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摘　要　采用综合性能优化设计方法�运用计算机语言编制程序�以单位传热量的可用能损失率最小为
目标函数�寻求流动参数的最佳值�利用换热器两侧流动换热过程的流动与换热的准则关系式�在设定
换热热流密度和选定换热器某个结构尺寸的基础上�采用迭代的方式完成燃气-空气单侧翅片的板翅式
换热单元的结构参数、流动参数与换热性能的优化设计。
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　　早在1930年英国马尔斯顿·艾克歇尔瑟公
司就用铜合金浸渍钎焊方法制成航空发动机散热

用板翅式换热器。经过70多年的发展�目前板翅
式换热器已在石油化工、航空航天、电子、原子能、
冶金、动力工程以及机械等领域得到广泛应用�而
且板翅式换热器的应用已在利用热能、回收余热、
节约原料以及降低成本等特殊方面取得了显著的

经济效益。它具有体积小、重量轻、换热效率高、
结构紧凑、坚固耐用、适应性强以及能设计成多股
流体同时换热的优点。可以用于各种介质的热交
换 （气与气、气与液、液与液 ）以及有相变的冷凝
和蒸发 ［1］。

板翅式换热器的热设计是一项十分重要的工

作�它涉及到换热设备的投资成本、运行状态及性
能状况。传统的设计方法是以不超过允许的阻力
损失为最后标准来选取流动参数�采用该方法所
设计的换热器的性能好坏一般取决于设计者的经

验�工作量较大�且所得的解仅是可行方案之一�
并非最优解。而本文所提到的这种综合性能优化
设计方法是以换热器的结构优化和过程可用能分

析为基础�应用在给定投资费用的前提下两侧换
热表面的最佳匹配关系式�分析传热过程就能达
到单位传热量的投资成本最低�从而实现换热器
传热过程的结构优化。以单位传热量的可用能损

失率最小为目标来寻求流动参数的最佳值�从而
使流动参数的设计得以优化。同时�运用在给定
材料的情况下获得换热性能最佳的结构参数关系

式实现自身的结构优化。在设定换热热流密度和
选定板翅式换热器翅片高度的基础上�采用迭代
的方式完成对单侧翅片的板翅式换热单元的结构

参数、流动参数与换热性能的优化设计。
1　换热器传热过程综合性能优化设计方法
1．1　传热过程的换热表面最佳匹配准则 ［2］

对于充分简化换热器的传热过程 （图1）�从
换热器传热过程的传热方程和投资费用方程着

手�导出换热器换热表面与换热性能之间的最佳
匹配关系式。

图1　换热器传热过程
换热器传热过程的传热方程可用该过程总热

阻Ｒ的计算式来表达：
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Ｒ＝ 1α1Ａ1＋
1
α2Ａ2

（1）
式中　Ａ1、Ａ2———分别为换热器两侧的换热表面

积；
　　　α1、α2———分别为换热器两侧的换热系

数。
而换热表面的投资费用Ｐｔ可表示为：

Ｐｔ＝β1Ａ1＋β2Ａ2 （2）
式中　β1、β2———分别为换热器两侧的单位表面

的费用。
利用以上两个关系式就可得出在给定投资费

用下获得最大传热量的最佳换热面积比：
Ａ1／Ａ2＝（α1／α2）（β1／β2）—1／2 （3）

式 （3）又被称为传热过程的换热表面最佳匹
配准则。
1．2　流动换热过程的可用能损失率方程 ［3］

对于一般的流动换热过程 （图2）�可视之为
一个稳定的流动换热系统�其包含流体沿固体壁
面的流动过程和流体与壁面间的换热过程。笔者
在流场中取一包含微元面积 ｄＡｔ的微元控制体�
将其视为一个稳定流动系统�分析其热平衡和熵
平衡情况。

图2　一般的流动换热过程
由热力学第一定律和第二定律�同时认为热

力学关系式ｄｈ′＝ＴｄＳ′＋ｄｐ／ρ成立�就可整理得
出在整个换热面上的熵产率方程：

Ｓ′＝ΔＴ2
Ｔ2ｍ
αＡｔ＋ｍΔｐρＴｆ （4）

ΔＴ＝Ｔｗ—Ｔｆ　　Ｔｍ＝ ＴｗＴｆ　　Δｐ＝ｐ1—ｐ2
式中　ｈ′———流体的比焓；
　　　Ｓ′———系统的熵产率；
　　　ρ———流体的密度；
　　　α———流体流过壁面的换热系数；
　　　ｍ———质量流率；

