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微米木纤维 ＤＰＦ冷却器结构设计与试验

杜丹丰，郭秀荣，亓占丰，刘跃雄
（东北林业大学，黑龙江 哈尔滨 １５００４０）

摘　要：尾气微粒捕集器技术是目前净化柴油机尾气颗粒物最有效的后处理技术之一。微米木纤维作为捕集器
滤芯材料，具有过滤效率高、排气背压小和容尘量多等优点，但不能长时间承受尾气３００～４００℃的高温，需
结合冷却装置使用。本研究分析了风冷却器基管内径、管间距、翅片高度和翅片间距对冷却性能的影响；设计

了与ＬｉｓｔｅｒＰｅｔｔｅｒＡＡ１柴油机相匹配的管翅式冷却器，并搭建了冷却器性能试验台进行实验验证。结果表明，该
管翅式冷却器具有良好的冷却效果，在试验工况下能将尾气温度冷却至木纤维滤芯可耐受的２２０℃以下，同时
冷却器的压降也保持在１４ｋＰａ以内。
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　　柴油车不但具有良好的动力性和经济性，还可
以减少１０％ ～２０％碳氧化物排放量，近年来越来
越受到人们的青睐，但其尾气颗粒物 （ＰＭ，ｐａｒ
ｔｉｃｕｌａｔｅｍａｔｔｅｒ）排放却为汽油车的３０～８０倍［１］。

目前颗粒捕集器 （ＤＰＦ，ｄｉｅｓｅｌｐａｒｔｉｃｕｌａｔｅｆｉｌｔｅｒ）是

净化尾气中ＰＭ最简单有效的后处理方式之一，其
关键技术在于滤芯材料的选择［２］。与堇青石等滤

芯相比，微米木纤维作为 ＤＰＦ滤芯具有过滤效率
高、排气背压小、取材广泛、成本低廉等优点。因

其经济和环保方面的双重价值，微米木纤维有望成
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为新型的柴油车尾气过滤材料［３］。但当木材处于

