
Engineering 2 (2016) xxx–xxx

Research
Rail Transit—Article

地铁客室通风板模型数值模拟及实验研究
陶羽 a，杨明智 a,b，钱博森 a,b，伍钒 a,b, 王田天 a,b,*
a Key Laboratory of Traffic Safety on Track, Ministry of Education, School of Traffic and Transportation Engineering, Central South University, Changsha 410075, China
b Joint International Research Laboratory of Key Technologies for Rail Traffic Safety, Changsha 410075, China

a r t i  c l e   i  n f  o 摘要

Article history:
Received 11 October 2018
Revised 27 November 2018
Accepted 28 December 2018
Available online 2 March 2019

列车客室内流场研究是轨道列车设计及优化中的关键一环。内流场特性对车内温度分布及乘客舒
适性有着显著影响。针对内流场的实验研究可获得较准确的结果，但需要大量时间和经济成本。
数值模拟相对于实验可在更短时间内获得内流场特性。本文采用两种简化模型（多孔介质模型和
多孔阶跃面模型）来提升轨道列车客室内流场数值模拟的计算效率。将两种简化模型及原始模型
的数值模拟结果与实验数据进行比较。结果表明，多孔介质模型的结果与原始模型结果以及实验
数据吻合得较好，其流场特性参数（温度和速度）的数值误差较小，最大数值误差为 4.71%。在原
始模型和多孔介质模型的数值模拟结果中，同一参数之间的数值误差在 1% 以内。采用多孔介质模
型替代原始模型进行地铁列车客室内流场数值模拟，所占用的计算资源相应减少了 25%，且其结
果保持了很好的准确性。
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1. 引言

当地铁列车运行时，其客室内的温度需要保持在一

定范围内。这主要是通过采暖通风与空调（HVAC）系

统来实现，它利用机械通风使空气在腔室边界进行交换

[1]。当前，对于密闭腔室内HVAC系统性能的研究主要

集中于建筑物、飞机以及汽车。先对流场进行数值模拟，

再与实验数据进行对比[1]。Dehghan 和 Abdolzadeh [2]、
Zhuang等[3]及Pang等[4]采用带有发热人体模型的三维

（3D）模型分别模拟了房间内和民用飞机客舱内的流场。

其流场均采用定常雷诺平均N-S（RANS）方程来模拟，

但所采用湍流模型分别为v2-f 模型和RNG（renormaliza-
tion group）k-ε模型。实际上，客室内的流场和温度场

是非定常的，所以对内流场的模拟应采用非定常RANS
（URANS）方程。其中标准 k-ε 湍流模型[5,6]和 RNG k-ε 
湍流模型[7,8]在该方面应用得更为广泛。

关于铁路车辆HVAC系统的现有研究主要集中

在HVAC系统的参数和车辆结构上。Dullinger等[9]将
HVAC系统与动态热车辆模型相结合，且包括运行和

天气输入的方法来进行数值模拟。Hofstädter等[10]和
Luger等[11]研究了铁路车辆的动态热模型和暖通空调

系统的运行条件。结果表明，空调系统参数和车辆结构

对地铁列车客室的热舒适性和送风均匀性有显著影响。

Schmeling和Bosbach[12]以及Li和Sun[13]通过数值模拟

研究了地铁和铁路车辆的动态冷负荷和通风效率。其

结论为HVAC系统的冷却性能受到新风利用率的限制。
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Liu等[14]研究了不同冷负荷下环境条件和人体发热的影

