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基于流—固—热耦合的高温伺服阀
蛇形流道散热罩散热效率研究
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摘 要：电液伺服系统具有液控负载大、响应快的特点，因此其被广泛应用于航空领域。由于飞行器处于高温工况时，电液

伺服系统会受极大影响，不利于飞行器的正常工作。针对这一问题，本文采用流—固—热多场耦合的方法对高温伺服阀散

热罩蛇形流道进行了优化研究。首先，介绍了流—固—热三场耦合的理论基础，设计了7种散热罩的结构参数模型，分别建

立了散热罩物理模型及流体模型。其次，在此基础上分析了7种模型的散热效果。研究结果表明，增加流道条数并不能提

升散热效率，而增加散热罩沟槽宽度和沟槽深度可以提高散热效率，但散热效果并不明显。如要达到散热要求，可以通过增

大散热流体流量、降低散热流体温度来实现。
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电液伺服阀是电液伺服控制系统的核心元件，其主要

作用是控制流体输送到执行器中。电液伺服阀由于具有动

态响应快、控制精度高、使用寿命长等优点，已被广泛应用

于航空、航天、舰船、冶金、化工等领域的电液伺服控制系统

中[1]。在航空航天领域中，随着飞机对机载电子设备寿命

的指标要求越来越高，使用环境日益恶劣，各系统设备的复

杂程度及元器件集成度越来越高，对机载电子设备可靠性

设计提出了新的挑战[2]。

发动机的工作环境过高，会导致高温失效问题。各国

学者进行了一系列研究，提出了间冷回热航空发动机概念，

其思想是在常规循环分开排气大涵道比涡扇发动机的基础

上加装间冷器和回热器，以提高热效率[3]。

电液伺服阀是发动机的重要部件，高温不仅会导致其

发生零漂、控制腔左右两腔压力增大、输出压力变化、卡死

现象等[4-8]，还会产生电液伺服阀的控制部件力矩马达的共

振峰值提高、螺钉预紧力下降等一系列不良影响[9-11]。

针对温度对电液伺服阀的影响，各国学者进行了一系

列研究。穆玉康等[12]对直动式电液伺服阀进行了高温优化

设计，提高了耐高温能力和输出力。Li Lei 等[13]针对伺服阀

温度漂移特性测试系统展开研究，提出了预防温漂的具体

措施。夏天等[10]针对高温情况下电液伺服阀力矩马达振动

特性进行研究，得出高温下其固有频率随油温升高而线性

降低、力矩马达的共振峰值受高温影响略微提高的结论。

贾涛等[7]针对伺服阀滑阀级在宽温域工况下易产生的卡死

现象展开研究，分析得出了温度变化后阀芯与阀套之间径

向配合间隙的变化规律。王利宁等[8]分析了电液压力伺服

阀 因 温 度 变 化 而 引 起 输 出 压 力 发 生 变 化 的 原 因 。 Li 

Changhai 等[14]利用电磁学基本定律，详细分析了磁元件的

磁阻对力矩电机的影响，同时在此基础上建立了伺服阀转

矩电机的数学模型。D.Gordic 等[15]针对同一种电液伺服

阀，研究了不同转矩的力矩马达参数变化时对电液伺服阀

性能的影响。

从近年来的研究成果可知，目前研究者已经对伺服阀

的高温特性展开了较为全面的研究，但还未有对伺服阀主
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动散热方面的研究的公开报道。当温度达到 450K 左右时，

电液伺服阀的可靠性会大大下降，产生诸如力矩马达故障、

滑阀故障、密封圈失效等一系列问题[15]。因此，本文选择研

究高温伺服阀散热罩散热能力，利用数字模拟的方法探究

不同结构参数蛇形流道、散热流体在不同流速、压力参数下

对高温伺服阀散热效果的影响。

1 控制方程
1.1 湍流模型

电液伺服阀的冷却液在散热罩的蛇形流道流动时，由

于蛇形流道的空间较为狭窄，冷却液的流动方式主要为湍

流流动。众所周知，由于湍流传递过程中主要通过质点相

互渗掺，导致湍流的热传递速率远大于层流的传递速率，因

此在实际的热量传递过程中湍流传热被广泛应用。

湍流运动方程基本形式如（1）所示

∂u
∂t

+ u•∇u =
-1
ρ

∇p + v∇2u + f （1）

式中，u 为流体速度场；p 为压力场；ρ为流体密度；v 为流体

动力黏度； f为外力。

引入 N-S 方程，描述湍流运动。在不考虑流体的可压

缩性情况下，对 N-S 方程进行时均化。时均化后的 N-S 方

程为[16]
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式中，v̄x，v̄y，v̄z为时均速度；v̄′x，v̄′y，v̄′z为脉动速度。

