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摘要  通过改变换热器的结构形式和流程,设计了一种椭圆螺旋管束换热器, 理论分析了

该换热器传热效率提高的原因。试验测试的结果表明, 椭圆螺旋管束换热器总传热系数高于

普通换热器的总传热系数,且加工成本降低,换热器体积减小, 是换热器发展的一个新方向。
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①

0  引言

管壳式换热器 [ 1]作为一种不同介质间热量交

换的通用换热设备, 具有结构简单,适用性强,适合

于高压、高温条件下换热的特点, 其换热效率的每

一次提高都会节约能源、带来巨大的经济与社会效

益。

目前,国内外在管壳式换热器的设计中普遍采

用在壳程设弓形折流板, 壳程介质垂直于换热管轴

线的横向流的设计模式,其最大优点是技术成熟。

而提高换热器的换热效率始终是设计者的研究方

向。为了提高换热效率, 笔者通过改变换热器的结

构和流程,设计了一种椭圆螺旋管束换热器。

1  椭圆螺旋管束换热器的结构形式

椭圆螺旋管束换热器外壳由两侧封头和中间

筒体组成,内部由椭圆螺旋换热管组成管束, 椭圆

螺旋换热管管束的表面构成换热器的传热面。椭

圆螺旋换热管管束两端固定在螺旋形流量分配管、

流量汇流管上, 流量分配管、流量汇流管与壳体连

接在一起。壳体的两端设有管箱, 在管箱和壳体上

设有流体的进出口。一种介质从一侧管箱流入筒

体内,经过椭圆螺旋换热管管束表面换热后从另一

侧管箱流出, 称为壳程; 另一种介质从筒体上的两

个接管沿与筒体相切的角度流入两个流量分配管,

经流量分配管进入椭圆螺旋换热管管束内,从另一

侧流量汇流管汇流,经与筒体相切的角度上的一组

接管流出,称为管程。这种结构布置形式构成了弹

性管束效应[ 2] , 其结构形式如图 1所示。

2  管束结构布置强化传热

2. 1  介质的流动方式强化传热

两种介质在壳程和管程内呈逆向流动。在壳

程内椭圆螺旋换热管管束布置成两个主介质螺

旋流动通道, 称主涡流腔; 两个辅介质螺旋流动
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图 1  椭圆螺旋管束换热器结构

