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摘　要　基于空气直接冷却的电池热管理因成本低、结构简单等优点被广泛应用。然而，随着风速的提高，噪声和功耗也会增

加。针对一典型平直翅片电池热管理用管翅式散热器，采用实验和数值模拟方法研究了风速为 2. 1~6. 1 m/s，冷却工质入口与空

气进口温差为 20~40℃，冷却工质质量流量为 0. 35~0. 55 kg/s时的流动换热特性。研究结果表明：这 3个参数对平直翅片散热器

的换热性能均存在显著影响。随着风速的增加，空气侧表面对流传热系数最大提高了 102. 1%；随着水入口与空气进口温差ΔTw-a
的增加，表面对流传热系数提高了 19. 1%~28. 9%，并与ΔTw-a变化接近线性关系；冷却工质质量流量增加增强了换热，表面对流传

热系数随之增加，且表面对流传热系数在相同流量增幅下增加的程度接近。为了更深入地研究散热器内部的流动状态，根据相

同实验条件进行了数值模拟。研究了不同管径、管束列间距等参数变化对换热器换热性能的影响，分析了不同参数对散热器流

动换热的影响，获得了相同结构和材料相对较优的换热器几何参数。
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Abstract
Objective　 Battery thermal management is crucial for ensuring the performance， safety， and longevity of batteries， particularly in 
electric vehicles and energy-storage systems.  Direct air-cooling systems are widely used because of their simplicity， cost-effectiveness， 
and reliability.  However， while increasing the air velocity leads to a higher heat-dissipation efficiency， it also leads to higher power 
consumption and noise.  This study aims to experimentally and numerically analyze the flow and heat transfer characteristics of a typical 
flat fin-and-tube heat exchanger used in battery thermal management.  This research focuses on investigating the effects of operational 
parameters， including air velocity， temperature difference between the coolant and air， and coolant mass flow rate， on the heat transfer 
performance.
Methods　Both experimental and numerical approaches were employed to evaluate the heat transfer performance of the heat exchanger.  
The experimental setup featured a copper-fin and 316L stainless steel tube unit with two fans to enhance forced convection， and tests were 
conducted across air velocities of 2. 1-6. 1 m/s， coolant-to-air temperature differences of 20-40 ℃， and coolant mass flow rates of 0. 35-
0. 55 kg/s.  The performance was evaluated using the heat transfer coefficients， pressure drops， and overall heat dissipation rate， with an 
uncertainty of 6. 5% and repeatability within 2. 2%.  A three-dimensional steady-state CFD model of a unit was developed by adopting no-
slip wall conditions， symmetry/periodic boundaries， and wall contact resistance with the corresponding boundary conditions.  Mesh 
independence was achieved with approximately 1. 41 million cells， solver residuals established at 10 ⁻ ⁷， and parametric analysis was 
conducted for tube outer diameters ranging from 3 mm to 6 mm and bundle spacings from 7 mm to 11 mm.
Results and Discussions　The results illustrate the effects of air velocity， temperature difference， and coolant mass flow rate on the 
thermohydraulic performance of the heat exchanger.  As the air velocity increases， the airside heat transfer coefficient improves owing to 
the enhanced convective heat transfer， with a maximum increase of 102. 1% in the 2. 1-6. 1 m/s velocity range.  Similarly， increasing the 
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temperature difference from 20 ℃ to 40 ℃ leads to a rise in the heat transfer coefficient by 19. 1% to 28. 9%， showing a nearly linear 
relationship.  A higher coolant mass flow rate enhances the heat transfer rate， leading to a proportional increase in the heat transfer 
coefficient.  Numerical simulations confirm these trends and provide insights into the flow behaviors， including the formation of cross-flow 
vortices that enhance heat transfer， particularly at higher air velocities.  The simulations also reveal that transverse vortices form in the fin 
gaps， which shrink with increasing air velocity.  Furthermore， the simulation results indicate that the optimal pipe diameter for 
maximizing heat transfer performance is 6 mm， with a tube bundle pitch of 9 mm.
Conclusions　This study concludes that the air velocity， coolant temperature difference， and coolant mass flow rate are the primary 
factors influencing the heat transfer performance of flat fin-and-tube heat exchangers for battery thermal management.  Both the 
experimental and numerical results indicate that increasing the air velocity and coolant mass flow rate significantly enhances the heat 
transfer.  Furthermore， the temperature difference between the coolant and air directly affects the heat transfer coefficient.  Based on these 
findings， the optimal heat exchanger design should have a pipe diameter of 6 mm and tube bundle pitch of 9 mm.  This configuration 
provides the optimum heat transfer performance and is recommended for improving the efficiency of air-cooled thermal management 
systems for high-performance battery applications.
Keywords　heat transfer performance； flat fin-and-tube heat exchanger； battery thermal management system； air cooling

