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摘　 要:作为冷凝器核心换热区ꎬ换热管束在进行热量交换时存在两相多组分凝结相变复杂的过程ꎬ管束区的汽气

混合物流动与传热特性的精确计算分析是论证和评估船舶冷凝器方案的核心环节ꎮ 为满足船舶动力系统装置集

成、工具软件自主可控及创新正向设计体系的发展需求ꎬ针对典型集成冷凝器结构紧凑及运行特点ꎬ采用有限体积

法计算冷凝器核心换热区内汽气混合物的传热流动及冷凝量ꎬ建立涵盖传统与集成结构且自主可控的冷凝器管束

流场通用仿真模型ꎮ 利用该模型对某传统结构冷凝器壳侧管束流场进行仿真计算ꎬ并与试验结果进行对比ꎮ 最

后ꎬ基于本模型与 ＣＦＤ计算结果ꎬ分析了冷凝器壳侧管束多介质流场特性ꎮ 结果表明:仿真结果的最大误差为

１􀆰 ３５％ ꎬ小于工程最大允许误差 ２０％ ꎬ验证了模型的准确性ꎻ计算结果与 ＣＦＤ结果基本一致ꎬ表明该模型在船舶多

种管束布置结构集成冷凝器优化设计中的有效性ꎮ

关　 键　 词:多介质套管式集成冷凝器ꎻ管束流场ꎻ有限体积法
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符号说明

