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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
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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：

   
2

1 2+i t k
i i i

u μ μ C G C
x x x k k 

   
   

       (7)
2

=t μ
kμ C
 (8)

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:

hhDNu
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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: 
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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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方案2
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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

 
  基金项目：。国家自然科学基金青年科学基金项目（52206103） 
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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 = ， =1。 


