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摘 　要 　综合应用体积多孔度、表面渗透度和分布阻力方法建立了适用于准连续介质的 N2S 修正控制方程. 用

改进的 k2ε模型考虑管束对湍流的产生和耗散的影响 , 用壁面函数法处理壳壁和折流板的壁面效应 , 对一管壳式

换热器的壳侧湍流流动与换热进行了三维数值模拟. 对计算结果进行了归纳 , 并与换热器冷态实验、前人的研

究结果进行了对比分析 , 从而证明了该方法能更有效地模拟管壳式换热器壳侧的流动特性 , 压降实验数据和计

算结果符合良好 .
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Abstract 　A three2dimensional , staggered grid , full2implicit consistent control2volume numerical model was

presented for the analysis of turbulence fluid flow and heat t ransfer in the shell side of shell2and2tube heat

exchanger. The numerical model used the dist ributed resistance method along with the concept of volumetric

porosities , surface permeabilities to account for the presence of tubes in the heat exchangers1 A modified k2ε
model was used to account for the effects of tubes on turbulence generation and dissipation1 Shell and baffle walls

were modeled by using the wall function approach1 The three2dimensional model was validated by comparison of

the computed pressure drop dist ribution with experiment data obtained on an E shell type heat exchanger model

and the previous research results1 Good agreement between the simulation results and experimental data is

obtained1 It showed that the three2dimensional numerical model could more effectively simulate the flow

characteristics in the shell2side of heat exchanger than the previous numerical simulation models.
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引 　言

管壳式换热器广泛应用于能源、动力、核能、

石油、制冷、化工和加工处理等工程技术领域 , 如
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进料换热器、蒸发器、冷凝器、再沸器、回热器等.

管壳式换热器占整个换热器市场的 30 %左右. 因

　第 55 卷 　第 7 期 　　　　　　　　　　　　化 　　　工 　　　学 　　　报 　　　　　　　　　　　　　Vol155 　№7
　　2004 年 7 月 　　　　　　Journal 　of 　Chemical 　Industry 　and 　Engineering 　(China) 　　　　　　J uly 　2004

© 1995-2004 Tsinghua Tongfang Optical Disc Co., Ltd.   All rights reserved.



此研究换热器壳侧流动的压降和换热规律具有重大

的工程意义. 这些研究可以通过实验手段或者数值

计算来实现[1 ,2 ] . 但由于实验测试费用昂贵、耗

时 , 且实际换热器中流场的可视化和湍流量的测量

也相当困难. 因此 , 人们越来越认识到基于一定实

验数据的数值分析是获得复杂物理问题详细解的一

个节省投资、减少浪费、方便可行的途径.

随着各种模型的逐步完善数值计算方法的发展

和实验数据的积累 , 国外学者对换热器壳侧单相流

动 进 行 了 不 少 的 数 值 研 究 , 他 们 主 要 是

Patankar[3 ] 、 Sha[4 ,5 ] 、Butterworth[6 ] 、 Prithiviraj

和 Andrews[7 ,8 ] , 而国内这方面的研究还不多见 ,

目前见到的计算壳侧流场的有黄兴华[9 ] 、胡延

东[10 ]等.

关于以前学者所做的工作 , 文献 [3～6 ] 模型

过于简单 , 仅局限于层流而没有考虑管束产生的湍

流及其耗散 ; 文献 [7～10 ] 虽然采用了湍流模型 ,

但文献 [7 , 8 ] 没有具体说明多孔介质特性参数的

确定方法 , 文献 [9 , 10 ] 中多孔介质特性参数采

用了整场的平均值.

本文在前人研究的基础上 , 提出了一种采用全

三维、交错网格的计算方法来对管壳式换热器壳侧

的湍流流动和换热进行数值模拟. 它主要基于多孔

介质与分布阻力方法 , 采用改进的 k2ε模型和壁面

函数法 , 在不同条件下计算了管壳式换热器壳侧湍

流流动与换热的情况 , 并与换热器冷态实验进行了

对比 , 得出了一些有用的结论. 其中多孔介质特性

参数按所计算换热器的具体结构 , 每个控制容积的

三个方向之值都单独计算. 计算结果表明 , 该种方

法更合理 , 压差计算值与实验值间的偏差比采用全

场平均值时的偏差更小.