　　　Ｔｆ———流体温度；
　　　Ｔｍ———平均温度；
　　　Ｔｗ———壁面温度；
　　ｐ1、ｐ2———流体进、出系统的压力。
　　从式 （4）中可看出�过程的熵产率由两个部
分构成�即由换热温差引起的熵产率和由流动压
差引起的熵产率�它们反映出流动换热过程的不
可逆性。

按照可用能损失率的定义 Ｅ＝Ｔ0Ｓ�同时将
式 （4）无量纲化后得出流动换热过程的可用能损
失率方程：

Ｎｅ＝ｑＬλＴｍＮｕ
—1Ｆｍ＋ρν

3

ｑＬ3
ＣＤ
2Ｒｅ

3ＦｆＦｓ （5）
式中　Ｔ0———环境参考温度；
　　　ｑ———流体与壁面间的换热热流密度；
　　　Ｌ———流场特征尺寸；
　　　λ———流体导热系数；
　Ｆｍ、Ｆｆ———温度因子；
　　　Ｆｓ———面积因子；
　　　ＣＤ———流动阻力系数；
　　　ν———流体运动黏度。
　　通过上述关系式就可以找出各种流动换热过

程的可用能损失率随着过程特征参数的变化关

系。在给定换热热流密度和换热结构尺寸的条件
下�无量纲可用能损失率Ｎｅ随流动准则Ｒｅ的变
化关系式为：
Ｎｅ＝ｑＬλＴｍａ

—1Ｒｅ—ｎＰｒ—ｋＦｍ＋ρν
3

ｑＬ3
ｂ
2Ｒｅ

3—ｍＦｆＦｓ

（6）
　　令∂Ｎｅ／∂Ｒｅ＝0�就可以得出无量纲可用能损
失率最小时对应的最佳雷诺数Ｒｅｏｐｔ�也就是最佳
的过程运行参数：
Ｒｅｏｐｔ＝ 2ｎｑ2Ｌ4Ｆｍ

λＴｍρν3ａｂＦｆＦｓ（3—ｍ）Ｐｒｋ
1／（3＋ｎ—ｍ）

（7）
将其代入换热准则关系式�则可得到最佳的努塞
尔特数Ｎｕｏｐｔ�进而计算出过程最佳的对流换热系
数αｏｐｔ。
1．3　换热过程最佳结构尺寸与流动换热的关系式
　　板翅式换热器的传热面形式很多�其中常用
的有平直翅片、锯齿翅片和百叶窗翅片。笔者以
平直矩形翅片为例进行分析�当翅片宽度ｌ和翅
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片厚度δ的关系为ｌ≫δ时�ｍ＝ 2α／（λｓδ）�对
于给定翅片体积Ｖ＝δｈｌ�有翅片高度ｈ＝Ｖ／（δｌ）�
其换热过程最佳结构尺寸与流动换热关系式的推

导详见文献 ［4］�可以得出如果满足 ｍｈ＝1．42�
就表明其几何结构尺寸是最经济的。由 ｍ＝
2α／（λｓδ）可得到最佳翅片高度的关系式为：

ｈ＝1．004λｓδα
1／2

（8）
2　板翅式换热器传热单元的结构特征 ［4］

　　板翅式换热器的一般结构特征如图3所示。
在由平板平行组成的两侧流体流动空间中�一侧
用折叠的金属片嵌入而形成翅片侧�从而构成一
个板翅式换热器的基本单元。设定翅片厚度为
δ�翅片间距为 ｓ�翅片高度为翅片侧通道宽度2ｈ1
的1／2�即为ｈ1�无翅片侧的通道宽度为2ｈ2。分
析换热器的一个最小单元�即一个翅片间距 ｓ所
对应的两侧几何结构与流动传热性能。不难看
出�两侧单位深度的换热面积分别为Ａ1＝ｓ＋2ｈ1
（忽略翅片厚度δ）和Ａ2＝ｓ�无翅片侧流体通过
面Ａ2传递的热流量会再通过翅片侧面Ａ1传给翅
片侧流体�在这里热量的传递是经过翅片面积
2ｈ1和肋基面积Ｓ与流体换热而实现的。由于板
翅式换热器单元的结构�其两侧流体的流动只能
是管槽内流动的模式�相应的流动换热计算的特
征尺寸应为当量直径。按照当量直径的定义�对
于无翅片侧 ｄｅ2 ＝4ｈ2�而对于翅片侧 ｄｅ1 ＝
（4ｈ1ｓ）／（2ｈ1＋ｓ）＝4ｈ1／ε�式中ε＝Ａ1／Ａ2�从中也
可得出ｓ＝2ｈ1／（ε—1）。

