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流体可压性对轮式装载机中冷器的影响
刘　 扬， 秦四成

（吉林大学 机械科学与工程学院，长春 １３００２５）

摘　 要： 为提高换热器换热量的计算精度，以某型号轮式装载机水冷中冷器为研究对象，通过截面变化率、换热量、表面摩擦

因数等变量建立其增压空气侧可压缩流模型． 采用计算流体力学（ＣＦＤ）软件对模型进行了仿真验证，结果表明可压缩流模型

与不可压模型的偏差随流量增加而增大． 与试验结果对比发现：在流量较低时，宜使用不可压缩模型简化计算；当流量较大

时，则宜使用可压缩模型提高计算精度． 试验条件下，可压缩模型的换热量与试验值最大偏差为 ６．５％，压力损失最大偏差为

７．５％． 所提方法改善了高流速区间由于忽略可压缩性带来的偏差过大的问题，为换热器的优化设计提供了指导．
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　 　 中冷器作为一种典型的换热器，其作用是冷却

来自增压器的高温高压空气，采用增压中冷的方式

可以大幅度降低污染物的排放并提升柴油机的动力

性能［１－２］ ． 当前，关于中冷器的研究主要集中在如何

能在确保其对增压空气的降温效果的同时降低其压

降． 为了节约成本，缩短研发时间，目前多数研究者

采用 ｆｌｕｅｎｔ 等多维仿真软件对换热器的换热量与压

力损失进行设计计算，如 Ｃｈｅｎ 等［３－５］ 通过对不同种

类翅片进行试验拟合的方式得出数种不同结构翅片

的传热因子与摩擦因数关于雷诺数的关联式，可以

较好地评价翅片的换热效率，为换热器设计提供了

便利；张钦国［６］对某型号中冷器的 ＣＦＤ 流场仿真时

发现，在弯管入口区域存在回流，且回流随来流增加

而增大，这是入口压力损失的主要来源之一． 多数

研究者［７－９］将换热器 ＣＦＤ 仿真值与试验值的偏差归

结为随机误差或由于模型过度简化所带来的偏差，
但笔者认为基于压力求解的方式忽略了密度的变

化，即不考虑流体的可压缩性，这也是不容忽视的偏

差来源之一．
本文以某轮式装载机水冷中冷器增压空气侧为

研究对象，建立了基于翅片壁面摩擦，换热和流动截

面变化的换热器可压缩流模型；将 ＵＤＦ 文件导入

ｆｌｕｅｎｔ 进行三维流场仿真，并与同条件下基于压力求

解的仿真结果进行对比，验证模型的可靠性；将可压

缩模型与不可压缩模型的计算结果与某换热器厂家

的中冷器台架试验数据进行对比，研究可压缩流动

对换热器计算的影响．

１　 换热器可压缩流模型

影响管内气体流动的因素有很多，如壁面摩擦、



重力引起的质量力、质量变换、热交换等，但在可压

缩流动中并不是每种影响因素都起着关键性作用，
而是根据工况不同影响因素有主有次［１０］ ． 流体介质

为空气的换热器，在空气流经换热器时通常会产生

较大的换热量和压力损失，因此根据换热器的特性，
本文以空气侧摩擦阻力、空气侧换热量、换热器流道

截面变化为研究对象，建立换热器可压缩流模型．
１．１　 存在热交换的流动模型

流体运动的基本守恒定律参见文献［１１］，本节着

重分析只存在换热时的可压缩流对换热器计算的影响．
建立存在换热的可压缩流模型，在一维定常流假设下

对中冷器模型进行简化，认为其内部流动是无机械功

变化的可压缩无摩擦换热管流，并引入式（１）～（４）［１２］：
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式中：冲量函数 ｚ λ( ) ＝ λ ＋ １ ／ λ， ｋ 为绝热指数， Ａｃｒ

为临界截面面积，λ 为纲量一的速度系数

由能量方程与动量方程联立得到式（５）的滞止

温度比：
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将由连续方程求解得到的密度比代入得到温度比
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由（４）（７）联立可以得到截面 ａ、ｂ 的滞止压力比与

压强比：
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式中： ｐ∗ 为滞止压力， Ｔ∗ 为滞止温度．
将上述模型与基于压力（不可压缩模型）的求