电池以高能量密度、低排放污染和稳定运行等

特性成为交通、军事和工业等领域的关键电能存储

和转换设备。面对我国环境污染和化石能源枯竭的

严峻问题［1］，近年来电池技术取得显著进展，电动汽

车因此被认为是应对当前环境和能源挑战、实现“碳

达峰、碳中和”目标的关键手段之一［2］。然而，电池性

能受温度影响显著，电池在充放电过程中产生的热

量导致其温度升高。过高的温度不仅会对电池的安

全性和寿命产生严重影响，甚至会引发电池的热失

控和爆炸［3］。因此，为了确保电池的稳定运行并实现

最大输出功率，研究 BTMS（电池热管理系统，battery 
thermal management system）以将电池温度控制在适

当范围内至关重要。

在冷却液对电池进行冷却后温度升高，需要对

冷却液进行散热，典型的冷却液冷却包括直接空气

冷却（简称：空冷）、液体冷却和相变材料冷却。相对

于液体冷却和相变材料冷却，直接空冷由于成本低、

设计灵活性高、结构简单和可靠性高等优势而得到

广泛研究和应用［4］。空冷 BTMS 主要分为自然对流

和强制对流 2 类。由于强制对流冷却的表面对流传

热系数远高于自然对流，在电池能量密度较高的情

况下［5−6］，通常采用强制对流空冷技术对冷却液进行

散热冷却。

长期以来，国内外学者对电池热管理空冷散热

器进行了大量研究。T.  Wang 等［7］通过建立数学模

型，对电池放电时采用和不采用空冷的性能进行了

预测。研究结果表明，在环境温度低于 20 ℃时，无需

采用空冷对电池进行冷却；而当环境温度高于 35 ℃
时，空冷散热器需要增加风扇以维持系统温度在合

理范围内。D.  T.  Santa Rosa等［8］实验研究了不同空

气流量下空冷型燃料电池的性能。研究结果表明，

在稳定工况下，增加空气流量能够显著提高电池性

能。S.  K.  Mohammadian等［9］进行了针肋散热器锂离

子电池组件强制对流空气冷却实验。研究发现，提

高进风温度会导致温度场的标准差减小，但增加了

电池的最高温度。此外，增加进气速度会降低电池

的最高温度，同时也导致了温度标准差的增加。He 
Fan等［10］采用实验测试和CFD仿真的方法，开发了一

个基于二维 CFD 模型的系统，能够捕获锂离子电池

模组的热管理动态。通过在风洞装置中进行实验测

试，收集了不同流速条件下由多个单体组成的电池

模块的温度和压力分布。L.  H.  Saw 等［11］通过数值

模拟分析不同冷却空气流量下电池组的热性能，推

导出努塞尔数Nu与雷诺数Re的关系式，并通过实验

验证了不同充电倍率下电池组的相关特性。结果表

明，冷却空气流量的增加会导致表面对流传热系数

和压降的增加。

S.  Sirikasemsuk 等［12］采用热电风冷模块实验研

究了电池组在不同空气流量下的冷却情况，发现冷

却风扇的运行条件对电池温度有较大影响。当开启

所有冷却风扇时，其冷却能力比自然空气冷却高约

16% ~57%，但受到功率和噪声的限制。A.  K.  Jishnu
等［13］提出了一种新的方法，来预测在电池温度不超

过上限时的空气入口速度和风机工作时间，结果表

明，入口速度对最终温度的影响仅为 36%，而风机运

行时间对末端温度的影响为 49%。刘雨龙等［14］结合

车辆实际运行工况和散热器性能，兼顾车辆的冷却

性能、噪声和乘员舒适性，预测确定了合适的电池直

接空冷风机控制策略，并进行了实验验证。王婷［15］

数值模拟了应用于燃料电池的百叶窗叶片管散热

器，在不同百叶窗角度和厚度时的压降和传热特性，

得出换热能力更好且风阻较低的散热器结构。
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综上所述，为满足电池热管理系统冷却液的散