下标 ｉ—爱因斯坦求和ꎻ

φ—多孔介质的孔隙率ꎬ其物理含义为除去换热管及其他固体

结构后流体所占据网格的体积分数ꎻ

ｘ、ｙ—笛卡尔坐标分量ꎻ

ｕ、ｖ—ｘ 轴与 ｙ 轴方向上的速度分量ꎻ

ｕ″—平均速度矢量梯度ꎻ

ϕ、Γϕ—模型中所求解的标量方程特征量以及该特征量所对应

的扩散系数ꎻ

Ｓϕ—特征标量 ϕ 所对应的源项ꎻ

Ｓ—源项ꎻ

ＡꎬＶ—计算单元内的传热面积和控制体积ꎻ

ｈｐ—蒸汽的汽化潜热ꎻ

∂ ｕ~ ｊ

∂ｘｉ
—湍动能通过流体的流动在空间的传输ꎻ

ΔＴａｖｅ—蒸汽与管束间的平均温差ꎻ

ΔＴｄ、ΔＴｘ—计算单元内蒸汽与管束间的较大温差值和较小温

差值ꎻ

Ｒｔ—管壳换热器中壳侧蒸汽至管侧冷却水的总热阻ꎻ

ｄｏ 和 ｄｉ—冷却水管的外径和内径ꎻ

Ｒｃｗ—冷却水的对流热阻ꎻ

λｃｗ—冷却水的导热系数ꎻ

ＲｅｃｗꎬＰｒｃｗ—管内冷却水的雷诺数及普朗特数ꎻ

Ｒｗ—管壁导热热阻ꎻ

λｗ—管壁导热系数ꎻ

λｃ—管壁外凝结水的导热系数ꎻ

Ｒｃ—管壁外层流膜状凝结热阻ꎻ

Ｒａ—气流的对流换热热阻ꎻ

Ｒｅ—蒸汽横略管束的雷诺数ꎻ

Ｎｕ—层流液膜的努塞尔数ꎬＮｕ ＝ ｄｏ / (Ｒｃλ)ꎻ

ｎ—从上至下数的换热管排数ꎻ

ｇ—重力加速度ꎻ

Ｔｃｓ—气液界面温度ꎻ

Ｔｗ—管壁外温度ꎻ

ρ—汽气混合物密度ꎻ

ρｃ—管外流体密度ꎻ

μｃ—管外流体粘度ꎻ

μｔ—湍流粘度ꎻ

ｄｋ—蒸汽传质系数ꎻ

Ｐ—汽气混合物压力ꎻ

ｐｓꎬＴｓ—混合物中蒸汽分压力与饱和温度ꎻ

ａꎬ ｂ—经验常数ꎬＲｅ < ３５０ 时ꎬａ ＝ ０. ５２ꎬｂ ＝ ０. ７ꎬＲｅ > ３５０ 时ꎬａ ＝

０. ８２ꎬｂ ＝ ０. ６ꎻ

Ｒｆ—管壁污垢热阻ꎬ参阅有关文献或依据实际情况选取ꎻ

ｕｍ—混合物速度ꎻ

φｋ—换热管平均孔隙率ꎻ

ｓ—管间距ꎻ

ξ０—阻力损失系数修正系数ꎻ

θ—速度方向与水平方向的夹角ꎬ即:θ ＝ ａｒｃｔａｎ(ｖ / ｜ ｕ ｜ )ꎻ

ｍ􀅰—质量源项ꎮ

引　 言

冷凝器是船舶动力装置一、二回路系统的最终

且唯一的通海冷源ꎬ其工作性能直接影响汽轮机组

运行的热经济性和可靠性ꎮ 船舶冷凝器多为单流

程、表面式管壳换热器ꎬ汽轮机排汽或其他排汽经过

冷凝器喉部进入其壳体ꎬ将热量传向管中的冷却水

而被冷凝ꎮ 蒸汽比容在冷凝过程中急剧缩小进而形

成真空[１]ꎮ 冷凝器内未凝结的空气由抽气器持续

抽出以维持真空ꎬ冷凝水聚集在鼓泡除氧式热井内ꎬ
经除氧后被凝水泵抽出ꎮ 集成化、模块化设计是船

舶核动力装置在有限舱容条件下实现大功率动力的

必然需求ꎬ换热设备是船舶动力系统的重要组成部

分ꎬ所占空间较大[２]ꎮ 多介质套管式集成冷凝器的

广泛发展应用ꎬ对提升船舶大功率、机动性等综合性

能具有关键作用ꎮ
冷凝器壳侧的换热过程是蒸汽空气混合物在复

杂形状管束通道中的强制对流换热ꎮ 随着蒸汽的凝

结ꎬ混合物流速、空气浓度、传热系数及热负荷等参

数沿流径剧烈变化ꎬ流动与传热过程较为复杂[３]ꎮ
冷凝器壳侧流场性能模拟方法经历了从一维到二维

和准三维以及全三维的演变ꎮ 在一维模型中ꎬ通常

假定气流参数在垂直于换热管径向截面不发生变

化ꎬ导致一维模型应用范围非常有限ꎮ 考虑到冷凝

器中可能存在孤立的空气聚集区及结构边界复杂

性ꎬ如受壳体壁面、蒸汽通道、凝结水溢流和冷却水

多流程的影响ꎬ传热计算变得复杂ꎬ此时传热与局部

的流动条件相关性增强ꎬ仅采用一维模型很难准确

计算[４ － ６]ꎮ 二维模型只取垂直于换热管轴向的中间

横截面进行数值计算ꎬ所得流场实际为换热管轴向

平均值ꎮ 由于冷凝器中间隔板将壳侧空间分成多个

汽室ꎬ这些中间隔板在一定程度上限制了蒸汽轴向
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流动ꎬ因此每个汽室中的蒸汽流场可近似作二维处