1 　数学模型

111 　准连续介质的控制方程及边界条件

壳侧单相流动的体积多孔度表示的方程组可以

统一表示为[11 ]

5
5 t

(ρf <) + ¨·( fρ<�V - fΓ< ¨ <) = f S < (1)

式中的 f 对控制容积来说是容积多孔度 , 表

示一个控制容积中流体部分所占的体积 , 对控制容

积的界面来说 , 它表示表面渗透度 , 表示表面流体

所占的表面积. ρ为流体密度 , <为一般变量 , S <

为 <的源项 , Γ< 为 < 的扩散系数. 圆柱坐标系中

壳侧流体的各守恒方程的 <、S <、Γ< 见表 1.

Table 1 　< and the formulation of Γ< , S<

< Γ< S <

u η -
ρV rVθ

r
+ 2

η
r2

5 V r

5θ -
ηVθ

r2 -
5 p
5θ+ρgθ+ Rθ

v η
ρV

2
θ

r
- 2

η
r2

5 Vθ
5θ -

ηV r

r2 -
5 p
5θ+ρg r + R r

w η -
5 p
5 z

+ρgz + R z

k
μr

σk
G - ρε+ R k

ε
μr

σε
C1 G

ε
k

- C2ρ
ε2

k
+ Rε

表中η为流体的有效黏度 , 可表示为

η=ηl +ηt , 　ηt =ρCμk2/ε

k、ε分别为湍流脉动动能及耗散率 , p 为压

力 , R r、Rθ、R z 为 3 个坐标方向上的分布阻力分

量. 湍流常数 C1 = 1144 , C2 = 1192 , Cμ = 0109 ,

σk = 110 , σε= 113 , G 为湍动能的产生率 , 其表达

式见文献 [12 ] .

计算中边界条件的处理如下 :

(1) 进口边界条件的处理

入口取轴向均匀流速. 流入管壳式换热器时流

速方向是竖直向下的. 在图 1 (a) 所示情形中 , 计

算入口截面为进口管与壳体相交的截面 , 在图1 (b)

中以 CD 表示. 假设入口流速均匀 , uin方向为竖

直向下. 则入口边界条件可表示如下 : 当θ<θ0

时 , 管壳式换热器内某一点距入口管道中心线的距

离小于 rin , n时 , 有
u = uinsinθ

v = - uincosθ

w = 0

(2)

湍流脉动动能的进口条件 : 取平均进口流速下

的单位质量动能的 1 %. 耗散率取
2ρuin R in

ηt
= 500 ,

由此确定ηt , 再按式ηt = Cμρk2/ε确定ε[12 ] .

(2) 出口边界条件的处理

出口边界的位置与进口边界相对应 , 即为出口

管道与壳体相交的曲面 , 边界条件取为 : ①对切向

和轴向速度采用充分发展的条件 ; ②对法向速度采

用局部质量守恒的边界条件[12 ] ; ③湍流脉动动能

和耗散率采用充分发展边界条件.

在计算区域的其他固体边界上 , 作为对流项中

的流速取 : u ( i , j , k) = v ( i , j , k ) = w ( i ,
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Fig11 　Shell and tube heat exchanger
　

j , k) = 0. 作为所求解的变量 , u、 v 、w 的边

界条件需要按照壁面函数法的思想来处理.

(3) 对称线上的边界条件

对于管壳式换热器来说 , 沿竖直方向的直径纵

剖截出的面 (即图 1 中面 A —A) 为对称面. 在三

维圆柱坐标系中为θ= 0 和θ=π的面. 在这两个

面上有

u = 0 ,
5 v
5θ= 0 ,

5 w
5θ = 0 (3)

112 　分布阻力模型

基于对各向异性多孔介质中流动的研究 , 在圆

柱坐标系下 , 定义分布阻力的三个分量分别为半径

方向的 R r , 圆周方向的 Rθ以及轴流方向的 R z .

文献 [13 ] 的实验总结出的压降关系式可得到半径

方向及圆周方向的分布阻力公式如下

R r = -
Δp
Δr r

= - 015
1

Δr
Nρκf V r ,max| V max| (4)

Rθ= -
Δp
rΔθ θ

= - 015
1

rΔθNρκf Vθ,max| V max| (5)

其中 V r ,max , Vθ,max , ︱V max ︱分别是错流区流过

最小面积的 r 方向速度、θ方向速度及绝对值速度

的大小. N 是一个计算单元中在平面 ( r , θ) 上

截到的管子排数. κ是一个几何因子 , 它与管子的

布置有关 , ρ是流体密度 , f 是阻力系数.