热需求，必须对散热器和冷却风扇进行优化设计，并

通过调整风扇转速确保电池系统能够在正常温度范

围内稳定运行。为解决该问题，本文针对一典型电

池冷却液散热器进行了实验和仿真研究，通过模拟

电池运行工况、改变平直翅片散热器在不同流量下

的运行条件、冷却工质入口与空气进口温差以及入

口风速，系统地分析了不同直流电机控制占空比、风

机功率下该散热器的流动换热特性。确定不同入口

风速条件下的散热效果，为电池空冷系统的优化提

供更多参考数据。

1 实验系统及实验方案

1. 1 实验件结构
电池热管理冷却液散热器基管传热管材料为不

锈钢 316L、翅片采用铜翅片。散热器由管翅式换热

器与 2个风机组成，风机安装在换热器背部，实物如

图1所示。换热器尺寸参数如表1所示。

1. 2 实验装置与系统
测试系统由工质循环系统、空气循环系统和数

据采集系统构成，实验系统如图 2所示。冷却液工质

循环系统包括恒温水箱、水泵、流量计及差压变送器

装置，其目的在于模拟电池热管理运行工况为实验

提供稳定恒温的工质以及热负荷。空气循环系统由

散热器实验件、PWM（脉冲频率占空比可调，pulse 
width modulation）模块、热敏风速仪、铂电阻温度计和

直流稳压电源组成，在实验过程中，起到控制并调节

不同风速的作用。通过精度为±0. 05 ℃铂电阻和

Keithley2700数字万用表来获得散热器水侧进、出口

温度，流量通过精度为±0. 1% 的电磁流量计测量。

同时，空气入口温度也通过精度为±0. 05 ℃的四线制

铂电阻温度计测量，该温度计的直径为3 mm。

1. 3 实验流程与工况
将散热器安装在风洞中，换热器进口温度和环

境稳定无波动。实验前，对实验系统进行检漏保温，

以确保系统的气密性，尽可能减少向外界的散热损

失。调节水箱的温度至设定值，并启动水泵以实现

系统中的水循环。同时，开启电源，调节PWM发生器

的频率，使空气在散热器中进行热交换。实验采用

控制变量法，研究了不同水入口流量、不同风速以及

水入口与空气进口温差对散热器换热性能的影响。

同时，针对电池实际的散热工况，调节风速与水入口

质量流量，使水侧进、出口温差达到设定值。实验测

试工况如表2所示。

根据测试工况设定参数，当水箱温度达到稳定

工况时，进行数据采集。为提高实验结果的精确度，

对每个工况采集 20 组数据，并取其平均值。在测量

换热器的空气入口温度时，选择了不同测点，并将它

图1　散热器实物

Fig.1　Physical of heat exchanger

表1 散热器尺寸参数

Tab.1 Geometric parameters of heat exchanger

参数

翅片厚度/mm
翅片间距/mm
换热管外径/mm
换热管壁厚/mm
换热管有效管长/mm

数值

0.1
1.3
4

0.3
694

参数

管排总排数

管排总列数

管排排间距/mm
管排列间距/mm

数值

3
36
10
9.5

1 恒温水箱；2 水泵；3 调节阀；4 流量计；5 铂电阻温度计；

6 压差变送器；7 散热器；8 排空阀；9 空气测温仪；10 直流风机。

图2　实验系统

Fig.2　Experimental system

—— 3



Vol.  47， No.  2
April， 2026制 冷 学 报第 47 卷  第 2 期

2026 年 4 月

们的温度值取平均作为入口温度的代表值。考虑到

风机安装的限制，空气出口温度选取图 3所示出口处

8个点的温度值取平均作为出口温度。

1. 4 数据处理
实验测定的主要参数包括进出水温度、水侧流

量、水侧压降、风速等，均通过相应仪表直接测得。

根据测得量，可计算出换热器散热量［16］：
水侧散热量：

ϕ i = mcp (T i，1 - T i，2 ) （1）
空气侧换热量：

ϕa = A inuρcp，a (Ta，1 - Ta，2 ) （2）
式中：ϕi为水侧散热量，W；Ti，1、Ti，2分别为水侧水进、

出口温度，℃；m为水质量流量，kg/s；cp为水的比定压

