并热解来得到油气产品，无需对煤

层进行开采，是近年来新兴的一种煤炭利用技术[4]。 
作为一个全新的研究领域，目前，富油煤原位热解工作尚处于起步阶段。王双明院

士课题组对于富油煤原位热解过程中油气产出可能面临流体迁移约束与滞留问题开展了

实验研究，利用低场核磁共振实验和热重分析实验充分证实了富油煤热解残样中存在油

气滞留特征，并基于傅里叶红外光谱数据探讨了热解温度与煤基质结构演化对热解流体

迁移的束缚和滞留机制[5]。此外，还提出一种富油煤原位热解及 CO2 地质封存一体化的

方法[6]。国内其他学者也对富油煤原位热解系统、流程、热载体、加热方式、余热利用等

方面进行了初步的探索[7-12]。无论采取导热或对流加热，原位热解时煤层热解反应需要

吸收大量的热量，反应热和热载体导热/对流共同影响煤层的升温特性，进而又影响反应



速率和产物的收率。此外，反应产物在煤层内的对流和扩散也对煤层温度场分布产生影

响，是一个复杂的多孔介质内导热-对流-渗流-反应相互耦合的多物理过程。 
目前，对该多物理耦合过程的研究还较少，更多的学者关注油页岩原位热解过程中

的对流-导热耦合作用，孔隙、应力及温度场演化规律，而对化学反应以及油气组分的渗

透规律研究较少。如毛崎森等[13]通过 Fluent 数值模拟研究了不同布井数量、模式下富油

煤原位热解传热规律以及煤层整体温度场均匀性、煤层加热速率等参数。计算过程中忽

略了化学反应吸热及组分的扩散作用。王英英等[14]以油页岩原位开采为背景，重点对针

对不同的裂隙形态、角度、大小等对进行了油页岩原位注热开采温度场分布的数值模拟。

王磊等人[15]开展了原位注水蒸汽热解油页岩的模拟试验，通过 CT 扫描和压汞测试获得

了油页岩热解前后内部微观结构的演化特征，并通过数值模拟得到了油页岩矿层的温度

演化规律和产油量。计算过程中考虑了油页岩储层的密度、孔隙率、渗透率、热传导系

数均随温度的变化，同样忽略了化学反应热对温度分布的影响。王国营等人[16]建立了横

观各向同性热流固耦合数学模型对原位注蒸汽开采油页岩进行数值，研究并结合高温作

用下传热、渗流、力学参数对油气产量影响敏感性分析，获得的油页岩各向异性物理力

学参数。姜鹏飞等人[17]模拟了采用 U 形井注气原位裂解油页岩时的对流传热过程并获得

注气加热时间与加热效率因子等参数的变化规律。周科等人[18]用 Fluent 软件模拟非稳态

油页岩层裂解区域温度场变化。李姿等人[19]对等温加热棒加热油页岩时的流固耦合问题

进行了数值计算，并对加热器温度参数进行了优化。Hao 等人[20]采用多孔介质模型计算

了注热后油页岩温度分布情况。Pei 等人[21-23] 对气体注入油页岩原位热解工艺进行了研

究，并基于小批量反应器的结果，建立了化学反应模型，通过温度场模拟分析指出方形

井网是最佳的布井方式。 
此外，针对地下煤气化，M. Gür[24]采用 fluent 模拟了合成气的组成和温度变化特征。

Jiang 等人[25]研究了煤层结构变化和孔隙发育对反应和传热传质的影响。基于二维模型，

Wu 等人[26]通过地下煤气化过程中的孔隙率变化模型模拟了固气转化过程中空洞的生长，

模拟结果与实验结果吻合良好。席建奋[27]针对地下煤气化，借助 COMSOL Multiphysics
对多场耦合进行数值模拟。利用温度作为耦合变量，将煤层燃烧、气化反应热作为温度

场的源项进行求解。由于计算过程中浓度场给定常数边界条件，模拟和实验结果吻合的

较差。同时计算过程中只考虑煤气产物 CO2、H2、CH4 和 CO 的扩散，无法对固定煤层

的消耗以及产物总生成量进行有效的预测。 
由上述国内外文献综述可以看出，目前地下原位热解多场耦合机理研究主要集中在

油页岩的地下热解和煤炭的地下气化相关领域，计算过程大都忽略了化学反应热对煤层

温升特性的影响。此外，由于钻探、开采和原始裂缝，热解过程中热载体及产物组分在

裂缝中的扩散与煤层温度场耦合作用，进一步影响反应速率。目前裂缝多孔带中多物理

场耦合研究还较少，因而对于煤层温升速率和热载体量的匹配关系难以预测。本研究采

用数值模拟来研究宏观尺度上多孔裂缝区域中温度-浓度-渗流-化学反应多物理场耦合问

题。根据真实煤田地质工况、理化特性和实验条件进行数值建模，并分析热载体流量、

煤层渗透率等参数对传热传质和转化率的影响，为原位热解工程开发提供数据支撑。 



1富油煤原位热解模型 

1.1 几何模型 

富油煤原位热解实际生产流程如图 1 所示。氮气经加热后进入煤层中的裂缝区域对

煤层进行加热。煤层经加热后到达一定温度开始热解，生成焦油及挥发分气体，产物随

高温氮气经生产井流出，后续对焦油及挥发分气体进行收集，并分离提纯出高价值的有

机物。加热井及生产井边缘用水泥封筑，选取中间煤层进行冲击增渗。考虑到生产实际，

选取边长为 10m 的正方体作为几何模型。如图 2 所示，一种模型将煤层整体视作均质的

区域，另外一种模型中则为非均质，局部区域（标红区域）渗透率有所不同。 
为简化计算，平衡计算效率和精度，对模型做出如下假设： 
1. 原位热解过程中不考虑辐射传热； 
2. 煤层中心存在大量裂隙和裂纹，将计算区域简化成多孔介质区域； 
3. 热解反应进行时的温度通常高于 300℃，产物中的焦油及挥发分产物均为气态； 
模型入口为长度为 4m，宽度为 0.1m 的矩形，处于中心区域，出口设置在对称的位

置。 

 
图 1 富油煤原位热解示意图 

Fig. 1 Schematic diagram of in-situ pyrolysis of tar-rich coal 

  
（a）均质渗透率 （b）中心渗透率高，四周渗透率低 

图 2 富油煤原位热解几何模型 
Fig. 2 Geometric model of in-situ pyrolysis of tar-rich coal 



1.2化学反应模型 

富油煤热解反应数据由实验获得，反应方程式可表示如下： 
常温-300℃： 

C685.63H586.21O152.90N8.91S5.49 → C685.63H473.35O95.97N8.91S5.49 + 56.93H2O 

300℃-600℃： 

C685.63H473.35O95.97N8.91S5.49 → C547.47H212.23O6.79N8.91S5.49 + Tar + Gas + 15.23H2O 

其中： 

𝑇𝑎𝑟 = 0.45𝐶10𝐻8 + 0.28𝐶12𝐻8𝑂 + 0.35𝐶13𝐻10 + 1.65𝐶14𝐻10 + 1.40𝐶16𝐻10 

𝐺𝑎𝑠 = 11.67𝐶𝑂 + 37.58𝐶𝐻4 + 31.00𝐶𝑂2 + 19.75𝐻2 

实验结果显示在常温至 300℃这个温度区间内，几乎没有热解气体析出，而当温度

超过 300℃后，热解气体大量析出，焦油随之析出，气体生成物在固体中的内扩散变为

控速环节。煤热解形成半焦的过程中体积收缩现象并不明显。故采用固体生成物体积不

变的内扩散控速模型进行拟合[28]。 
固体物质的非等温热分解方程通常可以以方程（1）表示： 

𝑑𝛼

𝑑𝑡
= 𝛿𝑓(𝛼) (1) 

 𝑓(𝛼)为反应机理函数。𝛼为样品转化率，%；可以以方程（2）表示： 

𝛼 =
𝑚0 − 𝑚

𝑚0 − 𝑚∞

(2) 

其中，m0为煤初始质量，g；m 为煤热解到某时刻的质量，g；𝑚∞为煤热解完成之后

的最终质量，g。反应速率常数𝛿根据阿伦尼乌斯方程得到，代入可得 

𝑑𝛼

𝑑𝑡
= 𝐴 × 𝑒𝑥 𝑝 (−

𝐸

𝑅𝑇
) 𝑓(𝛼) (3) 

其中，A 为指前因子，min-1；E 为反应活化能，kJ/mol；R 为气体常数;T 为绝对温度, 
K；t 为反应时间, min。 

煤样热解动力学参数由实验测得，结果如表 1 所示。 
表 1 化学反应动力学参数 

Table 1 Chemical reaction kinetic parameters 

温度（℃） E（kJ/mol） A(min-1) R2 

300-600℃ 72.35 414.6 0.9902 

 
1.3流动传热模型 

对于富油煤热解的模型来说，反应发生的温度区间内，产物均是以气相的形式存在。

氮气作为加热气体，自身并不参与反应。因此气体的质量守恒方程如下： 



∂(𝜌g𝜑N𝜀)

∂𝑡
+ ∇[𝜌g𝜑N𝐮 + 𝐷𝜌g∇𝜑N] = 𝑚𝑁̇ (4) 

其中𝜑N表示气体的摩尔分数，𝜀为多孔介质的孔隙率，𝑚𝑁̇为质量源项，氮气作为热

载体并不参与反应，𝑚𝑁2
̇ 为零。其余产物相应的质量源项以方程（5）表示，𝑀𝑁表示物质

的摩尔质量。𝑟是反应速率。 
𝑚𝑁̇ = 𝑀𝑁 ⋅ 𝑟 (5) 

𝐮表示气相表观速率，由达西定律决定。如（6）所示，𝜗表示多孔介质的渗透率，𝜇g

表示气体的动力粘度，∇𝑝表示流经多孔介质的压降。 

𝐮 =
𝑘

𝜇g
∇𝑝 (6) 

能量守恒方程： 

∂

∂𝑡
((𝜌𝑐𝑝)

eff
𝑇) + (𝜌𝑐𝑝)

g
𝐮∇𝑇 + ∇(𝜆eff∇𝑇) = 𝑄 (7) 

𝑄表示能量源项，对应于反应的焓变，以方程（8）表示 
𝑄 = −Δ𝐻𝑅 ⋅ 𝑟 (8) 

𝑐𝑝表示物质的比热容，(𝜌𝑐𝑝)
eff
表示气固两相等效热容，𝜆eff表示等效导热系数，计

算方式如方程（9-10）所示 

(𝜌𝑐𝑝)
eff

= 𝜀(𝜌𝑐𝑝)
g

+ (1 − 𝜀)(𝜌𝑐𝑝)
s

(9) 

𝜆eff = 𝜀𝜆g + (1 − 𝜀)𝜆s (10) 

2 结果与讨论 

2.1 网格无关性验证 

为确保网格质量以及提高生成网格的效率，使用结构化网格并局部加密，对网格无

关性进行考核。选取网格数量分别为 13325、44400、82620、198450。监测中心点温度，

如图所示，根据第 4 天以及第 15 天的结果，当网格数量达到 82620 时，最大误差仅为

1.7%，符合数值模拟要求。后续计算中网格数量选择 82620。 

 



图 3 网格无关性检验 

Fig .3 Grid independence test 

2.2模型考核 

在实验室范围内做了压力 2MPa 下，程序升温至 600℃然后恒温 30min 的富油煤热

解实验，煤样被加工成直径 30mm、高为 50mm 的圆柱形。几何模型如图所示。数值模

拟中煤样孔隙率设为 0.2，渗透率为 0.1mD。初始温度和压力分别为 293K 和 0Pa。图 4
显示了模拟与实验的煤样转化率随时间的变化趋势，最大偏差小于 5%，且模拟结果与实

验结果整体趋势相同。 

  

(a) 煤热解实验煤样几何模型 (b) 实验结果与模拟结果 

图 4 模拟结果与实验结果对照 

Fig. 4 Comparison of the simulation results and experimental results 

2.3 不同渗透率 

在实际生产中，为了提高原位热解效率和油气产量，常常采用致裂增渗的方式对煤

层进行处理，以提高后续的传热传质效率。假设煤层经过致裂增渗作业后增渗效果良好、

孔隙分布均匀，求解均质多孔介质区域原位热解模型。针对均质渗透率模型，保持区域

内孔隙率不变，改变区域内渗透率，探究渗透率对传热传质的影响。结合生产实际，入

口边界流入的物质为 873K 的氮气，入口压力统一设置为 2 MPa，出口压力边界为 0 Pa。 
图 5 显示了渗透率分别为 1mD、100mD、1000mD 时的煤层区域温度情况，反应时

间为 180 天。氮气从入口进入计算域，由中心向四周扩散，高温区域集中在入口区域附

近，向出口扩展。随着渗透率增大，流动阻力减小，煤层内流体流速增大，气体扩散更

为剧烈，在相同时间内氮气扩散的区域增大，流动和传热得到强化，高温区域面积增大。 

   



入口中心位置-水平面 入口中心位置-竖直面 

𝑘 = 1mD 

   

入口中心位置-水平面 入口中心位置-竖直面 

𝑘 = 100mD 

   

入口中心位置-水平面 入口中心位置-竖直面 

𝑘 = 1000mD 

图 5 不同渗透率下温度云图（180 天） 

Fig. 5 Temperature distribution with different permeability (on Day180) 

由于高温区域扩展速度不同，煤层温度分布也不同，煤层发生热解的速率也不同，

图显示了不同渗透率下煤层转化率随时间的变化。可以看出，渗透率为 1mD 时，转化率

基本为 0，说明没有发生反应，从 180 天时的温度云图可以发现，区域最高温度仅在 350K
左右，不足以发生反应。当渗透率增大到 100mD 时，传质传热得到强化，可以达到热解

所需温度，180 天时反应转化率在 25%左右，和温度云图中的红色高温区域相对应。当

渗透率进一步增加到 1000mD 时，可以看到在 140 天左右时，转化率已达到 1，说明反

应已经完成。180 天时温度云图显示煤层整体温度已经在 800K 以上，也验证了这一结

果。 



 

图 6 不同渗透率下煤层转化率情况 

Fig. 6 Conversion rate of the coal seam with different permeability 

2.4 不同入口质量流量 

实际生产作业中，为节约成本以及进行先导性实验，工作人员往往不会对煤层整体

进行致裂增渗，而是对某一局部区域进行作业。通过实际热解效果来判断后续如何操作。

这也就可能造成煤层局部区域渗透率较大，而其他区域渗透率维持在较低的水平。本节

对此类情况进行了研究。结合生产实际，中心渗透率取为 5000mD，四周渗透率取为 1mD。 

   

