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基于数值模拟的气相换热器壳程结构优化与试验
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摘要：［目的］对气相旋转换热器进行结构优化，改善单叶片壳程结构气相旋转换热器换热效率较低的问题。［方法］通

过建立简化模型和 CFD 法，对 3 种壳程结构换热器性能进行分析。以壳程压降和对流换热系数为试验指标，探究工作

圈数、叶片高度、叶片宽度等主要参数对壳程压降和对流换热系数的影响规律，并进行优化与验证。［结果］六叶片结构

换热器的总体性能较好，壳程压降降低了 7%~8%，对流换热系数提高了 8%~10%。当工作圈数为 3、叶片高度为

45.05 mm、叶片宽度为 4.79 mm 时，六叶片结构换热器的最小壳程压降为 6.95 kPa，较优化前降低了 15%~21%；最大对

流换热系数为 183.35 W/（m2·K），较优化前提高了 10%~12%。壳程压降模拟值与试验值误差≤6%，对流换热系数模拟

值与试验值误差≤5%，优化结果可靠。［结论］在优化后的壳程结构下，气相换热器具有良好的换热性能。
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Abstract: ［［Objective］］ To optimize the structure of gas-phase rotary heat exchanger and address low heat transfer efficiency of gas-phase 

rotary heat exchanger with single-blade shell-side structure. ［［Methods］］ The performance of three kinds of shell-side heat exchangers is 

analyzed by establishing a simplified model and computational fluid dynamics (CFD) method. Taking the shell-side pressure drop and 

convective heat transfer coefficient as the test indexes, this study explores the influence of main parameters such as the number of working 

circles, blade height, and blade width on the shell-side pressure drop and convective heat transfer coefficient and conducts optimization and 

verification. ［［Results］］ The overall performance of the six-blade heat exchanger is better, with the shell-side pressure drop reduced by 7%~

8% and the convective heat transfer coefficient increased by 8%~10%. In the case of 3 working circles, the blade height of 45.05 mm, and 

the blade width of 4.79 mm, the minimum shell-side pressure drop of the six-blade heat exchanger is 6.95 kPa, which is 15%~21% lower 

than that before optimization. The maximum convective heat transfer coefficient is 183.35 W/(m2·K), which is 10%~12% higher than that 

before optimization. The error between the simulated value and the experimental value of shell-side pressure drop is ≤6%, and the error 

between those of the convective heat transfer coefficient is ≤5%. The optimization results are reliable. ［［Conclusion］］ With the optimized 

shell-side structure, the gas-phase heat exchanger has good heat transfer performance.

Keywords: numerical simulation; heat exchanger; performance analysis; structural optimization

粮食安全是国家政治稳定和经济发展的重要保障［1］，

随着现代大农业的快速发展，中国的产粮水平大幅提高，

对于粮食干燥系统提出了更高的要求［2-3］。因此，开发结

构简单、耐高温，在市场上流通性较强的管壳式换热器越
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来越受到重视［4-5］。