对于轴向流动 , 可采用 Rehme[14 ]压降关联式 ,

它描述的是通道内沿着管束的流动 , 公式如下

R z = -
Δp
Δz z

= - 015
1

Δz
fρV z | V max| (6)

换热器中的管束会使湍流脉动动能的产生和扩

散得到强化. 壁面附近湍流的产生主要是由于壁面

剪切应力和平行于壁面的速度分量共同作用的结

果. 根据文献 [7 ] , 换热器管束产生的湍流脉动动

能的源项可表示为

Rk =∫V
R�V dV = Rr | Vr | + Rθ | Vθ | + Rz | Vz | (7)

假设管束中流体已达充分发展 , 则脉动动能耗

散率的源项可表示为[7 ]

Rε= 1192εRk / k (8)

式中 　R k 由式 (7) 确定.

113 　温度场计算中换热管与折流板的处理

换热器的壳体外壁视为绝热 , 对θ= 0 , θ=π

的对称线处取法向一阶导数为 0.

折流板作为热导率为λs 的固体 , 采用区域扩

充法将折流板上的点作内点求解. 换热的基本能量

平衡式可描述为换热管内侧流体的散热全部被壳侧

流体吸收.

在分布阻力模型中 , 一个计算单元中壳侧总焓

为 Hs , 管侧总焓为 Ht . 在此单元中 , 壳侧、管侧

流体交换的热量Φ为

Φ =∫A
s

k
H t

cp , t
-

Hs

cp , s
dAs (9)

式中 　k 是总传热系数 , cp ,t 、cp ,s分别是管侧、壳

侧流体的比热容. A s 是一个计算单元中所有换热

管的总表面积. 式 (9) 积分后得到能量方程中的

源项

S T = kA s
Ht

cp ,t
-

Hs

cp ,s
= kA s ( T t - T s) (10)

假设管侧的流动是充分发展的 , 流动仅沿 z

轴线方向 , 所以管内流体的焓应满足能量平衡式

Φ=ρW t
d Ht

d z
=ρcp ,t W t

d T t

d z
(11)

Zukauskas[13 ]总结出 N u 与 Re、 Pr 及管束的排列

形式之间的关系 , 由此可得到壳侧传热系数 hs.

管侧传热系数 h t 可由文献 [ 15 ] 计算出 , 这样就

可得到总传热系数 k .

2 　数值模拟方法及计算步骤

控制方程的离散采用控制容积积分法[12 ] . 为

了克服压力与速度的失耦 , 本文采用交错网格. 交

错网格中 , 物性参数如ρ, η, 以及标量场如 p ,

T , k 和ε等存于主网格上 , 这些参数所代表的计

算单元空间为主控制容积. u , v , w 各自的控制

容积均与主控制容积分别在θ, r , z 方向上有半

个网格步长的错位. 引入多孔介质模型的同时 , 也

使得方程中多引入了一个与计算区域的几何结构和

网格划分有关的一系列量 (多孔介质特性参数) :
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fθ, f r , f z , f v . 它们所采用的网格系统及编号方

案 , 将在另文专门叙述.

采用 SIMPL E 算法处理速度与压力的耦合关

系. 求解 u、 v 、w 、 T 、k 和ε的代数方程时 ,

计算步骤如图 2 所标.

Fig12 　Numerical simulation program frame figure
　

3 　数值模拟结果

以下为所计算几何结构和流体物性参数 , 管内

流体与管外流体呈顺流布置. 几何参数如表 2 所

示.

Table 2 　Geometric parameters of heat exchanger

Shell2side
fluid

Tube2side
fluid

Shell side
length/ m

Number
of baffles

Diameter
of tubes

/ m

Number
of tubes

Inlet tube
diameter

/ m

air water 1198 5 ,7 ,9
01015 ,
01010

325 01148

311 　管壳式换热器内壳侧湍流流场、温度场

以壳侧 Re 为 50000 , 管侧 Re 为 20000 的情形

为例 , 计算所得流场、温度场及压力场的分布示于

图 3、图 4 中. 图中压力场、温度场是由颜色的深

浅来表示大小的. 压力的变化范围是 0～150000

Pa , 因为所计算的流体是不可压缩的 , 因而压力的

绝对值无关紧要 , 这里实际是压差的分布. 壳侧温

度的变化范围是 293～340 K , 管侧温度的变化范

围是 350～351 K.

Fig13 　Simulation results of vertical section
　

由图 3、图 4 可以看出由于换热管的存在 , 使

流体之间的掺混更为剧烈 , 计算所得各点的速度值

比较均匀. 从图 3 中还可看出 , 在每一块折流板附

近都存在一个流速较低的区域. 在进出口区域 , 由

于流道的突扩 (缩) , 流体流速有较大的变化. 图

4 中显示了换热器进出口部分截面上的流场和温度

场.