1.2 湍流传热模型

采用雷诺类似律，描述湍流传热的过程。假设单位时

间内流体与壁面交换的质量为 M，则单位时间、单位面积上

交换的动量、热量、质量为

τ = M (u1 -u2 ) =
c
2

u
1( ρu1 -ρu2 ) （5）

( q
A )= Mc (t1 -t2 )=

h
ρc ( ρct1 -ρct2 )= h (t1 -t2 ) （6）

J=
M
ρ (c1 - c2 ) （7）

式中，c为湍流阻力系数；t1, t2 为湍流中心温度、湍流壁面温

度；u1, u2 为湍流中心速度、湍流壁面速度；c1，c2 为湍流中心

阻力系数、湍流壁面阻力系数；J为质量交换系数。

联立式（5）~式（7），求解得

St′ = St = cf2 = h
ρcu2

（8）

式中，St为传质的斯坦顿数，它与传热的斯坦顿数 St′相对

应。式（8）为湍流传热模型。

2 散热罩结构优化分析
2.1 散热罩蛇形流道

高温电液伺服阀散热罩结构图如图 1 所示。电液伺服

阀散热罩分内罩和外罩两个部分，内罩为冷却液提供流道，

外罩的主要作用是隔绝外部高温气体。内罩中的流道为蛇

形结构，其具体结构如图 2（b）所示。

本文主要针对散热罩流道结构参数展开研究，通过对电

液伺服阀散热罩结构的优化，探究提升散热效率的可行方案。

2.2 散热罩结构调整

散热罩是在面外圆加工出周期性排布的散热沟槽，每

个沟槽均呈周期性结构。本次研究在沟槽整体高度、顶部

面积不变的前提下，对沟槽横向周期排布的三个主要参数

进行优化：（1）散热罩流道条数 n；（2）散热罩沟槽深度 a；

图 1　电液伺服阀

Fig.1　Electro-hydraulic servo valve
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（3）散热罩构造宽度 b。三个参数的具体排布如图 3 所示。

原 结 构 中 散 热 罩 流 道 排 布 为 ：n =36，a =0.8mm，b =

1.8mm。本次针对散热罩的具体优化为：在 a、b 不变的情况

下，改变 n 为 40、32；在 n、b 不变的情况下，改变 a 为 1.2mm、

1.6mm；在 n、a 不变的情况下，改变 b 为 2.2mm、2.6mm。本

次优化后的模型具体参数见表 1。

3 流—固—热耦合分析
3.1 优化后的模型建模

在进行流—固—热耦合分析前，应先对优化后的散热

罩结构进行建模，为便于进行网格划分及提高流—固—热

耦合分析的准确性，应对新建立的模型进行结构优化。由

于散热罩由散热内罩和散热外罩组合而成，流道由散热内

罩上的沟槽和散热外罩内壁面配合产生。其内部存在螺纹

孔、倒角、小型截面，应对其进行优化。以模型 1 为例，其优

化后的模型如图 4 所示，图 4 中 A、B 面分别为流体的进口面

与出口面。

当前主流网格划分理论为偏微分方程数值离散方法，

即先计算节点上的物理量，然后通过插值的方法求得节点

间的值。因此，从理论上讲，网格点布置得越密集，所得到

的计算结果就越精确。但随着网格数量的增加，网格越密，

计算量越大，计算周期就越长，计算机浮点运算造成的舍入

误差也会增大。因此，在进行网格划分前需确定网格无关

的阈值，即计算精度与计算开销间的一个比较合适的点。

n

a b

图 3　散热罩沟槽排布

Fig.3　Trench layout of heat sink

	a
������

	b
������

图 2　散热罩结构

Fig.2　Structure of heat sink

表1 模型具体参数

Table 1 Specific parameters of the model

模型参数

模型 1

模型 2

模型 3

模型 4

模型 5

模型 6

模型 7

流道条数 n

32

36

40

36

36

36

36

散热罩沟槽深度 a/mm

0.8

0.8

0.8

1.2

1.6

0.8

0.8

散热罩沟槽宽度 b/mm

1.8

1.8

1.8

1.8

1.8

2.2

2.6

	b
������

	a
������

A
B

图 4　散热罩优化后的结构图

Fig.4　Optimized structure of heat sink
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本 次 确 定 网 格 无 关 的 阈 值 为 ：网 格 尺 寸 分 别 选 择

