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适用于浴池的 Ｚ 字形双折式废气蒸发器的
最优工况研究

李慧星ꎬ陆宇航ꎬ冯国会ꎬ何伟轩

(沈阳建筑大学市政与环境工程学院ꎬ辽宁 沈阳 １１０１６８)

摘　 要 目的 优化 Ｚ 字形双折式废气蒸发器最优工况ꎬ最大程度回收高校浴池洗浴

过程中产生废气的热量ꎬ解决公共机构类浴池余热严重浪费的问题ꎬ合理利用非再生

能源ꎬ减少环境热污染. 方法 结合某高校浴池在淋浴区布置ꎬ分析其浴室高湿废气的

排放形式. 利用增大换热面积ꎬ增大紊流强度强化对流换热. 通过数值模拟方法ꎬ改变

蛇管式蒸发器肋片角度及间距两参数ꎬ对速度、温度、压力进行模拟分析ꎬ得到 １８ 种

工况肋片表面努赛尔数. 高校浴池废水￣废气采用双源热泵ꎬ废水热回收采用壳管式

蒸发器ꎬ废气回收采用蛇管式带肋片蒸发器. 结果 蛇管式蒸发器在肋片角度为 ４５°ꎬ
肋片间距为 ６􀆰 ５ ｍｍ 工况时ꎬ其速度场与温度场协同效果强ꎬ对流换热效果更为显

著ꎬ努赛尔数最大ꎬ蒸发器中流体进行的热交换最充分ꎬ蒸发器的换热效果最好. 结论

公共机构类浴池废水、废气余热回收可实现节能减排、治理空气污染ꎬ为公共辅助服

务类建筑节能提供新思路.
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　 　 矿物能源等其他不可再生能源的枯竭ꎬ
导致各种环境问题显现. 而解决能源枯竭的

主要途径是开发新能源和提高能源利用

率[１] . 减少一次能源的不必要浪费ꎬ进行能

源余热回收利用是当今节能的重要手段[２] .
热泵技术的快速发展ꎬ有效回收了大量低品

位热量. 我国在近 １０ 年间通过热泵对浴池污

水余热回收发展较快ꎬ但对其废气热量回收

的研究几乎空白. 笔者提出 Ｚ 字形双折式废

气蒸发器ꎬ最大程度回收高校浴池洗浴过程

中产生废气的热量ꎬ为公共辅助服务类建筑

节能提供了新思路.

１　 肋片蒸发器余热回收发展经

历及研究现状

　 　 肋片蒸发器余热回收始于 ２０ 世纪 ３０ 年

代ꎬ英国某公司应用铜合金浸渍钎制成蒸发

器并用于航空发动机散热. ４０ 年代中期出现

了铝制浸焊的肋片式蒸发器. ５０ 年代天然气

液化等领域开始采用肋片式蒸发器[３] . 我国

在 ２０ 世纪 ６０ 年代开始自行进行肋片蒸发器

生产制造ꎬ龙头制造企业有中泰、四川空分、
杭氧等. 肋片蒸发器结构紧凑ꎬ且具备传热高

效及可以同时安排多股物流换热的优点[４] .
在空气分离、乙烯工业、液化天然气和氦制冷

系统等领域都具有广泛应用[５] . 目前ꎬ各国

学者均对肋片蒸发器传热性能与流动、传热

计算方法及通道排列和物流分配特性等方面

进行了大量理论及实验研究.

２　 Ｚ 字形双折式废气蒸发器的

基本理论

　 　 蒸发器是制冷系统及热泵系统中重要组

成部分之一ꎬ蒸发器作为对流换热的重要部

件ꎬ开发设计与之对应适用场所的蒸发器则

更为重要[６] . 蒸发器根据其介质种类分为两

类:一类是用于冷却液态制冷剂的蒸发器ꎻ另
一类是用于冷却空气的蒸发器[７] .