理ꎮ 另外ꎬＭａｌｉｎ、ＭＭ Ｐｒｉｅｔｏ 等学者采用商业软件开

展了相关冷凝器全三维的数值模拟ꎬ在算例中考虑

了冷却水沿管长方向的温升影响[７ － ８]ꎮ
目前ꎬ船舶冷凝器管束设计主要参照国外管束

布置方案ꎬ并利用 ＣＦＤ软件进行逆向设计及仿真优

化ꎮ 随着船舶动力系统集成设计、工具软件自主可

控及创新正向设计体系的发展需求ꎬ本文开发了具

有自主知识产权的多结构船舶冷凝器准三维管束流

场特性仿真模型ꎬ该模型综合考虑冷凝器数值模拟

的计算量和精确度要求ꎬ可有效评估冷凝器管束布

置和壳体空间设计的合理性ꎮ

１　 模型建立

１. １　 建模方法及假设

冷凝器性能指标主要包括冷凝器真空度、凝结

水过冷度、凝结水含氧量、空冷区排出汽气混合物的

过冷度及管侧水阻 ５ 项指标ꎮ 其中ꎬ前 ４ 项指标

均为壳侧流场特性参数ꎬ管束布置合理性直接影响

冷凝器的换热效果、真空度及蒸汽流动阻力等壳侧

流场特性ꎮ 冷凝器的热力计算可分三步进行[９]:
(１) 利用国家或行业标准或经验公式推荐的总体

传热系数公式进行热力计算ꎬ确定所需换热面积ꎻ
(２) 根据工程热力计算的结果初步设计管束布置结

构ꎻ(３) 通过冷凝器详细热力计算ꎬ对管束排列进行

优化ꎮ 经过反复多次试验或计算ꎬ逐步获得较为合

理的管束结构和精确的壳侧流场特性参数ꎮ
本文综合考虑冷凝器数值模拟的计算量与精确

度要求ꎬ自主建立船用冷凝器壳侧流场准三维仿真

模型ꎮ 该模型主要采用有限体积法计算空气与蒸汽

的流动及冷凝过程ꎬ利用隔板沿换热管轴向将冷凝

器壳侧分为多个独立的汽室ꎬ并针对每个汽室垂直

于换热管轴向的中间横截面进行流场计算ꎬ实现冷

凝器壳侧流场的近似准三维分析ꎮ 管束的布置结构

及蒸汽的流动与传热过程被简化为连续多孔介质ꎮ
通过定义多孔介质阻力系数、传热源项表征管束及

相应固体结构对蒸汽流动及传热过程的影响ꎮ 换热

管壁温度或传热系数可通过工程估算确定ꎬ并作为

数值计算的边界条件ꎮ 模型还包括以下假定:
(１) 仅考虑气相流动换热过程ꎻ
(２) 不考虑冷凝器与抽气泵工作特性匹配ꎻ

(３) 冷凝器外壳绝热ꎻ
(４) 各处蒸汽在饱和状态下凝结ꎻ
(５) 管侧冷却水流量均匀分布ꎮ

１. ２　 物理模型

冷凝器被广泛应用于船舶、电厂等蒸汽系统回

路中ꎬ通常由换热管束(管程)、壳体(壳程)、冷却介

质通道及进出口等组成(如壳管式、板式、空冷式

等)ꎬ将高温气态工质(如蒸汽)释放潜热通过管壁

传递给冷却介质(水 /空气)ꎮ 本文研究对象为非常

规冷凝器ꎬ即由多种管束布置结构组成的集成冷凝

器ꎬ适用于有限舱容条件下的船舶动力装置ꎬ其结构

如图 １ 所示ꎮ

图 １　 冷凝器结构示意图

Ｆｉｇ. １ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

１. ３　 控制方程

基于雷诺时均法ꎬ二维 ＣＦＤ 控制方程统一表

示为:
∂
∂ｘｉ
(φρｕｉϕ) ＝ ∂

∂ｘｉ
φ Γϕ

∂ϕ
∂ｘｉ

( ) ＋ Ｓϕ (１)

本文模型不同控制方程中关于特征量 ϕ、扩散

系数 Γϕ 和源项 Ｓϕ的定义如表 １ 所示ꎮ

表 １　 控制方程的特征量、扩散系数及源项

Ｔａｂ. １ Ｅｉｇｅｎ ｑｕａｎｔｉｔｙꎬ ｄｉｆｆｕｓｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｓｏｕｒｃｅ

ｔｅｒｍ ｏｆ ｃｏｎｔｒｏｌ ｅｑｕａｔｉｏｎ

方程名称 ϕ Γϕ Ｓϕ

质量方程 １ １ － ｍ􀅰

ｘ 方向

动量方程

ｕ μ ＋ μｔ － φ ∂ｐ∂ｘ － φ Ｆｕ － ｍ􀅰ｕ ＋

∂
∂ｘｉ

φ Γϕ
∂ｕ ｊ

∂ｘ( )
ｙ 方向

动量方程

ｖ μ ＋ μｔ － φ ∂ｐ∂ｙ － φ Ｆｖ － ｍ􀅰ｖ ＋

∂
∂ｘｉ

φ Γϕ
∂ｕｉ

∂ｙ( )