0.4mm、0.3mm、0.2mm、0.1mm，然后进行流—固—热耦合

仿真，观察散热罩壁面温度的变化。最终发现，在 0.4mm 的

网格尺寸下，得到的散热罩壁面温度结果变化误差均大于

5%，其余均小于 5%。因此，取 0.2mm 这一中间值作为网格

无关的阈值。其具体划分网格如图 5 所示，其中图 5（a）为

散热罩中提取流体后所划分的网格，图 5（b）、图 5（c）分别

为散热罩外罩、散热罩内罩所划分的网格。

3.2 引流部分仿真分析

电液伺服阀散热罩引流部分如图 6 红框部分所示，A 口

为引流区入口，B 口为引流区出口，C 口为节流口，其作用是

避免进入散热罩的液压油压力过大，造成散热罩结构变形。

现对其进行流—固—热仿真分析，用于确定散热罩入口压

力分布及流体温度。

图 7（a）为散热罩引流部分的流体模型，为避免回流，将

入口段和出口段增长 10mm。如流体模型网格采用六面体

网格，如图 7（b）所示，则进口压力设置为 10MPa，流体温度

为 423K，外壁面温度为 600K，采用 Realizable k-epsilon 湍流

模型。

图 8 为引流部分流体模型的压力云图，其出口处平均

压力为 6MPa，该压力值也为散热罩进口压力。图 9 为引流

部分模型的温度云图，其平均温度为 434.2K，该温度也为引

流部分入口温度。

3.3 额定流量下的流—固—热耦合

质量流量表达式为

ṁ = ρ × q
6 × 104 （9）

式中，ρ为流体密度；q 为流体流量。

给定散热罩油路流量为 0.8L/min，散热罩流体的压力

主要在 6MPa 左右，在此压力下设置流体密度约为 0.657 ×
103kg/m3，代入式（8）得质量流量约为 0.877 × 10-2kg/s。流

场中某一点的总压等于静压与动压之和，即

p = p1 +
1
2
ρv2 （10）

式中，p1 为静压；速度 v 的表达式为

v =
q

6 × 10- 2 × A
（11）

式中，q 为流体流量；A 为入口截面积。

	c
������

	b
������

	a
�����

图 5　网格划分

Fig.5　Grid division

图 6　引流部分

Fig.6　Drainage part
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在本文中，A=0.64mm2，代入得 v=9.49m/s，进而算得动

压约为 0.1MPa。

现设置边界条件：散热罩外壁面设置温度为 600K，出

口边界选择 outflow 出口。设置入口边界条件质量流量入

口，质量流量设置为 0.877 × 10-2kg/s，静压选定为 6MPa，考

虑到动压影响，总压设置为 6.1MPa。

3.4 流道条数优化分析

图 10 为散热罩与流体的交界面，该面的温度变化直接

反映了优化后散热罩的散热效果，因此本文针对优化后的

散热罩流—固—热耦合分析，选择该面为标准面。由图 11

可知，模型 1 散热罩壁面的初始温度为 530K，随着仿真步数

增至 20 步时，温度到达 578K 随后降至 570K 时达到平衡。

由图 12 可知，模型 1 散热罩壁面的温度分布与散热罩流道

温度分布在交界处保持一致，验证了本次流—固—热耦合

的准确性。

图 13 为模型 2 散热罩壁面在稳态热仿真时随步数的平

均温度曲线图。由图 13 可知，其初始温度为 504K，达到平

衡时温度为 570K，其温度较快达到平衡位置。

从图 14（a）中可以看出，流体进出口处散热效果较好，

可能是由于进出口相邻且进口时流体速度较快，导致该部

	B
�	�����
�

	C
�	�������

图 7　流体模型

Fig.7　Fluid model of drainage part

��/MPa
7.07e�09
6.36e�09
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4.24e�09
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2.83e�09
2.12e�09
1.41e�09
7.07e�08
0.00e�00