热容，J/（kg·℃）；ϕa 为空气侧换热量，W；Ain为散热器

截面积，m2；u为风速，m/s（由风速仪测得）；cp，a为空气

的比定压热容，J/（kg·℃）；ρ为空气密度，kg/m3；Ta，1、
Ta，2分别为空气侧水进、出口温度，℃。

实验过程上述2个换热量的偏差小于±5%。

总传热系数K：

K = ϕa
A totΔtm （3）

Δtm =ψΔTm （4）
ΔTm = ΔTmax - ΔTmin

ln ΔTmaxΔTmin

（5）

当
ΔTmaxΔTmin

≤ 2时，

ΔTm = ΔTmax - ΔTmin2 （6）
式中：K为总传热系数，W/（m2·℃）；Atot为总传热面积，

m2，其值为换热管管外的面积；ψ为换热器修正参数，

取 0. 97［17］；ΔTmax、ΔTmin分别为水侧进口与空气出口温

差、水侧出口与空气进口温差的最大值与最小值，℃；

ΔTm 为对数平均温差，℃；ΔTm 为散热器对数平均温

差，℃。

换热器总热阻与分热阻的关系：
1
K = 1

h i
A tot
A i

+ δ
λ
A tot
A i

+ 1
ha

（7）
式中：hi为换热管内传热系数，W/（m2·℃）；ha为空气

侧传热系数，W/（m2·℃）；Ai为管内传热面积，m3；δ为
管壁厚度，m；λ为管导热系数，取14 W/（m·℃）［18］。

管内传热系数：

h i = Nu iλ i /d i （8）
Re<2 300时，

Nu i = 1.86( RePrl d i
) 1 3 ( μ i

μw
) 0.14 （9）

2 300≤Re<4 000时［19］，
Nu i = (1 - γ)Nu lam，2 300 + γNu turb，4 000 （10）

Nu turb = ( f/8) (Re - 1 000)Pr
1 + 12.7 ( f/8) (Pr2/3 - 1) [1 + ( dl ) 2/3 ] （11）

γ = Re - 2 300
4 000 - 2 300，0 ≤ γ ≤ 1 （12）

式中：l为管长，m；λi为水的导热系数，W/（m·℃）；di为
散热器管的特征长度，m；ui、uw分别为以水的平均温

度、壁面温度来计算水的动力黏度，Pa·s；f为管内湍

流流动的阻力系数，按 Konakov 公式计算；如式（13）
所示；下标 lam代表层流，turb代表湍流。

f = (1.8lgRe - 1.5)-2 （13）
空气侧传热系数：

ha = é

ë
ê
êê
ê ù

û
ú
úú
úA tot( )1

KA tot
- 1
h iA i

- δ
λA i

-1
（14）

水及空气的物性参数取自文献［17］。

1. 5 可靠性和不确定性分析
实验主要测定了实验散热器的换热性能，可针

对典型工况进行不确定度分析。实验过程主要考虑

工质侧进出口温度及风速的影响，若测量温度波动

较大，将影响实验结果。选取 ΔTw - a=30 ℃ 、m=
0. 35 kg/s、风速为 2. 1 m/s 工况，200 s 内 20 组水侧进

出口温度数据进行分析，发现温度稳定性较好。图 4
所示为风扇不同占空比与风速的关系，风速与占空

比呈现接近线性变化关系。此外，对 ΔTw - a=40 ℃、

m=0. 55 kg/s、风速为 6. 1 m/s 工况进行不同时间段

表2 实验测试工况

Tab.2 Experimental test conditions

水入口与空气进口
温差ΔTw-a/℃

20
30
40

水流量m/（kg/s）
0.35、0.45、0.55
0.35、0.45、0.55

0.32~0.55

风速/（m/s）
6.1

2.1~6.1
1.3~6.1

图3　出口温度测量点分布

Fig.3　Distribution of outlet temperature measurement 
locations
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2次重复性实验，2次散热量结果偏差为 2. 2%，如图 5
所示，表明实验测试系统稳定可靠，复现性较好。