图3　板翅式换热器基本单元结构
3　综合性能优化设计方法应用

笔者应用综合性能优化设计方法�为某燃气
增压系统设计一燃气-空气的简化板翅式换热器
传热单元。设定空气在无翅片侧流动�燃气在翅

片侧流动�采用平直矩形翅片�结构特征如图3所
示。已知空气的物性参数为 Ｔ0＝293Ｋ�Ｔ2ｍ ＝
293Ｋ�ρ2＝1．205ｋｇ／ｍ3�ｃｐ2＝1005Ｊ／（ｋｇ·Ｋ）�λ2
＝0．0259Ｗ／（ｍ·Ｋ）�ν2＝15．06×10—6ｍ2／ｓ�Ｐｒ2
＝0．703。燃气的物性参数为 Ｔ1ｍ ＝353Ｋ�ρ1＝
1．000ｋｇ／ｍ3�ｃｐ1＝1009Ｊ／（ｋｇ·Ｋ）�λ1＝0．0305
Ｗ／（ｍ·Ｋ）�ν1 ＝21．09×10—6ｍ2／ｓ�Ｐｒ1 ＝
0．692［5］。设空气侧通道宽2ｈ2＝5ｍｍ�则当量直
径为ｄｅ2＝4ｈ2＝10ｍｍ�对于紊流管槽内的流动换
热过程�其准则关系式分别为：

Ｎｕ＝0．023Ｒｅ0．8Ｐｒ0．4
ＣＤ＝0．046Ｒｅ—0．2　　

因而得出ａ2＝0．023�ｎ2＝0．8�ｋ2＝0．4�ｂ2＝
0．046�ｍ2＝0．2。利用式 （8）可以计算出空气侧
通道的最佳雷诺数为：
Ｒｅ2ｏｐｔ＝ 2ｎ2ｑ22ｄｅ24Ｆ2ｍ

λ2Ｔ2ｍρ2ν23ａ2ｂ2Ｆ2ｆＦ2ｓ（2—ｍ2）Ｐｒ2ｋ
1／（3＋ｎ2—ｍ2）

　　＝146．0429018ｑ21／1．8
　　当设定ｑ2＝5000Ｗ／ｍ2时�按照图4所示的
优化设计流程图�用ＶｉｓｕａｌＳｔｕｄｉｏ2005编制程序�
就可计算出板翅式换热器各参数�完成对单侧翅

图4　板翅式换热器综合性能优化设计流程图
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片的板翅式换热单元的结构参数、流动参数
与换热性能的优化设计。

将优化设计的具体数据整理�并与常规设
计 ［6］进行比较�结果列于表1。

表1　优化设计结果与常规设计结果比较
设计方法

空气侧2ｈ2
ｍｍ

空气侧ｄｅ2
ｍｍ

空气侧ｑ2
Ｗ·ｍ—2 空气侧Ｒｅ2

空气侧α2
Ｗ·ｍ—2·Ｋ—1

优化设计 5 10 5000 16575．39 143．76
常规设计 5 10 5000 13257．96 95．63
设计方法

燃气侧2ｈ1
ｍｍ

燃气侧ｄｅ1
ｍｍ

燃气侧ｑ1
Ｗ·ｍ—2

燃气侧α1
Ｗ·ｍ—2·Ｋ—1 燃气侧Ｒｅ1

优化设计 15．94 62．43 4897．21 138．04 180371．8
常规设计 27．50 32．50 3008．54 80．44 14600．9
设计方法