0.174kg/s 0.054kg/s 

图 7 不同入口质量流量下温度云图 

Fig. 7 Temperature distribution of different inlet mass flow rate 
如图 7 所示，以入口质量流量分别为 0.174kg/s、0.054kg/s 为例，持续通入高温氮气

180 天后，质量流量为 0.174kg/s 的工况下高温区域面积较大。 
图 8 显示不同入口质量时，转化率随时间的变化趋势，可以看出当转化率小于 14%

左右时，反应速率较快，入口质量流量越大，反应速率越快。而当转化率超过 14%左右

时，中间高渗区域反应基本完成，而由于四周渗透率较小，高温氮气难以流经这些区域，

热量传递的方式发生了变化，反应速率变慢。图 9 显示了进出口两端压降，入口质量流

量越大，所对应的气体表观流速也就越大，压降也越大。 



 
图 8 不同入口质量流量下转化率随时间的变化 

Fig. 8 Conversion rate with different inlet mass flow rate  

 
图 9 不同入口质量流量下进出口压降 

Fig. 9 Pressure drop with different inlet mass flow rate 
图 10 显示了不同入口质量流量时，第 10 天以及第 100 天的温度云图。可以看出当

转化率小于 12%时，入口质量流量越大，氮气扩散速率越快，传热更迅速，反应速率也

就更快。而当转化率大于 12%时，中心高渗透率区域反应几乎完成，热量传递的主要方

式为中心高温区域向四周低温区域传导，因此反应速率降低，且不同的入口质量流量所

对应的反应速率相差不大。在实际生产中，为节约成本，需要选择合适的入口质量流量

以及考虑达到所需渗透率所需要的成本。 



   

Day10 Day100 

(a) 0.054kg/s 

   

Day10 Day100 

(b) 0.084kg/s 

   

Day10 Day100 

(c) 0.114kg/s 

   



Day10 Day100 

(d) 0.144kg/s 

   

Day10 Day100 

(e) 0.174kg/s 

图 10 不同入口质量流量下第 10 天、第 100 天温度云图 

Fig. 10 Temperature distribution with different inlet mass flow rate at Day10 and Day100 

3 结论 

通过耦合传热、流体流动和化学反应，进行了宏观富油煤原位热解多物理场模拟。

此外，针对两种几何模型，研究了多孔区域渗透率、入口速度对传热、传质、转化率的

影响。主要结论如下。 
（1）对于均质渗透率模型来说，增加渗透率可以显著提升传热传质的效率，进而提

高反应转化率。 
（2）对于非均质渗透率模型来说，前期对流传热起主导作用，提高入口质量流量可

以显著提升反应速率，后期热量传递方式为高渗区域向低渗区域的导热。入口质量流量

对反应速率的提升影响较小，且会带来更大的压降。 
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摘要：本文数值计算了轴向导热与稀薄效应对圆环微通道入口段流动与换热特性的影响。首先通过 UDF

与热阻模型嵌入了速度滑移与温度阶跃边界，随后通过计算得到了同时发展流入口段的摩擦因子与换

热系数。发现在通道入口段 fappRe 与局部 Nu 数随着 Re 数的增大而减小，当 Re < 100 时，减小幅度较

大，且此时轴向导热对通道入口段换热能力的影响不可忽略；而增强稀薄效会显著恶化通道入口段的

换热性能，同时弱化轴向导热对通道换热的影响程度。 

关键词：轴向导热；入口效应；稀薄效应；速度滑移；温度阶跃 

 
0 前言 

当前，全球面临着可持续发展和能源利用方面的诸多挑战。如何增大能源利用率来

降低能源消耗一直都是研究的热点问题。换热器作为一种热量传递装置，在化工、石油、

动力、食品及医疗等方面占有重要地位。传统的常规换热器不仅质量大并且所占空间大，

难以满足微小空间换热或高热量换热需求。相比之下，微通道换热器具备尺寸小、重量

轻、响应快、精度高等特点，表现出了极好的换热性能。然而由于尺寸小，流体过程中

巨大的速度梯度也导致极大的流动阻力。因此有必要深入洞悉微通道的流动换热性能，

进而确定其是否满足使用需求。 
目前针对圆形以及矩形微通道这种单流通域的流动换热研究相对较多，对于双流通

域通道的研究往往是针对平行板通道这种理想的通道进行，对于环形通道换热器的探索

相对较少。而环形通道由于其简单的几何形状以及承受高压的能力，已广泛用于热交换

器、核工业冷却应用和流体加热等多种热力系统[1, 2]，并且同心圆环通道也是较为常见的

几何形状[3]，如套管式换热器中的流道。可见环形截面是一种有用的通道形状，具有潜

在的实际应用价值，因此了解环形微通道流动的流动与传热特性非常重要。 
Meyer 课题组[1, 4-8]对环形通道的流动与换热特性进行了大量的实验研究，分析了圆

环通道内外径比与雷诺数（Re）对于摩擦因子以及努塞尔数（Nu）的影响，但主要都是

针对液体工质在湍流或者过渡流的流动换热特性展开，尚未涉及到微尺度效应。此外，

他们通过实验发现圆环通道的局部传热系数在通道入口段较高，并且会随着边界层的发

展而逐渐减小[9]。这是由于通道的入口效应随着流动逐渐减弱，通道入口段的换热问题

也通常被称为 Graetz 问题。对于圆环通道的 Graetz 问题，Weigand 等人[10, 11]通过自伴随



矩阵法针对不同热边界条件进行了求解，主要分析了轴向导热对于圆环通道换热的影响，

并且结果表明，当贝克莱数（Pe）小于 50 时，轴向导热的影响非常显著，但他们的计

算未考虑微尺度效应，也没有分析通道入口段摩擦阻力的变化。Duan 等人[12]、Avcı 等
人[13, 14]、Mohseni 等人[15]以及 Sadeghi 等人理论计算了圆环微通道中微尺度效应的影响，

但仅针对不同的边界条件得到了充分发展段的换热系数，并未分析微尺度下圆环微通道

入口效应的变化。 

对于圆环微通道，除了以上的实验研究以及理论研究，也有学者采用数值模拟的方

法计算其中的速度与温度分布[17-21]，但其中多是针对纳米流体作为流动工质，因此很少

考虑微尺度效应带来的影响，或者针对稀薄气体但是没有给出 Nu 或摩擦因子在圆环微

通道入口段的变化规律。可见，圆环微通道的流动换热特性仍受到广泛关注，已有的研

究聚焦于液体工质或湍流流态，或者仅分析充分发展段的换热特性。然而微通道内的流

动通常为层流流动，并且对于气体工质，其普朗特数（Pr）相对较小，从而 Pe 较小，

因此需要考虑其轴向导热在入口段的影响，此外气体在微尺度下也会产生稀薄效应，因

此对于较短的微通道，有必要探索气体工质在圆环微通道入口段的层流流动与换热特性。

本文将基于此，针对内外径比为 0.5 的圆环微通道，采用数值模拟的方法进行研究，计

算不同壁面加热情况下稀薄效应对圆环微通道摩擦因子与换热系数的影响，并量化轴向

导热对入口效应的作用。 
1 模型介绍 

1.1 几何模型 

本文考虑的圆环微通道的几何形状以及采用的坐标系如图 1 所示。圆环微通道的外

径为 ro，内径为 ri，且内外径比为 0.5，通道长度为 L。本文将基于双连通域的第三类边

界条件[22]进行换热计算，即外环壁面恒壁温，内环壁面绝热；入口处的流体将垂直于入

口截面流入通道。由于圆环通道的几何对称性以及边界条件具备中心对称，可将通道内

的三维流动换热问题简化为二维问题进行数值计算，如图 1 中的红色矩形区域。 

 
图 1 圆环微通道几何示意图 

1.2 控制方程与边界条件 

本文研究的流体为空气，流动方向沿着 x 方向。假定流体不可压缩且为常物性，同

时忽略粘性耗散与辐射换热以及浮力的影响。则相应的控制方程如下： 
 0u =  (1) 
 ( ) 2

i iu u p u  = − +  , i = 1,2 (2) 
 2

pc u T T  =   (3) 



式中  ρ——流体密度(kg/m3)； 
μ——动力粘度(N·s/m2)； 

cp——定压比热[J/(kg·K)]； 
κ——流体导热系数[W/(m·K)]。 

入口流速采用均匀速度，即在入口处赋予一个恒定的速度值，由于是恒物性，根据

连续性方程，此时的速度也是截面的平均速度 um，此速度值可根据雷诺数与水力直径求

得，即 

 m
h

Reu
D


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=  (4) 

流体在通道内流动需要驱动力及相应的功耗，而功耗与通道内的流动摩擦阻力有

关。在充分发展段，通道内的范宁摩擦因子定义 f 为壁面剪切应力 τ 与流体单位体积动

能之比，即 

 2
m(1 2)

f
u


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然而，在流动入口段，压降不仅与壁面剪切应力有关，还与动量率有关[23]。根据牛顿第

二运动定律，从入口到任意截面的压降与范宁摩擦因子之间的关系可以表示为 
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为了便于计算入口段的摩擦因子，Shah 等[22]定义了表观摩擦因子 
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进一步得表观摩擦因子 fapp与 Re 数的乘积 fappRe 为 
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式中的无量纲轴向距离 x+定义为 
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壁面边界条件得设置将基于气体的稀薄程度进行，气体的稀薄程度可用 Knudsen 数

（Kn）界定，其定义为气体分子平均自由程 λ 与水力直径的比值，随着通道尺寸逐渐减

小，Kn 逐渐增大，当 Kn 在 0.001~0.1 时，气体流态为滑移流，宏观的无滑移壁面边界

条件不再适用，需要添加速度滑移与温度阶跃条件对边界条件进行修正。速度滑移即贴

近壁面的流体速度与壁面之间存在相对速度，相对速度的大小即为滑移速度，本文将采

用第一阶滑移模型，因此滑移速度为 

 s
2 F uu

F r

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= −


 (10) 

式中 F 为动量调和系数，通常在 0.8~1 之间，本文取值为 1。同样，由于温度阶跃的存

在，在壁面处，壁面温度 Tw与贴近壁面的流体温度 Ts间遵循以下关系 
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式中  FT——能量调和系数，取值 1； 
Pr——普朗特数； 

γ——比热容比。 
圆环微通道内的局部对流换热系数为 
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式中  Tm——截面流体的质量平均温度(K)。 
因此外环壁面局部 Nu 数为 
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2 数值计算 

数值计算过程在 ANSYS Fluent 19.2 上完成，计算过程采用双精度且基于压力的求

解器。设置的入口温度为 290K，恒壁温条件下壁温为 300K，另一壁面为绝热边界。基

于之前的假设，流动方程（连续性方程与动量方程）与能量方程属于单相耦合，即能量

方程受流动方程的影响但不影响流动结果。当流动方程收敛后可以很快的得到能量方程

的收敛结果，因此为了节省计算时间可以先计算流动方程再计算能量方程。经比较，采

用 Coupled 算法计算可以更快的得到收敛结果。迭代过程采用的二阶迎风格式，流动方

程的残差设置为 1×10-7，而能量方程的残差设置为 1×10-14。在后处理中计算局部 Nu
数时，采用 jou 文件划分各截面与对应壁面的点求流体的平均温度以及壁面热流密度。

对于速度滑移边界条件，采用 UDF 方式嵌入。借助 BOUNDARY FACE GEOMETRY 宏

完成，对于温度阶跃边界条件，采用一种热阻模型嵌入，此模型对于恒壁温边界下的计

算无需借助 UDF 便可实现壁面处的温度阶跃效果，具体方法及 UDF 代码已在之前的文

献[24]中给出，这里不再赘述。 
2.1 网格无关性分析 

采用 Gambit 进行网格划分，且均采用四边形网格。由于通道入口段的边界层正在

逐渐形成，速度温度变化较大，其流动换热情况较为复杂，因此在入口处设置了较密的

径向网格，随后逐次减少径向网格以减少不必要的计算。同样轴向网格的间距也逐次扩

大。为验证网格无关性，采用了 5 套网格进行了数值计算，已有结果表明 Kn = 0 时的计

算结果对网格的变化更加敏感[24]，因此本次以 Re = 1000 且 Kn = 0 时的 fappRe 作为目标

进行检验。不同网格的影响如图 2(a)所示，可见不同网格主要影响近入口处的结果，在

x+大于 0.001 后的结果几乎完全重叠，因此为了进一步比较网格数量的作用，给出了不

同网格数下 x+ = 0.0001 以及 x+ = 0.001 处 fappRe 的结果，如图 2(b)所示，可见随着网格加

密，fappRe 的值逐渐增大，且增大趋势逐渐变缓。以最密网格（868880）的结果为基础，

在 x+ = 0.0001 以及 x+ = 0.001 处，424360 网格的相对误差分别为 2.1%与 0.6%，而 642420
网格的相对误差分别为 0.8%与 0.2%。因此为保证计算精度且节约计算资源，本文中取

数量为 642420 的网格进行计算。 
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图 2 不同网格数量对(a) fappRe 的影响以及(b)不同 x+处 fappRe 的影响 

2.2 模型验证 

Shah 等人[22]给出了无滑移条件下圆环通道流动入口段的 fappRe，而在滑移条件下，

目前尚未有相应的结果，仅 Duan 等人[12]给出了该条件下圆环微通道充分发展段的速度

分布，通过将其速度分布表达式进行整理，可进一步得到无量纲形式的速度分布，即 
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其中 r*为内外径比。将文献[22]中可利用的数据与式(14)中的理论结果与当前的计算结果

进行对比，如图 3 所示。图 3(a)给出了 fappRe 与各截面最大流速与截面平均流速的比值

umax/um随无量纲轴向距离的变化，可以看出当前的计算结果与文献中的数据变化趋势完

全相同，但数值大小在接近入口处的偏差较大，沿着流动方向偏差越来越小。这是由于

文献[22]中并未给出具体的 Re 数，也没有考虑 Re 数对入口段摩擦因子的影响，随着 x+

增大，Re 数的影响逐渐消失，因此表明了当前模型的可靠性。此外，图 3(b)显示了不同

Kn 数下充分发展段的径向速度分布，可见当前计算结果与文献中的数据完全重合，进一

步验证了模型的可靠性。 
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图 3 与文献结果进行对比验证：(a)无滑移时的 fappRe；(b)充分发展段的速度分布 