笔者主要采用冷却空气的蒸发器ꎬ其载

冷剂在干式壳管式蒸发器中进行吸热. 冷却

空气蒸发器根据管道外部的驱动力而变化.
它可以分自然对流和强制对流两类[８] . 冷却

蒸发器通过蛇管在其管道内产生相态变化ꎬ
但蛇管的导热面积小ꎬ不利于热量的有效吸

收ꎬ且蒸发温度大于 ０℃的制冷系统宜采用

肋片形式ꎬ故以增加肋片的方式提高传热面

积ꎬ提升空气对流换热系数[９] . 结合某高校

洗浴室内蒸汽对外排放方式ꎬ笔者利用在外

墙布置的轴流风机ꎬ将浴池内含有余热废气

已强制对流的形式对外排放. 在轴流风机的

末端布置蒸发器ꎬ通过风机将室内低速传播

的废热加以高速对流ꎬ冷液体吸收的热量和
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热液体产生的热量. 热平衡方程为

Ｑ ＝Ｍ１Ｃ１( ｔ′１ － ｔ″１) ＝ Ｍ２Ｃ２ ( ｔ″２ － ｔ′２) ＝
ＫＡΔｔｍ . (１)
式中:Ｑ 为热负荷ꎬＷꎻＭ 为流体的质量流量ꎬ
ｋｇ / ｓꎻＣ 为流体的定压比热容ꎬｋＪ / ( ｋｇ􀅰Ｋ)ꎻｔ
为流体温度ꎬ℃ꎻ上角标“ ′”表示进口端温度ꎻ
上角标“ ″”表示出口端温度ꎻ下角标“１”表示

热流体ꎻ下角标“２ 表示冷流体ꎻＫ 为蒸发器

任意单元的表面传热系数ꎬＷ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻＡ 为

传热面积ꎬｍ２ꎻΔｔｍ 为传热面处的平均对数温

差ꎬ℃.
对数平均温差:

Δｔｍ ＝ Δｔ′ － Δｔ″

ｌｎ Δｔ′
Δｔ″

. (２)

肋片管蒸发器与含有高湿度的废气

在表面进行对流换热ꎬ高湿废气经换热快速

稀释出大量水珠ꎬ进而在肋片表面连接成流

动状态的水膜ꎬ肋片始终保持全湿状态ꎬ其表

面与含水废气之间存在着传热传质[１０] . 换热

的驱动力为焓差. 肋片管管外侧的传热系

数[１１]为

αｗ ＝ Ｃ λ
ｅ

ｄ０

ｅ
æ

è
ç

ö

ø
÷

－ ０􀆰 ５４ ｌ
ｅ

æ

è
ç

ö

ø
÷

－ ０􀆰 １４

Ｒｅｆ
ｎ . (３)

式中:ｅ 为肋片间距ꎬｍꎻｄ 为基管外径ꎬｍꎻ ｌ
为肋 片 高 度ꎬ ｍꎻ λ 为 空 气 的 导 热 系 数ꎬ
Ｗ/ (ｍ２􀅰Ｋ)ꎻＣꎬｎ 为系数ꎻＲｅｆ为雷诺数.

Ｒｅｆ ＝
ｕｄ０

ν . (４)

式中:ｕ 为空气在管束最窄截面上的流速ꎬ
ｍ / ｓꎻν 为空气运动黏性系数ꎬｍ２ / ｓ.