解值进行对比． 在基于压力求解时，换热器的压力

损失 Δｐ 与换热量 Ｑ 分别为

Δｐ ＝ １
２
ρｆＵ２

ｍｉｎ， （８）

Ｑ ＝ ｃｐｍ
·Δｔ ． （９）

式中： ｆ为摩擦因数，Ｕｍｉｎ 为来流速度与流通率之比，

ｃｐ 为比定压热容，ｍ· 为质量流量， Δｔ 为温差．
　 　 不可压缩模型的摩擦因数 ｆ 为 Ｋａｙｓ ＆ Ｌｏｎｄｏｎ
的矩形错齿翅片试验关联式［１３］ ．

　 　 在如下工况对比上述模型：某轮式装载机采用

水冷中冷器冷却增压空气，视其冷侧为理想冷侧，其
热侧增压空气温度为 １１１．５ ℃，表压 ２００ ｋＰａ，亚音

速，绝热指数为 １．４，芯体流通率为 ０．４３８，热侧换热

面积为 ２．０６ ｍ２ ． 采用可压缩模型在 ＭＡＴＬＡＢ 中求

解不同进气量下的中冷器增压空气出口压力波动与

换热量，计算结果如图 １ 所示． 可见压力变化值很

小且呈现不规则波动，基本可以认为中冷器在可压

缩流计算中由热交换引起的压力变化很小，因此下

文中不考虑由其引起的压力变化；图 １ 中的换热量

为可压缩模型的换热量与由式（９）计算的换热量差

值，其随流量增大呈现加速上升趋势，即流量越大可

压缩模型与不可压模型产生的换热量差值越大． 可

见，图 １ 中的计算结果符合 Ｒａｙｌｅｉｇｈ 曲线亚音速冷

却阶段压力、密度及温度的变化规律．
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图 １　 压力及换热量变化

Ｆｉｇ．１　 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｄ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｒａｔｅ ｃｈａｎｇｅｓ
１．２　 摩擦和截面变化对压力损失的影响

可压缩流压力损失主要来自两部分：一部分为

截面变化引起的损失，另一部分为壁面摩擦引起的

压力损失． 首先讨论由摩擦引起的压力损失． 假设

换热器的热侧为一维定常有摩擦绝热管流，流动过

程无机械能变化． 以量纲一速度系数表示平均摩擦

因数 ｆ－ （如式（１０）），结合 Ｆａｎｎｏ 曲线及以摩擦为自

变量的压力微分式（１１），可知无论来流是超音速或

亚音速，管出口静压和全压都会呈下降趋势． 因此，
在进口条件已知时存在以下积分解：
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　 　 使用临界截面 ｃｒ 表示平均摩擦系数和总压力

比，可压缩流由摩擦引起的压力损失可以按式（１２）
和（１３）计算：
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　 　 在考虑截面变化带来的出口压力变化时，可将

换热器热侧简化为类似拉伐尔管的模型，以上文中

冷器为例，由于已知空气压缩器的出口压力与流量，
将中冷器流通率代入流量函数 ｑ（λ）， 结合式（３）便
可直接求解出口与入口的压力比，进而得出截面变

化对压力的影响． 代入 １．１ 节的工况条件，结合该水

冷中冷器的几何尺寸，计算出进气压力为 ２００ ｋＰａ
时压损约为 ４．２５％． 将修正的两部分压力损失叠加，
在 ＭＡＴＬＡＢ 中计算压力损失并与按式（８）的计算值

进行对比，结果如图 ２ 所示，图 ２ 中 Ｋａｙｓ ＆ Ｌｏｎｄｏｎ
曲线的压力损失按文献［１３］中 ３ ／ ４－１１．１ 型锯齿翅

片摩擦因数计算． 可知在来流速度较低时，流体的

可压缩性并不会对热侧压力损失产生明显影响； 但

在来流速度超过 ２０ ｍ ／ ｓ 时，两者偏差值已超过了

５％． 由此可见，流体力学中认为来流速度低于 ０．３ Ｍａ
不必考虑流体的可压缩性并不能很好地适用于流体

介质为空气的换热器计算．
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图 ２　 压力损失对比

Ｆｉｇ．２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｌｏｓｓ

１．３　 换热器的可压缩流模型

考虑多重影响因素共同作用下的可压缩流模

型，对于完全气体的流动，忽略重力的影响可以将基

本守恒定律改写成如下形式：
能量方程可以改写为

δＱ － δＷ － ｄＨａ ＝ ｄＨ ＝ ｃｐｄＴ∗ ． （１４）

式中： Ｈ ＝ ｈ ＋ ｖ２ ／ ２ ＋ ｇｚ，ｄＨａ ＝ （Ｈ － Ｈａ）ｄｍ ／ ｍ·，ｚ 为
重力 ｇ 方向的位移． 将式（１４）除以 ｃｐＴ 得

δＱ － δＷ － ｄＨａ

ｃｐＴ
＝ １ ＋ ｋ － １

２
Ｍａ２æ

è
ç

ö

ø
÷
ｄＴ∗

Ｔ
． （１５）

动量方程可以改写成

ｄｐ
ｐ

＋ ｋＭａ２ ｄＭａ
Ｍａ

＋ ｋＭａ２

２
ｄＴ
Ｔ

＋ ４ｆｄｘ
Ｄ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ｋＭａ２ １ － ｙ( )