3 计算结果与分析 

本文旨在于分析圆环微通道的流动与换热特性，具体表征为摩擦因子与换热系数的



变化规律。主要考虑滑移流态下稀薄效应对 fappRe 的影响以及轴向导热与稀薄效应对局

部 Nu 的影响。其中 Re 数的变化范围为 25~1000，Kn 数的变化范围为 0~0.1。 
3.1 稀薄效应对摩擦因子的影响 

当壁面处发生速度滑移时，速度梯度将减小，因此稀薄效应的存在通过影响速度的

分布进而对 fappRe 造成影响。图 4(a)给出了当 Re = 25 时，不同 Kn 数下 fappRe 沿轴向距

离的变化，当 Kn 数增大时，fappRe 逐渐减小。当 Kn 数从 0 增加到 0.01 时，靠近入口处

的 fappRe 急剧降低，随后 fappRe 随着 Kn 数的增大而减小的幅度明显减弱。此外，在无滑

移边界下，贴近入口处 fappRe 与 x+在对数坐标上保持线性关系且斜率在一定的轴向区间

内保持不变，而存在滑移时，这种线性关系逐渐消失，甚至在入口处，斜率接近于 0。
因此增强稀薄效应将极大的降低入口段的摩擦损耗，相比之下，稀薄效应对于充分发展

段的影响较小，但也较为明显。通过 fappRe 的变化趋势表明对于纳米级甚至更小的通道，

可直接用充分发展段的摩擦因子计算管内的压降与功耗。图 4(b)展示了 Kn = 0.02 时，不

同 Re 下 fappRe 的变化，可见 fappRe 随着 Re 的增大而减小，且 Re 的影响在入口段较为明

显，然而在充分发展段，Re 对 fappRe 的影响几乎完全消失。 
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(a) (b) 
图 4 fappRe 沿无量纲轴向距离的变化：(a)Re = 25；(b) Kn = 0.02 

3.2 轴向导热对换热特性的影响 

在本次数值计算中，所用工质为恒物性的空气，Pr 数恒定为 0.74，因此轴向导热对

换热的影响以变化 Re 数的形式实现。图 5 展示了外环恒壁温内环绝热时轴向导热对圆

环微通道局部 Nu 数的影响，可见，在热入口段的换热系数明显大于在充分发展段的数

值，展示了通道内换热过程中的入口效应。随着轴向距离的增大，换热系数逐渐降低最

后趋于定值。这是由于入口处的热边界层较薄，而沿着流动方向，热边界层逐渐增厚，

从而增大了热阻，减小了换热系数。当 Re 数较小时，即 Pe 数较小时，由于入口段流体

内部的轴向导热较强，因此局部 Nu 数明显增大，此时需要考虑轴向导热的影响。在入

口段，Nu 数随着 Re 数的增大而减小，然而当 Re > 500 时，轴向导热的影响十分微弱。

随着流体流动，Re 数对 Nu 数的影响逐渐减小，到充分发展段，轴向导热的影响可以忽

略。对比图 5(a)与图 5(b)可知，轴向导热对圆环微通道局部 Nu 数的作用受稀薄效应的影

响较大。当 Kn 增大，即气体稀薄性增强时，会显著削弱轴向导热对换热的影响。 
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(a) (b) 
图 5 Nuo沿无量纲轴向距离的变化：(a)Kn = 0；(b) Kn = 0.1 

3.3 稀薄效应对换热特性的影响 

图 6 给出了不同 Re 数下稀薄效应对 Nu 数的影响。可以看到，随着 Kn 数的增加，

Nu 数逐渐减小，该现象在 Re 数较小时尤为显著。这是由于增大 Kn，气体更加稀薄，减

小了气体分子与壁面以及气体分子与分子之间的碰撞，而 Re 数较小时，轴向导热对圆

环微通道入口段换热的影响较大，且轴向导热依赖于气体分子间的热传导，因而增大 Kn
将减小了热传递，弱化换热。在对数坐标下，热入口区的 Nu 数相对于 x+的斜率的绝对

值随着 Kn 数的增大逐渐减小，这表明相比于充分发展段，Kn 数对热入口段中的换热有

着更大的影响，随着 Kn 数的增大，入口效应也将逐渐减弱。此外，当 Kn 数从 0 增至

0.1，入口效应的影响区间从 x+为 0.01 增至 0.03。 
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(a) (b) 
图 6 Nuo沿无量纲轴向距离的变化：(a)Re = 50；(b) Re = 1000 

4 结  论 

本文在 ANSYS Fluent 中导入了速度滑移模型与温度阶跃模型，计算了圆环微通道

同时发展流的速度与温度分布，进而分析了气体稀薄效应以及轴向导热对通道内摩擦因

子与换热系数的影响，得到的结论如下： 
(1) fappRe（或局部 Nu 数）随着 Re 数（或 Pe 数）的增大而减小，且 Re 数在 25~100 时，

减小的幅度较大，而当 Re 大于 500 时，Re 数的影响逐渐消失。Re 数对 fappRe 的影

响沿着流动方向逐渐减小，在 x+接近于 1 时几乎完全消失。因此对于同时发展流，

计算摩擦损耗需要考虑入口段的影响。 



(2) 增强稀薄效应可以减小圆环微通道的摩擦损耗，同时也减小了圆环微通道的对流换

热系数，且在入口段减小的幅度较大。当 Kn 数从 0 增到 0.01 时，稀薄效应对 fappRe
的影响幅度较大。稀薄效应对 fappRe 与局部 Nu 数的影响沿着流动方向逐渐减弱，直

到充分发展段才保持不变。 

(3) 在圆环微通道入口段，考虑轴向导热会增强通道入口段的换热能力，尤其是当 Re
数在 25~100 之间时，局部 Nu 数的变化尤为明显；而当 Re > 500 时，轴向导热对局

部 Nu 数的影响显著减弱；此外在充分发展段，轴向导热几乎不对 Nu 数产生影响，

并且增强稀薄效应将弱化轴向导热对换热的作用。 
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摘要：飞行器面临的严峻热防护问题制约着飞行器的设计与发展。为研究冲击射流影响下的飞行器蒙皮

热防护特性，通过数值模拟的方法，对恒热流作用的蜂窝蒙皮结构冲击射流温度场和速度场进行分析。并

对射流入口高度、射流入口形状和射流入口速度等影响流动和传热特性的参数进行分析，优化热防护结构。

模拟结果表明，在选取的参数范围内，较低的射流入口高度，圆形射流入口形状和较高的射流入口速度对

该结构的换热具有增强作用。 

关键词：飞行器热防护；冲击射流；射流高度；射流入口形状；射流速度  

 

0 前言 

飞行器的研发与制造是航空工业的重要组成部分，飞行器在飞行过程中，面临严峻热

环境的考验，其主要集中在飞行器的外表面和主动力装置的内表面。飞行器材料通常由于

严重的气动加热导致自身弹性模量和强度极限降低[1]，同时由于不同部位材料不同形成较

大的热梯度，产生较大的热应力，从而承载能力降低，严重时发生变形，导致无法完成长

时间飞行的目标，安全性也无法保证[2]。随着飞行器的飞行速度不断提升，服役环境也趋

于恶劣，飞行器的热防护问题已经成为制约其发展的瓶颈问题之一[3]。 

目前，飞行器的热防护方式主要有被动防热、半被动防热和主动防热 3 种[3-6]。传统的

被动热防护系统，存在较大的质量与体积负担问题；对比被动式热防护，主动式热防护系

统可以较为有效的避免飞行器大质量的负担和工作过程中烧蚀产物改变飞行器气动外形等

缺陷，是一种高效的热防护手段。基于燃料的主动冷却技术，虽然在热防护性能和气动热

的回收利用上有着显著的优势，但是受制于燃料的热沉，无法解决舱体所有的热防护问题，

需要发展先进主动冷却技术。冲击射流作为主动式热防护的一种形式，能够高效的解决飞

行器面临的严峻的热防护问题。国内外学者对冲击射流冷却在飞行器上的应用进行了广泛

的研究，其研究主要集中在热流密度较高的部分舱段，王杏涛等人[7-8]以发动机舱为研究对

象，通过数值模拟和实验，分析了发动机舱内部和蒙皮的传热及降温规律，并对其通风冷

却效应进行研究。曹学伟[9]等人建立空气射流降温模型，分析空气主动降温模拟过程的特

点和要求，并对降温速率的影响因素进行研究。Segal[10]等人通过研究提出了一种能够保持

较好通风的飞机发动机舱的设计方案，Rundstrom D等人[11]研究了冲击射流在电子设备冷却

方面的应用，分析了射流雷诺数以及射流与横流速度比对冷却效果的影响，提取了对流换

热系数的具体分布和平均值。 

本文研究对象为某型飞行器蒙皮结构，因蜂巢结构具有节省材料、强度高等优点[12-14]，

在承担气动载荷的同时，对于飞行器的减重具有很大的优势，以此建立了蜂巢结构冲击射

流三维模型。用数值模拟的方法分别研究了射流入口高度、射流入口形状和射流入口速度



对冲击射流的影响，最后分析各因素影响下冲击射流换热蒙皮外表面综合降温效果。 

1 计算模型及边界条件 

1.1 计算模型 

本文几何模型为一种集防热承载于一体的热防护结构，不仅能够满足防热隔热功能，

而且能够承受较大的气动载荷和结构载荷。该蜂窝单元结构示意图如图 1 所示，结构由隔

板、蜂窝夹层和蒙皮三部分组成。隔板上有入流和出流孔口，射流入口为正六边形，出口

为四个对称分布的矩形出口。结构的主要参数命名及其数值如图 2 和表 1 所示。蒙皮的外

表面为加热面，与流体接触的内表面为冲击射流冷却面。 

  

图 1 蜂窝单元冲击射流结构示意图 

 

图 2 蜂窝结构主要参数 

表 1 数值模拟参数及数值 

参数 数值 参数 数值 
隔板厚度 h1/mm 1mm 蜂窝壁厚度 Wi/mm 0.5mm 
蜂窝腔高度 h2/mm 3~9mm 蜂窝直径 D/mm 12mm 
蒙皮厚度 h3/mm 1mm 出流孔长度 L/mm 3mm 
六边形入流孔直径 d1/mm 2mm 出流孔宽度 w/mm 0.75mm 
圆形入流孔直径 d2/mm 1.8mm 正方形入流孔边长 d3/mm 1.6mm 



1.2 物性参数及边界条件 

使用 fluent进行模拟计算，射流入口为速度入口，数值取值范围为 1~3m/s，入口温度

为 20℃，出口为自由流出口边界，蜂窝内壁面为流固耦合面，蒙皮外表面模拟飞行器飞行

过程中的气动加热现象，在蒙皮外表面施加第二类边界条件，热流密度为 20W/cm²，其余

壁面边界条件均为绝热条件。蜂窝单元结构材料选择为铝，射流介质选择为液态水，其热

物性参数选取如表 2。 

本文中的冲击射流流动状态为湍流，采用 fluent 中的 standard k-ε 模型进行模拟，在计

算过程中，压力和速度的耦合采用更为精确和效率更高的 coupled算法，动量方程和能量方

程使用二阶迎风格式。为了保证计算结果的准确性，当收敛计算所有参数的残值小于 10-6

时，认为模拟计算已经收敛。 

表 2 材料热物性参数 

材料 密度（kg/m³） 比热（j/kg·k） 热导率（w/m·K） 粘度（kg/m·s） 

铝 2719 871 202.4 — 
液态水 998.2 4182 0.6 0.001003 

1.3 网格划分及无关性验证 

使用 Fluent Meshing 软件对蜂窝单元结构的 3D 模型进行网格划分，并采用多面体网格

的划分方式，以便获得高精度和更快的计算速度。网格的大小和精度影响计算结果，计算

中网格的基本尺寸分别采用了 0.25mm、0.22mm、0.2mm 到 0.18mm，对应网格数量分别为

63316、111278、179502 到 225756，计算获得的加热面的最高温度随着网格数量的增加而

逐渐减少，如图 4所示。网格数量从 179502 上升到 225756 时，加热面最高温度减少了

0.058℃，减少量仅为 0.02％。为了兼顾考虑数值模拟计算过程中的效率和精度，在后续的

模拟中选择基本网格尺寸为 0.2mm 的网格划分方法，并在流体与固体壁面交接处设置边界

层网格，进行加密处理，加密结果如图 5所示。 

 

图 3  网格无关性验证 

 



 

图 4 边界层网格示意图 

 

2 数学模型及参数定义 

2.1 控制方程 

本文研究的蜂窝单元结构内的流动和换热过程满足以下控制方程; 

(1)连续性方程 
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(2)动量守恒方程 
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(3)能量守恒方程  
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2.2 湍流模型 

在该换热结构的模拟中，采用 standard k-ε 模型来模拟湍流。k-ε 两方程模型由 Launder
和 Spalding 在 1972 年提出。输运方程为： 
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上式中，PK为平均速度梯度引起的湍流动能 K 的生成项；Gb为浮力引起的湍流动能 K
的生成项，对于不可压流体，Gb=0；−𝜌𝜀为耗散项；YM为可压缩性修正项，是可压缩湍流

中脉动扩张的贡献；𝐶𝜀1
𝜀

𝐾
𝑃𝐾为𝜀的生成项；𝐶𝜀1

𝜀

𝐾
𝐶𝜀3𝐺𝑏为浮力修正项；−𝐶𝜀2𝜌

𝜀2

𝐾
为耗散项；

SK和 Sε分别为 K 方程和 ε 方程的源项。 
2.3 参数定义 

雷诺数计算公式为： 

 Re in iv Dvd 

 
= =  (1.6) 

ρ、μ 分别为流体密度和动力粘性系数，v、d 为流场的特征速度和特征长度；特征速度

v 取入口速度 Vin ；特征长度 d 取入口的水力直径 Di，六边形入口水力直径 D1=1.74mm、

圆形入口水力直径 D2=1.8mm、正方形入口水力直径 D3=1.6mm。 

定义冲击射流冷却面局部温度为 Tlocal 、入口温度为 Tin、局部热流为 qlocal（局部热流

取 fluent 计算结果进行分析）、局部对流换热系数为 hlocal，则局部对流换热系数 hlocal计算公

式为： 
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3 影响因素分析 

3.1 射流高度对流动换热的影响 

射流入口形状为正六边形，射流入口速度 Vin=1m/s 保持不变，通过改变蜂窝腔高度 h2

来改变射流高度，研究了射流高度 H 分别为 3mm、6mm 和 9mm 时对流动传热特性的影

响，不同射流高度对应的 H/D 分别为 1.72、3.45、5.17。本文模型结构关于滞止点所在轴

线对称，故沿射流入口中心点与射流出口长边中点的连线作截面 A，平行于射流方向，图

5为截面 A 示意图，定义轴线上距滞止点距离的数值大小为 r。  

 