图 8　引流部分流体压力云图

Fig. 8　Fluid pressure cloud image of the drainage part
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1.52e�02
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1.50e�02
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图 9　引流部分流体温度云图

Fig.9　Temperature cloud image of fluid in the drainage part
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分散热效果较好，温度较低。图 14（a）中，壁面顶端温度较

高，原因可能是在重力作用下，流体流速减低、流量减小导

致散热效果下降。图 14（b）验证了这一想法。

图 15 为模型 3 散热罩壁面在稳态热仿真时随步数的平

均温度曲线图。由图 15 可知，其初始温度为 520K，达到平

衡时温度为 578K，其温度达到平衡位置时较慢。可能是由

于流道数量增加导致流体速度减慢，进而导致温度平衡速

度下降。图 16 为温度平衡时模型 3 温度云图。

由模型 1~模型 3 的散热罩壁面平均温度变化曲线可

知，随着流道条数的增加，散热罩散热效率下降。这可能是

由于流道条数增加导致流体速度下降，使得流体与壁面的

对流换热效率下降。通过对比模型 1~模型 3 的流道温度云

图可以看出，随着流道条数的增加，温度逐渐上升，这一现

象可验证这一结论。

3.5 散热罩沟槽深度优化分析

模型 4 散热罩壁面平均温度变化曲线如图 17 所示，模

型 4 散热罩沟槽深度为 1.2mm。由图 17 可知，其初始温度

为 498K，很快达到平衡温度 570K。

将温度平衡时模型 4 温度云图（见图 18）与温度平衡时

模型 2 温度云图进行对比，可以发现模型 4 散热罩流道温度

更低，温度分布更加均匀。

模型 5 散热罩壁面平均温度变化曲线如图 19 所示，模

型 5 散热罩沟槽深度为 1.6mm。由图 19 可知，其初始温度
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图 12　温度平衡时模型 1 温度云图

Fig.12　Temperature cloud image of model 1 in temperature

 equilibrium                                                  
图 11　模型 1 散热罩壁面平均温度变化曲线

Fig.11　Average temperature change curve of model 1 heat 

sink wall                                                      

图 10　散热罩外罩与流体交界面

Fig.10　Interface between heat sink cover and fluid

图 13　模型 2 散热罩壁面平均温度变化曲线

Fig.13　Average temperature change curve of heat sink

wall in model 2                                    
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为 502K，很快达到温度 568K，然后缓速下降达到平衡温度

563K。模型 5 的壁面温度云图和流道温度云图如图 20

所示。

对模型 2、模型 4、模型 5 的散热罩壁面平均温度变化进

行对比，可以证明通过增加散热罩沟槽深度能够降低散热

罩壁面温度，提高散热效率。对模型 2、模型 4、模型 5 的散

热罩流道温度云图进行对比，可以看出散热罩流道温度随

沟槽深度的增加而下降。

3.6 散热罩沟槽宽度优化分析

图 21 为模型 6 的散热罩壁面平均温度变化曲线图，模

型 6 的壁面宽度为 2.2mm。由图 21 可知，其初始温度为

505K，步长为 15 时壁面达到 566K 的平衡温度，其收敛速度

	a
�������	��

	b
�������	��

���	/K

���	/K

5.97e+02
5.67e+02
5.37e+02
5.08e+02
4.78e+02
4.48e+02
4.19e+02
3.89c+02
3.59e+02
3.30e+02
3.00e+02

5.97e+02
5.67e+02
5.37e+02
5.08e+02
4.78e+02
4.48e+02
4.19e+02
3.89e+02
3.59e+02
3.30e+02
3.00e+02

图 14　温度平衡时模型 2 温度云图

Fig.14　Temperature cloud image of model 2 in 

temperature equilibrium        
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图 16　温度平衡时模型 3 温度云图

Fig.16　Temperature cloud image of model 3 in

temperature equilibrium        

图 15　模型 3 散热罩壁面平均温度变化曲线

Fig.15　Average temperature change curve of model 3 heat

sink wall                                                     

图 17　模型 4 散热罩壁面平均温度变化曲线

Fig.17　Average temperature change curve of the 

wall of model 4 heat sink cover 
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较快。由图 22（a）散热罩壁面温度云图可知，随着散热罩沟