实验过程中主要参数及所用仪器如表 3 所示。

根据文献介绍方法［20］进行分析，计算散热量的不确

定度为 6. 5%，传热系数的不确定度为 6. 5%，实验结

果分析可信。

2 实验结果与讨论

2. 1 空气流速影响分析
在保持其他条件不变的情况下，改变风速和水

侧质量流量，研究其对散热器传热性能的影响，实验

测定的总传热系数、空气侧表面对流传热系数和不

同风速下的进出口温差分别如图 6、图 7、图 8 所示。

可以看出，在空气和水入口传热温差不变、ΔTw - a 为

30 ℃条件下，随着风速的增加，空气侧表面对流传热

系数逐渐增加。由于入口风速增加，使空气与散热

器的对流扰动相互作用更加强烈，从而强化了流-固
界面的换热效果。同时，空气进出口温差随风速的

增加而减小。随着风速的增大，对空气进出口温差

的影响逐渐减小，空气侧进出口温度随风速的增大

而减小的趋势逐渐变缓。当水入口质量流量较小为

0. 35 kg/s 时，经散热器前后，风速从 2. 1 m/s 增至

6. 1 m/s 时空气侧表面对流传热系数增加了 93. 6%；

在高入口质量流量 0. 55 kg/s 下，空气侧表面对流传

热系数增加了 95. 3%，但在m为 0. 45 kg/s时，空气侧

表面对流传热系数增幅比例最大为 102. 1%。由

图 6、图 7可知，空气侧传热系数与总传热系数的数值

和变化趋势近似相同，排除实验测量误差的影响，

3 种水流量下空气侧表面的表面对流传热系数增幅

接近，表明传热过程水侧热阻不占主导，散热器传热

过程主要受空气侧传热的影响。

图4　不同占空比下风速测试情况

Fig.4　Air velocity test at different duty ratio

图5　2次相同工况实验散热量对比

Fig.5　Heat dissipation rates for the same experimental 
conditions

表3 主要参数及所用仪器

Tab.3 The main parameters and test instruments

物理量

水进出口温度

水流量

水侧压降

风速

Pt100阻值测量

空气温度

仪器及测定方法

Pt100，精度±0.05 ℃
体积式流量计，精度<0.1%，量程0~5 m3/h
ROSEMOUNT 3051TG差压变送器，精度

±0.075%，量程：-62.2~62.2 kPa
FLUKE-923热敏风速仪，精度±0.1 m/s

Keithley2700数字万用表，6 12 精度

Pt100，精度±0.05 ℃

图6　总传热系数随风速变化

Fig.6　The total heat transfer coefficient versus air velocity

图7　空气侧传热系数随风速变化

Fig.7　The air-side heat transfer coefficient versus air velocity

—— 5



Vol.  47， No.  2
April， 2026制 冷 学 报第 47 卷  第 2 期

2026 年 4 月

2. 2 水入口与空气进口温差ΔTw - a的影响
为了研究水入口与空气进口温差对散热器换热

性能的影响规律，在入口风速为 6. 1 m/s下对散热器

进行了实验，分析传热系数随ΔTw - a 的变化情况。由

图 9、图 10可知，当ΔTw - a 增大时，总传热系数与空气