图 5 截面 A 示意图 

截面 A 中 h2分别为 3mm、6mm 和 9mm 时的射流速度分布如图 6 所示。随着射流高度

从 3mm、6mm增加到 9mm，射流主流中高速区域靠近射流冷却面的头部形状，从“凹面型”



到“平面型”再到“凸面型”，主要是由于随着射流高度的增加，冲击射流冷却面对射流充

分发展的限制作用减弱，喷射冲击作用减弱，射流主流得到充分发展。同时从图 6 可以看

出，流体与侧壁碰撞卷起的涡轮增加侧壁附近的扰动，当射流高度为 3mm 时，侧壁对流动

的扰动明显，靠近侧壁处的流速升高并沿着侧壁从出口处流出，随着射流高度的增加，侧

壁碰撞卷起的涡轮逐渐得到充分发展，当射流高度为 9mm 时，可以在图中看到清晰的涡轮

形成。在此模型选取的参数情况下，受涡轮影响的侧壁高度范围在 6mm 以下，过高的侧壁

高度并不会增强涡轮的形成和发展，同时受涡轮影响的流动换热的也得不到增强。受涡轮

影响的换热效果的增强主要是由于涡轮的产生使靠近侧壁处的流动边界层变薄，也正是因

为射流在受限空腔内与侧壁碰撞所形成的涡流结构，造成其与自由射流冲击情况下在流动

和传热特性上存在较为显著的差异。 

 

 
图 6  不同射流高度下截面 A 的流速分布图 

选取距离冲击射流冷却面 0.1mm 处的内流体区域平面为近壁面，近壁面处沿 x 轴方向

径向流速分布如图 7 所示，随着 r 的增加，不同射流高度下的近壁面径向流速都呈现了先

增加后减少的趋势，其原因是射流在到达壁面后，在滞止区内流动速度迅速滞止为 0，并

且急剧地由轴向转向径向，在到达壁流区前向外加速流动。同时随着射流高度的增加，近

壁面处流动的最大速度降低。近壁面处流动最大速度随射流高度升高而降低的原因是射流

对周围流体的卷吸作用，射流与卷吸的流体交换动量，使射流的动量减弱，相应的流动速

度也降低。 

 

 

图 7 不同射流高度下近壁面径向流速沿 x 轴方向分布 

图 8 给出了不同高度对冲击射流冷却面局部换热系数沿 x 轴分布的影响，当射流高度

为 3mm 时，射流流体到达滞止点处时滞止速度为 0，流体在此处进行强烈的动量交换，热

边界层较薄，使得滞止点局部换热系数较大，随着 r 的增加，冲击射流冷却面上的局部换

热系数先降低后升高，并达到第二峰值，这是由于滞止区内存在较大的压力梯度，使流体

沿与冲击面平行方向加速流动，流速的增加导致边界层减薄，对流换热增强。壁流区内随

着近壁面处径向射流速度的降低，热边界层厚度增加对流换热减弱，局部换热系数降低。

同等入口流速下，随着射流高度的增加，冲击射流 H/D 增大，射流流体对冲击射流冷却面



的喷射冲击作用减弱，流体加速作用被削弱，局部换热系数的第二峰值减弱，射流高度为

9mm时，此时 H/D 较大，局部换热系数的第二峰值消失。 

射流入口不变，射流高度变化时，冲击射流 H/D 变化，局部换热系数在滞止区和壁流

区内的变化规律不同。当射流高度为 3mm 时，滞止区附近换热系数相比于 6mm 和 9mm 的

射流高度时换热系数更小，这是由于在滞止区附近时，3mm 射流高度的近壁面处流动速度

较小，热边界层较厚，使对流换热减弱。而在壁流区内，射流高度为 3mm 时，近壁面径向

流速较大，热边界层较薄，相比于 6mm 和 9mm 射流高度的局部换热系数更大。滞止点附

近，紊流对流动换热的影响较大，而在壁流区内，流体平行流动，紊流对流动的影响可以

忽略。 

 

图 8 不同射流高度下的局部换热系数沿 x 轴方向分布 

图 9 给出了不同射流高度下冲击射流冷却面温度沿 x 轴方向分布。冲击射流冷却面温

度从滞止点开始沿 x 轴方向先上升，在靠近侧壁的位置温度下降，主要是由于随着距离滞

止点距离的增加，冲击射流冷却面局部换热系数降低，换热量减少，温度升高，在靠近侧

壁的位置，由于侧壁的导热，使侧壁附近的换热量增加，侧壁附近的温度降低。 

 

图 9 不同射流高度下的冲击射流冷却面温度沿 x 轴方向分布图 

3.2 射流入口形状对流动换热的影响 

在射流高度为 6mm，流速 Vin=1m/s 情况下，保持射流入口面积不变，改变射流入口形

状，分别为圆形射流入口和正方形射流入口，图 10 为不同射流入口形状近壁面径向速度沿

x 轴分布图，不同射流入口形状的近壁面处径向速度差别不明显，且都随 r 的增加呈现先增

加后降低的趋势。图 11 为不同入口形状下冲击射流冷却面的局部换热系数分布图。在射流

高度为 6mm、流速 Vin=1m/s 情况下，相同面积不同形状的射流入口在局部换热系数的分布

上相差不大，这是由于不同形状射流入口的近壁面处径向流速大小相近，流动状态相近，

对冲击射流冷却面上边界层的削弱效果一致，对流换热一致，不同的射流入口形状在此射

流条件下对局部换热的影响较小。 



 

图 10 不同射流入口形状下近壁面径向流速沿 x 轴方向分布 

 

图 11 不同射流入口形状下局部换热系数沿 x 轴方向分布 

图 12 为不同射流入口形状下冲击射流冷却面温度沿 x 轴方向分布图。不同射流入口形

状下冲击射流冷却面的温度分布相近，主要是由于不同射流入口形状下的近壁面流速和冲

击射流冷却面局部换热系数具有相同的变化规律，换热能力相同，侧壁的导热量也相同，

因此冲击射流冷却面的温度分布也相近。 

 

图 12 不同射流入口形状下的冲击射流冷却面温度沿 x 轴方向分布图 

3.3 射流速度对流动换热的影响 

射流高度为 6mm，射流入口形状为圆形时，改变射流速度分别为 1、1.5、2、2.5 和

3m/s，对应的 Re 数分别为 1791、2687、3582、4478 和 5374。不同射流速度下近壁面径向



流速沿 x 轴方向分布如图 13 所示。不同射流速度下，近壁面径向流速均沿 x 轴先升高后降

低，随着射流速度的增大，滞止点处的径向速度增大，近壁面径向流速的最大值增大。这

是由于射流速度升高，射流流体的动量增大，流体对冲击射流冷却面的喷射冲击作用增强，

流体加速作用被增强。 

 

图 13 不同射流速度下近壁面径向流速沿 x 轴方向分布 

不同射流速度的局部对流换热系数分布如图 14 所示，随着射流速度的增加，近壁面处

的径向流速增加，使冲击射流冷却面的边界层变薄，局部换热系数增大。 

 

图 14  不同射流速度下的局部换热系数沿 x 轴方向分布 

图 15 为不同射流速度下冲击射流冷却面温度分布图。不同流速下的冲击射流冷却面温

度均呈现从滞止点开始沿 x 轴方向先上升，在靠近侧壁的位置温度下降。同时，随着射流

速度的不断增加，相应的温差从 1.409、1.069、0.854、0.696 到 0.58℃呈现下降的趋势，靠

近侧壁处的温度下降现象也逐渐减弱。主要是由于射流速度的升高，局部换热系数增大，

换热能力增强，局部换热系数的下降趋势也逐渐平缓，换热的均匀性也得到有效的提高。 



 

图 15 不同射流速度下冲击射流冷却面温度分布 

 

4. 结论 

本文以受限空间蜂窝结构冲击射流换热为研究对象，采用数值模拟方法对不同的射流

高度、入口形状和射流速度条件下的流动换热特性进行分析，得到以下结论: 

(1)射流高度对冲击射流的流动换热特性具有十分重要的作用。在文本选取的参数范围

内，射流高度的增加，近壁面处径向流动的加速作用减弱，近壁面处径向流动减弱。滞止

区和壁流区的局部换热系数呈现不同的变化规律，滞止区内，紊流起主要作用，较低射流

高度的流动速度较低，边界层较厚，局部换热系数较小，壁流区内，较低射流高度的径向

流速较大，边界层较薄，局部换热系数较大，且存在局部换热系数的第二峰值随射流高度

的升高而减弱至不明显的现象。 

(2)射流入口形状对冲击射流的流动换热特性影响较小。在本文选取的入口形状的对比

中，相同射流入口面积下，正六边形射流入口、正方形射流入口和圆形射流入口近壁面处

径向流速分布一致，局部换热系数一致，对流换热能力一致。 

(3)射流入口速度对冲击射流的流动换热特性具有显著的影响。在本文选取的参数范围

内，射流入口速度的增加，流体动量增加，对近壁面流体径向流速动的加速作用增加，近

壁面径向流速升高，冲击射流冷却面的边界层变薄，局部换热系数增大，对流换热增强。

射流速度的增加也使换热均匀性得到提升。 

(4)受限空间内的冲击射流与自由冲击射流情况下在流动和传热特性上存在较为显著的

差异。在本文选取的模型参数下，由于流体与侧壁的碰撞而形成的涡轮使靠近侧壁处的流

速升高，侧壁附近的扰动增强，流动边界层变薄，对流换热能力得到提高，同时侧壁的导

热作用也使冲击射流作用下的整体结构的换热能力得到增强。  
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摘要： 当高超音速飞机巡航时，表面会产生巨大的气动热。针对高超音速飞行器主动热防护问题，本文提

出了一种基于已设计的添加非连续斜肋的“钻石”型主动热防护结构的热–电能源综合利用方案。整体方案

包括两个固体镍基合金层、一个主动热防护层和一个热电转换层。主动热防护层在完成高超音速飞行器主

动热防护任务的同时将一部分碳氢燃料预热，热电转换层将一部分气动热直接转化为电能。同时，本文分

析了主动热防护层与热电转换层的解耦数值模拟结果。 

关键词： 主动冷却热防护；高超音速飞行器；温差发电器；能源转换；数值计算； 

 

0 前言 

高超音速飞行器指飞行速度超过 5 倍音速的飞机、导弹、炮弹等有翼或无翼飞行器[1]。
该类飞行器以其飞行速度快、突防能力强、射程远等优势在未来国家安全中起着重要作用，

是各国竞相发展的一项顶尖技术[2]。随着马赫数的不断增加，热防护效果成为制约高超音速

飞行器发展的主要因素[3]，也成为评价一种高超音速飞行器是否具备发展潜力的重要指标。     
近年来，针对高超音速飞行器热防护问题，许多学者提出了解决方案，并对方案进行了

研究和评估。主动冷却热防护系统(ACTPS)以其设计灵活、冷却能力强、可重复利用等优点

受到学者的关注[4]。张[5]等人对多种高超音速飞行器主动热防护措施进行了对比分析，在

此基础上详细探讨了相关技术的发展趋势，为高超声速飞行器热防护系统的设计提供了思

路。乔[3]等人对多个并联冷却通道的热工水力性能进行了数值模拟。验证了利用碳氢燃料为

冷却剂的主动热防护系统的可行性。Luca Ferrari[6]等人研究了一种通过向夹芯板芯部通入

气体实现主动冷却的热防护结构，验证了结合复合材料的主动冷却热防护结构优良的热防护

性能。陈[7]等人对钝体前缘多孔逆射流方案进行了数值研究，以评估减阻对高超声速飞行器

前缘热防护效果的影响。谢[4]等人设计了一种用于高超声速飞行器的波纹夹层主动冷却热

防护系统，该研究为高超声速飞行器热防护系统的进一步优化设计提供了有力参考。 
高超声速飞行器表面产生大量的气动热，内外壁面产生极大温差，具有很大的能源利用

潜力[8]。将主动热防护结构与能源转换技术相结合形成完善的主动热防护系统，可以实现气

动热防护与能源综合利用的双重目标。高[9]等人针对高超声速运载火箭，提出了一种具有热

电转换和承载功能的多功能热防护系统(MTPS)概念，开发的 MTPS 概念具有承重、热防护

和供电等多重有效功能。汪[10]等人提出了一种包含热电发电机、储热单元和储电单元的新

型能量收集装置。优化后的器件无需维护即可重复提供 2.5 W 以上的功率输出，与无线传感

器的功率水平相匹配，为健康监测系统提供了独特的供电方案。郭[11]等人提出并讨论了一

种结合超临界二氧化碳( SCO2 )闭式布雷顿循环和燃料蒸气透平的新型动力和热管理系统
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(PTMS)。新型 PTMS 利用超燃冲压发动机的余热发电，可以减少使用燃料水槽进行冷却，

对于长航时高超声速飞行优势明显。以上的研究中可以发现，温差发电器(TEG)是一种将热

能直接转化为电能的发电技术[12]，考虑到高超声速飞行器特殊的热环境导致的较大温差，

热电技术具有相当大的应用潜力[13]。温差是驱动温差发电器的动力[14]，热交换器的优化

是提高温差发电器热电转换效率的关键[15]。 
主动热防护结构中流固耦合换热效率直接影响到热防护效果。过增元院士[16]提出场协

同原理的概念，给出了其数值验证。结果发现，对于大多数工程传热情况都有较大的强化传

热研究空间。刘伟教授课题组[17]基于场协同强化传热原理，根据流体与管壁对流换热的物

理机制，提出了层流场中物理量协同的概念，解释了多涡纵向旋流强化换热的机理。郑[18]
等人对一种新型内螺纹管的流动特性和传热性能进行了数值分析，根据传热优化得到的最佳