响，为确定不同地区、不同时段列车的冷负荷提供了坚

实的基础。Suárez等[15]研究了设有HVAC系统的典型

铁路车辆的空气分布情况，研究中同时考虑了壁面传热

和人体发热。Wang等[16]采用数值模拟评价3种不同的

中国铁路高速列车客室配风系统的性能。Aliahmadipour

等[17]建议对客车车厢结构进行修改，以此为坐或躺在

车厢内的乘客提供更好的热环境。

通风板通常安装在客室的进气口处，以获得更好的

流动均匀性。每个通风板都带有大量的小通风孔，且这

些小通风孔以矩阵形式排列。在数值模拟中，这些小通

风孔便需要小尺寸的网格划分。因此，在通风板附近区

域大量的这种小而密的单元网格将大大增加计算成本。

在本文中，采用两种简化模型来提高数值模拟的效率。

通过全尺寸模拟模型（原始模型）和实验测量结果验证

了简化模型。在计算偏差满足误差允许范围的前提下，

简化模型可以有效减少计算时间。本文提出的简化模型

为今后地铁客室内部流场和温度场的数值模拟研究提供

了一种新的方法。

2. 数值模拟

2.1. 几何模型

本文选用了某型号地铁列车的中间车来进行研究，

它包括客室、两端连廊、空调系统和风道系统。其几何

模型如图1所示。在图中，地铁列车的高和宽分别用H

和W表示。L1为客室的长度，L2为单个连廊的长度。两

个空调机组位于列车客室的顶部，且每个空调机组设有

两个送风口和一个回风口。在本文的数值模拟中不建立

空调机组的实际模型，通过将送风口和回风口设置为速

度入口边界条件来代替。图1中的红色虚线框代表空调

机组的实际位置。风道系统包括送风风道、回风风道和

废排风道。新风从空调机组的送风口沿送风风道进入客

室内。客室内的气流一部分通过回风风道进入空调机组

内，与新风混合后重新利用；还有一部分通过废排风道

直接排至车外。绿色部分即为送风风道，沿车厢长度分

布呈两列并沿中心轴线对称。其中单列送风风道的内部

是相连通的，客室的进风口沿地铁车厢长度方向设置在

顶部和侧面。红色和黄色部分分别是回风风道和废排风

道。紫色部分代表客室内的座椅，共有8个，对称分布

在车厢两侧，且座椅均紧贴列车壁面，因此将座椅作为

内流场计算中的壁面模型处理。为便于分析，客室的

前后两端分别定义为I位端（End Ⅰ）和Ⅱ位端（End Ⅱ），
如图1（a）所示。

图2所示为送风风道的横截面示意图。送风风道位

于车顶，从上到下可分为5个区域（图2中1~5所示）。它

们的高度差分别为∆Z1、∆Z2、∆Z3、∆Z4，其中区域2和3

的高度差相同。区域6代表列车客室内部，各主要区域

的连接面依次设为A~D。区域1连接空调系统和区域2，
为图1中所示两对凸起的绿色部分。即区域1并不是沿列

车全长分布，而只位于空调系统所在局部位置。区域2、
3和5为沿车长方向分布的腔道。新风经这些腔道进入客

室（即区域6）。
区域2的内部包含使气流向两侧流动的挡板，其两

侧的通风口即为图2中的连接面B，如图3（a）所示。

区域4代表连接上下两列腔道（区域3和5）的方形通道。

空调系统送入的新风通过面A进入送风风道区域1，然

后沿着箭头标示的方向，经客室正上方进风口（D2和

D3）和侧方进风口（D1和D4）流入客室。

通风板如图3所示，它被用来保障沿列车长度方向

上各进风口的送风均匀性。基于工程要求，在客室正

上方和侧方的进风口处分别采用两种通风板，如图3

图1. 地铁列车几何模型。（a）尺寸图；（b）三维示意图。
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（b）和（c）所示。正上方进风口处的通风板的厚度为