对于如何提高管壳式换热器换热效率，各国学者从

优化壳程结构对性能影响的相关方面进行了大量研究［6］。

Wang 等［7］研究发现，交错折流板换热器综合性能明显优

于螺旋折流板和弓形折流板。El Maakoul等［8］研究发现，

螺旋折流板换热器的传热性能优于分段折流板式换热

器。Jian 等［9］对螺旋折流板进行改进，并提出梯形折叠式

折流板，其壳程流体类似螺旋流动，相较于连续型螺旋折

流板，其传热系数提高了 3.2%，综合性能提高了 2.3%。

张杏祥等［10-12］使用 FLUENT 软件研究了 4 种管壳式换热

器的传热和流体流动，包括弓形折流板换热器、盘环形折

流板换热器、折流栅换热器和螺旋扭曲扁管换热器，其中

螺旋扭曲扁管换热器的壳程综合性能最好。Gu 等［13-14］

对扭流式换热器结构进行了优化，对扭流式换热器的传

热性能影响最为明显的是导流板的倾斜角度和间距。

研究拟利用三维建模软件建立不同的换热器物理模

型，运用 Ansys 对不同结构的换热器模型进行简化和仿真

模拟，对比其温度场、速度场和压力场，分析壳程结构对

气相旋转管壳式换热器性能的影响；利用仿真模拟数据

进行旋转组合试验设计，获得壳程叶片结构最佳参数组

合，并利用优化后的参数进行验证，旨在为气相旋转管壳

式换热器的设计与优化提供依据。

1　气相旋转换热器模型的建立

1.1　物理模型的建立

气相旋转管壳式换热器主要由旋转滚筒、螺旋叶片

和换热管组成，其结构参数见表 1。

参照 GB/T 151—2014，并根据换热器参数对换热器

进行物理模型建立，此换热器的壳程包含气体进出口和

螺旋叶片，壳程流体为热空气，管程包含气体分配室、进

出口和管束，管程流体为冷空气。换热器整机模型如图 1

所示。

由于此换热器体积较大，需对换热器进行简化处理，

其简化模型见图 2。为避免仿真模拟过程中因换热管数

量过多（换热器有 48 根换热管）导致计算机负荷增大，在

相同体积下，减少管束数量到 14 根。

对螺旋叶片结构进行优化，并分别进行物理简化建

模，如图 3 所示，通过分析温度场、压力场和速度场来探究

螺旋叶片结构对气相换热器传热性能的影响。

为简化问题，将换热器内流体流动时的流场参数看

作不变，同时根据实际情况，作出如下假设［15-16］。

（1） 换热器壳体外壁温度恒定，不与外界进行热

交换。

（2） 冷热空气均为理想气体。

（3） 螺旋叶片同壳体壁面不存在间隙。

（4） 换热管的壁温恒定，且与两端挡板之间不存在

间隙。

（5） 流体的物性参数为定值，不随时间发生变化。

（6） 忽略重力和浮力的影响。

（7） 忽略流体流动时黏性耗散作用产生的热。

1.2　数值模型的建立

质量守恒定律、动量守恒定律和能量守恒定律是在

1. 冷气进口  2. 热气进口  3. 气体分配室  4. 换热管束  5. 螺

旋叶片  6. 旋转机构  7. 外壳体  8. 热气出口  9. 气体分配

室  10. 冷气出口

图 1　换热器整机模型

Figure 1　Whole model of heat exchanger

表 1　换热器参数

Table 1　Heat exchanger parameters

参数

壳体内径

螺旋角

节距

换热管长度

换热管直径

换热管个数

螺旋叶片厚度

单位

mm

（°）

mm

mm

mm

个

mm

数值

610

135

412

2 982

35

48

6

图 2　简化模型

Figure 2　Simplified model

图 3　不同换热器壳程简化图

Figure 3　Simplification of shell side of different heat 

exchangers
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流体流动和传热中需要遵循的基本定律，因此在数值计