侧传热系数呈现逐渐增加的趋势。随着冷却介质质

量流量的增加，传热系数在 ΔTw - a=20 ℃时增加了

19. 9 W/（m2·℃），提高了 27. 1%，在 ΔTw - a=30 ℃时提

高了28. 9%。在ΔTw - a=40 ℃时增加了16. 7 W/（m2·℃），

提高了 19. 1%。总传热系数在ΔTw - a=30 ℃时最大增

加了 28. 9%。ΔTw - a 直接影响散热器管内水与空气

两侧流体的温差。其他条件不变时，ΔTw - a 的增大直

接使总传热系数增大，同时影响散热器管内和表面

温度分布，空气的热运动加强，热边界层的厚度随之

减小，表面对流传热系数也随之增大。表面对流传

热系数、总传热系数与ΔTw - a接近线性关系变化。

3 数值计算结果与讨论

为了深入研究散热器的流动换热，本文同时建

立了与实验散热器具有相同几何参数的空气侧换热

单元数值模型。通过数值模拟，进一步分析散热器

空气侧的流动传热特性，分析不同几何参数对散热

器换热效率的影响，优化散热器的几何参数。

3. 1 数值模型
平直翅片散热器模拟简化模型如图 11 所示，图

11（a）为局部结构。由于计算时间和内存的限制，

对整个散热器进行数值研究存在网格数量大、精度

无法保证的问题。由于散热器的翅片及换热管排

布具有周期性，可以将流动域沿翅片方向分为若干

个典型换热单元，如图 11（b）所示。本文选取最小

换热单元进行建模和数值模拟，并结合相应的边界

条件，以分析整个散热器中空气侧的流动和传热

性能。

几何模型如图 11（c）所示，为减少入口来流不均

匀和出口回流现象对模拟结果准确性和精度的影

响，将入口段、出口段分别延长为 1. 5 倍、5 倍的管

间距。

3. 2 边界条件
本文研究的是平直翅片散热器空气侧三维稳态

层流流动问题，对计算域和模型进行如下简化：

1）空气为常物性不可压缩流体；

2）流固边界处采用无滑移边界条件；

3）忽略重力、自然对流和辐射传热的影响。

边界条件设置：

1）流体域进口为速度进口，流速均匀并且温度

恒定，出口边界条件为充分发展；

2）固体区域为换热管与翅片 2 部分，管材料为

316L，翅片材料为铜，换热管壁面温度根据实验工况

设置为恒壁温；

3）左右 2 个端面设置为周期性边界条件，上下

图8　空气进出口温差随风速变化

Fig.8　The temperature difference between the air inlet and 
outlet versus air velocity

图9　总传热系数随水入口与空气进口温差变化

Fig.9　The overall heat transfer coefficient varies with the 
temperature difference between the water and air inlets

图10　空气侧表面对流传热系数随水入口与

空气进口温差变化

Fig.10　The air-side heat transfer coefficient varies with the 
temperature difference between the water inlet and the air inlet
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2个端面设置为对称性边界条件；