３　 建立高效蒸发器模型

３􀆰 １　 蒸发器中流体的换热分析

带有肋片的蛇形盘管式蒸发器在换热过

程中存在多种热传递形式ꎬ管内低压液态制

冷剂在输送状态下蒸发吸热ꎬ其模拟分析有

以下几点复杂情况:①蛇形管蒸发器ꎬ当热交

换长期稳定时ꎬ它是通过热传导ꎬ对流和辐射

热交换的复合热交换. ②翅片式蒸发器与空

气之间的热交换可以看作是液体和固体之间

的结合传热. ③翅片管通道呈锯齿形ꎬ流体流

动复杂ꎬ传热问题相对麻烦. 在实际情况下ꎬ
对耦合传热问题没有具体的解析解决方案ꎬ
只能 通 过 数 值 模 拟 进 行 研 究[１２] . 由 最

基本传热方程:Ｑ ＝ ＫＡΔｔｍ 可知ꎬ强化换热的

方式有 ３ 种[１３]:①增加传热面积 Ａꎻ②提高

传热系数 Ｋꎻ ③ 增加冷热流体的传热温

差 Δｔｍ .
在面积及体积一定的情况下ꎬ蒸发器上

肋片的布置间距ꎬ肋片与蛇形盘管的角度以

及肋片的长度等因素均能影响其蒸发器的热

传递效率. 在一定范围内翅片排布的间距越

窄ꎬ肋片密度越高ꎬ相应肋片的表面积越大ꎬ
其高湿废气与翅片之间接触面积越大ꎬ
更有利于蛇管内载冷剂与废气之间的热量传

递ꎬ但过于密集的肋片布置会造成气流传输

阻力大ꎬ气流组织不合理[１４] . 肋片排布间距过

大会造成废气与肋片接触时间过短ꎬ废热利用

不充足ꎬ造成大量废热损失ꎬ换热效果不能满

足要求[１５] . 建立翅片管物理模型如图 １ 所示ꎬ
其中 Ｌ 为肋片间距ꎻα 为肋片角度.

图 １　 肋片结构

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｆｉｎ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

　 　 蛇管式蒸发器管排数通常为 ｎ′ ＝ ２ ~ ６
排ꎬ蒸发器结合某高校男浴池排气窗户尺寸ꎬ
选用单排蛇形管布置形式 ｎ′ ＝ １ꎬ合理的结

合浴池排气口原有百叶设计ꎬ单排布置降低

了制作工艺难度ꎬ节省材料[１６ － １７] . 同时肋片

高度设计也需要在一定的范围内ꎬ肋片加长ꎬ
随增大导热面积ꎬ增强对流换热ꎬ但肋片末端
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至蛇管导热效果减弱ꎬ传热效果降低ꎬ因此需

设计肋片高度在一个合理范围[１８]ꎬ当肋片高

度在 １２􀆰 ７ ~ １９􀆰 ０５ ｍｍ 时[１９ － ２０]ꎬ蒸发器综合

传热效果最佳. 废气蒸发器整体模型结构如

图 ２ 所示.

图 ２　 废气蒸发器整体模型结构

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｍｏｄｅｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｅｘｈａｕｓｔ ｇａｓ ｅｖａｐｏｒａｔｏｒ

３􀆰 ２　 蒸发器数值模拟

３􀆰 ２􀆰 １　 基本控制方程

采用布拉休斯方法ꎬ定义新的因变量 ｆ
和自变量 η:

ｆ(η) ＝ ψ
ｕ¥ ｖｘ / ｕ¥

. (５)

式中:ψ 布拉修斯系数ꎻｕ∞ 为无穷远处流体

速度.
对于外掠平板层流段的局部阻力系数:

ｈｘ ＝
ｑ″ｓ

Ｔｘ － Ｔ¥

＝ －
Ｔ¥ － Ｔｘ

Ｔｘ － Ｔ¥

ｋ ∂Ｔ∗

∂ｙ ｙ ＝ ０
＝

ｋ ｕ¥

ｖｘ
æ

è
ç

ö

ø
÷

１
２ ｄＴ∗

ｄη η ＝ ０
. (６)

式中:Ｔｘ 为 ｘ 处流体温度ꎻＴ∞ 为无穷远处流

体温度.
局部努赛尔数的形式:

Ｎｕ ＝
ｈｘｘ
λ ＝ ０􀆰 ３３２ Ｒｅ

１
２ Ｐｒ

１
３ . (７)

式中:Ｎｕ 为努赛尔系数ꎻＲｅ 为雷诺数ꎻＰｒ 为

普朗特数.
外掠平板湍流段局部对流系数:

Ｎｕ ＝
ｈｘｘ
λ ＝ ０􀆰 ０２９６Ｒｅ

４
５ Ｐｒ

１
３ . (８)

３􀆰 ２􀆰 ２　 模型的建立及求解

采用 Ｇａｍｂｉｔ 软件进行网格划分(见图

３) . 整个流体域划分成非结构网格ꎬ选取空

间域的长宽为:４００ ｍｍ × ６００ ｍｍ.