２７０℃以上环境时，木材会进入炭化阶段，并在表
面形成炭化层；微米木纤维与实木相比，更容易被

炭化［４－５］。柴油发动机是一个温度很高的热源，即

使在温度较低的排气尾管处，尾气温度也可能高于

木纤维可耐受的 ２２０℃［６］。因而，需要设计一个

管翅式冷却器对柴油车尾气降温，以更好地促进微

米木纤维滤芯的实车应用。

１　微米木纤维ＤＰＦ冷却器结构设计
冷却器结构设计，须满足的要求有：① 柴油

发动机在大多数工况下工作时，能将尾气温度降至

２２０℃以下；② 冷却器管内的压力降ΔＰｉ要尽可能
小，至少应该小于允许的压力降值，以尽量减少对

发动机性能的影响。冷却器和消音器一样，都处于

柴油车的排气系统中，冷却器的最大允许压降可参

照消音器设计的最大允许压降 （１３３３７～２２００５
ｋＰａ）［７］。冷却器的最大压降取 １４ｋＰａ；在满足散
热要求的条件下，管翅式冷却器应该具有较小的尺

寸和重量。由于 ＤＰＦ安装在排气尾管处，距离发
动机较远，不宜利用发动机水冷却系中的水来进行

冷却。本文利用空气流作为冷却介质，对管内高温

尾气进行冷却。与水冷却器相比，风冷却器经济性

好，维护成本低，不存在结垢的问题且使用寿命

长。

管翅式冷却器由多排翅片管组成，翅片管采用

圆管作为基管，并在其上缠绕多个圆形翅片。在由

翅片管交错布置组成的冷却器中，尾气从管内流

过，管外空气则在与翅片管轴线相垂直方向流动通

过，如图１所示。翅片管束采用正三角形排列，以
增大空气在管间的湍流流动，如图２所示。

２　微米木纤维ＤＰＦ风冷器结构参数分析
对于风冷却器而言，重要的性能参数是总传热

系数Ｋ和管内流体压降ΔＰｉ。Ｋ值直接影响冷却器
的冷却性能和结构紧凑性，进而影响到其经济性和

安装；ΔＰｉ过高意味着尾气流动阻力大，即排气背
压增加，会直接影响到发动机性能。

２１　计算模型
２１１　冷却器传热系数数值模型　为了对冷却器
的流动传热进行数值模拟，作如下简化：① 尾气
的物性为常数；② 冷却器中的流动是定常的，处
于层流状态；③ 尾气是粘性不可压缩流体；④ 不
考虑冷却器表面的热辐射。冷却器传递的热量可由

热平衡方程式计算［８］：

图１　翅片管管束整体结构示意图
Ｆｉｇ１　Ｉｎｔｅｇｒａｌｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｆｉｎｎｅｄｔｕｂｅｂｕｎｄｌｅ

图２　翅片管管束排列示意图
Ｆｉｇ２　Ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔｏｆｆｉｎｎｅｄｔｕｂｅｂｕｎｄｌｅ

Ｑ＝ｑＶρｉｃｐ（ｔｉｎ－ｔｏｕｔ） （１）
式中，Ｑ为换热热流量，ｋＷ；ρｉ为尾气的密度，ｋｇ／
ｍ３；ｔｉｎ、ｔｏｕｔ为尾气进入和离开冷却器时温度，℃；ｃｐ
为尾气的比热容，ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ）；ｑＶ为尾气的体积
流量，ｍ３／ｍｉｎ［９］：

ｑＶ ＝κ
ｎＶｓ×１０

－３

２
Ｔ
Ｔｓ

（２）

式中，κ为充气效率和分子变更影响系数，无量纲，
取１４４［８］；ｎ为柴油机转速，ｒ／ｍｉｎ；Ｖｓ为柴油机
排量，Ｌ；Ｔ为柴油机排气温度，Ｋ；Ｔｓ为柴油机进
气温度，Ｋ。

由于该冷却器采用空气作为冷却介质，翅片管

内外均是流动气体，因此管内外的污垢热阻非常

小，可忽略不计。传热过程的总热阻 １／Ｋ与分热
导热热阻、对流换热热阻的关系式为 （以基管外

４４１
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表面积为基准）［８］：

１
Ｋ ＝

ｄｏ
２λ
·ｌｎ

ｄｏ
ｄｉ
＋１ｈｏ

Ａ０
Ａｂ＋Ａｆηｆ

＋
Ａ０
ｈｉＡｉ

（３）

式中，ｄｉ、ｄｏ分别为基管内、外径，ｍ；ｈｉ、ｈｏ分别
为管内外侧的换热系数，Ｗ／（ｍ２·℃）；λ为管材
的导热系数，Ｗ／（ｍ·℃）；Ａｆ、Ａｉ、Ａ０分别为管
外翅片部分表面积、管内表面积和基管外表面积，

ｍ２；ηｆ为翅片换热效率。翅片换热效率为：

ηｆ＝
ｔａｎｈｍＨ′( )２
ｍＨ′
２

（４）

式中，ｔａｎｈｍＨ′( )２ 为双曲正切函数；Ｈ′为翅片表面

沿高度方向热传递的最大距离，ｍ。

ｍ＝
２ｈｆ
λｆ槡σ

（５）

式中，ｈｆ为基管外表面与空气的对流换热系数，Ｗ／
（ｍ２·Ｋ）；λｆ为翅片的导热系数，Ｗ／（ｍ·Ｋ）；σ
为翅片厚度，ｍ。
２１２　冷却器压降数值模型　流动阻力的产生原
因主要来源于两点：一是任何流体都具有粘性，流