4）换热管与翅片连接部分设置接触热阻；

5）空气与翅片、换热管接触的壁面设置为流固

耦合面，其余壁面设置为绝热壁面。

在求解过程中，采用COUPLE算法进行速度与压

力耦合计算，各控制方程对流项离散均采用二阶格

式，扩散项采用 Least Squares Cell Based 格式。计算

中能量方程及其他方程的残差均设置为 10-7。数值

仿真工况如表4所示。

3. 3 网格划分及无关性验证

为缩短计算时间，减少网格数量，同时保证网格

质量，采用 ICEM CFD进行结构化网格划分。为了提

高数值模拟的准确度，对翅片处的流体域、翅片和换

热管处对流固耦合界面的边界层进行加密，具体划

分情况如图12所示。

为了确保计算结果的准确性，本文对网格进行

了无关性验证，在 ΔTw - a=40 ℃、m=0. 35 kg/s、风速为

2. 1 m/s工况下，采用 96万、122万、141万、158万 4组

不同网格数的模型进行平直翅片散热器空气侧换热

性能计算。网格独立性验证结果如图 13所示。在入

口条件相同的情况下，与网格数为 158 万的模型相

比，网格数为 141 万的模型的出口温度偏差小于

1. 1%。说明该模型的网格数对结果的影响可以忽略

不计，综合考虑计算精度和时间，最终采取网格数为

141 万的模型进行数值计算，平均网格质量大

于0. 96。

3. 4 实验结果与数值结果对比
采用数值模拟方法，对实验工况进行仿真，计算

水入口与空气进口温差 ΔTw - a 为 30、40 ℃时，不同风

速下的空气侧进出口温差，所得结果与实验结果进

行对比，如图 14所示。ΔTw - a=30 ℃时，空气进出口温

差均低于 14 ℃；ΔTw - a=40 ℃时，该值保持在 19 ℃以

下。在相同水质量流量下，随着风速增加，空气侧进

图12　模拟换热单元网格

Fig.12　Mesh for the simulated heat exchange unit

图11　平直翅片散热器模拟简化模型

Fig.11　Simplified model of flat fin heat exchanger

表4 数值仿真工况

Tab.4 Numerical simulation conditions

水入口与空气进口
温差ΔTw - a/℃

30
40

水流量m/（kg/s）
0.35、0.45、0.55
0.35、0.45、0.55

风速/（m/s）
2.1~6.1
2.1~6.1

图13　网格独立性验证

Fig.13　Verification of grid independence
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出口温差减小，且减小的趋势变缓。数值模拟准确

预测了该趋势。当风速为 6. 1 m/s、ΔTw - a=30 ℃、水侧

质量流量m=0. 35 kg/s时，数值模拟结果与实验数据

最大偏差为9. 2%。该对比结果验证了数值仿真的准

确性。

3. 5 流场分析
为研究散热器内部空气域的流动特性，通过数

值模拟分析了 ΔTw - a=30 ℃、水入口质量流量 m=
0. 35 kg/s，4种不同入口风速的流动换热，不同风速下

温度云图及流线分布如图 15 所示。结果表明，在

2个热管之间的凹陷区域产生了横向涡，而转速的增

加主要影响横向涡的生成，使其随转速增大而逐渐

减小。此外，由图 6可知，随着风速的增加，横向涡与

主流空气的温度梯度逐渐变大，但速度梯度变小，影

响了流体与翅片的热量交换，导致局部换热强化。

4 优化设计

4. 1 改变管径

水入口与空气进口温差 ΔTw - a=30 ℃、水入口质

量流量为m=0. 35 kg/s、管外径为 3~6 mm，不同风速

下的空气侧进出口温差与原结构模拟结果对比如图

16所示。由图 16可知，对比原管径 4 mm 的结果，在

其他条件相同的情况下，减小管径，空气侧出口温差

减小，反之，情况相反。在管径为 5 mm和 6 mm时空

气侧出口温差分别增加了 8. 4%~17. 8% 和 13. 3%~
36. 2%。表面对流传热系数随着管径的增加呈增大

趋势，管径为 6 mm、风速为 6. 1 m/s时，表面对流传热

系数由 77. 1 W/（m2·℃）增至 105. 0 W/（m2·℃），增加

了36. 2%，增幅最大。

管径的增加使管外表面积增加，与空气传热面

积增大。在相同水侧流量，随着管径的增加，管内液

体流速降低，但其对空气侧传热的影响依旧较明显，

随着风速的增大不同流速之间的进出口温差差异逐

渐减小。

4. 2 改变管束列间距

水入口与空气进口温差 ΔTw - a=30 ℃、水入口质

图14　数值模拟结果与实验数据对比

Fig.14　Comparison of numerical simulation results with 
experimental data

图15　不同风速下温度云图及流线分布

Fig.15　Temperature and streamline distribution at different 
air velocity

图16　改变管径后空气侧进出口温差及传热系数变化

Fig.16　Variation of temperature difference between the inlet 
and outlet and heat transfer coefficient of air-side with 

different pipe diameter
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量流量为m=0. 35 kg/s、管束列间距为 7~10 mm，不同

