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摘要    用数值模拟的方法研究了带内肋凹穴型微通道热沉内部流体层流流动与传热的情

况, 并根据热力学第二定律建立了变截面微通道的熵产模型. 研究了 Re 数(198~600), 相对

凹穴高 e1/Dh(0~0.65)及相对肋高 e2/Dh(0~0.2167)参数对熵产和传热特性的影响. 结果表明, 

相对肋高对熵产影响较大, 而相对凹穴高对熵产的影响不大. 内肋和凹穴的共同作用使微

通道的传热效果明显优于光滑直通道, 并且根据大量的模拟数据拟合了该通道 Nu数和 f数

关于 Re数、相对凹穴高 e1/Dh 及相对肋高 e2/Dh 的实验关联式. 
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1  引言 

随着工业技术和微加工技术的飞速发展 , 电子

器件朝着微型化、低功耗、高集成化及高稳定性等方

面发展, 但是器件的散热问题也成为一大难题[1]
. 微

通道热沉在 1981年最初由 Tuckerman
[2]提出, 微通道

热沉由于具有较高的表体比(表面积/体积), 能高效

去除热量, 其冷却效果明显, 因此被广泛应用于电子

芯片冷却、航空航天、生物工程、材料科学及高温超

导体的冷却等领域. 微通道内流体的强化传热有很

多方法, 其中根据通道内是否需要额外能源(除进出

口泵功外)可分为主动式(active method)和被动式方

法(passive method), 由于被动式不需要增加额外的能

源, 只需改变通道的形状、增加肋柱及在通道内放置

绕流元来增强流体的换热 , 这种方法受到很多学者

的关注[3~5]
.  

以前的大量关于微通道热沉的研究都集中研究

热阻和压降的关系, 但是 Bejan 第一次提出的熵产最

小值方法(entropy generation minimization), 以热力学

第二定律为理论基础 , 作为一种新的优化理论应用

于微通道中, 被越来越多的学者关注[6]
. Haddad等人[7]

用数值模拟的方法研究了平行微通道内层流对流传

热的流动情况, 并分析了 Kn 数、Re 数、Pr 数等对该

通道总熵产的影响. Ko
[8]用数值模拟的方法研究了

180°带肋弯曲微通道内层流对流传热情况 , 并分析

了熵产情况. 结果表明由于肋的存在, 二次旋涡的作

用增强, 传热增强, 因而温度梯度变平缓, 能明显减

少由传热不可逆引起的熵产大小. 夏国栋等人[9]利用

CFD 对周期性变截面扇形凹穴微通道进行模拟, 并

对等直径段和弧形段的长宽度等结果参数进行了详

细分析, 指出其强化传热机理归因于扇形凹穴对近

壁处流体产生扰动、凹穴内的逆向压力梯度及喷射节
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流效应的共同作用的结果. 文献[10]研究了 Nu 数、f

数、强化传热因子及熵产增大数 Ns,a 对带有内肋的

螺旋管的强化传热和熵产的影响 , 结果表明这种管

道强化传热的机理是由于内肋增强二次回流的强度

及增大近壁面附近的温度梯度 , 因此可以起到强化

传热的作用. Eiamsa-ard 和 Promvonge
[11]实验研究了

紊流情况下肋-凹槽管道内传热特性, 提出了 3 种不

同形状的肋柱-凹槽组合: 矩形肋-三角形凹槽、三角

形肋-矩形凹槽及三角形肋-三角形凹槽. 结果表明这

种组合的微通道传热性能明显优于光滑通道 , 并研

究了不同肋间距对流动和传热的影响. Hans 等人[12]

实验研究了多种 V-型粗糙元置于太阳能吸收板上的

流动与传热特性, 研究各种参数如雷诺数、相对粗糙

元高度, 相对肋间距、相对肋宽及接触角对传热的影

响, 并根据大量实验数据拟合了 Nu 数和 f 数的关联

式. 一般来说, 微通道内的肋柱-凹槽可以看作扰流

元, 可以打断黏性流动边界层和减小其厚度[13]
.  