速度场，产生具有多涡的纵向旋流来增强传热性能，且不会引起压降的显著增加。

Sriromreun[19]等人通过实验和数值模拟研究了矩形通道内折流板对传热效率的影响，使用

Z 型挡板后通道内产生对湍流强度有显著影响的同向旋涡流动，获得了更高的强化传热效果。

乔[20]等人针对高超声速飞行器的热防护问题，基于设计的“钻石”型通道，开展了离散斜

肋强化弯管的热工水力性能研究，结果表明，飞行器前缘的弯曲曲率驱动管内形成二次环流，

受到非连续斜肋扰流后形成独特的双对称纵向旋流，拥有很好的强化换热效果。 
本文针对高超音速飞行器气动热防护问题，结合对流换热的热防护手段与温差发电的能

源转换技术，提出一种高超音速飞行器热–电能源综合利用方案，并分别对主动热防护结构

与热电转换模块进行了数值计算，从飞行器重量、能源效率、隔热效果等方面对方案进行了

初步评估，验证并分析了其作为高超音速飞行器热防护方案的可行性与优势。 
 
1 高超音速飞行器热-电能源综合利用方案 

基于主动冷却热防护系统的高超音速飞行器热–电能源综合利用方案如图 1 所示。图 1 
(a)展示了整体方案的四个层，包括两个固体镍基合金层、热电层、主动热防护层。图 1 (b)
为热–电能源综合利用方案的工作流程。流程中整体结构要完成的主要任务有两项，热防护

为最重要的目标，方案中的热防护过程分为四部分，分别为外层固体镍基合金材料通过表面

辐射与金属热阻隔热；热电材料隔热；主动热防护通道强化换热以及内层固体镍基合金材料

隔热。次要目标为实现气动热能源利用，过程包括热电转换模块与主动热防护通道燃料预热

过程。实际应用过程中，高超音速飞行器燃料经过主动热防护通道预热后，热值显著提高，

进入超燃冲压发动机后燃烧效率提高。热电模块在起到隔热作用的同时将一部分热能转化为

电能，可直接为高超音速飞行器的电气供电，实现了能源利用的最大化。 
 
2. 研究方法 

2.1 模型与边界条件  

本文提出的基于主动冷却热防护系统的高超音速飞行器热–电能源综合利用方案，可以

在实现飞行器热防护的前提下最大程度利用气动热能源，提高燃料利用效率，节省化石能源。

选择最具优势的热电模块、主动热防护通道结构，可以保证整体结构具备优良的热防护性能

与能源利用效率。本文对主动热防护通道结构、热电模块分别进行了建模与数值计算，选择

各部分最具优势的结构。 
2.1.1 整体方案 

图 2 为整体方案的模型图，利用商业软件 solidworks 进行建模。图 2（a）展示了高超

音速飞行器迎风面、背风面和前缘的区域划分及相应尺寸，为了简化计算过程，在飞行器外

表面三个区域内分别施加 660 W、110 W 和 1375 W 的热功率，模拟高超音速飞行时的气动

加热。图 2 (b)展示了方案整体模型宽度 180 mm。图 2 (c)从主动热防护通道入口截面展示了



基于主动冷却热防护系统的高超音速飞行器热–电能源综合利用方案的四个组成部分。其中，

区域 1，区域 4 为固体镍基合金层，区域 2，区域 3 分别为热电层与主动热防护层。图 2 (a)
中可以看到，热电层分布于迎风面与背风面区域，前缘处均为固体镍基合金，保证高温热量

被主动热防护结构冷却。 
 

 

图 1 基于主动冷却热防护系统的高超音速飞行器热–电能源综合利用方案 

(a) 示意图 (b) 工作流程图 

 
图 2 高超音速飞行器热–电能源综合利用方案示意图及热边界 

(a) 热边界及区域分布 (b) 整体尺寸 (c) 隔热层截面分布 
 



2.1.2 主动热防护层  

高超音速飞行器热–电能源综合利用方案中，主动热防护过程是最关键的一部分，既承

担着带走大部分高温热量的热防护任务，又能将通入管道中的冷却剂碳氢燃料进行预热，实

现了热能的直接利用。 
乔[3,20]等人设计并分析了一种“钻石”型主动热防护通道(DACTPS)，在前缘处添加不

连续斜肋，将弯管产生的二次环流与不连续斜肋的扰流相结合，在热防护通道中形成了独特

的多涡纵向旋流，强化了主动热防护通道的换热能力，获得了良好的热力学与热工水力性能。

高超音速飞行器热–电能源综合利用方案中主动热防护部分主体为“钻石”型强化换热主动

热防护通道，多通道模型如图 3 所示，本节对圆型光滑通道、“钻石”型光滑通道、“钻石”

型非连续斜肋强化换热通道进行了数值计算与对比，分析了钻石型强化换热通道的换热优

势。 
图 3 (a)、(b)分别展示了圆型、“钻石”型截面主动热防护结构的整体模型，低温碳氢燃

料流经主动热防护通道，完成对流换热过程。图 3 (c)、(d)为“钻石”型通道的两个视图，本

文研究的两种钻石型通道，分别为光滑管“钻石”型热防护通道与非连续斜肋强化换热“钻

石”型热防护通道，对外壁面施加与图 2 相同的热功率，碳氢燃料 RP–3 入口温度固定为 253 
K。图 3 (e)展示了非连续斜肋排布方式，该类排布方式在单管中被证明为最优结构[20]，本

文将研究在整体“钻石”型主动热防护结构中，图 3 (e)的排布方式是否仍然具有较好的热防

护效果。 

 
图 3 主动热防护通道示意图 

(a) 圆型通道整体 (b) “钻石”型通道整体 (c)“钻石”型强化换热通道  

(d)“钻石”型光滑通道 (e) 非连续斜肋排布及尺寸 

 

2.1.3 热电层 

应用于高超音速飞行器热–电能源综合利用方案中的热电转换模块由若干热电单元组合

而成，为了简化研究过程，选取如图 4 所示的一个热电模块单元进行建模与数值计算。图 4 
(a)中展示了热电单元的各层材料，最外层为陶瓷材料，起到导热与绝缘的效果，下侧铜块起

到导热功能并且将相邻的热电模块单元进行串联，使电流接通。对于热电模块单元的研究，

外壁面施加不同的热功率对应飞行器外壁面气动热流密度，主体热电转换材料分为两层，分

别为外侧硅锗(SiGe)电极[21]与内侧碲化铋(Bi2Te3)电极[22,23]，SiGe 电极作为高温热电转换



材料，位于外侧可以在高温条件下获得较高的热电转换效率，碲化铋电极为中低温热电材料，

置于内层温度较低处。相关尺寸也标注在图 4 中，其中热电单元的宽度为 H,碲化铋电极高

L1，硅锗电极高度为 L2。 

 
图 4 热电模块单元示意图及边界条件 

(a) 侧视图 (b) 主视图 

2.2 假设 

在本研究中，流体被假设为连续的不可压缩流体。流场由三维纳维–斯托克斯（RANS）
方程控制，该方程基于传热和流动过程是湍流和稳定的假设，并且忽略了对环境的热损失

[24]。 

2.3 控制方程 

控制方程采用基于有限体积法(FVM)的 ANSYS Fluent 实现[25]。在本研究中，雷诺数

（Re）均大于 3600，流动处于充分发展的湍流状态。剪切应力张量 k–ω 湍流模型(SST k–ω)

结合了近壁面处的 k–ω 模型[26]和自由来流处的 k–ε 模型[27]，对于内部流动情况具有较好

的精度。同时，当连续性方程和其他所有变量的相对残差值分别小于 10-3 和 10-6 时，认为计

算收敛。速度和压力的耦合采用 SIMPLE 算法[28]。相关控制方程如下： 

连续性方程： 

𝜕(𝜌𝑢𝑖)

𝜕𝑋𝑖

= 0                               (1) 

动量方程： 

𝜕

𝜕𝑋𝑗

(𝜌𝑢𝑖𝑢𝑗) = −
𝜕𝜌

𝜕𝑋𝑗

+
𝜕

𝜕𝑋𝑗

[𝜇(
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑋𝑗

+
𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑋𝑖

)] −
2

3
𝜇

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑋𝑗

𝛿i j +
𝜕

𝜕𝑋𝑗

(𝜌𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅)       (2) 

能量方程： 

 𝜕

𝜕𝑋𝑖

(𝜌𝑢𝑖𝑐𝑝𝑇) =
𝜕

𝜕𝑋𝑖

(𝐾
𝜕𝑇

𝜕𝑋𝑖

)                      (3) 

热传导方程： 

𝜕

𝜕𝑋𝑖

(𝐾
𝜕𝑇

𝜕𝑋𝑖

) = 0                           (4) 



其中𝐾为热导率，𝑐𝑝为比热容，μ 为动力粘度系数。公式 (1)-(4) 描述了热传导过程

和对流传热过程的一般物理准则。 
SST k–ω 的输运方程表示为[29,30]： 

𝜕

𝜕𝑋𝑖

(𝜌𝑘𝑢𝑖) =
𝜕

𝜕𝑋𝑖

(Γ𝑘
𝜕𝑘

𝜕𝑋𝑖

) + 𝐺𝑘 − 𝑌𝑘 + 𝑆𝑘                   (5) 

𝜕

𝜕𝑋𝑖

(𝜌𝜔𝑢𝑖) =
𝜕

𝜕𝑋𝑖

(Γ𝜔
𝜕𝜔

𝜕𝑋𝑖

) + 𝐺𝜔 − 𝑌𝜔 + 𝑆𝜔                  (6) 

其中 k 和 ω 分别为动能和比动能耗散率。此外，𝐺𝑘和𝐺𝜔是由平均速度梯度产生的湍流

动能（TKE）。𝑌𝑘和𝑌𝜔分别表示 k 和 ω 在湍流下的耗散。𝑆𝑘和𝑆𝜔是自定义的能量源项，在本

研究中为零。 
在热电模块中加入的控制方程表示为[31–33]： 

∇𝑗 = 0                                 (7) 
∇𝑞⃗ = 𝑄                                (8) 

式中：𝑞⃗和𝑗分别为热流密度和电流密度的矢量。Q 为热电模块产生的焦耳热。然而，热

能转换为电能需要控制方程来建立联系，如下所示： 

𝑄 = −𝑉 · 𝐽                              (9) 
𝑞⃗ = −𝐾∇𝑇 + 𝛼𝑇 · 𝑗                           (10) 
𝐽 = −σ · (∇𝑉 + 𝛼∇𝑇)                         (11) 

𝑇∇𝛼𝐽 = ∇ · (𝐾∇𝑇) + 𝐽 · (σ−1𝐽)                    (12) 

其中，𝛼为塞贝克系数，σ为材料电阻率。热电模块中的扫描电流受欧姆定律和塞贝克定

律的约束，式(12)为公式(7)-(11)的综合。 

 

2.5 物理性质 

为了保证模拟的准确性，不能对所有材料都采用恒定的物理性质，有些材料的物理性质

随温度变化较大。固体镍基合金 Inconel–625 的热导率和比热容如图 5 所示，源于实验结果。

同时，热电材料 SiGe[34]的物理性质随温度的变化如图 6 所示。其他物理性质列于表 1。 

 
图 5 Inconel–625 的热物性随温度的变化 



 

表 1 材料物理性质[22,35,36,37] 

材料 物理性质 取值 

镍基合金–625 密度 
热导率 
比热容 

8440 kg·m-3 

图 5 
图 5 

陶瓷 密度   
热导率 
比热容 

3900 kg·m-3 
30 W·m-1·K-1 
850 J·kg-1·K-1 

铜板 密度   
热导率 
比热容 
电阻率 

8960 kg·m-3 
397 W·m-1·K-1 
318 J·kg-1·K-1 
0.0172μΩ·m 

P–SiGe 密度 
热导率 
电阻率 
塞贝克系数 

2936 kg·m-3 

图 6 (a) 
图 6 (b) 
图 6 (c) 

N–SiGe 密度 
热导率 
电阻率 
塞贝克系数 

2936 kg·m-3 

图 6 (a) 
图 6 (b) 
图 6 (c) 

P–Bi2Te3 密度 
热导率 
电阻率 
塞贝克系数 

7642 kg·m-3 
4.848×10-5T2-0.0332T+6.949 W·m-1·K-1 

-1.3348×10-4T2+0.175T-29.56μΩ·m 
-4.5312×10-6T3+0.0012T2+0.8712T-27.09 μV·K-1 

N–Bi2Te3 密度 
热导率 
电阻率 
塞贝克系数 

7642 kg·m-3 
3.07×10-5T2-0.02031T+4.722 W·m-1·K-1 

-1.6384×10-4T2+0.1681T-26.1μΩ·m 
-1.6797×10-5T3+0.0222T2-9.356T+1054.8 μV·K-1 

航空煤油 RP–3 密度   
热导率 
比热容 
动力粘度 

-0.001T2+0.0107T+899.14 kg·m-3 
2×10-5T2-0.0059T+0.1298 W·m-1·K-1 
1.6071T2 +182.46T+1567 J·kg-1·K-1 

1×10-6T2+6×10-5T+0.0001 kg·m-1·s-1 
 
 



 

 

 
图 6 SiGe 热电材料的物理性质随温度的变化 

(a) 热导率 (b) 电阻率 (c) 塞贝克系数 



2.6参数定义 

本研究以通道单元的质量流量（M）为横坐标，计算如下： 

𝑀 = 𝜌𝑢𝑓SC                             (13) 

其中，𝑢𝑓和SC分别为入口质量加权平均速度和通道截面面积。“钻石”型主动热防护结构的

热力学和热工水力性能已在文献[20]中得到验证，因此摩擦因子( f )和努塞尔数(Nu)等相关热

工水力参数不是本文关注的重点。为了表征热电能源综合利用方案的冷却性能和能量转换效

率，一些评价指标表示为： 

∆𝑇𝑓 = 𝑇𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑖𝑛                           (14) 
∆𝐸 = 𝑀𝐶𝑝∆𝑇𝑓                            (15) 

∆𝑒 = 𝐶𝑝∆𝑇𝑓 =
∆𝐸

𝑀
                           (16) 

𝑅𝑓 =
∆𝑒

𝑄𝐻𝑉
                              (17) 

式 (14)–(17)给出了航空煤油 RP–3 通过热防护通道的温度和能量变化。∆𝑇𝑓为主动冷却

热防护通道进出口温差。此外，∆E 和∆e 分别为能量与比能量的增量，可以理解为 RP–3 在

单位时间和单位质量内通过主动热防护通道的能量吸收量。𝑅𝑓为∆𝑒与𝑄𝐻𝑉的比值，是燃料预

热的量度，其中，𝑄𝐻𝑉为 RP–3 的热值。此外，在热电转换过程中应用了一些参数，具体如

下： 

𝑃𝑜𝑢𝑡 = 𝐼𝑉𝑜𝑢𝑡                             (18) 

𝐾 =
𝑞ℎ

∆𝑇𝑒𝐿
                               (19) 

𝜂𝑒 =
𝑃𝑜𝑢𝑡

𝑞ℎ
                              (20) 