ｄｍ·

ｍ·
．

（１６）

状态方程为

ｄｐ
ｐ

＝ ｄρ
ρ

＋ ｄＴ
Ｔ
． （１７）

连续方程为

ｄｍ·

ｍ·
＝ ｄρ

ρ
＋ ｄＶ

Ｖ
＋ ｄＡ

Ａ
． （１８）

　 　 联立式（１５） ～ （１８）可解得马赫数Ｍａ与温度 Ｔ、
截面变化 ｄＡ、水力直径 Ｄ、摩擦因数 ｆ 等流动参数之

间的关系式：

ｄＭａ
Ｍａ

＝
１ ＋ ｋ － １

２
Ｍａ２æ

è
ç

ö

ø
÷

１ － Ｍａ２ ［ｋＭａ２

２
４ｆｄｘ
Ｄ

æ

è
ç

ö

ø
÷ －

ｄＡ
Ａ

＋ １ ＋ ｋＭａ２

２
ｄＴ∗

Ｔ∗ ］ ．

　 　 在多数工程问题中，换热器的几何参数与进口

参数为已知条件，设定计算步长为 Δｘ， 本文用

Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ 迭代法求解延长度方向任意截面上的

马赫数，再带入式（６）、（７）中可求解多重影响因素

共同作用下的各截面的其它流动参数．

２　 仿真与试验分析

２．１　 仿真模型及边界条件

采用 ｆｌｕｅｎｔ 软件对某中冷器热侧进行可压缩多

维流动分析． 将前文讨论的多重影响因素下的压力

与温度求模型编写的 ＵＤＦ 文件导入 ｆｌｕｅｎｔ 中进行三

维流场仿真．
本文使用的某装载机水冷中冷器热侧由 １０ 层

散热带组成，冷侧由 ９ 层热板组成． 中冷器的实体

模型如图 ３ 所示．

冷却液进
冷却液出

封条冷侧翅片

热侧翅片

▲

图 ３　 水冷中冷器模型

Ｆｉｇ．３　 Ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｗａｔｅｒ⁃ｃｏｏｌｅｄ ｃｈａｒｇｅ ａｉｒ ｃｏｏｌｅｒ
　 　 其芯体尺寸为 １２０ ｍｍ×３００ ｍｍ×１１０ ｍｍ，冷热

流体流动形式见图 ４． 增压空气沿水平方向流动，冷
却液为二次 Ｕ 形流动，中冷器热侧矩形错齿翅片节

距为 ２．４ ｍｍ，翅片高 ６．５ ｍｍ，冷侧矩形错齿翅片节

距为 ２．５ ｍｍ，翅片高 ３ ｍｍ． 使用 Ｇｍｂｉｔ 对其进行网

格划分，由于使用多孔介质模型模拟芯体部分对网

格要求不高，故将模型网格精度控制在 ０．８ 以下即

·７７１·第 １ 期 刘扬， 等： 流体可压性对轮式装载机中冷器的影响



可，按文献［１４］进行网格无关性验证，模型最终网

格数量为 １８９ 万． 分别设置求解器为基于压力和基

于密度求解，基于压力求解的流动起始点增压空气

物性参数如表 １ 所示［１５］ ．

冷侧流出

热侧流出

冷侧流入
封条

隔板

热侧流入

图 ４　 芯体流动示意

Ｆｉｇ．４　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｏｗ ｐａｔｔｅｒｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｒｅ
表 １　 增压空气初始参数

Ｔａｂ．１ 　 Ｔｈｅ ｉｎｉｔｉａｌ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｔｈｅ ｐｈｙｓｉｃａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｐｒｅｓｓｕｒｉｚｅｄ ａｉｒ