槽宽度的增大，流体与壁面之间的对流换热加强，散热罩的

散热效率提升较明显。

图 23 为模型 7 的散热罩壁面平均温度变化曲线，模型 7

的壁面宽度为 2.6mm。由图 23 可知，其初始温度为 510K，

步长为 15 时壁面达到 570K 然后回落到 562K 达到平衡温

度。图 24 为模型 7 散热罩壁面温度云图和散热罩流道温度

云图。

对模型 2、模型 6、模型 7 的散热罩壁面平均温度变化曲

线进行对比分析，可以看出随着散热罩沟槽宽度的增加，散

热罩散热效率显著提升，这可能是由流体与壁面的接触面

积增大所导致的。对模型 2、模型 6、模型 7 的壁面温度云图

进行对比，可以看出流道与壁面的对流换热情况有显著加

强，可以验证这一结论。
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图 18　温度平衡时模型 4 温度云图

Fig.18　Temperature cloud image of model 4 in 

temperature equilibrium         

图 19　模型 5 散热罩壁面平均温度变化曲线

Fig.19　Average temperature change curve of model 5 

heat sink wall                                      
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图 20　温度平衡时模型 5 温度云图

Fig.20　Temperature cloud image of model 5 in 

temperature equilibrium        

图 21　模型 6 散热罩壁面平均温度变化曲线

Fig.21　Average temperature change curve of model 6 

heat sink wall                                      
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4 结论
本文从电液伺服散热罩的蛇形流道的结构优化角度出

发，设计了 7 种优化后的散热罩模型，通过对 7 种模型流—

固—热耦合的三场仿真分析，得出了以下结论：

（1）模型 2（散热罩沟槽宽度为 1.8mm）、模型 6（散热罩

沟槽宽度为 2.2mm）、模型 7（散热罩沟槽宽度为 2.6mm）温

度平衡时的散热罩壁面温度分别为 570K、566K、562K。模

型 2（散热罩沟槽深度为 0.8mm）、模型 4（散热罩沟槽深度

为 1.2mm）、模型 5（散热罩沟槽深度为 1.6mm）温度平衡时

的散热罩壁面温度分别为 570K、570K、563K。从上述仿真

结果可知，增加散热罩沟槽宽度和沟槽深度可以提高散热

效率，但散热效果并不明显。

（2）模型 1（流道条数 32）、模型 2（流道条数 36）、模型 3

（流道条数 40）温度平衡时的散热罩壁面温度分别为 570K、

570K、578K。从上述仿真结果可知，增加流道条数并不能

提升散热效率，反而会由于流体速度下降导致平衡时散热

壁面温度上升。

（3）对散热罩蛇形管道结构参数进行优化虽可以提高

散热效率，但散热效果并不明显。如要提升散热效果，可以

通过降低散热流体温度、增大散热流体流量来实现。
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Research on Heat Dissipation Efficiency of Serpentine Flow Channel Heat 
Dissipation Hood for Hing-temperature Servo Valve Based on Fluid-solid-hermal 
Coupling

Xu　Mingqian1， Zhang　Jian1， Li　Jiayang2

1. Northeast Forestry University，Harbin 150040，China

2. Harbin Institute of Technology， Harbin 150001，China

Abstract: Electro-hydraulic servo systems are widely used in the field of aviation because they are characterized by 

large hydraulic loads and fast response. When the aircraft is in high temperature working condition, the electro-

hydraulic servo system will be greatly affected, which is not conducive to the normal operation of the aircraft. In order 

to address this problem, this paper adopts the method of fluid-solid-thermal multi-field coupling to optimize the 

serpentine flow path of high-temperature servo valve heat sink. First of all, this paper introduces the theoretical basis 

of fluid-solid-heat three-field coupling. Then, seven heat sink models are designed in this paper, and the physical 

model and fluid model of the heat sink are established respectively. Finally, the heat dissipation effects of the seven 

models are analyzed on this basis. The results show that increasing the number of runner bars does not improve the 

heat dissipation efficiency, while increasing the heat sink groove width and groove depth can improve the heat 

dissipation efficiency, but the heat dissipation effect is not obvious. If the heat dissipation requirement is to be 

achieved, it can be realized by increasing the flow rate and decreasing the fluid temperature.

Key Words: electro-hydraulic servo valves; high-temperature operating conditions; heat shield; fluid-solid-thermal 

three-field coupling; heat dissipation efficiency
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