动时存在内摩擦，这是产生流动阻力的根源；二是

外界条件的变化 （如管路形状），会影响流体的流

动状态，促使流动的流体发生相对运动，这就为流

动阻力的产生提供了条件。因此流动阻力不仅与其

本身的物性有关，还与流体的流动状态及管路形状

等外界因素有关［８，１０］。

管翅式冷却器的管内压降 ΔＰｉ主要包括 ３部
分：一是尾气在直管中因摩擦阻力引起的沿程压降

ΔＰｆ；二是由于流动面积突然收缩造成的入口压降

ΔＰｉｎ；三是出口处的压升ΔＰｏｕｔ
［１１］。即有：

ΔＰｉ＝ΔＰｆ＋ΔＰｉｎ＋ΔＰｏｕｔ （６）
　　沿程压降通常以摩擦因子的形式给出［１２］：

ΔＰｆ＝ｆ
Ｌ
ｄｉ
ｖ２ρｉ
２ （７）

式中，ｄｉ为翅片管内径，ｍ；ｖ为尾气流速，ｍ／ｓ；
Ｌ为翅片管长度，ｍ；ｆ为范宁摩擦因子，大小取决
于Ｒｅ及流体横截面积尺寸。湍流时，ｆ还取决于管
道内表面的粗糙度，因此范宁摩擦因子 ｆ是 Ｒｅ和
ｅ／ｄｉ的函数，ｅ为表面粗糙度。入口处的压降为

［１３］：

ΔＰｉｎ ＝
ｖ２ρｉ
２（１－ψ

２＋ｋｃ） （８）

式中，ψ为内部最小自由流通面积和前段面积的比
值；ｋｃ为收缩损失系数。出口产生的压升为

［１３］：

ΔＰｏｕｔ＝－
ｖ２ρｉ
２（１－ψ

２－ｋｅ） （９）

式中，ｋｅ为出口损失系数。
Ｋａｙｓ和Ｌｏｎｄｏｎ［１４］的研究表明：当流体为气体

时，沿程压降占总压降的 ９０％甚至更多。因此，
进出口压降可忽略不计，认为冷却管内总压降约等

于沿程压降，故管翅式冷却器的管内压降可表示

为：

ΔＰｉ＝ΔＰｆ＝ｆ
Ｌ
ｄｉ
ｖ２ρｉ
２ （１０）

　　翅片管管束外的空气压降由 Ｒｏｂｉｎｓｏｎ和
Ｂｒｉｇｇｓ［８］提出的公式计算：

ΔＰｏ ＝ｆｓ
ＮＧｍａｘ
２ρ

（１１）

式中，ｆｓ为管外摩擦系数；Ｇｍａｘ为管翅式冷却器最小
流通截面处的最大质量流率，ｋｇ／（ｍ２·ｓ）；Ｎ为
总管数。

ｆｓ＝３７８６
ｄｏＧｍａｘ
μ( )
ｏ

－０３１６ ｓ３
ｄ( )
ｒ

－０９２７ ｓ１
ｓ( )
２

０５１５

（１２）
式中，ｓ１、ｓ２、ｓ３分别为管束三角形排列的横向间距、
纵向间距和三角形斜边长，ｍ；ｄｒ为翅根直径，ｍ；
μｏ为空气动力粘度，Ｐａ·ｓ。
２２　冷却器各参数对冷却性能的影响

管翅式冷却器的性能指标主要是两个方面，即

传热性能和流动阻力特性。其具体的技术指标包

括：散热量、总传热系数、翅片换热效率和管内外

压降等。根据上述的计算模型可知，翅片管的结构

参数、管间距、管外空气侧流速以及管内尾气流速

等都会影响到冷却器的性能。假设尾气和空气的物

性为常数，不随温度变化；尾气物性的定性温度取

进出口的平均值；空气物性的定性温度取 ２５℃，
物性大小查阅文献 ［１５］；冷却器总管数 ３８根，
基管壁厚１ｍｍ；基管和翅片的导热系数取５９３１３
Ｗ／（ｍ·℃）。采用 ＭＡＴＬＡＢ来进行数值模拟，
分析翘片管的结构参数等对冷却器性能的影响。