密度 ／

（ｋｇ·ｍ－３）

比定压热容 ／

（ｋＪ·（ｋｇ·ｋ） －１）

导热系数 ／

（Ｗ·（ｍ·ｋ） －１）

动力黏度 ／
（Ｐａ·ｓ）

２．６６ １．０２ ３．２５ｅ－２ ２２．８ｅ－６

　 　 如图 ５、６ 所示，在使用多孔介质模型时，基于密

度求解与基于压力求解在温度场上并不存在明显的

差异，两者的出口温度几乎一致，这是因为使用多孔

介质模型时换热器芯体失去了内部结构的概念，只
按设定的孔隙率、黏性阻力因子和惯阻性阻力因子

进行模拟计算，这就造成了多孔介质模型对可压缩

流动的“不敏感”． 笔者认为这是一些使用多孔介质

模型来模拟换热器的文献往往出现仿真值和试验结

果存在较大偏差的原因之一．

320325330335340345350355360365370375380
T/K

图 ５　 可压缩流温度场云图

Ｆｉｇ．５　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ ｆｌｏｗ

315320325330335340345350355360365370375380 T/K

图 ６　 不可压缩流温度场云图

Ｆｉｇ．６　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｉｎｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ ｆｌｏｗ

　 　 因此，若要较好地反映可压缩流的影响，必须考

虑换热器内部翅片结构；但若在保证网格质量的前

提下，对包含翅片的 １０ 层热侧散热带划分网格则网

格数量将高达上千万，显然目前的计算机硬件水平

难以实现对这个量级的模型进行求解［１６］ ． 本文以中

冷器热侧的一层散热带建立如图 ７ 所示的简化模

型，其网格质量为 ０．３５，网格数量为 １０９ 万． 为了防

止中冷器进出口突扩造成的扰动， 该模型省略了中

冷器的进、出口突缩与突扩段，将冷侧隔板视为理想

冷侧． 在不考虑每层散热带之间干涉的情况下，热
侧每一层散热带的压损将与中冷器进出口压损一

致． 导入前文 ＵＤＦ 文件进行可压缩流仿真计算，作
为对照组的不可压缩流依然使用前文的进口参数．

入口延长区

冷侧隔板2

冷侧隔板4

冷侧隔板3
冷侧隔板1

出口延长区

图 ７　 热侧散热带模型

Ｆｉｇ．７　 Ｈｏｔ ｓｉｄｅ ｆｉｎ ｍｏｄｅｌ

２．２　 仿真结果分析

图 ８ 为散热带中心截面温度云图，图 ９ 和图 １０
分别为压力和换热量曲线．

x
yz

T/K

图 ８　 散热带中心截面温度云图

Ｆｉｇ．８　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｅｎｔｒａｌ ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｈｏｔ ｓｉｄｅ
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图 ９　 仿真换热量对比

Ｆｉｇ．９ 　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｒａｔｅ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ
ａｎｄ ｉｎｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ ｆｌｏｗ
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图 １０　 仿真压力损失对比

Ｆｉｇ．１０　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｌｏｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ ａｎｄ
ｉｎｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅ ｆｌｏｗ

　 　 由图 ８ 可知，换热量随流量增加而增加，但增加

速度呈现逐渐减缓趋势． 这是因为热侧传热效率随

着温度升高而降低，当进气量持续增加时，换热量增

量将逐渐趋于平缓． 与前文的一维解析解不同，
ｆｌｕｅｎｔ 中两模型的换热量差值远大于前文的一维解，
由图 １可知，当进气量达到 ０．５ ｋｇ ／ ｓ 时，可压与不可

压换热量差值应在 ０．６ ｋＷ 左右，而如图 ９ 所示的

ｆｌｕｅｎｔ 仿真结果表明，换热差在同流量下达到了

２ ｋＷ左右． 笔者认为其原因主要有 ３ 点：首先，一维

流动旨在研究流动参数沿轴线上的变化，而 ｆｌｕｅｎｔ
计算则涵盖了流体沿各方面的变化，这使得三维仿

真解的精度与完整程度要高于一维计算；第二，对芯

体的拉伐尔管简化，忽略了翅片间流场的相互影响，
这对换热量计算有一定的影响； 第三，压力损失仿

真结果如图 １０ 所示，两条曲线压损随着流量的增加

呈加速上涨状态，但考虑压缩性时压力损失的增长

速度低于传统的不可压缩曲线，其主要原因是密度

的增加造成动压下降，因而减少了摩擦损失，若不考

虑压缩性，则压力损失与速度的平方成正比．
２．３　 试验对比分析

委托某换热器厂商进行换热器台架试验． 试验标

准参照 ＪＢ ／ Ｔ ８５７７ － ２０１５《内燃机水散热器技术条

件》，在中冷器热侧进、出口安装压力与温度传感器，
冷侧进、出口安装温度传感器，用 ＤＥＷＥ － ４３ 和

ｋｒｙｐｔｏｎ－ＴＨ８ 数据采集仪采集数据，使用 ＤＥＷＥＳｏｆｔ－
Ｘ２ 软件进行数据后处理． 试验条件如下：热侧进气

状态为 ２００ ｋＰａ，１１０ ℃，冷侧乙二醇冷却液流量为

１００ Ｌ ／ ｍｉｎ，进温为 ４０ ℃ ．
　 　 可压模型与不可压缩模型的换热量与压力损失

ＣＦＤ 仿真与试验值对比见图 １１、１２ 所示，压力和换

热量对比试验值的偏差见表 ２，其计算公式为

偏差 ＝ 仿真值 － 试验值

试验值
× １００％．
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图 １１　 换热量仿真值与试验值对比