2 mm，每个通风孔为圆孔且半径为2.5 mm，整个通风

板的孔隙率为0.087。侧方进风口处的通风板的厚度为

4 mm，每个通风孔的两端为半圆且直径为7 mm，总长

度为43 m，整个通风板的孔隙率为0.257。

2.2. 网格及边界条件

本文采用非结构网格，在风道及客室壁面处进行

加密并设置附面层网格。第一层附面层网格的尺寸为

3 mm，总网格数量达到1.1×108个，部分区域面网格如

图4所示。地铁列车客室内为湍流流场。k-ε湍流模型被

广泛应用，且在模拟中要求y+在30~100的范围内。其

中，y+的定义为无量纲化的第一层网格间距，其表达式

为 y+=y·ut·μ
−1，式中y为近壁面第一层网格的厚度；ut为

摩擦速度；μ为运动黏度。本文中所用网格的平均y+为
33，符合其数值模拟要求。为保证网格对数值计算结果

无影响，在使用多孔介质模型和多孔阶跃面模型时（详

见第3节），只改变通风板区域的网格，其他区域的网格

保持不变。这两种模型的网格同样满足y+的要求。

本文中的边界条件设置如下：

（1）空调机组的送风口和回风口以及客室的废排

出风口均采用速度入口边界条件。当流量为负值时则

图2. 送风风道横截面示意图。

图3. 模型示意图。（a）图2中区域2模型；（b）正上方进风口处的通风板；（c）侧方进风口处的通风板。

图4. 局部面网格示意图。（a）空调机组区域；（b）正上方进风口处的通风孔板。
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表示气流从此边界面流出计算域。送风量、回风量

和废排出风风量分别为10 000 m3·h−1、−6800 m3·h−1和

−3200 m3·h−1。根据各风口对应的边界面面积，通过换

算得出相应的送风速度、回风速度和废排出风速度分别

为5.261 m·s–1、−1.937 m·s–1和−3.922 m·s–1。

（2）客室侧壁设置为对流换热边界，其传热系数（即

K值）为2.5 W·m–2·K–1，K值的定义详见文献[18]。
（3）所有壁面均设置为无滑移壁面边界条件。

（4）本文研究的是夏季满载工况，在单节地铁车厢

内共载有310人，且外界环境温度设置为33 ℃。由于人

体的发热量很大，所以在数值模拟中考虑了乘客的人体

发热量。依据欧洲标准EN14750 [19]，单人的发热量为

120 W。人体发热以体积热源的形式加载到客室内人体

主要活动区域所对应的计算域中。通过换算得出客室内

的人体体积热源为294.5 W·m–3。因客室内发热量巨大，

将空调送入的新风的温度设置为13 ℃。

（5）在本文中选取了3种通风板模型来进行数值模

拟：原始模型（original model）、多孔介质模型（porous 
media model）和多孔阶跃面模型（porous jump face 
model）。其详细介绍见第3节。