算过程中需要运用到作为求解流体流动与传热的基本理

论 的 质 量 守 恒 方 程 、动 量 守 恒 方 程 和 能 量 守 恒 三 大

方程［17-19］。

质量守恒方程：

∂ ( ρui )
∂xi

= 0， （1）

动量守恒方程：

∂ ( ρui uj )
∂xj

= ∂P
∂xi

+ ∂
∂xj

é

ë

ê
êê
ê( μ+ μ t) μj∂xj

ù

û

ú
úú
ú
， （2）

能量守恒方程：

∂ ( ρujT )
∂xj

= ∂
∂xi

é

ë

ê
êê
ê k
CP

∂T
∂xj

ù

û

ú
úú
ú
， （3）

式中：

xi、xj——位移，m；

P——流体压力，Pa；

ui、uj——流体的流动速度，m/s；

μ——流体的动力黏度，Pa·s；

μ t——湍流黏度，m2/s；

k——湍流的脉动动能，m2/s2；

CP——流体的比热容，J/（kg·℃）；

T——温度，℃。

2　流体计算仿真模拟

2.1　湍流模型选择

不同的湍流模型在计算过程中的表现各不相同，因

此需要根据计算过程中的实际工况进行湍流模型的选

择。目前，直接数值模拟法、雷诺时均法和大涡模拟法为

常用的湍流数值模拟计算方法［20-22］。在气相换热器的壳

程研究中，为了更加精确地表达螺旋叶片引起壳程涡流

的流动特性，选用 Realizable k-ε模型、k-ω模型和大涡模

拟模型（LES）对壳程的速度中心剖面进行对比，比较各模

型的模拟情况来选出最佳湍流模型。由图 4 可知，LES 模

型能够更好地描述壳程中流体流经螺旋叶片时，在靠近

壳体壁面处的速度情况。

2.2　网格划分与无关性检验

在对换热器模型进行网格划分时，由于气相换热器

复杂的结构、庞大的尺寸和叶片同管束间的体积尺寸具

有较大差距，且在整体结构中存在许多狭小区域，对于网

格划分具有较大难度。因此，采用 Fluent Meshing 模块进

行换热器的网格划分，相较于其他的网格划分工具，其具

有极其高效的体网格生成技术，同时包含丰富的网格后

处理技术。

在 Space Claim 模块中对模型进行简化和流体域的抽

取，Fluent Meshing 模块中进行网格划分［23］，面网格采用

正四面体网格，体网格采用基于“马赛克”技术的 Poly-

Hexcore 体网格，将边界层设置为 5 层，以此来达到减少网

格数量，降低伪扩散的影响，提高求解效率与精度的目

的，网格划分如图 5 所示。

由于换热器模型较大，且壳程结构较为复杂，为了消

除网格对计算结果的影响，在面网格情况和工况相同的

条件下，对 5 种不同体网格尺寸进行无关性检验。选用

5 组体网格尺寸分别为 8，10，12，14，16 mm。相同计算条

件下，将壳程压降作为评价指标，对不同体网格尺寸下计

图 4　不同湍流模型 X=0 时壳程中心剖面速度情况比较

Figure 4　Comparison of the velocity in the central section of the shell side with different turbulence models at X=0

图 5　网格情况

Figure 5　Grid situation
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算得出的壳程压降进行分析，以此来对网格进行无关性