基于上述分析 , 本文使用数值模拟的方法研究

圆形凹穴和肋柱共同作用下对微通道内流体流动和

传热的影响, 根据热力学第二定律建立熵产模型, 并

分析雷诺数、相对凹穴高及相对肋高对其流动的影响. 

最后, 根据模拟数据提出 Nu数和 f数的实验关联式.  

2  熵产模型分析 

2.1  模型描述 

带有内肋的凹穴型微通道热沉的几何模型如图

图 1(a)所示. 该通道由内嵌在通道侧壁的圆形凹穴及

肋柱相互交替组成. 该热沉一共由 10 条单通道并列

组成, 材料为硅. 其总长 L为 10 mm, 宽 W为 3 mm, 

热沉底座高 h为 0.15 mm, 通道高 H为 0.2 mm. 热沉

底面用恒热流密度加热(qw=10
6 

W/m
2
), 其他壁面绝 

热. 单个通道的横截面如图 1(b), 去离子水作为工质. 

单根通道宽 Wch为 0.1 mm, 壁面宽 Wb为 0.2 mm, 当

量直径为 Dh=0.133 mm, 圆弧曲率 θ1和 θ2的变化分

别范围为 50°~180°和 40°~110°, L1, L2和 L3的长度分

别为 0.1732, 0.1 和 0.4 mm. 因此, 相对凹穴高 e1/Dh

的变化范围为 0~0.65, 相对肋高 e2/Dh 的变化范围为

0~0.2167.  

2.2  建立熵产模型 

对于内嵌肋柱和凹穴的微通道 , 其通道截面是 

 

图 1  单通道立体图(a)及横截面(b) 

不断变化的. 取该通道内任意微小控制体, 根据热力

学第二定律, 可建立变截面微通道的熵产模型, 如图

2 所示.  

在变截面微通道内任取一个控制体 CV, 流体流

过底面加热的微通道所引起的熵产率可分为两个过

程: ① 流体与热沉底面的热量交换所引起的熵产率; 

② 流体流过绝热管道产生的摩擦损失而引起的熵产

率. 由热力学第二定律, 过程①由冷热壁面上热量传

递而引起的熵产率可由下式计算[14]
:  

 b f

f b f b

( )
,

T

Q T TQ Q
S

T • T T T



    (1) 

 
w film

,Q q A  (2) 

其中 Tb, Tf分别为热沉底面和流体的平均温度, K; Q  

 

图 2  变截面微通道的熵产模型 
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为热沉底面的总传热量, W; Afilm为热沉加热底面积, 

m
2
.  

过程②由绝热流动引起的熵产率包括两个部分: 

1) 不可逆引起的熵产; 2) 质量流量通过控制体而引

起的熵产. 因此, 由热力学第一定律和第二定律可得

绝热管道内流体流动的熵产率公式为  

 
2CVd 1

d d d ,
d 2

Q
m h u g z

t

 
   

 
 (3) 

 
d

d d ,
d

p

S
S m s

t
   (4) 

其中 Qcv为系统的能量, kJ; s和 h分别为流体的比熵

和比焓, kJ kg
1 

K
1和 kJ/kg; m为质量流量, kg/s; 忽

略动能(
21

d
2
m u )和势能( gdm z )的变化, 并考虑不可

压缩流体稳定的流动情况 , 即 CVd
0

d

Q

t
 及

d
0.

d

S

t
  

因此(3)和(4)式可简化为  

 d 0,h   (5) 

 d d
p

S m s

  . (6) 

由 Gibbs 关系得  

 
f

1
d d d .h T s p


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综合(5)~(7)式, 由流动引起的熵产为  

 
out

in f f

1
d .

P
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m
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T T 
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因此, 综合(1)~(8)式, 流体流过底面加热的微通

道的总熵产率公式如下:  

 b f

gen

f b f

( )
,

T p

Q T T m
S S S p

T T T
 


      (9) 

其中p, 及 V分别为流体进出口压差、密度及体积, 

Pa, kg/m
3及 m

3
.  