风速下的空气侧进出口温差与原结构模拟结果对比

如图 17所示。由图 17可知，管束列间距与传热系数

并不成正相关关系，管束列间距过大或过小均不能

很好地提高换热。管束列间距为 8 mm 和 9 mm 换热

效果优于原换热器结构，但管束列间距为 8 mm的表

面对流传热系数提高了 4. 1%~18. 7%，优于管束列间

距为 9 mm的所提高的 4. 5%~7. 5%，均优于管束列间

距为 10 mm的结构。管束列间距为 7 mm相较原结构

减小了列间距，换热效果变化较小，低风速时其换热

效果有所减小，在 2. 1 m/s 时减小了 6. 4%，高风速时

却稍优于原结构，在 6. 1 m/s时增加了 3. 1%。适当减

小管束列间距，使空气流动扰动增加，湍流度增加，

增强了换热效果，但列间距过小，横向涡对主流空气

的热交换影响增大，温度梯度进一步增大，导致换热

效果下降。

4. 3 改变管径和管束列间距
基于上述 2种优化方案，水入口与空气进口温差

ΔTw - a=30 ℃、水入口质量流量m=0. 35 kg/s，同时改变

管径和管束列间距，在管径为 3~6 mm、管束列间距为

8~11 mm之间组合成 5种不同的优化方案，不同风速

下与原结构模拟结果对比如图 18所示。随着管束列

间距和管径的同时增大，空气侧进出口温差和表面

对流传热系数增大，在高风速的工况下，换热增强效

果相比低风速工况更大。在管径为 6 mm、管束列间

距为 9、11 mm 时，表面对流传热系数分别增加了

15. 6%~41. 7% 和 12. 4%~26. 8%。而管径为 6 mm、

管束列间距为 8 mm的工况表面对流传热系数最大仅

增加了 11. 7%。管径的增大和管束列间距的减小使

空气流通空间减小，反而换热效果提高不显著。管

径和管束列间距分别减小至 3 mm和 9 mm时，对比原

结构传热系数在风速为 6. 1 m/s 时最大降低了

3. 5%。

综上，对于单一改变管径和管束列间距，管径为

6 mm 和管束列间距为 8 mm 工况换热效果最佳。同

时改变管径和管束列间距的结构，管径为 6 mm、管束

列间距为 9 mm 整体换热效果提升显著，但上述 3 种

优化方案中，管束列间距为8 mm的工况，换热效果提

升较小，管径为 6 mm的换热单元次之，管径为 6 mm、

管束列间距为 9 mm 换热效果最佳，整体达到优化

图17　改变管束列间距后空气侧进出口温差及传热系数变化

Fig.17　Variation of temperature difference between the inlet 
and outlet and heat transfer coefficient of air-side with 

changing the spacing of the tube bundle column

图18　改变管束列间距和管径后空气侧进出口温差及传热系

数变化

Fig.18　Variation of temperature difference between the inlet 
and outlet and heat transfer coefficient with changing the 
spacing of the bundle column and the diameter of the pipe
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效果。

5 结论

为了研究电池散热器的换热特性，本文对一典

型 316L不锈钢管和铜平直翅片散热器进行了实验和

仿真研究，研究了冷却介质质量流量、冷却介质入口

与空气进口温差以及换热器入口风速对散热器换热

性能的影响，得到如下结论：

1）随着风速增加，散热器换热效果增强，空气进

出口温差减小，散热器的传热系数逐渐增加，传热系

数在m=0. 45 kg/s 时最大增加了 102. 1%。风速的增

加对表面对流传热系数和空气进出口温差的影响逐

渐减小。

2）ΔTw - a 增加时，散热器的换热效果随之提高。

同时，随着冷却介质质量流量的增加，表面对流传热

系数在 ΔTw - a=20 ℃时提高了 27. 1%，在 ΔTw - a=30 ℃
时 提 高 了 28. 9%，ΔTw - a=40 ℃ 时 提 高 了 19. 1%。

ΔTw - a 的增大直接影响散热器与空气传热温差，并使

表面对流传热系数与ΔTw - a基本呈线性关系变化。

3）通过数值模拟分析，在相同的质量流量下，当

增加风速时，空气侧的进出口温差会逐渐减小，但减

小的幅度会逐渐变缓。此外，风速的增加使凹陷区

域的横向涡的温度梯度增大，从而风速对散热器换

热性能影响逐渐减小。

4）增大管径，散热器的换热效果随之增大，管径

为 6 mm时表面对流传热系数最大增加了 36. 2%。管

束列间距与表面对流传热系数不成正相关关系，管

束列间距过大或过小均不能很好地提高换热效果，

其中管束列间距为 8 mm时效果最佳，表面对流传热

系数提高了 4. 1%~18. 7%。同时改变管径和管束列

间距的工况，随着管束列间距和管径的同时增大，换

热效果增加。管径为 6 mm、管束列间距为 9 mm表面

对流传热系数提高了 15. 6%~41. 7%。对比 3种优化

结构，管径为 6 mm、管束列间距为 9 mm 的结构换热

能力提升最大。
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zyyd-jch）资助。(The project was supported by Shaanxi Province 
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