Fig1 4 　Simulation results of cross section
　

312 　Res 对壳侧流动与换热的影响

Res 的定义如式 (12) 所示[15 ] , 在双对数坐

标下 , 进出口压差与壳侧 Re 在双对数坐标中几乎
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呈线性递增 , 它的拟合公式如式 (13) 所示.

Res =
Gc dt

η =

1
4
πD

2
inρuin

ds -
ds

Pt
dt

L
N cross

dt

η (12)

Δp = 4178 ×10 - 4 Re
11814
s (13)

式 (12) 中 Pt 为换热管管间距 , N cross为错流区个

数 , Gc (kg·m - 2·s - 1) 为换热器中心线或者距中

心线最近管排上错流流动的质量速度.

图 5 为量纲 1 进出口压差随壳侧 Res 的变化情

况. 量纲 1 进出口压差的定义为

Δp 3 =
Δp

015ρV 2
max

(14)

其中 V max为轴线上速度的最大值. 由图 5 可见 ,

这样定义的量纲 1 进出口总压降在双对数坐标中呈

直线变化.

Fig15 　Variation of nondimensional

total pressure with Res

　

换热器壳侧沿程压降示于图 6 中. 位置点 3～

7 为窗口区靠近壁面上的点 , 可以看到由入口 (位

置 1) 到入口正对壁面 (位置 2) 以及从出口正对

壁面 (位置 8) 到出口 (位置 9) 有较大的压降.

这是由于入口和出口区域的突扩、突缩产生较大的

局部阻力. 而流过每一块折流板的压降相对较小 ,

并且流过每一块折流板的压降相同 , 从位置 2 到位

置 7 压力呈线性下降. 由图 6 中可以看到 , 若采用

量纲 1 压力降的定义式 (14) , 壳侧不同 Re 下的

流动压降可以统一起来表示.

313 　相同壳侧流量下折流板个数对管壳式换热器

内流动与换热的影响

　　工程上常常关心在相同壳侧流量下 , 哪种换热

器所需的泵功较少而换热量较大[16 ] . 图 7 为在相

同壳侧流量下 (此处为 U in = 10217 m·s - 1) 各点

的压力值. 图中将入口 (原位置 1) 、正对入口的

底侧 (原位置 2) 、正对出口的底侧 (原位置 8) 和

出口 (原位置 9) 不变 , 第一个窗口区 (原位置

Fig16 　Relation between nondimensional

pressure and Res

　

3) 、最后一个窗口区 (原位置 7) 之间间隔按错流

区个数平均布置 (如 7 块板总共为 11 个点 , 9 块

板总共为 13 个点) . 图 7 表明 : 在相同壳侧流量

下 , 折流板越多 , 沿轴向单位长度的阻力越大. 而

在进口的突扩和出口的突缩区域 , 由于流量相同、

局部区域几何尺寸相同 , 局部阻力也相同. 折流板

数较小时 , 压降主要落在入口和出口区.

Fig17 　Pressure of each test point when inlet

mass flow is constant
　

Fig18 　Variation of section average temperature with

baffle number when mass flow is constant

图 8 为壳侧流量一定时壳侧进出口截面平均温

差. 该图表明 : 当壳侧流量、换热器外形尺寸一定

时 , 随着折流板的增多 , 壳侧进出口截面平均温差

增大 , 但增加的幅度随折流板个数的增加而减小.
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4 　计算结果与换热器冷态实验的对比

模拟的换热器几何及物理参数参见表 2. 对折

流板数目不变时壳侧流量对换热器内湍流流动的影

响选取了 7 块板作为研究对象. 采用 k2ε模型对六

种不同的工况进行了计算 , 6 个工况对应的进口气

体体积流量分别为 : 0124、0126、0128、0131、

0133、0134 m3·s - 1 . 对于不同折流板数目对换热

器内流动的影响 , 本文在相同的进口气体流量

(0124 m3·s - 1) 下进行了研究. 下面介绍主要对比

结果 , 具体的实验结果参见文献 [11 ] .

表 3 是折流板数目不变时 (7 块) , 壳侧进出

口总压降的计算值和实验值的比较. 计算值与实验

值的最大偏差为 2511 % , 由于计算时没有考虑管

子与折流板、折流板与壳壁之间的间隙 , 实际的模

型这些间隙是存在的 , 因此 , 计算值偏高是合理

的. 从实验的角度看 , 该计算值与实验值吻合程度

是较好的.