图 ３　 局部网格

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｌｏｃａｌ ｇｒｉｄ

　 　 废热与肋片管之间是复杂耦合的传热过

程ꎬ同样流动也是复杂的湍流运动过程ꎬ对流

动模型的选取 ｋ￣ε 两方程模型.
湍流动能方程:

∂
∂ｔ ρｋ( ) ＋ ∂

∂ｘｉ
ρｋｕｉ( ) ＝ ∂

∂ｘｊ
μ ＋

μｔ

σｋ

æ

è
ç

ö

ø
÷
∂ｋ
∂ｘｊ

[ ] ＋

Ｇｋ ＋Ｇｂ － ρε － ＹＭ － Ｓｋ . (９)
式中:ρ 为流体密度ꎻＧｋ、Ｇｂ、ＹＭ、Ｓｋ 均为湍能

控制参数.
湍流耗散输送方程:

∂
∂ｔ(ρε) ＋ ∂

∂ｘｉ
(ρεｕｉ) ＝ ∂

∂ｘｊ
μ ＋

μｔ

σε

æ

è
ç

ö

ø
÷
∂ε
∂ｘｊ

[ ] ＋Ｇ１ε

ε
ｋ Ｇｋ ＋ Ｃ３εＧｂ( ) － Ｃ２ερ

ε２

ｋ ＋ Ｓε (１０)

肋片换热在整个流体域内换热属于

典型的局部吸热问题ꎬ 辐射模型选择 ＤＯ
模型. 模型设置了一个速度入口边界条件ꎬ一
个自由出口边界条件ꎬ将单组肋片分为 ３ 个

ＦＩＮ 边界ꎬ分别为肋片前段ＦＩＮ￣１ꎬ肋片中段

ＦＩＮ￣２、肋片末端 ＦＩＮ￣３􀆰 ６ 种肋片结构参数分

为 ａｉｒ１￣ａｉｒ６ꎬ３ 种边界风速大小为:ｖ ＝ １ ｍ / ｓ、
ｖ ＝ ２ ｍ / ｓ、ｖ ＝ ４ ｍ / ｓ. 组合模拟结构参数及

１８ 种肋片工况如表 １、２ 所示.
表 １　 肋片模拟结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｆｉｎ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

肋片结

构参数

名称

肋片组

数 / 组

肋片间

距 / ｍｍ

肋片角

度 / (°)

肋片厚

度 / ｍｍ

模拟空

间域 / ｍｍ

ａｉｒ１ ９ ６􀆰 ５ ６０ ０􀆰 ３５ ４００ × ６００
ａｉｒ２ ５ １３ ６０ ０􀆰 ３５ ４００ × ６００
ａｉｒ３ ９ ６􀆰 ５ ３０ ０􀆰 ３５ ４００ × ６００
ａｉｒ４ ５ １３ ３０ ０􀆰 ３５ ４００ × ６００
ａｉｒ５ ９ ６􀆰 ５ ４５ ０􀆰 ３５ ４００ × ６００
ａｉｒ６ ５ １３ ４５ ０􀆰 ３５ ４００ × ６００
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表 ２　 组合模拟工况

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

工况 肋片结构参数名称 边界风速 / (ｍ􀅰ｓ － １)