为了评价流体流经变截面微通道所引起的总熵

产率大小, 可引入熵产增大数 Ns,a (augmentation entr- 

opy generation), 其表示如下[14]
:  

 
s,a gen gen,0

/ ,N S S  (10) 

其中 gen,0
S 为参考通道的总熵产率, 本文采用光滑矩

形微通道作为参考通道. 若 Ns,a 小于 1, 表明由变截

面微通道所引起的不可逆损失小于光滑微通道的.  

3  数值求解 

3.1  数学模型及求解方法 

上述讨论的熵产率(9)式中所包含的温度及压降

可由连续性方程、动量方程及能量方程求得. 流体在

该通道内的传热分为沿固体壁面的导热和管道内冷

热流体的对流传热两个过程 , 为复杂的三维耦合对

流传热问题. 在建立其数学模型之前, 对该模型进行

如下简化: 1) 忽略轴向导热和自然对流; 2) 除了流

体的黏度, 固体和流体的物性参数为常数. 因此对于

流体区域, 其连续性方程、动量方程及能量方程的矢

量形式如下:  

 0, V  (11) 

 ( ) ( ),p     V V V  (12) 

 2

p f
( ) .c T T   V  (13) 

对于固体区域,  

 0, V  (14) 

 
2

s 0,T    (15) 

其中, cp, f及s分别为流体的动力黏度、比热、导

热系数及固体硅的导热系数, kg m
1 

s
1

, kJ kg
1 

K
1

, 

W m
1 

K
1及 W m

1 
K

1
.  

通道的入口边界条件为均匀的速度和温度入口, 

速度变化为 1~4 m/s, 对应的 Re数为 198~600, 入口

温度恒为 Tin=293 K. 通道出口为压力出口, pout=0. 

通道底面加热, 两侧为对称边界条件, 上壁面绝热. 

上述质量守恒方程、动量方程及能量方程的收敛的标

准为[15]
:  

 
1 1 6Max ( ) 10 ,i i i       (16) 

其中表示变量, 如速度分量 u, v, w或温度 T; i表示

迭代数.  

上述提及的连续性方法、动量方程及能量方程由

商业软件 CFD(FLUENT.6.3.26)求解, 并在 GAMBIT

软件里对模型进行网格划分前处理 . 控制方程用有

限体积元法离散, 采用 SIMPLEC 算法对速度和压力

进行耦合.  

3.2  网格独立性检验 

在进行数值运算前 , 要先对之前模型所划分的

网格进行独立性检验, 以确保结果的精确性. 由于通

道截面的复杂性, 对该通道进行非结构化网格划分. 

选取 3 种代表性网格尺寸进行独立性检验, 分别为
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33.8万(稀疏)网格、62.5万(较密)网格及 86.8万(很密)

网格.  

图 3 为沿通道流动方向无量纲长度与中心线轴

向速度(z=0.25 mm)分布及固液接触面中心温度分布

的情况. 从图 3 可以看到, 当网格数为 62.5 万时, 其

与网格数为 86.8 万的情况相比, 其速度和温度最大

误差不超过 0.71%和 0.16%, 说明用网格数为 62.5 万

来划分通道, 其结果已经很精确. 但是网格数 33.8万

的结果与网格数为 86.8万相比, 误差较大. 因此本文

采用网格数为 62.5 万来划分通道, 既保证了计算结

果, 也节省了计算时间.  