其中𝑃𝑜𝑢𝑡和𝑉𝑜𝑢𝑡分别为热电模块的功率输出和电压输出。定义了等效热导率(𝐾)来表征热

电模块的隔热性能。能量转换效率(𝜂𝑒)是𝑃𝑜𝑢𝑡与热通量(𝑞ℎ)的比值。高超声速飞行器的质量权

重是一个非常重要的考虑因素，因此基于质量权重的一些参数定义如下： 

𝑚 = ∑ 𝜌𝑉                               (21) 

𝑃𝑆 =
𝑃𝑚𝑎𝑥

𝑚
                                (22) 

𝐵𝑇 =
∆𝑃𝑚𝑎𝑥

∆𝑚
                               (23) 

式(21)中，质量由每种材料的密度与其对应的体积相乘得到。𝑃𝑆为比功率，按额定功率

(𝑃𝑚𝑎𝑥)与 m 的比值计算。此外，为了表征以质量重量为代价获得的功率输出效益，定义了效

益系数(𝐵𝑇)，如公式(23)所示。 

2.7 网格系统 

网格系统由 Fluent Meshing 执行。如图 7 所示，分别对流体域和固体域生成 Poly–Hexcore
网格，该网格系统可以在保证计算精度的同时减少网格数量。从图 7 (a)、(c)可以看出，曲率

较大处和狭缝处的网格尺寸较小，其中最小尺寸为 0.3 mm，但整体模型的最大网格尺寸可

达 5 mm。同时，如图 7 (b)所示，对固液界面施加 14 层边界，整体网格数为 3.2×106。图 8



显示了区域–2 中热电单元的网格系统。由于热电单元的尺寸较小，其单独建模的最小网格

尺寸为 0.003 mm。 

 

图 7 热-电能源综合利用方案网格系统 

(a) 总体网格 (b) 流固耦合细节 (c)壁面网格细节 

 

 

图 8 热电单元的网格系统 (a) 总体网格 (b) 横截面网格细节 

3.8 模型验证 

模型验证分别应用于“钻石”型光滑主动热防护通道的对流传热过程和热电单元的热电

转换过程。对于主动热防护通道，分别在方程(24)和(25)中计算了 Nu 和 f 的 Gnielinski 和

Petukhov 公式[38,39]，以验证对流传热过程的模拟偏差。同时，方程(26)–(28)中给出了相关

的校正系数，如下所示： 

𝑁𝑢0 =
(𝑓 8⁄ )(𝑅𝑒−1000)𝑃𝑟.𝛽.𝐶𝑟

1+12.7(𝑓 8⁄ )0.5(𝑃𝑟2 3⁄ −1)
                         (24) 

𝑓0 = (1.82𝑙𝑔𝑅𝑒 − 1.64)−2                         (25) 



𝑃𝑟 =
𝜇𝐶𝑝

𝐾𝑓 
                                  (26) 

𝐶𝑟 = 1 + 10.3(2𝐷ℎ/𝛷)3                          (27) 
 𝛽 = [1 + (𝐷ℎ 𝐿⁄ )2 3⁄ ]                            (28) 

其中 Pr 是普朗特数，通过表 1 中 RP–3 的热学参数计算得出。Cr 和 β 分别是弯管中二次环

流和不规则截面的修正系数。主动热防护结构的模型验证结果如图 9 所示。Nu 和 f 的最大

偏差分别约为 4 %和 10 %，这表明本研究中采用的流固耦合数值方法是可靠的。同时，与

六面体网格[20]相比，本研究中使用的 Poly–Hexcore 网格具有更高的计算精度。 
图 10 为热电模块的验证结果，利用本研究的网格划分对文献[40]的硅钼(SiMo)–硅锗

(SiGe)堆叠式热电模块进行数值模拟，将模拟结果与文献实验结果对比。图 10 中可以看到，

模拟结果与实验结果高度重合，计算得到的输出电压、输出功率的平均误差不超过 2 %。随

着扫描电流的上升，误差略有上升，但不影响整体热电性能的表征。因此，本研究对热电模

块的数值计算具有较高的计算精度。 
 

 

图 9 “钻石”型主动热防护结构对流传热过程数值验证 

 



 

图 10 热电转换过程数值验证 

(a) 输出电压及验证模型 (b) 输出功率 

4 结果和讨论 

4.1 主动热防护通道 

为了研究主动热防护通道的冷却效果和热工水力性能，如图 2 (a)所示，比较了三种不同

的通道，其中“圆型”模型是光滑圆型通道，“钻石”型模型是钻石型横截面光滑通道，“钻石”

型强化模型是参考文献[20]中优化的具有非连续斜肋的“钻石”型通道。值得强调的是，“钻石”

型强化模型只在上排管中使用了非连续斜肋，而下排管仍然是平滑的通道。 
图 11 展示了 M=0.076 kg·s-1 时不同模型的温度云图。从图 11（a）可以看出，“钻石”

型强化模型对外壁面的冷却效果最好，外壁面最高温度不超过 650 K。而“圆型”和“钻石”型
光滑通道出现了大面积的高温区域。图 11 (b)显示，“圆型”模型的内壁温度达到 313 K，这

给电子设备带来了安全风险。而“钻石”型强化模型的内壁面温度最低。 
图 12 描绘了三种不同模型的壁面温度随 M 的变化。如图 12 (a)和(b)所示，“钻石”型

强化模型在外壁和内壁上都具有最佳的冷却性能。同时，在 M=0.18kg·s-1 时，外壁温度和内

壁温度可以分别降低到 550 K 和 260 K 以下。从图 12 (a)中可以看出，当 M 小于 0.05 kg·s-1

时，“钻石”型模型的外壁面温度意外地高于“圆型”模型。分析是由于 M 较小时，光滑“钻石”
型通道中的二次环流没有充分发展，导致高温区域的出现，而“钻石”型强化模型中更强的

流体扰动提高了低 M 时的热工水力性能。 



 

 

图 11 不同模型在 M = 0.076 kg·s-1 时的温度云图  

(a) 外壁面 (b) 内壁面 

 



 

图 12 不同模型的温度变化 (a) 外壁面 (b) 内壁面 

高超音速飞行器前缘处受最高热流加热，且曲率最大，其流动状态和冷却效果对主动热

防护结构最为关键。图 13 为 M=0.076 kg·s-1 时前缘截面的温度和压力云图。由于非连续斜

肋的扰流作用“钻石”型强化模型的压力在通道外侧明显偏高，更强的冲刷效果降低了外壁

面的温度，增大了通道附近固体域的温度梯度。 
从图 14 可以看出，“钻石”型强化模型的流体域产生纵向旋流，促进冷热流体混合。但

“圆型”和“钻石”型光滑通道仅形成了二次环流，对换热效果的改善有限。 

 

图 13 M=0.076 kg·s-1 时前缘截面的温度和压力云图 

 



 

图 14 M=0.076 kg·s-1 时前缘截面的流线和流体温度云图 

由上述研究可以得出，“钻石”型强化模型可以显著改善流固耦合面的传热效果，而纵

向旋流对不同区域的改善效果不同，如图 14 所示。为探究纵向旋流对固体域温度均匀性的

影响，划分了表面 A 与表面 B，如图 15 (b)所示。图 15 (a)表示了前缘的坐标和相对位置。 
如图 16 所示，由于非连续斜肋的影响，温度变化呈现周期性波动。图 16 (a)和(b)中，

表面 A 的温度远高于表面 B。从图 16 ( a )中可以看出，当 X=20 mm、40 mm、60 mm 等时，

由于两侧通道的冷却作用，表面 A 的温度曲线处于最低点。此外，如图 16 (b)所示，表面 B
的温度曲线波动更明显，这是因为表面 B 更靠近冷却通道。表面 B 的温度曲线也在 X=20 
mm、40 mm、60 mm 等时处于低点，与图 16 (a)中表面 A 的结果一致。图 16 (c)为表面 A 和

表面 B 的温差，X=10 mm、30 mm、50 mm 等时温差处于最低点，位于对称斜肋的轴线上。

同时，还有许多温差较大的区域，如 X=6 mm、14 mm、26 mm、34 mm 等，这些区域位于

肋片附近，对流换热能力较强。 



 

图 15 坐标表示和曲面位置 (a)坐标 (b)表面相对位置。 

 

 



 

图 16 M=0.076 kg·s-1 时前缘区域的温度变化 (a)表面 A  (b)表面 B  (c)温差 

4.2 热电单元 

在本节中，对热电单元进行建模和研究。如图 4 所示，将热量(Q)、热电单元内壁温度

(Tin)、L1、L2和 H 设置为可变参数。分析这些参数对热电单元的影响，为后续总体方案的研

究提供基础。 

4.2.1 Bi2Te3高度(L1)的影响 

图 20 为 L2=0.25 mm，H=1.5 mm 和 Tin=300 K 时不同 L1 的电学参数随扫描电流(Isc)的变

化。从图 20 (a)可以看出，相同的扫描电流下，Vout 随着 L1 的增大而增大；随着 Isc 的增大，

Vout 线性减小。如图 20 (b)所示，当热功率增加到 1.2 W 时，Vout 随 Isc 的变化趋势不再是线

性的，且 Isc 的变化范围增大，Isc超过 1000 mA 时，热电单元被击穿，导致反向电压的出现。 
图 20 (c)和(d)分别为 0.2 W 和 1.2 W 加热时的 Pout。定义每条曲线顶点处的最大功率为

额定功率(Pmax)，对应的 Isc 为额定电流(Irc)。图 20 (c)和(d)显示，Irc和 Pmax随着 L1 的增大而

增大。当热功率为 1.2 W 时，相同 L1下的 Pmax大于热功率为 0.2 W 时的 Pmax。L1=1.0 mm 的

热电单元在热功率为 1.2 W 时的 Pmax超过 0.024 W。 
图 20 (e)和(f)为能量转换效率(𝜂𝑒)，由公式(20)计算得到。𝜂𝑒的变化趋势与 Pout一致，如

图 20 (c)和(d)所示。当加热功率为 1.2 W 时，L1=1.0 mm 的𝜂𝑒超过 2 %。 
图 21 为 L2=0.25 mm，H=1.5 mm 时不同 L1 的热力学参数随扫描电流(Isc)的变化。由图

21 (a)、(b)可知，加热功率 0.2 W 时的温差( ΔTelec )随 Isc 的变化几乎不发生变化，而加热功率

1.2 W 时 ΔTelec变化较大。有趣的是，ΔTelec先略微减小后增大，与预期结果不同。分析为当

Isc 较小时，焦耳热的产生导致材料的热性能的改变，引起等效导热系数的增大，导致温差略

微下降。但当 Isc 继续增大时，焦耳热对 ΔTelec 的影响占主导地位，因此 ΔTelec 后来明显增大。 
为了简化后续总体方案的模拟，等效热导率(𝐾)也是一个重要的研究参数，如图 21 (c)和

(d)所示。当 L1 超过 1.0 mm 时，𝐾几乎不随 Isc 的增大而变化。L1=1.0 mm 的𝐾稳定在 2 W·m-

1·K-1 左右。 



 

 

 
图 20 L2=0.25 mm，H=1.5 mm 和 Tin=300 K 时，不同 L1 下电学参数随 Isc 的变化 

(a) 热功率为 0.2 W 的 Vout  (b) 热功率为 1.2 W 的 Vout  (c) 热功率为 0.2 W 的 Pout 

(d) 热功率为 1.2 W 的 Pout  (e) 加热 0.2 W 的𝜂𝑒  (f) 加热 1.2 W 的𝜂𝑒 



 

 

图 21 L2=0.25 mm，H=1.5 mm 和 Tin=300 K 时，不同 L1 下热力学参数随 Isc 的变化 

(a) 热功率为 0.2 W 的 ΔTelec  (b) 热功率为 1.2 W 的 ΔTelec 

(c) 热功率为 0.2 W 的𝐾 (d) 热功率为 1.2 W 的𝐾 

图 22 显示了在额定条件下，加热功率 1.2 W 时，不同 L1在 L2=0.25 mm，H=1.5 mm 和

Tin=300 K 时的相关参数和指标的变化。实际应用中，在不断变化的空气动力加热下，热电

层产生的 Vout 是不同的，但可以通过调整电负载来使 Pout最大化。因此，额定条件下的参数

和指标至关重要。 
根据图 22 (a)和(b)，Pmax和𝜂𝑒随着 L1 的增加而增加，并且趋势是一致的。然而，𝐾̅显著

降低，如图 22 (c)所示，L1=1.0 mm 时的𝐾̅低于 2 W·m-1·K-1。从图 22 (e)中可以发现，Irc 并没

有随着 L1的增加而增加。当 L1=0.75 mm 时，Irc 在 500 mA 附近稳定。此外，热电单元重量

(m)由公式(21)计算，并随着 L1线性增加。图 22 (g)和(h)分别显示了方程(22)、(23)定义的𝑃𝑆

和𝐵𝑇，用于衡量增加的 m 带来的热电转换效益。𝑃𝑆随着 L1 的增加而增加，而增加的速率逐

渐降低。从图 22 (g)中可以看出，当 L1=1.0 mm、1.25 mm 和 1.5 mm 时，𝑃𝑆超过 0.3 W·g-1。

𝐵𝑇在数值上等于由 L1的变化引起的热电单元每克质量增加带来的电能转化增益。从图 22 (h)
中可以看出，0.5 mm 和 1.0 mm 之间的𝐵𝑇更高，这意味着热电单元单位质量增加的能量效益

可观。L1=1.0 mm 被确定为后续研究的参数，其𝑃𝑆达到 0.32 W·g-1。 



 

 

 

图 22 在额定条件下，L2=0.25 mm，H=1.5 mm，Tin=300 K 和加热功率 1.2 W 时参数和指标随 L1 的变化 
(a) Pmax (b)𝜂𝑒 (c) 𝐾̅ (d) ΔTelec (e) Irc (f) m (g) 𝑃𝑆 (h) 𝐵𝑇  



4.2.2 SiGe 高度(L2)的影响 

图 23 显示了在 L1=1.0 mm，H=1.5mm，加热功率 0.9W 时不同 L2下的电学和热力学参

数随 Isc 的变化。可以直观地看出，L2 的变化对热力学和电学参数的影响较小，这反映在与

图 20 和 21 相比，曲线更为密集。此外，图 23 (c)和(d)分别显示了 ΔTelec 和𝐾̅的变化。ΔTelec

随 L2 的增加而增加；ΔTelec 随着 Isc 的增加而变化，趋势与图 21 (a)一致，均先减小后增大。

值得注意的是，当 L2=0.5 mm 时，𝐾̅的变化并不显著，其范围从 1.1 W·m-1·K-1 到 1.5 W·m-

1·K-1。根据图 23 (e), 当 L2=0.5 mm 和 1.0 mm 时，𝜂𝑒分别超过 2.5 %和 3 %。 
图 24 显示了额定条件下，在 L1=1.0 mm，H=1.5mm，加热功率 0.9W 时不同 L2 下的相