１ ａｉｒ１ ２

２ ａｉｒ１ １

３ ａｉｒ１ ４

４ ａｉｒ２ ２

５ ａｉｒ２ １

６ ａｉｒ２ ４

７ ａｉｒ３ ２

８ ａｉｒ３ １

９ ａｉｒ３ ４

１０ ａｉｒ４ ２

１１ ａｉｒ４ １

１２ ａｉｒ４ ４

１３ ａｉｒ５ ２

１４ ａｉｒ５ １

１５ ａｉｒ５ ４

１６ ａｉｒ６ ２

１７ ａｉｒ６ １

１８ ａｉｒ６ ４

４　 模拟结果分析

４􀆰 １　 肋片空气流动分析

运用 ｆｌｕｅｎｔ 模拟软件ꎬ工况 １ 的速度矢

量和空气流线如图 ４、图 ５ 所示.

图 ４　 肋片角度 ６０°速度矢量图

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｓｐｅｅｄ ｖｅｃｔｏｒ ａｔ ６０° ａｎｇｌｅ ｏｆ ｆｉｎ

图 ５　 肋片管周围空气流线图

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ａｉｒ ｆｌｏｗ ｄｉａｇｒａｍ ａｒｏｕｎｄ ｔｈｅ ｆｉｎｎｅｄ ｔｕｂｅ

　 　 从速度矢量图中可以看出ꎬ在流体进入

肋片通道中ꎬ在肋片弯折处对原有气流方向

产生影响ꎬ产生了速度减弱的情况. 在整个模

型最下层肋片的下部ꎬ产生了明显的涡旋区

域ꎬ出现了逆流作用ꎬ提高了翅片的对流效

果. 从空气流线图可以看出ꎬ在肋片速度入口

边界侧ꎬ入口速度的方向一致ꎬ在纵向出现速

度大小分段一致的情况ꎬ随着气流向着肋片

接近ꎬ大部分气流被肋片阻挡ꎬ并在肋片的上

下两侧产生分流. 由于流体具有流动性特点ꎬ
肋片通道与上部气流一致协同ꎬ下部气流与

肋片基本呈垂直情况ꎬ气流受肋片阻挡ꎬ在下

部肋片前端产生大的转折ꎬ流线在肋片下方

密度急速增大.
４􀆰 ２　 各工况肋片换热分析

图 ６ 为不同压力、温度和速度工况时上

下层肋片模拟云图. 模拟分析可知ꎬ不同角度

与间距的肋片模型ꎬ其最上侧肋片与最下侧

肋片在速度、温度以及压力上存在着较大的

区别. 由传热因子计算式可知ꎬ对于进口给定

速度和特征长度以及相同的运动黏度ꎬ则其

雷洛数为恒定值. 蒸发器材料属性一定ꎬ流体

热物性一定ꎬ则衡量的传热因子中最重要为努

塞尔数. 评价翅片管主要参数为 ｆ 摩擦因子和

ｊ 传热因子.

ｆ ＝
ΔＰＤｈ

２ρｕ２Ｌ
. (１１)

ｊ ＝ Ｎｕ
Ｒｅ Ｐｒ

１
３
. (１２)

式中:ΔＰ 为肋片进出口压降ꎬＰａꎻＤｈ 为肋片

进出口水力直径ꎬｍꎻ ｕ 为肋片进口速度ꎬ
ｍ / ｓꎻＬ 为肋片长度ꎬｍ.

对比分析 １８ 种工况速度云图可得ꎬ随着

肋片角度的增大ꎬ气流方向与肋片之间通道

趋于一致ꎬ气流速度衰减情况急速下降ꎻ相同

角度ꎬ较宽间距肋片受阻力明显减弱ꎬ气流速

度较大. 所有工况下ꎬ肋片表面随着空气流动

距离的增长ꎬＦＩＮ￣１ 沿肋片表面的边界层厚

度逐渐增厚ꎬ速度衰减ꎬ减少对流换热. 在肋
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片间距为 １３ ｍｍ 的情况下ꎬ可以在速度云图