检验。如图 6 所示，壳程压降的变化在体网格尺寸为 10~

12 mm 时趋于稳定，此时偏差≤1%，综上，选取体网格尺

寸为 10 mm 的网格模型进行仿真分析。

2.3　边界条件设置

将划分好的网格模型导入 Fluent Solution 模块中，设

置边界条件进行求解计算。根据实际工况条件［24］，确定

壳程中流体为热空气，管程中流体为冷空气，且在建模

中，壳程进口直径为 106 mm，管程进口直径为 76 mm，因

此模拟壳程的质量流量为 3.9~7.8 kg/s。将热空气进口设

置为速度入口，速度为 3.5 m/s，温度为 100 ℃，出口设置为

压力出口；将冷空气进口设置为速度入口，速度为 4 m/s，

温度为 10 ℃，出口设置为压力出口。固体区域设置为钢

制材料，壁面采用无滑移的标准壁面函数。同时选择二

阶迎风格式的 SIMPLE 算法进行求解计算［25-26］。壳程和

管程的流体物性参数。

3　不同壳程结构的换热器性能对比

3.1　温度场分析

图 7 分别为螺距 412 mm 的单叶片壳程结构、三叶片

壳程结构和六叶片壳程结构换热器中心平面温度云图。

由图 7 可知，壳程入口和出口之间的温差随着螺旋叶片数

量的增加而增加。在单叶片壳程结构中，由于单叶片造

成的扰流不足，导致壳程中热流体温度下降较快，换热效

率降低。在三叶片壳程结构中，螺旋叶片增加，起到了换

热效果，但温度扩散效果不明显，导致温差减小，因此叶

片数仍需增加。而在六叶片壳程结构中，扰流充分，热流

体在通过螺旋叶片时流动较为均匀，热损失减少，从而达

到温度逐渐降低的效果。

3.2　压力场分析

由图 8 可知，单叶片壳程压差最大，而叶片间距随着

叶片数量的增加逐渐变小，因此壳程中流体的阻力也随

之增大。所以六叶片壳程结构的壳程压降最小，可以有

效加强壳程中流体间的对流换热。

3.3　速度场分析

由图 9 可知，在单叶片壳程结构中，由于叶片间距较

大，壳程流体在流经叶片与管束间时出现速度增大的情

况，流体对叶片产生较大冲击。随着螺旋叶片数量的增

加，壳程中叶片间距随之减小，但是在三叶片结构中的流

体速度没有显著降低。当叶片数量增加到六片时，壳程

流体在流经叶片与管束间时的流体速度几乎保持稳定，

处于相对平稳的状态，流体不会对叶片产生较大冲击。

图 6　网格无关性检验

Figure 6　Grid independence test

表 2　物性参数

Table 2　Physical parameters

流体

壳程流体

管程流体

密度/

（kg·m-3）

0.946

1.247

导热系数/

（W·m-1·K-1）

3.207

2.480

入口温度/℃

100

10

图 7　不同壳程结构的中心平面温度云图

Figure 7　Central plane temperature cloud diagram of 

different shell-side structures

图 8　不同壳程结构的中心平面压力云图

Figure 8　Central plane pressure cloud diagram of different 

shell-side structures
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通过对不同壳程结构的换热器的温度场、压力场、速