关参数和指标随 Isc的变化。如图 24 (a)和(b)所示, Pmax 和𝜂𝑒随 L2的增加而增加。L2=0.5 mm
时热电单元的 Pmax 和𝜂𝑒分别超过 0.02 W 和 2.5 %。图 24 (c)中可以看出，随着 L2的增加，𝐾̅

的变化不大，L2=0.25 mm 和 1.25 mm 的𝐾̅分别为 1.5 W·m-1·K-1 和 1.2 W·m-1·K-1。此外，Irc和

m 的变化趋势与图 22 (e)和(f)相似。当 L2达到 0.5mm 时，Irc基本稳定在 500 mA，而 L2 对 m
的影响小于 L1。图 24 (g)显示，随着 L2 的增大，𝑃𝑆先增大，然后略有减小，当 L2=0.5 mm 时，

𝑃𝑆达到 0.37 W·g-1。如图 24 (h)所示，𝐵𝑇随着 L2的增加而急剧减小，0.5 mm 和 0.75 mm 之

间的𝐵𝑇值仅为 0.25 mm 和 0.5 mm 之间𝐵𝑇的一半，这意味着以增加高超音速飞行器的重量为

代价的能量增益急剧下降。因此 L2=0.5 mm 被选为后续研究的合适参数，其在较小的质量代

价下获得的𝑃𝑆为 0.37 W·g-1。  

 

 



 

图 23 L1=1.0 mm，H=1.5 mm，Tin=300 K 和加热功率 0.9 W 时，不同 L2 下热力学参数随 Isc 的变化  

(a) Vout (b) Pout (c) ΔTelec (d) 𝐾 (e) 𝜂𝑒 

 

 



 

 

图 24 在额定条件下，L1=1.0 mm，H=1.5 mm，Tin=300 K 和加热功率 0.9 W 时参数和指标随 L2 的变化 

(a) Pmax (b) 𝜂𝑒 (c) 𝐾̅ (d) ΔTelec (e) Irc (f) m (g) 𝑃𝑆 (h) 𝐵𝑇  

 

4.2.3 热电单元宽度的影响(H) 

图 25 展示了在 L1=1.0 mm、L2=0.25 mm，加热功率 0.9 W 和 Tin=300 K 的情况下，不同

L2 下的电学和热力学参数随 Isc。图 25 (a)显示，H 的变化几乎不会影响电压峰值的大小，但

会对击穿电压有显著影响。当 H 达到 1.0 mm 时，最大电压基本保持在 83 mV。图 25 (b)中，

Pout 与 H 成比例变化。然而，根据图 25 (c)和(d)，ΔTelec 和𝐾̅随 H 的变化与图 21 和 23 中的趋

势不同，呈“爪形”曲线。图 25 (e)显示了𝜂𝑒随 H 的变化。当 H=1.5 mm 时，𝜂𝑒达到 1.5 %。 
图 26 显示了在额定条件下，在 L1=1.0 mm、L2=0.25 mm，加热功率 0.9 W 和 Tin=300 K

的情况下，相关参数和指标随 H 的变化。如图 26 (a)和(b)所示，Pmax 和𝜂𝑒几乎与 H 成比例地

增加。而图 26 (c)和(d)中，额定功率下的𝐾̅和 ΔTelec 稳定在 2 W·m-1·K-1和 535 K，几乎随 H
的变化保持不变。如图 26 (e)和(f)所示，Irc 和 m 随着 H 的增加而增加。值得强调的是，在图

26 (g)和(h)中，𝑃𝑆和𝐵𝑇几乎不会随着 H 的增加而变化，而 H=1.5 mm 的𝑃𝑆略大于其他尺寸。

H＝1.5mm 时的 Irc是 300 mA，处于中等水平。此外，当 H＝1.5mm 时，铜板的底部是正方

形结构，具有良好的稳定性和结构强度。因此，选择 H=1.5 mm 进行后续研究。 
 
 



 

 

 

图 25 L1=1.0 mm，L2=0.25 mm，Tin=300 K 和加热功率 0.9 W 时，不同 H 下热力学参数随 Isc 的变化 

(a) Vout (b) Pout (c) ΔTelec (d) 𝐾 (e) 𝜂𝑒 

 



 

 

 

图 26 在额定条件下，L1=1.0 mm，L2=0.25 mm，Tin=300 K 和加热功率 0.9 W 时参数和指标随 H 的变化 

(a) Pmax (b) 𝜂𝑒 (c) 𝐾̅ (d) ΔTelec (e) Irc (f) m (g) 𝑃𝑆 (h) 𝐵𝑇  

 

4.2.4 热电单元内壁温度的影响（Tin） 

由于主动热防护通道在不同位置的冷却性能不同，热电单元的内壁温度(Tin)也不同。在

本节中，分析了热电单元在不同 Tin下的热电性能。图 27 显示了在 L1=1.0 mm、L2=0.25 mm、

H=2.0 mm 以及加热功率 1.2 W 的情况下，不同 Tin下的电学和热力学参数随 Isc 的变化。从

图 27 (a)和(b)可以发现，随着 Tin 的增加，Vout和 Pout显著降低。堆叠式热电单元由内侧中低

温 Bi2Te3 材料和外侧高温 SiGe 材料组成，构成了热电转换的主要部分，当 Tin增加时，Bi2Te3



材料的热电转换能力显著降低。此外，Tin 的增加意味着主动冷却热防护通道的冷却效果降

低，导致 ΔTelec降低，如图 27 (c)所示。同时，图 27 (d)中，随着 Tin的增加，𝐾̅明显增加。并

且，Tin对𝜂𝑒有显著影响，当 Tin=300 K 时，𝜂𝑒的峰值超过 2 %。 

 

 

 

图 25 L1=1.0 mm，L2=0.25 mm，H=2.0 mm 和加热功率 1.2 W 时，不同 Tin 下热力学参数随 Isc 的变化  

(a) Vout (b) Pout (c) ΔTelec (d) 𝐾 (e) 𝜂𝑒 

5 结论 

针对高超音速飞行器主动热防护问题，本文提出了一种基于已设计的添加非连续斜肋的

“钻石”型主动热防护结构的热–电能源综合利用方案。整体方案包括两个固体镍基合金层、

一个主动热防护层和一个热电转换层。主动热防护层在完成高超音速飞行器主动热防护任务



的同时将一部分碳氢燃料预热，热电转换层将一部分气动热直接转化为电能。同时，本文分

析了主动热防护层与热电转换层的解耦数值模拟结果。得出的主要结论如下： 

（1）研究的三种主动热防护结构(“圆型”通道、“钻石型”光滑通道及“钻石型”非连

续斜肋强化换热通道)中，“钻石型”非连续斜肋强化换热通道拥有对内外壁面最佳的冷却效

果。M=0.18kg·s-1 时，“钻石型”强化通道的外壁温度和内壁温度分别降低到 550 K 和 260 K
以下。由于非连续斜肋的扰流作用，“钻石”型强化模型的压力在通道外侧明显偏高，更强

的冲刷作用降低了外壁面的温度，增大了通道附近固体的温度梯度。此外，其流体域产生独

特的多涡纵向旋流，促进冷热流体混合。但“圆型”和钻石”型光滑通道仅形成了二次环流，

对换热效果的改善有限。 
（2）设计的堆叠式热电模块，针对一个热电单元进行了数值模拟与参数分析。Bi2Te3高

度(L1)对等效热导率、输出功率等物理参数的影响较大，热电单元宽度 (H) 对物理参数的影

响较小。外侧 Bi2Te3材料与内侧 SiGe 材料相结合，获得了较高的热电转换效率。L1=1.0 mm，

L2=0.5 mm，H=1.5 mm 被证实具有较好的热电性能，其在较小的重量代价下获得了 0.37 W·g-

1 的比功率，热电转换效率超过 2.5 %，被选择作为后续耦合计算的基础。 
（3）高温气动热的热防护问题关系到高超音速飞行器的未来发展方向，本文基于已设

计的添加非连续斜肋的“钻石”型主动热防护结构，提出了一种热–电能源综合利用方案，

为热电转换技术在高超音速飞行器中的应用提供了新思路，整体方案可以在完成主动热防护

任务的同时获得较高的能源利用效率。 
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摘要：本文对具有周期性凹穴结构的微通道换热器流动与传热特性开展了数值模拟，设计了三种不同的凹

穴结构，包括凸型、凹型和线型。结合流动压降、平均努塞尔数、综合性能系数等指标，将带有周期性凹

穴结构的微通道与长直通道进行了比较。结果表明，周期性凹穴结构能够促进流体混合进而强化换热，同

时增大了流通截面积从而减小流动压降。线型凹穴的微通道能够将平均努塞尔数提高约 1.7 倍，并且综合

性能系数最高，在雷诺数为 648.2 时达到 1.59。 

关键词：微通道；凹穴结构；强化换热；综合性能系数；熵产 

 

0 前言 

随着激光二极管、车用锂离子电池、电子芯片和微机电系统的快速发展，有限空间内的

高热流密度散热已经成为这些工程领域的重要问题[1-4]。微通道换热器因其结构紧凑和高效

散热能力受到了广泛关注，被认为是解决有限空间高热流密度散热问题的有效方法。自从

Tuckerman 和 Peace[5]提出了第一个微通道换热器之后，人们对微通道换热器的性能优化开

展了大量研究。 

早期的微通道结构与性能优化多聚焦于流通截面形状[6-9]。Owhaib 和 Palm[6]实验研究了

圆形微通道内径对换热系数的影响，结果表明微通道内径对换热系数影响不大。Alfaryjat
等人[7]研究了六边形、圆形和菱形通道对微通道换热器流动和传热的影响，结果表明六边形

微通道流动压降最大，但传热系数最高。在早期的文献中，长直微通道得到了大量研究，然

而这种结构缺乏流动扰动，所以限制了强化换热的进一步提高。随后，人们开始研究二级通

道、凸状结构、多孔介质填充和不同形状肋对流动换热特性的影响[10-14]。Shi 等[10]提出了一

种包含二级通道的微通道换热器，对通道构型和流体流动进行了多目标优化。研究发现优化

后的二次流型能够显著提高换热器的综合性能。Kuppusamy 等[11]实验研究了交替倾斜通道

对微通道换热器综合性能的影响。结果表明，交替倾斜通道可以使综合性能系数提高 146%。 

近年来，周期性扰流结构得到了学者的大量关注[16-20]。Chai 等[16]实验研究了周期性结

构对微通道换热器流动和传热性能的影响，研究发现换热器的压降在 Re<300 时减小，在

300<Re<750 时急剧上升。Deng 等[17]提出了一种周期性收缩结构的微通道换热器，他们发现

周期性结构可以使换热系数提高 50%-117%，同时流动压降降低 10%-74%。 

通过文献调研发现，具有周期性扰流结构的微通道换热器能够显著提升换热性能，而目

前能够实现换热性能最优同时压降损失最小的微通道结构仍未见报道。因此，有必要寻求一

种新的周期性扰流结构，以增强流体扰动与混合，同时减小流动压降，实现更优的综合性能。

本文设计了三种具有不同形状的周期性凹穴微通道，包括凸型、凹型和线型。结合流动压降、

平均努塞尔数、阻力系数、综合性能系数等指标，将带有凹穴结构的微通道与长直通道进行

了比较。同时，应用熵产最小化和场协同原理对微通道的不可逆热损失和场协同效应进行了

分析。本文相关研究结果不仅能够揭示周期性凹穴结构对微通道强化换热的影响机理，还能

对工程领域的器件散热设计与优化提供借鉴。 
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1 理论模型 

1.1 物理模型 

本文研究的微通道换热器如图 1a 所示，该换热器包括入口区、出口区、微通道以及两

侧的导热结构。换热器由硅材料制做而成，总长度为 L，宽度为 W，高度为 H。换热器包含

10 个微通道，其长度为 Lc、总宽度为 Wp，深度为 Hc。入口和出口区长度为 Lt，两侧导热结

构的宽度为 Wl。图 1b 为长直微通道以及具有不同周期性凹穴的几何构型，其中长直微通道

作为基本散热器进行比较，记为 Case-I；具有凸型凹穴结构的微通道记为 Case-II，沿流动

方向的距离 s=0.1mm，半径 r=0.05mm，相邻凹穴的间隔为 0.4 mm；具有凹型凹穴结构的微

通道记为 Case-III；具有线型凹穴结构的微通道记为 Case-IV，倾斜角 θ=45º。由于模型的对

称性，同时为了节省计算资源，本文选取的计算域如图 1c 所示。本文中物理模型的几何参

数列示在表 1 中。 

H
Hc

z

z

Lc

Wc

Wc

Wc

Wc

s

s r

s

r

s



(a) (b)

(c)

CASE-I

CASE-II

CASE-III

CASE-IV

2s

s 2s

s 2s

图 1 (a) 微通道换热器整体结构示意图，(b) 微通道几何结构图，(c) 计算域和边界条件 

表 1 物理模型几何参数 

参数 L W H Lc Wc Hc s r Lt Wp Wl 
长度(mm) 20 10 0.35 10 0.1 0.2 0.1 0.05 5 3 3.5 
1.2 数值方法 

为了使模型更简单、合理，提出了以下假设：（1）流动为定常层流；（2）流体为不可

压缩、粘性牛顿流体；（3）忽略表面张力和重力；（4）忽略热辐射和粘性耗散。 

质量方程： 

 ( ) 0f i
i

u
x




=


  (1) 

动量方程： 

 ( ) j i
f i j f

i j i i j

u upu u
x x x x x

 
     

= − + +  
        

  (2) 

流体域能量方程： 
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=  

   
  (3) 

固体域能量方程： 

 0s
s

i i

T
x x


 

= 
  

  (4) 

式中：p 为静压，T 为温度。λs 为固体导热系数，λs=148 W/(m∙K)。ρf，cp,f，λf 分别为流体的

密度、比热容和导热系数。在本文数值模拟中，以去离子水作为冷却液，其热物性为 ρf =997 
kg/m3, cp,f =4179 J/(kg∙K)，λf =0.613 W/(m∙K)。动力粘度 μf 为温度的多项式函数： 

 4 6 2 9 30.0721 6 10 2 10 2 10f T T T − − −= −  +  −    (5) 