燃气流速ｕ1
ｍ·ｓ—1

空气流速ｕ2
ｍ·ｓ—1

翅片厚度δ
ｍｍ

换热面积比ε
翅片间距ｓ

ｍｍ

优化设计 4．3602 3．4958 0．2 1．2056 5．506
常规设计 3．7124 2．9664 0．2 1．6621 9．500

　　由表1可见�在给出相同的热流密度和翅片
几何尺寸的条件下�综合性能优化设计所得的换
热面积比和结构尺寸都较常规设计小�且换热系
数较常规设计大�可明显降低投资�获得显著的经
济效益。用综合性能方法代替试凑法设计�可提
高设计质量�缩短设计周期。因此�这种优化设计
方法要远远优于常规的设计方法。
4　结束语

板翅式换热器的一般性能评价与优化方法只

是侧重于换热器的传热与流动过程�对于结构特
征和投资费用等因素的影响考虑较少�至于像这
种综合分析流动传热及结构尺寸并进行参数优化

的就更为少见了。能使板翅式换热器的设计达到
实现单位传热量的投资费用最低�运行费用最少�
结构合理的优化目的�且能优化在设计阶段实现。
这种设计方法在进行计算的过程中仅仅采用了两

项人为设定参数�即热流密度和翅片的几何尺

寸�而这类数据易于改变可得出多种选择进行比
较�且获得的重要设计参数是有其理论根据。
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靠叶轮压紧轴套内的轴套垫来实现的。造成轴套
密封垫泄漏的原因主要有：

ａ．叶轮发生反转或泵体预热温度过快造成
叶轮锁紧螺母松动�使得密封垫无法压紧而泄漏；

ｂ．在安装过程中�轴套密封垫内进入杂质�
使其密封性能失效而泄漏。
2　解决措施
2．1　金属波纹管作为旋转动环

原来所用的机械密封为静止式结构�油浆极
易在波纹管缝隙沉积、结焦、积碳。为了防止机械
密封波纹管缝隙结焦、积碳�笔者将金属波纹管设
计成旋转型结构。旋转式波纹管密封在旋转离心
力作用下可以自身清洗波纹管�减少波纹管外围
沉积和内侧结焦 ［3］�并能防止因急冷造成的波纹
管变形。
2．2　开槽斜面挤紧轴套式密封结构

针对密封轴套垫的泄漏�采取了开槽斜面挤
紧轴套式密封结构。这种定位传动可靠�安装、拆
卸方便且不伤轴。另外�还设置了限位板�便于泵
外调整密封的压缩量。波纹管内径一处设一45°
斜角�以分散应力�延长波纹管寿命。辅助密封采
用柔性石墨替代其他密封材料�可以承受高达
425℃的高温。
2．3　采用耐磨摩擦副材料

由于油浆泵介质含有固体颗粒�所以在摩擦
副动环表面喷涂了氧化铬 （Ｃｒ2Ｏ3）�静环材料选
用ＹＧ6�该配合属于 “硬质合金-硬质合金 ”形
式 ［3］。由于二者硬度不同�既可防止动静环密封
面同时损伤�又避免了产生热裂现象。针对高温
环境下密封环镶嵌结构容易脱落的现象�改用整
体结构密封环。密封压缩量定为3．5ｍｍ�有效降

低了密封面过多的摩擦热。
2．4　改善密封的冷却、冲洗效果

高温油浆泵由于介质温度高�加之短时间的
机械负荷或热负荷的作用�使得密封面间稳定液
膜转变为蒸汽状态�这转变过程中的温差产生了
辐射状径向小裂纹。为了改善密封摩擦副的冷却
效果�将原来密封压盖的进、出冷却水孔直径增加
2ｍｍ�使得冷却水量增加一倍�大大改善了冷却效
果。为了避免催化剂颗粒粘结�堵塞冲洗管通道�
将冲洗孔直径由5ｍｍ增大到8ｍｍ�冲洗压力控制
在0．3ＭＰａ。通过自冲洗的改进�有效地控制了密
封端面温升�增大液相面积�改善了摩擦状态。
3　结束语

通过对油浆泵机械密封的失效原因分析�从
其材料及结构等方面进行了有效改进。目前�改
造后的油浆泵已应用于工业生产中。改造前该泵
有效运行时间平均为3个月左右�改造后�该泵连
续运行最长可达8000ｈ�期间经过长周期高负荷
运行和频繁的切换运行而无泄漏故障。通过对油
浆泵机械密封的改造及应用�不仅解决了影响装
置稳定运行的难题�而且还产生了较大的经济效
益。由此可见�催化装置油浆泵机械密封的改造
是成功的。
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