2.3. 测点设置

本文进行了实车实验验证，并按照欧洲标准

EN14750设置测点位置（图5中黑色和红色的点），在每

个测点测量速度和温度。根据标准，9个水平测点（点

1~9）的速度和温度平均值分别定义为客室内的平均速

度和平均温度（va和Ta），其最大差值分别定义为水平速

度差和水平温度差（vx和Tx）。而9个垂直测点（点2、5、
8和10~15）的速度和温度的最大差值则分别定义为垂直

速度差和垂直温度差（vz和Tz）。

2.4. 数值方法

在本文中，通过ANSYS Fluent软件对地铁中间车

的内流场进行数值模拟，该软件基于有限体积法进行求

解。本文的数值模拟采用了URANS方法和RNG k-ε湍
流模型，其控制方程可见文献[20]和[21]。由于客室内

的空气流速较低，压力波动较小，在模拟中将流体设为

不可压缩流体。本文研究的工况为封闭腔室内的对流换

热，在计算时采用了Boussinesq假设用于解决热浮力流

动[22–24]。该假设的定义可见文献[25]和[26]。

3. 通风板模型

本文的数值模拟采用了3种不同的通风板模型。将

根据通风板实际结构及尺寸建立的数值模拟模型定义为

“原始模型”。由于原始模型在数值计算时需要耗费大

量的计算资源，多孔介质模型和多孔阶跃面模型已被

广泛应用于内部流场的数值模拟[27,28]。本文的重点

是使用所提出的通风板模型对地铁列车的内部流场进

行数值模拟。

对于多孔介质模型，将通风板定义为一个单元体，

通过给定多孔介质参数，便可获得气流通过该通风板后

的压力损失，如式（1）所示[29]：

  （1）

式中，∆p代表通风板的压力损失，Pa；μ为空气动力黏

度，本文取1.8·10–5 Pa·s；υ为空气速度，m·s–1；C2为惯

性阻力系数，m–1；α为面渗透率，m2；ρ为空气密度，

本文取1.225 kg·m–3；∆n为通风板厚度，客室的正上方

和侧方进风口处的通风板的厚度分别为2 mm和4 mm。

多孔阶跃面模型可视为将多孔介质模型进行一维

（1D）简化，将通风板定义为一个单元面，且式（1）
同样适用。

本文通过实验获得了客室的正上方和侧方进风口处

的通风板在不同空气流速下的压力损失。在中南大学模

图5. 实车实验中的测点布置示意图。（a）俯视图；（b）正视图。
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型试验平台上进行了通风板试验，该实验平台具备中国

计量认证（CMA）资格（证书编号2014002479K）。该

平台的具体介绍可见文献[30]和[31]。实验时的空气流

速分别为1、2、3、4和5 m·s–1。实验模型按通风板的真

实尺寸加工而成，如图6（a）所示。压力传感器采用

Honeywell DC030NDC4型压力传感器，如图6（b）所

示。实验中该传感器的采样频率为1 kHz，测量精度为

0.01 Pa。速度传感器采用TSI9525型风速仪搭配热线风

速探头，测量精度为0.01 m·s–1。每次实验前，每个传感

器均须重新进行校准和标定，加载实验的误差在0.2%之

内，才被认为是完全满足实验精度要求。每个工况需要

重复进行5次，并检查空气速度的准确性。实验测量结

果与目标空气速度的误差若不符合±0.2%的精度要求，

便会被舍弃。将5次有效实验数据的平均值作为最终实

验结果。表1为通风板压力损失的实验结果。表中的v和
∆p即为公式（1）中的变量，而“upper”和“lateral”分

别代表客室正上方和侧方进风口处的通风板。将实验所

得的通风板压力损失按式（1）进行拟合，结果如表2所
示。表中的R2代表拟合公式的决定系数。将各常数带入

表2中的系数，可获得通风板的多孔介质参数1/α 和C2， 
如表3所示。

在数值模拟中，通过ANSYS Fluent软件来设置通风

板的多孔介质模型和多孔阶跃面模型。对于使用这两种

模型的地铁车辆内部流场的数值模拟，均需给定所获得

的多孔介质参数1/α和C2，以及通风板的孔隙率；对于

多孔介质模型，将通风板区域定义为“cell zone condi-
tions”下的“porous zone”，并设置相关参数；对于多孔

阶跃面模型，在“boundary condition”中将通风板的边

界面设置为“porous jump”，并设置通风板厚度Δn。

4. 实验验证和分析

本文对地铁列车内流场数值模拟采用的3种通风板

模型进行对比，且将其结果与实车实验数据相比较，旨

在选取出可准确且高效模拟地铁列车内流场特性的通风

板模型。

4.1. 地铁列车实车实验

本文的内流场实车实验是在中南大学模型试验平

台上进行的。该平台的具体介绍可见文献[30]和[31]。
实验采用真实尺寸某型号地铁列车的中间车，尺寸如 
图 1（a）所示。实验选取了4台约特通风设备有限公司

的XFH型空调机组，可提供2500 m3·h–1的新风送风量，

且新风温度为13 ℃。共4个新风送风口，每个空调机组

对应一个，产生的新风直接通入送风风道。没有设置

回风风道，在回风口设置排风机直接将空气排出客室。

客室共设置了2个回风口，单个回风排风机的排气量为

3400 m3·h–1。在废排风口处也设置了排风机将空气直接

排出。客室共有6个废排风口，单个废排排风机的排气

量为533 m3·h–1。通过在客室底部均匀布置310个发热功

图6. 实验模型和传感器。（a）通风板实验模型；（b）压力传感器。

表1 通风板压力损失实验数据

Location
Δp (Pa)