度场的分析可知，当壳程为六叶片结构时，换热器的综合

效果最佳，该换热过程中，温度逐步降低，换热较为均匀，

达到较好的换热效果，同时整体的壳程压降较小，流速也

相较稳定，避免了由于流速过大引起振动对叶片的冲击

破坏，同时也防止因叶片间距过大引起稳定性差和传热

效果不佳的现象。

由图 10 可知，随着螺旋叶片数量的增加，对流换热系

数先减小后增大。壳程压降随着螺旋叶片数量的增加而

减小。

4　试验设计与分析

对六叶片结构进行仿真试验分析，以得出最佳的六

叶片壳程结构。在 Fluent 软件中的求解器模块中读取出

壳程压降，并按式（4）计算出对流换热系数。

对流换热系数：

h= Q r /A
LMTD， （4）

式中：

Q r——换热量，W；

A——换热面积，m2；

LMTD——壳程对数平均温差，K。

4.1　二次回归正交旋转组合试验

对六叶片壳程结构的换热器进行三因素五水平二次

旋转组合试验设计，默认没有其他环境因素影响，选取叶

片工作圈数、叶片高度和叶片宽度为影响因素，以壳程压

降和对流换热系数为优化指标。各试验因素编码见表 3，

试验设计与结果见表 4。

图 9　不同壳程结构的中心平面速度矢量云图

Figure 9　Central plane velocity vector cloud diagram of 

different shell-side structures

图 10　不同壳程结构的壳程压降和对流换热系数曲线

Figure 10　Shell-side pressure drop and convective heat 

transfer coefficient curves of different shell-side 

structures

表 3　试验因素编码

Table 3　Test factor coding

编码

1.682

1

0

-1

-1.682

X1工作圈数

5

4

3

2

1

X2叶片高度/mm

70

60

50

40

30

X3叶片宽度/mm

10

8

6

4

2

表 4　试验设计与结果

Table 4　Experimental design and results

试验

号

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

13

14

15

16

17

18

19

20

21

22

23

X1

-1

1

-1

1

-1

1

-1

1

-1.682

1.682

0

0

0

0

0

0

0

0

0

0

0

0

0

X2

-1

-1

1

1

-1

-1

1

1

0

0

-1.682

1.682

0

0

0

0

0

0

0

0

0

0

0

X3

-1

-1

-1

-1

1

1

1

1

0

0

0

0

-1.682

1.682

0

0

0

0

0

0

0

0

0

Y1壳程压

降/kPa

7.37

7.85

8.55

8.82

7.46

7.83

8.24

8.14

7.08

9.22

7.28

7.98

7.17

8.37

6.36

6.28

6.96

7.26

7.45

7.23

7.16

7.68

7.08

Y2对流换热系数/

（W·m-2·K-1）

163.51

186.51

165.52

186.05

143.54

156.54

155.57

177.05

158.64

161.44

173.52

177.55

177.34

163.52

181.75

179.25

185.46

187.13

190.13

180.25

176.84

175.73

180.96
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4.2　试验结果分析

运用 Design-Expert 13 软件对试验结果进行多元回归

拟合分析，建立各因素间与壳程压降和换热系数的回归

方程。除去不显著因素，得到多元二次响应面回归模型：

Y1=7.05+0.338 2X1+0.323 4X2+0.416 3X2
1+0.282X2

3，

（5）

Y2=181.97+6.06X1-6.75X3-7.97X2
1-4.29X2

3。 （6）

由表 5 可知，对于壳程压降，模型 P<0.05，表明该模

型具有统计学意义；失拟 P=0.249 1>0.05，不显著，说明

无失拟因素存在；一次项 X1、X2，二次项 X 2
3 影响显著（P<

0.05）；二次项 X 2
1 影响极显著（P＜0.01）。对于对流换热

系数，模型 P<0.05，表明该模型具有统计学意义；失拟

P=0.063 3>0.05，对模型有利，没有拟合损失因子，拟合

度良好，因此可以使用回归方程代替实际测试对试验结

果进行分析；一次项 X1、X3，二次项 X 2
1 影响极显著（P<

0.01）；二次项 X 2
3 影响显著（P<0.05）。

4.3　各因素对壳程压降与对流换热系数的影响

4.3.1　对壳程压降的影响　

（1） 叶片高度与叶片宽度的交互作用：由图 11（a）可

知，当叶片高度固定不变时，随着叶片宽度的增大，壳程

压降先减小后增大。当叶片宽度固定不变时，随着叶片

高度的增大，壳程压降逐渐增大。当叶片高度为 40~

50 mm，叶片宽度为 4~8 mm 时，壳程压降最小。

（2） 叶片宽度与工作圈数的交互作用：由图 11（b）可

图 11　交互作用对壳程压降的影响

Figure 11　Effect of interaction on shell-side pressure drop

表 5　回归方程方差分析

Table 5　Analysis of variance of regression equation

来源

模型

X1

X2

X3

X1X2

X1X3

X2X3

X2
1

X2
2

X2
3

残差

失拟

误差

总和

壳程压降

平方和

8.12E+00

1.56E+00

1.43E+00

8.83E-02

5.78E-02

2.88E-02

1.40E-01

2.75E+00

8.59E-01

1.26E+00

3.51E+00

1.79E+00

1.72E+00

1.16E+01

自由度

9

1

1

1

1

1

1

1

1

1

13

5

8

22

F 值

3.34

5.78

5.29

0.33

0.21

0.11

0.52

10.19

3.18

4.67

1.66

P 值

0.024 3

0.031 8

0.038 7

0.577 3

0.651 4

0.749 3

0.483 7

0.007 1

0.098 0

0.049 8

0.249 1

对流换热系数

平方和

2.77E+03

5.01E+02

1.22E+02

6.22E+02

4.52E+00

1.02E+01

1.20E+02

1.01E+03

9.85E+01

2.93E+02

5.63E+02

3.81E+02

1.82E+02

3.33E+03

自由度

9

1

1

1

1

1

1

1

1

1

13

5

8

22

F 值

7.10

11.58

2.83

14.36

0.10

0.24

2.77

23.31

2.28

6.77

3.34

P 值

0.000 9

0.004 7

0.116 6

0.002 3

0.751 8

0.634 8

0.119 7

0.000 3

0.155 4

0.021 9

0.063 3
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知，当叶片宽度固定不变时，随着工作圈数的增大，壳程