通道,称辅涡流腔;其余椭圆螺旋换热管管束呈

螺旋形状均匀分布,介质也在椭圆螺旋换热管管

束间隙中均匀分布。壳程介质首先从接管进入

管箱,在管箱部分均匀分布后,经过流量回流管

进入椭圆螺旋换热管管束间。在主涡流腔介质

旋转向上流动,产生向心力和离心力,引导辅涡

流腔内的介质旋转向上流动,带动整个壳程内的

介质旋转向上流动。在旋转介质流动中心压力

较低,使整个旋转介质受到向心力的作用; 同时

介质在旋转过程中又受到离心力作用。在向心

力和离心力平衡的范围内,旋转介质形成涡流,

涡流收束于核心区并向介质出口方向。

在涡流影响下, 壳程中椭圆螺旋换热管管束间

的流体与椭圆螺旋换热管管束壁面边界层流体充

分混合, 从而减薄了边界层达到强化传热的目

的[ 3]。壳程介质涡流流动, 压力损失小, 可以在较

低的压力下工作, 降低了设备的运行费用, 同时也

达到换热器安全使用的目的。

管程介质经流量分配管均匀分配给每个椭圆

螺旋换热管(外侧椭圆螺旋换热管内介质流速高,

流动距离长,流动阻力大; 中心处椭圆螺旋换热管

内介质流速低, 流动距离短,流动阻力小) , 在椭圆

螺旋换热管内螺旋流动。流量分配管和换热管截

面采用的椭圆形截面具有强化传热
[ 4]
的功能, 并且

介质是沿螺旋线方向流动的, 进一步提高传热效

率。

2. 2  增大有效传热面积以强化传热

在整个换热过程中,壳程介质沿管束的螺旋形

状布置形成螺旋腔引导介质沿螺旋方向均匀流动,

因而不需要设置普通换热器中必须采用的弓形折

流板。不存在弓形折流板及筒体介质入口处的死

区[ 3] (介质在壳程内形成的相对静止区和滞留区) ,

死区体积占普通换热器相对传热体积的 17% , Re

愈小,死区愈大。由于椭圆螺旋管束换热器不存在

死区问题,可提高传热效率 15% 以上
[ 4]
。

2. 3  振动强化传热

壳程内的椭圆螺旋管束布置相当于一个悬臂

梁, 刚度略小于普通管壳式换热器。普通管壳式换

热器换热管的振动是横向的且不可避免,容易一起

破坏, 是不利因素, 应加以限制。椭圆螺旋管束换

热器的刚度略小, 在振动时是纵向的,换热管管束

与流量分配管和流量汇流管组成整体构件刚度均

匀, 振动时不会造成换热管管束与流量分配管和流

量汇流管连接部位焊口的损坏,是可以利用的有利

因素。

在换热器运行过程中,壳程和管程内介质是逆

向流动的,换热管受到的纵向力基本平衡, 但在壳

程及换热管外侧,部分流体在 0~ 45b 横掠过椭圆

螺旋管, 在其两侧的下游交替产生旋涡, 形成周期

性旋涡层流, 致使换热管上的压力分布也呈周期性

变化,导致换热管产生纵向微小振动。传热表面的

振动加强了流体的扰动,从而强化传热。

2. 4  清除积垢以强化传热
换热器运行一段时间后,在换热管管束内外及

壳体上会产生积垢,积垢是热的不良导体。椭圆螺

旋管束换热器也存在同样情况, 但它具有自洁功

能。当换热器开始运行和结束运行时,换热管会因

温度的变化而产生宏观的局部变形, 使硬化层脱

落; 当温度稳定后, 椭圆螺旋换热管达到稳定状态,

积垢脱落完成。在介质的冲刷下,积垢流出换热器

体内,这就需要在椭圆螺旋管束换热器的出口设置

过滤装置,清除介质内的积垢。

3  椭圆螺旋管束换热器的阻力

由于介质在管程和壳程流动的复杂性,椭圆螺

旋管束换热器的阻力用计算方法计算非常困难, 一

般通过试验或现场实测确定局部阻力系数。

椭圆螺旋管束换热器的阻力计算公式为
[ 5]

$p = F
Qv

2

2
( 1)
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式中  $p 为局部阻力, Pa; F为局部阻力系数,通

过实测求得; v 为进口速度, m/ s; Q为介质密度,

kg / m3。

直径 500 mm ,高 1 800 mm 的椭圆螺旋管束

换热器的壳程流动阻力为 $p q = 100~ 200 Pa,管

程流动阻力为 $p g = 200~ 300 Pa, 流动阻力随介

质流速不同而发生变化。

4  热工试验测试及计算

从上述的理论分析可知采用这种方法能有效

提高传热效率, 但还需要试验来证明。笔者对椭圆

螺旋管束换热器进行了热工测试, 热工试验测试系

统如图 2所示。

图 2  热工试验测试系统

热水从锅炉房的分汽缸经调节阀, 流量、温度、

压力测量装置从筒体上部进入椭圆螺旋管束管程,

由下部阀门、压力、温度测量装置流回集水缸;被加

热水由冷却水箱经循环泵,调节阀,流量、温度计量

装置从下部封头进入壳程, 由上部封头流出, 经温

度、压力计量装置流回冷却水箱。

4. 1  测试结果(见表 1)

表 1 水-水换热器热工试验测试结果

工况

1 2 3 4 5

高温水进口温度/ e 95. 0 90. 0 85. 0 85. 0 80. 0

高温水出口温度/ e 74. 5 70. 5 66. 5 62. 5 57. 5

高温水流量/ ( t / h) 0. 131 0. 124 0. 100 0. 746 0. 600

低温水进口温度/ e 50. 0 50. 0 50. 0 50. 0 50. 0

低温水出口温度/ e 83. 5 79. 5 76. 5 78. 5 71. 5

低温水流量/ ( t / h) 0. 805 0. 821 0. 696 0. 589 0. 628

4. 2  对数平均温差计算

对数平均温差计算公式为
[ 5]

$tm =
$t2 - $t1

ln
$t2
$t1

(2)

式中  $t 1为上下侧温差中较小的值, e ; $t2 为温

差中的大值, e 。

根据式( 2)对表 1 数据进行计算,计算结果见

表 2。
表 2  对数平均温差计算结果 e

工况

1 2 3 4 5

较小的温差 $ t1 11. 50 10. 50 8. 50 6. 50 7. 50

较大的温差 $ t2 24. 50 20. 50 16. 50 12. 50 8. 50

对数平均温差 $ tm 17. 19 14. 95 12. 06 9. 18 7. 99

4. 3  换热面积的计算

椭圆换热管规格为19 mm @ 2 mm, 椭圆换

热管管束纵向长度 l = 1. 5 m , 椭圆换热管根数

n= 127,椭圆换热管螺旋次数n i= 6,椭圆螺旋管束

平均中径为 0. 45, 0. 30, 0. 15 m, 换热管螺旋盘管

中径为 da ( m )。则换热面积 A = Pd1 [ n( l - 0. 205

m @ 2) + nida ] = 3. 14 @ 0. 019 m @ [ 127 @ ( 1. 5 m

- 0. 205 m @ 2) + 6 @ ( 0. 45 m @ 64+ 0. 30 m @ 52
+ 0. 15 m @ 11) ] = 24. 74 m2。