1 m·s–1 2 m·s–1 3 m·s–1 4 m·s–1 5 m·s–1

Upper 183.54 734.07 1651.60 2936.13 4587.65

Lateral 7.86 30.70 68.52 121.33 189.13

表2 通风板压力损失拟合公式及其决定系数

Location Equation R2

Upper Δp = 183.5v2 + 0.03622v 1.000

Lateral Δp = 7.492v2 + 0.3646v 1.000
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率为120 W的发热线圈，模拟满载的工况。空调机组和

发热线圈开始工作30 min之后，开始进行客室内相关流

场参数的测量。此时，客室内的流场结构和温度均已稳

定，可以有效模拟真实的夏季满载情况。

客室内各部位压力的变化极小，距地面1.1 m处水

平面（Z = 1.1 m）的最大压力差在1 Pa以内。因此，在

测量中未标定各测点位置的压力，只标定了各测点位置

的空气速度和温度。速度传感器同样采用TSI9525型风

速仪搭配热线风速探头，测量精度为0.01 m·s –1。温度

传感器采用AI5600型手持式高精度测温仪，测量精度为

0.01 ℃。各测点位置及测量获得的参数与2.3节中设定

的一致。

4.2. 实验验证

将采用原始模型、多孔介质模型和多孔阶跃面模型

的地铁列车客室内流场数值模拟结果与实车实验数据进

行对比，如表4所示。

由表可知，原始模型的数值模拟结果中各参数与实

验数据吻合得较好，各参数的数值模拟偏差均在4%以

内。原始模型完全参照真实通风板进行的建模，其数值

模拟偏差表明本文所选取的湍流模型和计算网格可有效

模拟地铁列车客室内流场。因此，该模拟方法通过了实

验数据的验证。

从表4中可看出，多孔阶跃面模型的数值模拟结果

与实验数据相差较大，个别参数的数值模拟误差超过

8%。因此，多孔阶跃面模型并不适用于地铁列车内流

场的数值模拟。多孔介质模型的数值误差相对较小，最

大数值误差均为4.7%。原始模型和多孔介质模型的数

值计算结果中同一参数之间的数值模拟误差在1%以内。

此外，相较于原始模型，多孔介质模型极大地减小了数

值模拟所需的计算资源。因此，在工程应用中，可使用

多孔介质模型代替通风板的原始模型来进行地铁列车客

室内流场的数值模拟研究。

4.3. 内流场分析

将采用多孔介质模型数值模拟的地铁列车客室内流

场与采用原始模型的相比较，可进一步说明多孔介质模

型替代原始模型的可行性。

实车实验中根据欧洲标准EN14750标准设置了15个
测点，如图5所示根据位置分布分为水平面测点组和竖

直面测点组。每组测点分别对应一个平面，即距客室底

面1.1 m的水平截面（Z = 1.1 m）和竖直截面（Y = 0 m）。

本文即对这两个典型截面的流场云图进行对比分析。由

于送风系统、回风系统和废排系统的综合作用，速度场

会保持在一个较为稳定的状态。客室外部环境温度为

33 ℃，送入客室的新风为13 ℃。考虑客室内乘客的发

热以及壁面的传热作用，客室内部的温度也保持在一个

相对平衡的状态。因此，这两个典型截面速度分布和温

度分布可以分别代表客室内的速度场和温度场。由于室

内压力变化极小，不对客室内流场的压力场进行研究。

图7为同一时刻原始模型和多孔介质模型在地铁客

室内两个典型截面上的速度云图。由于湍流的不稳定性

且两种模型的速度变化范围几乎相同，两种模型的速度

场也基本一致。因回风抽气作用，在客室回风口附近区

域的风速明显大于其他部分。结合节2.3节中的定义可

知，这两种模型的客室内平均速度、水平速度差和垂直

速度差基本相同，与表4中结果相符。

图8为同一时刻原始模型和多孔介质模型在地铁客

室内两个典型截面上的温度云图。由图可知，在两种模

型的客室内的两个截面上，尤其是人体活动区域的温度

分布基本一致。两个模型的高温区域均位于End Ⅱ位端

表3 通风板的多孔介质参数

Location C2 (m
–1) 1/α (m–2)