Table 3 　Total pressure drop comparison between

simulation value and experiment value when

baffle numbers are constant

No1 Δp ①/ kPa Δp ②/ kPa Relative error/ %

1 6153 5157 1712

2 7190 6163 1911

3 9137 7170 2116

4 10194 8188 2310

5 12172 10122 2415

6 13150 10171 2511

　　①simulation results ;
②expermental data.

表 4 是折流板数目分别为 5、7、9 块 , 气体进

口流量为 0124 m3·s - 1时 , 壳侧进出口总压降的计

算值和实验值的比较. 从表中可看出 , 7 块板偏差

较大 , 为 2015 % , 9 块板最小 , 为 813 %.

Table 4 　Total pressure drop comparison between

simulation value and experiment value

when number of baffles are different

Item

Δp

(number of
baffles = 5)

/ kPa

Δp

(number of
baffles = 7)

/ kPa

Δp

(number of
baffles = 9)

/ kPa

simulation results 418518 61716 1117028

experimental data 4115989 5157314 10180555

relative error/ % 1616 2015 813

5 　采用不同方法确定多孔介质特性参

数时数值模拟结果的比较

　　为了和以前的研究结果相比较 , 本文采用了两

种不同的方法来计算多孔介质特性参数. 一种是本

文提出的多孔介质特性参数按所计算管壳式换热器

的具体结构 , 每个控制单元都单独计算 (包括体积

多孔度和三个方向的表面渗透率) , 简称方法 1 ;

另一种就是文献 [ 9 , 10 ] 中采用的计算区域各个

控制单元的多孔介质特性参数采用整场平均值 (体

积多孔度) , 简称方法 2. 对同一台换热器 , 比较

了不同的进口流量 ( 0124 , 0126 , 0128 , 0131 ,

0133 , 0134 m3·s - 1) 下 , 换热器进出口总压差的

变化 , 并与实验数据相对比 , 最终的结果见表 5.

从表 5 中可以看出 , 采用方法 1 时计算值与实

验值的偏差在 20 %左右 , 而对应的方法 2 , 计算值

与实验值的偏差在每一工况下 , 均大于方法 1 与实

验值的偏差 (最大的可达到 38 % , 比方法 1 高了

13 %) .

Table 5 　Total pressure drop comparison between

simulation results and experiment value when

applying different methods to calculate

porous medium parameters

No1
Method 1

Δp ①

/ kPa

Δp ②

/ kPa

Relative
error/ %

Method 2

Δp ①

/ kPa

Δp ②

/ kPa

Relative
error/ %

1 6153 5157 1712 6166 5157 1916

2 7190 6163 1911 8105 6163 2114

3 9137 7170 2116 9158 7170 2414

4 10194 8188 2310 11124 8188 2616

5 12172 10122 2415 13103 10122 2715

6 13150 10171 2511 14178 10171 3810

　　①simulation results ;
②experimental data.

以上的计算结果表明 , 对多孔介质特性参数的

计算 , 采用整场平均值与按结构局部计算对换热器

的模拟结果有一定的影响 , 而且估计随着流量的增

加差别会进一步加大. 虽然方法 1 需要增加一些计

算工作量 , 但对同一台设备只需计算一次即可 , 一

旦进行局部计算的程序开发成功 , 应用起来很方

便. 因此在需要精确地进行数值模拟时应该采用方

法 1.

6 　结 　论

本文综合应用体积多孔度、表面渗透度和分布
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阻力方法建立了适用于准连续介质的 N2S 修正控

制方程. 运用改进的 k2ε模型和壁面函数法 , 在不

同条件下计算了管壳式换热器壳侧湍流流动与换热

的情况. 结果表明 :

(1) 采用标准的 k2ε模型可以很好地预测壳侧

的压降 , 实验数据和计算结果符合良好.

(2) 与以前文献中采用的数值模拟方法相比 ,

本文提出的算法更为合理 , 计算值与实验值的偏差

更小.

(3) 换热管的存在使壳侧流场更加均匀. 换热

器结构相同时 , 总压降与 Res
1. 814成正比 , 量纲 1

总压降随 Re 增加而减少 , 截面平均温度沿流程逐

渐增加 , 但增加的幅度则随折流板的个数增加而减

小.

(4) 在相同壳侧流量下 , 折流板数较小时 , 压

降主要落在入口和出口区. 进出口总压降随折流板

个数的增加而增加 , 而量纲 1 压降则随折流板个数

的增加而减小.
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