中明显看到 ＦＩＮ￣１ 的尾端速度增加ꎬ产生了

明显的二次流现象. 由于单个肋片下表面与

来流速度矢量夹角大ꎬ速度衰减强烈ꎬ所以肋

片上表面努谢尔系数远大于下表面. 中上部

肋片的速度矢量基本相同ꎬ且远大于下部肋

片的速度矢量ꎬ故下部肋片的对流效果要远

大于上部肋片.
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图 ６　 工况 １￣工况 １８ 模拟云图

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｃｌｏｕｄ ｍａｐ ａｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ １ ｔｏ １８

　 　 为确定流体流速对努塞尔数的影响ꎬ进行

模拟实验. 图 ７ 为工况 １ 和工况 １３ 的ＦＩＮ￣１努
赛尔数.

图 ７　 工况 １ 和工况 １３ 的 ＦＩＮ￣１ 努赛尔数

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｎｕｓｓｅｌｔ ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ＦＩＮ￣１ ａｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ １ ａｎｄ １３

　 　 从图 ７ 中可以看出ꎬ上边界层随着流速

的增加而变厚ꎬ并且努塞尔数持续减少. 板条

下面的流体受板条顶部速度以及板条通道和

气体的协同作用的影响ꎬ下边界层变弱ꎬ对流

换热系数得到改善. 在所有条件下ꎬ单个肋片

的努塞尔数逐渐增加ꎬ鳍后面的努塞尔数逐

渐减小. 肋片前面的努塞尔数小于背面的努

塞尔数. 这是因为随着流体流向肋片的后端ꎬ
通道中的速度增加并且表面努塞尔数相应增

加. 边界层减少ꎬ相应的对流交换热态逐渐增

加. 通过比较速度场云图和温度场云图ꎬ可以

得出在肋之间的气体流动期间ꎬ气体流过肋

的中心ꎬ并且流体在肋中经历向上的结构变

化. 翅片区域顶部和底部的相邻电流减小了

速度矢量和温度梯度之间的夹角ꎬ并增加了

肋后端的温度和速度场之间的协同效应. 另
外ꎬ在前管的快速变化现象中ꎬ在基管附近不

发生局部努塞尔数转换.
根据场协同理论ꎬ两组翅片管在 ６􀆰 ５ ｍｍ

和 １３ ｍｍ 处的温度场和速度场具有较大的

协同作用ꎬ这是由于翅片过大时气流较宽. 通
道变宽ꎬ液体变得流线型. 在翅片管的弯曲处

产生大量的涡流ꎬ增加了边界层的厚度并削

弱了翅片管中的对流传热. 比较肋片角度为

６０°、４５°和 ３０°三种工况:肋片角度越大ꎬ前端

和后端之间的压差越大ꎬ肋片后部的压力衰

减也越严重. 效果越小ꎬ尺寸和值越接近低压

区域. 将肋片周围流体流速与 ６􀆰 ５ ｍｍ 的距

离进行比较ꎬ肋片的斜率越大ꎬ肋片后面的低

压区域的位置就越高. 倾斜角度为 ３０°时ꎬ肋
后面的低压区域低于下肋的位置. 肋片角度

为 ４５°ꎬ肋片间距 ６􀆰 ５ ｍｍ 工况 ５、工况 １１ 和

工况 １７ 的努塞尔数较其他 ５ 组工况肋片结

构的努塞尔数分别高出: ８３􀆰 ３％ 、 ３９􀆰 ５％ 、
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４５􀆰 ２％ 、６６􀆰 ３％ 、９７􀆰 １％ .

５　 结　 论

( １ ) 肋 片 角 度 为 ４５°ꎬ 肋 片 间 距 为

６􀆰 ５ ｍｍ工况时ꎬ其速度场与温度场协同作用

效果最强ꎬ其努赛尔数出现最大值.
(２)肋片角度 ４５°ꎬ肋片间距 ６􀆰 ５ ｍｍ 的

工况 ５、工况 １１ 和工况 １７ꎬ蒸发器中流体进

行的热交换最充分ꎬ蒸发器的换热效果最好.
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