Upper 149 795 1 005 556

Lateral 3058 5 063 889

表4 实车实验结果和数值模拟偏差

Experimental data
Numerical errors

Original model Porous media model Porous jump face model

va 0.17 m·s–1 3.19% 3.45% 10.59%

vx 0.25 m·s–1 −3.07% −3.21% 8.40%

vz 0.59 m·s–1 −2.53% −2.48% −9.15%

Ta 26.90 ℃ −3.98% −4.71% −4.13%

Tx 6.68 ℃ −1.35% 1.65% −5.39%

Tz 6.94 ℃ 1.30% −1.87% 4.61%
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的中上部区域。End Ⅰ位端中上部区域的温度较人体活

动区域略高。结合图1可得，这是由客室进风口的布局

位置所引起的。客室进风口并未沿列车全长布满，客室

两端均距最近的客室进风口有一定距离，且End Ⅱ位端

相较于End Ⅰ位端距进风口更远。由于新风温度相对较

低，End Ⅱ位端的温度要高于End I位端的温度，且相对

低温区域位于客室的顶部。

对比图 8（a）和（b）可得，对于水平截面，在

End Ⅱ位端区域，原始模型的温度相较于多孔介质模型

的要高一点，其他区域的温度相差不大。因此，原始模

型的平均温度相对略高，与表4中规律一致。多孔介质

模型的局部有小区域的温度低于原始模型的相对应区

域，因此，多孔介质模型的水平温差略大于原始模型。

对比图8（c）和（d）可得，对于竖直截面，原始

模型的End Ⅱ位端区域的温度要高于多孔介质模型。在

客室顶部的出风口区域，多孔介质模型的低温区面积略

大，且极值与原始模型的相差不大。而在其他区域，两

种模型的温度基本一致。因此，原始模型的垂直温差略

大于多孔介质模型，与表4中规律一致。

通过分析典型截面速度和温度云图，可以得出多孔

介质模型的内流场分布规律与原始模型吻合得很好。也

从另一个侧面说明，在对内流场的数值模拟研究中，多

孔介质模型能够很好地替代通风板的原始模型。

5. 结论

本文旨在简化地铁客室通风板的数值模拟模型。为

提高数值计算效率，选用并评估了两种简化的数值模拟

模型（即多孔介质模型和多孔阶跃面模型）。通过实验

数据确定多孔介质模型和多孔阶跃面模型所需的物性参

数。将两种简化模型和原始模型的数值模拟结果以及地

铁列车实车实验的数据进行了比较。结果表明，使用多

孔介质模型替代原始模型进行地铁客室内流场数值模

拟，可有效减少计算时间和占用的计算资源。多孔介质

图7. 同一时刻客室内典型截面速度云图。（a）原始模型（Z = 1.1 m）；（b）多孔介质模型（Z = 1.1 m）；（c）原始模型（Y = 0 m）；（d）多孔介质
模型（Y = 0 m）。

图8. 同一时刻客室内典型截面温度云图。（a）原始模型（Z = 1.1 m）；（b）多孔介质模型（Z = 1.1 m）；（c）原始模型（Y = 0 m）；（d）多孔介质
模型（Y = 0 m）。
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模型的流场参数（温度和速度）具有相对较小的数值误

差，最大数值误差为4.71％。原始模型和多孔介质模型

的数值计算结果中同一参数之间的数值误差在1%以内。

多孔介质模型可以将所需的计算资源减少约25％。本文

所采用的多孔介质模型为地铁客室内流场特性的研究提

供了一种更高效的数值模拟方法。
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