２２１　基管内径对冷却性能的影响　当管数一定
时，基管内径不仅直接影响冷却器的换热面积，同

时也会影响管内尾气的流速，从而影响到冷却器的

总传热系数和流动阻力。当空气侧流速为２ｍ／ｓ，
基管内径在５～４０ｍｍ之间以步长５ｍｍ变化时，
根据式 （３）和 （１０），可得到不同尾气流速下总
传热系数和管内压降随基管内径的变化曲线，如图

３－４所示。
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图３　基管内径对总传热系数的影响
Ｆｉｇ３　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｉｎｎｅｒｄｉａｍｅｔｅｒｏｆｂａｓｅｐｉｐｅｏｎ

ｔｏｔａｌｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

图４　基管内径对管内压降的影响
Ｆｉｇ４　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｉｎｎｅｒｄｉａｍｅｔｅｒｏｆｂａｓｅｐｉｐｅ

ｏｎｐｒｅｓｓｕｒｅｄｒｏｐｉｎｐｉｐｅ

由图３可以看出，随着基管内径的增加，总传
热系数也逐渐增大，且尾气流速越大，受基管内径

的影响越大。这主要是因为基管内径的增大会提升

换热器的换热接触面积，导致总的传热量增加，并

使得翅片和基管外表面的温度随之降低；而表面与

周围空气的平均温差的增大，强化了空气与翅片和

基管的对流换热效果。与此同时，单根管内的尾气

质量流量减少，尾气流动也会变缓，弱化了尾气与

基管间的对流换热效果。因此，尾气流速越低，管

径对总传热系数的影响越来越小。由图４可知，压
降随着内径的增加而减少。当基管内径大于２０ｍｍ
时，管内压降逐渐趋于稳定。因而基管内径可在

１５～２０ｍｍ之间取值。
２２２　翅片管间距对冷却性能的影响　当管数一
定时，翅片管间距的大小会直接影响冷却器的体

积。本文讨论翅片管间距对冷却性能的影响，以确

定合适的间距值。当管内尾气流速为２ｍ／ｓ，翅片
管间距在３０～８０ｍｍ之间以步长 １０ｍｍ变化时，

根据式 （３）和 （１１），得到不同空气流速下总传
热系数和管外压降随翅片管间距的变化曲线，如图

５－６所示。

图５　管间距对总传热系数的影响
Ｆｉｇ５　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｔｕｂｅｓｐａｃｉｎｇｏｎｔｏｔａｌ

ｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

图６　管间距对管外压降的影响
Ｆｉｇ６　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｔｕｂｅｓｐａｃｉｎｇｏｎ
ｐｒｅｓｓｕｒｅｄｒｏｐｏｕｔｓｉｄｅｔｈｅｔｕｂｅ

翅片管间距主要影响空气在管间的流动，从而

影响冷却器的换热性能，同时也影响冷却器的体积

大小，因此管间距不宜太大。由图５－６可知，总
传热系数和管外压降都随着管间距的增大而减少；

空气流速越大时，影响更明显；当管间距大于５０
ｍｍ时，管外空气流动阻力和总传热系数都趋于稳
定。当流速一定时，翅片管间距增大，进入翅片管

束间的空气流量也会随之增加，换热量也相应的增

加，但是单位空气质量流量的换热量却减少了，使

得总传热系数减小；同时，流体在管间受到的流动

阻力变小，所以冷却器的管外压降会下降。翅片管

间距减小改善了空气侧传热行为，提高了总传热系

数，而流动阻力增加幅度同样不可忽视。因此，管

间距可在４０～５０ｍｍ范围内取值。
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２２３　翅片高度对冷却性能的影响　翅片高度的
增加能增大换热面积，提升换热量，但沿翅片高度