4  结果分析 

4.1  模型有效性验证 

为了验证该模型的有效性 , 把其结果与相同尺

寸的光滑矩形微通道作对比. Shan 和 London
[16]提出

了矩形微通道层流对流传热的摩擦系数 f, 其表达式

如下:  

 

2

c c

3 4 5

c c c

96(1 1.3553 1.9467

 1.7012 0.9564 0.2537 ).

fRe  

  

  

  
 

(17)
 

由压降结果得到的摩擦系数[17]及由能量平衡得

到的进出口温差的公式分别如下:  

 h

2

m

2
,

pD
f

Lu


  (18) 

 
out in

m p

,
Q

T T
Au c

   (19) 

其中c为通道的宽高比; um及 cp分别为流体的平均流 

 

图 3  微通道内不同网格数轴向速度和固液界面温度分布 

的验证 

速及比热, m/s及 J kg
1 

K
1

; A为通道入口的横截面积, 

m
2
.  

图 4 分别为光滑矩形微通道、凹穴高 e1/Dh=0.65

及肋高 e2/Dh=0.2167 的摩擦系数与流体进出口温差

的模拟值及理论值的对比. 从图 4 可以看到, 光滑矩

形微通道的摩擦系数和进出口温差模拟值和理论值

的平均偏差分别为  5%和  2.5%. 结果表明该模型

与理论分析吻合较好 , 而本文的变截面微通道也采

用同样的方法, 从而验证了模拟方法的有效性. 从图

中还可以看到 , 当取凹穴高和肋高的最大值时 , 在

Re<600 时其摩擦系数的变化趋于均服从层流的变化

规律.  

4.2  熵产分析 

图 5和 6分别为在不同相对肋高和相对凹穴高下

熵产增大数 Ns,a随雷诺数变化的情况. 从图 5 和 6 可

以看到, 带肋凹穴型微通道的 Ns,a均小于光滑矩形微

通道, 说明这种通道组合可以减少通道内流体流动

产生的熵产率 . 虽然随着肋高的增大 , 压降越来越 

大, 但是由熵产率(9)式可知, 在微通道中, 由于流速

和通道横截面积很小 , 因此由流动传递引起的不可

逆损失对总熵产率影响较小. 在低雷诺数下, 由于流

体的在凹穴区的停滞时间较长 , 冷热流体不能充分

混合, 造成管道中心处流体的温升小于高雷诺数下

的情况, 因此低雷诺数下的熵产率总大于高雷诺数

的情况.  

从图 5 还可以看到, Ns,a随相对肋高的增大其变

化呈不同趋势, 在 e2/Dh<0.09时, Ns,a随相对肋高的增

大而快速下降, 之后下降缓慢, 而当 Re>328 时, 在

e2/Dh=0.1365时Ns,a达到最小值, 然后Ns,a随相对肋高

的增大呈逐渐上升趋势; 而 Re<328 时, 其熵产率无 

 

图 4  模型有效性验证 
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最小值. 从图 6 可以看到, 在本文的雷诺数范围内, 

Ns,a 随 e1/Dh 的增大几乎无变化, 不存在熵产最小值. 

这是因为凹穴内的流体一直处于滞止状态 , 虽然随

着相对凹穴高的增大, 其滞止区的面积增大, 但是对

管道中心处流体的温度影响不太.  

4.3  流动与传热特性 

图 7和 8分别为不同相对肋高和不同相对凹穴高

下 Nu/Nu0 随雷诺数的变化情况, 下标 0 表示光滑直

通道. 其中通道的 Nu数的计算公式如下:  

 ave

ch

,
Q

h
NA T




 (20) 

 ave h

f

,
h D

Nu


  (21) 

其中 have为平均表面传热系数, W m
2 

K
1

; N为热沉

通道总数, Ach 为单根通道与流体的接触面积, Ach=  

 

图 5  相对肋高对熵产增大数的影响 

 

图 6  相对凹穴高对熵产增大数的影响 

 

图 7  相对肋高对 Nu数的影响 

 

图 8  相对凹穴高对 Nu数的影响 

(Wch+2H)L, m
2
; T 为热沉底面与流体的平均温差 , 

T=Tb1/2(Tin+Tout), Tin, Tout为流体进出口温度, K.  