压降先减小后增大。当工作圈数固定不变时，随着叶片

宽度的增大，壳程压降先减小后增大。当叶片宽度为 4~

8 mm，工作圈数为 2~4 时，壳程压降最小。

（3） 叶片高度与工作圈数的交互作用：由图 11（c）可

知，当叶片高度固定不变时，随着工作圈数的增大，壳程

压降先减小后增大。当工作圈数固定不变时，随着叶片

高度的增大，壳程压降逐渐增大。当叶片高度为 40~

50 mm，工作圈数为 2~4 时，壳程压降最小。

4.3.2　各因素对对流换热系数的影响　

（1） 叶片高度与叶片宽度的交互作用：由图 12（a）可

知，当叶片高度固定不变时，随着叶片宽度的增大，对流

换热系数逐渐减小。当叶片宽度固定不变时，随着叶片

高度的增大，对流换热系数先增大后减小。当叶片高度

为 40~50 mm，叶 片 宽 度 为 2~4 mm 时 ，对 流 换 热 系 数

最大。

（2） 叶片宽度与工作圈数的交互作用：由图 12（b）可

知，当叶片宽度固定不变时，随着工作圈数的增大，对流

换热系数逐渐增大。当工作圈数固定不变时，随着叶片

宽度的增大，对流换热系数先增大后减小。当叶片宽度

为 4~8 mm，工作圈数为 3~5 时，对流换热系数最大。

（3） 叶片高度与工作圈数的交互作用：由图 12（c）可

知，当叶片高度固定不变时，随着工作圈数的增大，对流

换热系数先增大后减小。当工作圈数固定不变时，随着

叶片高度的增大，对流换热系数逐渐增大。当叶片高度

为 50~70 mm，工作圈数为 2~4 时，对流换热系数最大。

4.4　优化试验

运用 Design-Expert 13 软件进行优化，建立数学模型

式［式（7）］，当工作圈数为 3，叶片高度为 45.05 mm，叶片

宽度为 4.79 mm 时，壳程压降最小为 6.95 kPa，对流换热

系数最大为 183.35 W/（m2·K）。

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

minY 1

minY 2

s.t

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

1 ≤ X 1 ≤ 5
30 ≤ X 2 ≤ 70
2 ≤ X 3 ≤ 10

6.28 ≤ Y 1 ≤ 9.22
143.54 ≤ Y 2 ≤ 190.13

。 （7）

4.5　验证实验

为验证仿真模拟的可靠性，对优化后的壳程结构参

数进行验证实验。取壳程入口速度为 4~8 m/s，壳程入口

温度为 100 ℃的，每组试验进行多次测量，去除不合理数

据后取平均值进行记录。验证实验结果见表 6，气相换热

器运行原理如图 13 所示。

由表 6 可知，壳程压降和对流换热系数的模拟值与试

图 12　交互作用对对流换热系数的影响

Figure 12　Effect of interaction on convective heat transfer coefficient

表 6　验证实验参数记录

Table 6　Verification test parameter record

壳程入口速度/

（m·s-1）

4

5

6

7

8

壳程入口温度/

℃

100

100

100

100

100

壳程压降/kPa

模拟值

7.45

9.25

12.35

14.75

20.35

试验值

7.95

9.65

13.05

15.55

21.35

对流换热系数/（W·m-2·K-1）

模拟值

177.35

176.57

174.62

173.28

170.52

试验值

169.05

168.48

167.58

165.19

164.44
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验值具有相同的变化趋势。壳程压降模拟值与试验值误

差≤6%，对流换热系数模拟值与试验值误差≤5%。综

上，气相换热器模型模拟是可靠的。

5　结论

针对单叶片壳程结构的气相旋转换热器换热效率

较低的问题，利用 SolidWorks 建立单叶片壳程结构、三

叶片壳程结构和六叶片壳程结构的简化模型，并利用

Fluent 进行对比仿真分析，确定六叶片壳程结构的换热

器换热效率较好。六叶片壳程结构换热器的最优工艺

条 件 为 工 作 圈 数 3，叶 片 高 度 45.05 mm，叶 片 宽 度

4.79 mm，此时壳程压降最小，为 6.95 kPa，较优化前降低

了 15%~17%；对流换热系数最大，为 183.35 W/（m2·K），

较优化前提高了 10%~12%；壳程压降模拟值与试验值误

差≤6%，对流换热系数模拟值与试验值误差≤5%，确定

仿真可靠。后续可通过拓扑优化的方式，对壳程结构进

行更好的优化。
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