Ｆｉｇ．１１　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｒａｔｅ
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图 １２　 压力损失仿真值与试验值对比

Ｆｉｇ．１２　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ
ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｌｏｓｓ
表 ２　 换热量和压力损失与试验值偏差

Ｔａｂ．２　 Ｄｅｖｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ ｒａｔｅ ａｎｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｌｏｓｓ

流量 ／ （ｋｇ·ｓ－１）
换热量偏差 ／ ％

可压缩 不可压缩

压力损失偏差 ／ ％

可压缩 不可压缩

０．１ ０．１ －０．１ ３．４ ５．２

０．２ ０．７ －８．３ －３．２ ５．０

０．３ －７．２ －１４．３ －２．９ １４．０

０．４ ４．２ －４．４ ４．６ ２１．８

０．５ －６．５ －１３．０ ７．５ ３０．５

　 　 当空气流量超过 ０．２ ｋｇ ／ ｓ 时，使用不可压缩模

型 ＣＦＤ 仿真值与试验的值偏差开始持续增大，而可

压缩曲线依然能与试验值保持较高的吻合度，验证

了前文中提出的中冷器可压缩模型的准确性． 通过

换算得到：在流量为 ０．２ ｋｇ ／ ｓ 时，速度约为 ０．１５ Ｍａ；
在 ０．３ ｋｇ ／ ｓ 时速度为 ０．１９ Ｍａ； 在速度低于 ０．１ Ｍａ
时，两条仿真曲线与试验值的偏差几乎可以忽略；
当速度达到 ０．１５ Ｍａ 时，不可压缩模型与试验值的

偏差为 ５％； 而当速度达到 ０．２ Ｍａ 时，不可压缩模

型换热量和压力损失与试验值偏差值都超过了

１０％； 随着速度继续增加至超过 ０．３ Ｍａ 时，压力损
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失偏差值甚至超过了 ３０％；而实际工程问题的最高

空气流速多在 ０．２ ～ ０．３ Ｍａ， 意味着使用不可压缩

模型计算时会产生一定的偏差． 笔者认为本文的

ＣＦＤ 仿真与试验值差异主要来自以下 ３ 方面：首先，
不可压缩模型使用的矩形错齿翅片壁面摩擦因子为

Ｋａｙｓ ＆ Ｌｏｎｄｏｎ 的 ３ ／ ４－１１．１ 型锯齿翅片试验关联

式，其几何参数较为接近本文研究的中冷器热侧翅

片，但并不完全相同． 在低雷诺数区域能很好地吻

合试验值，但在高雷诺数区域则与试验值产生了较

大的偏差，这就造成了图 １１ 在高流量时的不可压

ＣＦＤ 值与试验值差距不断增大；其次，ＣＦＤ 仿真忽

略了中冷器进出口突缩突扩及相邻两层散热带之间

的干涉影响；最后，ＣＦＤ 仿真时对冷侧的理想化假

设造成了换热量与试验值的差异，试验冷却液流量

为 １００ Ｌ ／ ｍｉｎ，在高进气量下势必会造成换热效率下

降，导致试验换热量低于仿真换热量．

３　 结　 论

１）基于壁面摩擦、换热、流道截面变化建立了

换热器可压缩流模型，与传统基于不可压求解方式

相比，可压缩流模型与试验值匹配精度更高，其中换

热量与试验值最大偏差为 ６．５％，压力损失最大偏差

为 ７．５％，为换热器优化设计提供了一定指导．
２）在进气流量较小时，基于不可压求解能较好

地吻合试验值，但随流量的增加，其偏差值逐渐增

大；而基于可压缩流求解，则能在较高流速下依然保

持较高的求解精度．
３）在流体介质为空气时，来流速度在 ０．１５ Ｍａ

以下，不可压模型可以代替可压模型来简化计算，提
高效率；而当来流＞０．１５ Ｍａ，就有必要考虑空气的可

压缩性，以提高计算精度．
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