图 7 为在相对凹穴高 e1/Dh=0.375 时不同相对肋

高 e2/Dh对 Nu 数的影响. 从图 7 可以看到 Nu/Nu0的

值均大于 1, 说明内嵌凹穴和肋柱的微通道的传热性

能优于相同尺寸的光滑矩形微通道 . 这是因为凹穴

的存在能增大冷热流体的接触面积 , 当流体进入凹

穴时, 流速降低, 冷流体能与壁面进行充分换热; 但

当流速过低时, 导致冷流体在凹穴区停滞时间过长, 

该区域内的冷流体温度逐渐增大, 反而不利于传热, 

这个现象与 Chai 等人[18]提出的在较低雷诺数下, 凹

穴型微通道弱化传热效果的现象吻合 . 但在凹穴之

间加入肋柱, 流体流入该区域时, 由于通道横截面积

大幅度地减小, 流速迅速增大, 流体具有更大的动能, 

使其在较低雷诺数下也具有相当大的动能带走凹穴

内的流体 . 并且凹穴及肋柱能不断地打断通道内流
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动边界层和热边界层 , 使流体不断处于正在发展状

态, 强化换热效果更明显.  

图 8是相对肋高为 e2/Dh=0.1365时不同相对凹穴

高 e1/Dh对 Nu数的影响. 从图 7可以看到, 其 Nu/Nu0

的值均大于 1, 随着雷诺数和相对凹穴高的增大 , 

Nu/Nu0 的值变化不大. 说明相对凹穴高的变化对传

热影响不大.  

图 9 为相对凹穴高 e1/Dh=0.375 时不同相对肋高

对摩擦系数的影响. 图 10为相对凹穴高 e2/Dh=0.1365

时不同相对凹穴高对摩擦系数的影响. 从图 9 和 10

可以看到, 肋柱对摩擦系数的影响较明显, 当相对肋

高增大 2.9倍时, 其摩擦系数增大了 3.6倍; 而相对凹

穴高对摩擦系数的影响并不大.  

从前面的分析可知, Re数、通道的相对肋高及相

对凹穴高对 Nu 数和 f 数有明显的影响. 关联(22)和

(23)式是由模拟数据拟合的 Nu数及 f数的关联式:  

 

图 9  相对肋高对 f数的影响 

 

图 10  相对凹穴高对 f数的影响 
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 (24) 

从图 9可知, 当相对肋高大于 0.0848时, 其摩擦

系数的变化幅度大于相对肋高小于 0.0848, 因此可

把摩擦系数分为两部分来考虑, 以减少误差. 图 11

和 12分别是模拟的Nu数和 f数与实验关联式的对比. 

从图 11和 12中可以看到, 模拟数据和预测值之间的

误差在± 10%, 因此该实验关联式在其实验范围内可

以很好地预测 Nu数和 f数.  

5  结论 

本文在热力学第二定律的基础上建立了带肋凹

穴型微通道的熵产模型, 并结合数值模拟方法分析

了在层流时不同结构参数对其通道内部流动和传热

的影响, 得到以下结论.  

1) 建立变截面微通道熵产模型, 并分析在不同 

 

图 11  模拟 NuNum数与关联式预测值 NuPre对比 
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图 12  模拟的 fNum数与关联式预测值 fPre对比 

相对肋高及不同相对凹穴高下通道内部流体的熵产

率大小. 在所研究的雷诺数范围内, 相对肋高的变化

对熵产率的影响较大 , 而相对凹穴高对熵产率几乎

无影响.  

2) 分析带肋凹穴型微通道强化传热的机理是由

于凹穴和肋柱的共同作用的结果 . 凹穴的存在能使

冷热流体充分混合 , 而肋柱能使流体在较低雷诺数

下具有更大的动能, 迅速带走热流体, 而且凹穴和肋

柱的周期性存在, 能打断流动边界层和热边界层, 使

流体一直处于正在发展状态, 强化传热.  

3) 提出带肋凹穴型微通道的 Nu数和 f数的层流

实验关联式. 其误差值均在± 10%, 因此这些关联式

在所研究的实验范围内能很好地预测 Nu数和 f数. 
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