方向的散热量会逐渐减少，影响翅片换热效率。当

管内尾气流速为２ｍ／ｓ时，翅片高度在０～２４ｍｍ
之间以步长３ｍｍ变化，由式 （３） －（４）可得不
同空气流速下总传热系数和翅片换热效率随翅片高

度的变化曲线，如图７－８所示。

图７　翅片高对总传热系数的影响
Ｆｉｇ７　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｆｉｎｎｅｄｈｅｉｇｈｔｏｎｔｏｔａｌ

ｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

图８　翅片高对翅片换热效率的影响
Ｆｉｇ８　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｆｉｎｎｅｄｈｅｉｇｈｔｏｎｆｉｎｎｅｄ

ｈｅａｔｔｒａｎｓｆｅｒｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

由图７－８可知，随着翅片高度的增加，总传
热系数增大，而翅片换热效率逐渐下降。翅片高度

的增加可以使冷却器的总换热面积增大，但翅片高

度过高也会增大沿翅片高度方向的热阻，使热量难

以从翅片根部传递到翅片顶部，导致翅片温度沿高

度方向逐渐下降，单位面积的换热量逐渐减少。也

就是说，翅片表面积对增强换热的有效性在下降。

当翅片高大于１２ｍｍ后，总传热系数的增加越来
越缓慢，翅片换热效率的下降速度则越来越快。因

此，翅片高度不宜超过 １２ｍｍ，一般可在 ９～１２

ｍｍ之间选取。
２２４　翅片间距对冷却性能的影响　当管内尾气
流速为２ｍ／ｓ时，翅片间距在１～１０ｍｍ之间以步
长１ｍｍ变化，由式 （３）和 （１１）可得不同空气
流速下总传热系数和管外压降随翅片间距的变化曲

线，如图９－１０所示。

图９　翅片间距对总传热系数的影响
Ｆｉｇ９　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｆｉｎｎｅｄｓｐａｃｉｎｇｏｎｔｏｔａｌｈｅａｔ

ｔｒａｎｓｆｅｒｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

图１０　翅片间距对管外压降的影响
Ｆｉｇ１０　Ｅｆｆｅｃｔｏｆｆｉｎｓｐａｃｉｎｇｏｎｐｒｅｓｓｕｒｅ

ｄｒｏｐｏｕｔｓｉｄｅｔｈｅｔｕｂｅ

由图９可知，翅片间距越小，冷却器的总传热
系数越大。由于空气侧的对流换热主要受边界空气

层厚度和空气流动的影响。当翅片间距较小时，翅

片间的边界层互相干扰，从而产生扰动，增强了翅

片间空气流动的程度，同时边界层厚度会有所变

薄，降低了对流传热热阻，导致对流换热效果强

化。由图１０可知，管外压降随着翅片间距的增大
而下降。这是因为翅片间距越大，翅片间的空气量

就会增多，空气在翅片间的流动阻力则减小，导致

压降下降。由图 ９－１０可知，翅片间距可在 ３～
５ｍｍ之间取值。
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２３　冷却器设计方案
根据以上的计算结果以及冷却器安装等问题的

考量，本文设计的冷却器参数为：内径１６ｍｍ、外
径１８ｍｍ、管数３８根、管间距４３ｍｍ、翅片高９
ｍｍ、管长３８０ｍｍ。管翅式风冷器两端由法兰与排
气管相连，其结构如图１１所示。

图１１　管翅式风冷器结构图
Ｆｉｇ１１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｐｉｐｅｆｉｎｔｙｐｅａｉｒｃｏｏｌｅｒ

３　冷却器性能试验
管翅式冷却器性能试验台如图１２所示。试验

主要测试冷却器的冷却性能和压降，试验中发动机

选用ＬｉｓｔｅｒＰｅｔｔｅｒＡＡ１单缸四冲程柴油机，具体参
数如表１所示。

图１２　冷却器试验台示意图
Ｆｉｇ１２　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｃｏｏｌｅｒｔｅｓｔｂｅｄ