边界条件定义：微通道入口设置为速度入口，入口温度 Tin=293K；微通道出口设置为

压力出口，pout=1atm；在微通道换热器底部施加恒定的热流密度 q =0.6MW/m2，固体与流

体的交界面设置为无滑移耦合换热壁面，并且假定顶部边界和侧边界绝热，对称壁面采用对

称边界条件。 
1.3 数值计算和网格无关性验证 

本文中计算域的网格划分在 ICEM CFD 19.0 软件中进行，选择凸型（Case-II）和凹型

（Case-III）微通道换热器为代表性微通道，其网格划分情况如图 2 所示，整体采用结构化

六面体网格，靠近壁面处划分了边界层网格用于获取固体壁面附近流体的流动情况。近壁面

处第一层网格尺寸为 0.001mm，网格增长率为 1.5。 
本文进行了网格无关性验证，入口速度设置为 uin=0.3m/s，数值模型在 Fluent 19.0 软件

中求解，采用 SIMPLEC 算法，对流项和扩散项分别采用二阶迎风格式和中心差分格式进行

离散，计算收敛残差设置为 10-6。Case-II 换热器采用的网格数分别为 83 万、137 万、212
万时，其压降与 298 万网格数相比，误差分别为 8.51%、2.50%、0.14%，底面平均温度的误

差分别为 1.00%、0.77%、0.06%。因此，该换热器采用 212 万网格进行计算。Case-III 换热

器采用 85 万、150 万和 244 万网格时的压降相对于 349 万网格的误差分别为 6.18%、5.96%
和 0.03%，底面平均温度的误差分别为 0.18%、0.05%和 0.02%。因此该换热器采用 244 万

网格进行计算。采用同样的方法，最终用于 Case-I 和 Case-IV 换热器的网格数分别为 115 万

和 261 万。 

  
（a）Case-II （b）Case-III 

图 2 凸型和凹型微通道网格划分 

1.4 数据处理 

微通道水力直径的计算公式为： 

 
2 c c

h
c c

H WD
H W

=
+

  (6) 

定义入口处的雷诺数为： 

 
f in h

f

u D
Re




=   (7) 
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定义平均努塞尔数为： 

 h

f

hDNu


=   (8) 

式中 h 为平均对流换热系数，由下式表示： 

 ( )
w

con w f

q Ah
A T T


=

−
  (9) 

式中：Aw 为换热器底部加热区域的面积，Acon 为流体与固体接触面积，Tw 为换热器底面平

均温度，Tf为流体平均温度。流体流动平均阻力系数为 

 22
h

f in

D pf
L u


=   (10) 

综合性能系数[21]定义为： 

 
( )

0
1 3

0

Nu Nu
f f

 =   (11) 

式中:Nu0和 f0 分别是长直通道的努塞尔数和阻力系数。 

本文采用场协同数 Fc 来评价流场与温度场的协同效应[22]： 

 ( ),
c

c ave f ave aveV

NuF U T dV
RePr

=  =   (12) 

式中：Vc 为流体体积，Uave 为速度矢量，Tf,ave 为流体平均温度，Pr 为普朗特数，定义为

,Pr f p f fc = 。 

Bejan[23]引入了体积熵产率的概念，体积熵产率包括摩擦熵产率和传热熵产率，定义为： 

 , ,gen p gen p
f f

mS S dV p
T

 
= =    (13) 

 ( ), ,
con

gen T gen T con f
con f

q AS S dV T T
T T 


= = −   (14) 

熵产分析可以为通道内流体流动与传热过程中热能的利用程度，找出影响传热的因素，从而

优化为通道设计。 

1.5 模型验证 

为了验证本文数值过程的准确性，将当前计算结果与文献中的实验数据进行对比，如图

3所示。选择平均努塞尔数和平均阻力系数与雷诺数的乘积作为比较参数。由图 3可以看出，

本文的计算结果与文献[24]的实验数据具有较好的一致性，其中 fRe 的最大偏差为1.81%，Nu
的最大偏差为 11.97%，这可能是由于通道上壁面的热辐射以及对流换热对周围环境的热损

失造成的。结果表明，本文所采用的数值计算方法可进一步应用于含有不同形状周期性凹穴

结构微通道的流动和传热计算。 

 
图 3 数值模型验证 
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2 结果与讨论 

2.1 速度与压力分布 

本文提取了一个平行于底面且距离底面 0.25mm 的平面，用于观察通道内的速度、流线

和压力分布。图 4 给出了在 Re=406.1 时，微通道 z=0.25mm 处的局部速度和流线分布图。

可以清楚地看到，在长直微通道（Case-I）中，流线相互平行，流速在通道内呈抛物线型分

布，流动边界层沿流动方向发展。具有周期性凹穴结构的微通道内的流线与长直微通道明显

不同，由于截面的周期性扩张与收缩，在凹穴内形成了周期性的旋涡。当流体进入凹穴时，

由于流通截面积增大，流体流速减小，周期性的凹穴破坏了流动边界层的发展。在三种凹穴

微通道中，凸型微通道（Case-II）内的流体平均流速最大，其次是线型（Case-IV）和凹型

（Case-III）。原因是凸型微通道的流通截面积最小。此外，带有周期性凹穴的微通道中都

出现了对称性旋涡，且三种微通道内的旋涡尺寸不同，凹型微通道（Case-III）内的漩涡尺

寸最大，其次是线型（Case-IV）和凸型（CaseII）。当流体流经周期性凹穴时，在该位置处

的流体速度减小，流体分为两部分流动：一部分流体继续沿着微通道流动，另一部分流体则

流入凹穴内，与凹穴内已经存在的回流相互作用。然而，当流体从凹穴流回微通道时，由于

受到主流的挤压作用，流体速度会增大。此外，由于在凹穴的角落处形成了局部阻滞区，部

分流体沿着凹穴壁面往后形成回流，进而重新与主流混合。 

 

 

 

 

Case-I 

Case-II 

Case-III 

Case-IV 

图 4 在 Re=406.1 时，微通道 z=0.25mm 处的局部速度和流线分布 

图 5 给出了在 Re=406.1 时，微通道 z=0.25mm 处的压力分布。由图可知，周期性凹穴

结构对微通道内的压力分布有着重要影响。在所有微通道中，线型微通道（Case-IV）的压

降最大，其次是长直微通道（Case-I）、凸型微通道（Case-II）和凹型微通道（Case-III）。

图 6a 给出了局部静压力沿着流动方向的变化。在入口区，由于通道壁面的摩擦损失，静压

力沿着流动方向均匀下降。在微通道区域，长直微通道的局部静压力均匀下降。然而，三种

具有周期性凹穴结构的微通道的压力分布完全不同，呈现“之”字形分布。凸型（Case-II）、
凹型（Case-III）和线型微通道（Case-IV）的压降不仅包括流道的沿程压力损失，还包括凹

穴结构带来的局部压力损失。线型微通道（Case-IV）的静压力最高，其次是凸型（Case-II）
和凹型（Case-III）。当流体进入凹穴时，由于截面积的增大，局部静压力增加，而当流体

由凹穴流回微通道时，由于截面积减小，局部静压降低。在出口区，由于流动截面积突然扩

大，静压力迅速上升到出口压力。压降随 Re 数的变化如图 6b 所示，各微通道的压降随雷
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诺数的增大而增大，线型微通道（Case-IV）压降最大，其次是长直、凸型和凹型微通道。 

 

 

 

Case-I 

Case-II 

Case-III 

Case-IV 

图 5 在 Re=406.1 时，微通道 z=0.25mm 处的压力分布 

  
图 6 （a）压降随雷诺数的变化，（b）局部压降沿流动方向的变化 

图 7 给出了平均阻力系数 f 和 fRe 随 Re 数的变化。随着雷诺数的增大，阻力系数逐渐

减小。当 Re<300 时，带有周期性凹穴结构的微通道的平均阻力系数要比长直微通道小。然

而，当雷诺数达到 300<Re<600 时，线型微通道换热器的平均阻力系数要大于长直微通道，

而凸型和凹型微通道的阻力系数仍然较小。此外，线型微通道换热器的 fRe 曲线比其他三种

换热器增加得更快。这可以解释为周期性凹穴结构对流体造成了强烈的流动扰动，并引起了

流动边界层的重新发展。凸型和凹型微通道的 fRe 曲线均低于线型微通道，说明线型凹穴结

构带来的结构阻力要高于凸型和凹型结构。 

  
图 7 （a）平均阻力系数 f，（b）fRe 随雷诺数的变化 
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2.2 温度分布 

图 8 给出了在 Re=406.1 时，微通道 z=0.25mm 处的温度分布。可以看出，长直微通道

（Case-I）的温度分布与具有周期性凹穴的微通道有明显的不同。凸型、凹型和线型凹穴结

构微通道的温度分布存在一定的差异，说明凹穴形状对微通道换热器的温度分布有着重要影

响。温度最高的位置位于靠近微通道出口的位置，这是因为沿着流动方向流体温度逐渐升高，

冷却能力下降。受热面平均温度随雷诺数的变化如图 9a 所示，受热面温度随雷诺数的增大

而减小，其原因是随着雷诺数增大，传热也在加强。在四种微通道中，线型结构的散热能力

最好，凹型结构的散热能力最差。平均 Nu 数随 Re 数的变化如图 9b 所示，在所研究的四种

微通道中，平均 Nu 数随 Re 数的增大而增大。然而，带有周期性凹穴的微通道平均 Nu 数比

长直微通道上升得更快，这验证了周期性凹穴结构具有更优的强化换热特性。与长直微通道

相比，随着 Re 数从 163.7 增加到 648.2，凸型微通道的平均 Nu 数增加了 2.1%-18.8%，线型

微通道的平均 Nu 数增加了 18.1%-69.8%。而凹型微通道的平均 Nu 数仅在 284.9<Re<648.2
范围内增加了 1.7%-3.5%。 

 

 

 

Case-I 

Case-II 

Case-III 

Case-IV 

图 8 在 Re=406.1 时，微通道 z=0.25mm 处的温度分布 

  
图 9 （a）底面平均温度，（b）平均努塞尔数随雷诺数的变化 

2.3 综合性能分析 

在本研究中，我们使用综合性能系数( )来评估新设计的微通道的流动和换热性能。图

10 给出了相对阻力系数(f/f0)和相对努塞尔数(Nu/Nu0)随 Re 数的变化。随着 Re 数的增加，

所有带有周期性凹穴结构微通道的 f/f0 都增加，但线型微通道的增加速度更快，远高于其他
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两个微通道。在 163.7<Re<648.2 范围内，凸型微通道的相对阻力系数从 0.87 增加到 0.96，
凹型微通道从 0.83 增加到 0.88，线型微通道从 0.92 增加到 1.22。此外，所有带有周期性凹

穴结构微通道的 Nu/Nu0随入口 Re 数的增加而增加。线型微通道最高，在 Re=648.2 时达到

1.69。凸型微通道和凹型微通道在 Re =648.2 时分别达到 1.18 和 1.02。η 随 Re 数的变化如图

10c 所示，其变化趋势与 Nu/Nu0相似。随着 Re 数的增加，所有情况下的综合性能系数均有

所增加，且线型微通道的增加速度比凸型微通道和凹型微通道更快，但在高 Re 数时，综合

性能系数的增加速度较慢。在 Re=163.7 时，凹型微通道的最小 η 值为 1.04。在 Re=648.2 时，

线型微通道的 η 值最高可达 1.59。不同雷诺数下，微通道的综合性能系数均超过 1.0，表明

具有周期性凹穴结构的微通道综合性能均优于长直微通道。 

图 10d 给出了场协同数(Fc)随 Re 数的变化。由图可知，各微通道的场协同数均随着 Re
数的增加而减小，这可以用 Re 数和 Pr 数的增加来解释。场协同理论解释了速度矢量和温

度梯度的协同效应。两个矢量的内积角越小，对应的协同数越高，换热与流体流动的协同效

果越好。在本研究中，线型微通道的温度分布比凸型微通道和凹型微通道更为均匀，并且线

型微通道的速度场与温度梯度之间的协同角比凸型微通道和凹型微通道的小，因此场协同数

最高。 

  

(a) (b) 

  

(c) (d) 

图 10 (a)相对阻力系数 f/f0，(b)相对努塞尔数 Nu/Nu0，(c)综合性能系数 η，(d)场协同数 Fc 随雷诺数的变化 

图 11 给出了摩擦和换热熵产率随 Re 数的变化。如前所述，熵产率反映了微通道换热器

中不可逆的热损失和热能品质的下降。当雷诺数从 163.7 增加到 648.2 时，摩擦熵产率 Sgen,Δp

增大，传热熵产率 Sgen,ΔT减小。Sgen,Δp 主要受平均阻力系数的影响，如图 7a 所示。线型微通

道的摩擦系数最大，因此 Sgen,Δp 在所有微通道中最高，其次是长直微通道、凸型微通道和凹

型微通道。Sgen,ΔT主要受温差的影响，这可以从图 8 的温度分布图中区分出来。长直微通道
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温差最大，因此 Sgen,ΔT在所有微通道中最高，其次是凹型微通道和凸型微通道。线型微通道

的 Sgen,ΔT最低，这是由于其内部温度分布更为均匀。 

  
图 11 （a）传热熵产，（b）摩擦熵产随雷诺数的变化 

3 结 论 

本文对具有周期性凹穴结构的微通道换热器流动与传热特性开展了数值模拟，设计了三

种不同的凹穴结构，包括凸型、凹型和线型。结合流动压降、平均努塞尔数、综合性能系数

等指标，将带有凹穴结构的微通道与长直通道进行了比较。主要结论如下: 

（1）通道侧壁的周期性凹穴结构可以强化换热，同时降低压降，这是由于周期性结构

可以促进微通道内的流动扰动、流体混合和周期性流动边界层的重新发展。 

（2）当雷诺数从 163.7 增加到 648.2 时，凸型微通道的压降比长直微通道降低

13.1%-3.7%，比凹型微通道降低 16.6%-11.7%，而当雷诺数为 284.9< Re <648.2 时，线型微

通道的压降比长直微通道增加 2.6%-22.4%。 

（3）周期性凹穴结构对微通道换热器的传热性能有显著增强，线型微通道的平均 Nu
数比长直微通道增加了 1.70 倍。 

（4）线型微通道在 Re=648.2 时综合性能系数达到 1.59，为三种周期性凹穴微通道中最

高。此外，线型微通道具有最小的场协同数，表明它是最佳的强化换热结构。 

（5）与长直通道相比，具有周期性凹穴的微通道的熵产降低了 15.9%-48.2%，能够有

效减少流动与传热的不可逆损失。 
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