4. 4  总传热系数的计算

总传热系数的计算公式为
[ 5]

K =
Q

A $tm
( 3)

式中  Q为热负荷, 取热水的放热量 Q1 和被加热

水的吸热量Q 2的平均值, W; A 为换热器总换热面

积, m
2
; K 为总传热系数, W/ ( m

2 # e )。根据式
( 3)计算出总传热系数, 结果见表 3。

   表 3 总传热系数的计算结果    W/ ( m2 # e )  

工况

1 2 3 4 5

总传热系数 4 532 4 678 4 433 5 278 4 878

5  结语
换热器传热性能的提高,可以从两个层次上进

行。第一个层次是提高流体与壁面间的表面传热

系数,就是普遍研究的传热强化技术
[ 4]
; 第二个层

次为改善冷、热流体温度场分布的相互关系。椭圆

螺旋管束换热器采用了第一个层次传热强化技术

中的椭圆形截面换热管(普通圆形截面换热管轧制

成椭圆形截面)来强化管程内的传热效果。又采用

了第二个层次理论,改变换热器整体结构布置和流

程, 均匀分配介质在管程和壳程内流量, 能有效提

高管程和壳程的换热面积,达到换热面积的合理匹

配, 使换热器内整体温度场协调统一,提高热传导

效率。在管程内介质沿螺旋线方向流动,局部阻力

比普通椭圆截面直管式换热器的局部阻力略微有

(下转第 78 页)
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两者之比为 1. 0。

3. 2. 3  消声器长度 l

片式消声器消声量的计算公式为

$L = A (A)
2l
a

(3)

式中  $L 为消声器的 A 声级噪声消声量, 取 30

dB; l为消声器长度, m ; A (A)为消声系数。

A (A) =
4. 34 1 - 1 - A

1+ 1- A
(4)

式中  A为壁面垂直入射时的吸声系数。

在消声器的出口和进口, 气流再生噪声也是个

必须考虑的因素, 它会使消声量的提高受到限制,

当吸声层材料采用超细玻璃棉时, 通道中气流再生

噪声 L A 由下式确定:

L A = 10 + 60 lg v (5)

式中  v 为气流速度, m / s。根据冷却塔参数, 取

v= 5. 43 m/ s,则气流再生 A 声级噪声为54 dB,满

足消声要求。为了减小消声器的长度, 在消声片内

加入宽频带组合式吸声板增强吸声效果,这样可以

缩短消声器的长度。

根据上述方案施工后,按照图 2测点重新测量

后,冷却塔附近的平均 A 声级噪声下降为 58. 1

dB,插入损失为 141 9 dB,住宅小区白天的平均 A

声级噪声下降到 48. 9 dB, 达到了城市噪声标准,

居民普遍满意。

4  结论

4. 1  冷却塔的噪声源主要是风机产生的噪声和落
水的噪声,表现出明显的宽频带噪声特性, 因此单

一的隔声或吸声无法得到良好的降噪效果。只有

在分析了噪声源和频带特性之后才能制订相应的

降噪措施。

4. 2  消声器设计应综合考虑消声量、阻力,尽量不

影响冷却塔的通风散热功能,并能够防尘防水。

4. 3  片式消声器的消声片具有导流效果, 经实际

测量,风机出口消声器的局部阻力和沿程阻力几乎

可忽略不计。
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所增大; 在壳程内,由于不采用折流板, 阻力降低。

这种结构形式不是以增加阻力作为代价来提高换

热器的性能,因此在工程应用方面更有意义。

椭圆螺旋管束换热器按弹性管束的方法布置

换热管,换热管在壳体内支撑方式相当于简支梁形

式,换热管的支撑间距即流量分配管和流量汇流管

间距不宜过大, 以免刚度过低。因此应用范围仅限

于中、小型液体介质对流换热器, 对冷凝和沸腾传

热还不适用。但与传统的管壳式换热器相比,它有

以下优点:

1) 总传热系数均高于普通换热器(普通换热

器的总传热系数为 850~ 1 700 W/ ( m
2 # e ) [ 5] ) ,

提高了换热效率;

2) 能自动清除积垢, 保证换热器长期在高换

热效率下运行;

3) 管程压损低,换热器可以在低压下运行, 保

证压力容器产品的安全可靠性,同时运行费用低;

4) 取消了折流板、管板,减小了换热器的体积

和金属耗量, 降低了制造成本。
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