１柴油机；２消音器；３冷却器；４计算机；５．ＤＰＦ

整个试验过程在室内完成，环境温度 ２５℃，
相对湿度 （４５％ ±１０％）。柴油机分别以 ８００、
１２００、１６００、２０００、２４００、２８００、３２００和３６００
ｒ／ｍｉｎ的转速运行。柴油机冷启动后，怠速预热１５
ｍｉｎ后将速度调至８００ｒ／ｍｉｎ，稳定运行５ｍｉｎ后，
开始测量该转速下的第一组数据，然后隔２ｍｉｎ测

量一次，总共测量６次，取６组数据的平均值作为
该转速下尾气冷却前后的温度及压降。其他转速

时，重复以上步骤，得到不同转速下的尾气冷却前

后的温度和压降，如表２所示。

表１　柴油发动机性能参数
Ｔａｂｌｅ１　ＰｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆＬｉｓｔｅｒＰｅｔｔｅｒＡＡ１ｄｉｅｓｅｌ

参数 数值

缸径／ｍｍ ６９８５

排量／Ｌ ０２２

额定转速／（ｒ·ｍｉｎ－１） ３６００

行程／ｍｉｎ ５７１５

压缩比 １７∶１

最大功率／ｋＷ ２６３

表２　冷却器性能测试结果
Ｔａｂｌｅ２　Ｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓｏｆｃｏｏｌｅｒｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ

转速／

（ｒ·ｍｉｎ－１）
冷却前尾气

温度／℃
冷却后尾气

温度／℃
ΔＰｉ
／ｋＰａ

８００ １７１ ６１ ０５３
１２００ ２１３ ６８ ０９５
１６００ ２５７ ８６ １４２
２０００ ２９５ １１４ １８７
２４００ ３３２ １４１ ２７８
２８００ ３６４ １５８ ３８０
３２００ ３９２ １７２ ５２５
３６００ ４１７ １８４ ６７８

由表３可以看出，尾气温度随着柴油机转速的
增加而逐渐升高。在８００ｒ／ｍｉｎ低转速时，冷却前
尾气温度在２２０℃之下；当转速为１６００ｒ／ｍｉｎ时，
冷却前的尾气温度超过了微米木纤维滤芯的承受范

围。对比冷却前后尾气的温度可知，尾气经过管翅

式冷却器后都有大幅度的下降，且冷却后的尾气温

度都小于２２０℃，在微米木纤维滤芯的可承受范围
之内。从表３中还可发现，冷却器的排气压力损失
随着转速的增加而增大，因为转速增大，管内流速

也会增加，管内尾气的流动阻力随之增加，使得压

力损失也越来越大；３６００ｒ／ｍｉｎ高速运转时，冷却
器两端的压降为６７８ｋＰａ，在冷却器压降允许范围
内，说明该冷却器在压力损失上满足设计要求。因

此，该管翅式冷却器具有良好的冷却效果，在试验

工况下都能将尾气温度冷却至２２０℃以下，能满足
微米木纤维滤芯的冷却要求，同时冷却器的压降也

保持在１４ｋＰａ以内。
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４　结　论
本文分析了基管内径、管间距、翅片高度和翅

片间距对冷却性能的影响，设计出与 ＬｉｓｔｅｒＰｅｔｔｅｒ
ＡＡ１柴油机相匹配的管翅式冷却器。该冷却器的
管数为３８根，内径、外径、管间距、翅片高、翅
片间距和管长分别为１６、１８、４３、９、５和３８ｍｍ。
利用自行设计的冷却器性能试验台，对该管翅式冷

却器进行了性能验证，结果表明：该管翅式冷却器

具有良好的冷却效果，在试验工况下都能将尾气温

度冷却至木纤维滤芯可耐受的２２０℃以下；同时，
冷却器的压降也保持在１４ｋＰａ以内。该冷却装置
的使用，能对微米木纤维滤芯起到很好的保护作

用，延长它的过滤时间即使用寿命，能更有效地促

进和确保微米木纤维ＤＰＦ的实车应用。
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