􀅰４９􀅰
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续表 １

方程名称 ϕ Γϕ Ｓϕ

空气质量分数

方程

Ｙ μ / Ｓｃ ＋ μｔ / Ｓｃｔ ０

ｋ 方程 ｋ μ ＋ μｔ / σｋ Ｇｋ ＋ Ｇｂ － ρε

ε 方程 ε μ ＋ μｔ / σε ρ Ｃ１Ｓε － Ｃ２ ρ
ε２

ｋ ＋ με
＋

Ｃ１ε
ｋ
ε Ｃ３εＧｂ

表 １ 中ꎬμｔ ＝ ρｋ２ / εꎮ σｋꎬ σεꎬ Ｃ１ꎬ Ｃ２ꎬ Ｃ１ ε以及

Ｃ３ ε的值如表 ２ 所示ꎮ 在标准 ｋ － ε 方程中ꎬ根据量

纲分析ꎬ可表示为湍流动能 ｋ 和湍流动能耗散率 ε
的函数ꎮ 因此ꎬ由平均速度梯度引起的湍流动能生

成项 Ｇｋ 和由浮力引起的湍流动能生成项 Ｇｂ 表达式

如下:

Ｇｋ ＝ － ρ ｕ″ｉｕ″ｊ
∂ｕ ｊ
∂ｘｉ
＝ μｔＳ２ ＝ μｔ

∂ｕｉ

∂ｘ ｊ
＋
∂ｕ ｊ

∂ｘｉ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

(２)

Ｇｂ ＝ － ｇｉ
μｔ
ρＰｒｔ
∂ρ
∂ｘｉ

(３)

表 ２　 标准 ｋ － ε模型中的各参数数值

Ｔａｂ. ２ Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｅａｃｈ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｉｎ

ｓｔａｎｄａｒｄ ｋ － ε ｍｏｄｅｌ

变量 数值 变量 数值

σｋ １. ０ Ｃ２ １. ９２

σε １. ２ Ｃ１ε １. ４４

Ｃ１ １. ７ Ｃ３ε １. ０

　 　 质量方程和动量方程中的关键变量是质量源项

及阻力源项ꎬ质量源项表示计算单元中由于蒸汽冷

却而导致的水蒸气质量份额降的低量ꎬ阻力源项表

示计算单元中由于管束的存在ꎬ气体流动受到的额

外阻力ꎮ 上述源项的定义与冷凝器的管束结构及传

热特性密切相关ꎮ
１. ３. １　 质量源项

质量源项由蒸汽与冷凝管间的传热量和最大蒸

汽凝结量共同决定ꎮ

ｍ􀅰 ＝ ｍｉｎ (
ΔＴａｖｅＡ
Ｒ ｔ ｈｐＶ

) (４)

ΔＴａｖｅ ＝ ΔＴｄ － ΔＴｘ / ｌｎ
ΔＴｄ
ΔＴｘ

(５)

当计算单元内蒸汽与管束间的较大温差值 ΔＴｄ

和较小温差值 ΔＴｘ的比值小于 １. ７ 时ꎬ可按代数平

均温差进行简化计算ꎮ
管壳换热器中壳侧蒸汽至管侧冷却水的总热阻

Ｒ ｔ为:

Ｒ ｔ ＝
ｄｏ
ｄｉ

Ｒｃｗ ＋ Ｒｗ ＋ Ｒｃ ＋ Ｒａ ＋ Ｒ ｆ (６)

冷却水的对流热阻 Ｒｃｗ为:

Ｒｃｗ ＝ １ / [０. ０２３(λｃｗ / ｄｉ) Ｒｅ０. ８ｃｗ Ｐｒｃｗ０. ４] (７)
管壁的导热热阻 Ｒｗ为:

Ｒｗ ＝
２λｗ

ｄｏ ｌｎ(ｄｏ / ｄｉ)
(８)

层流膜状凝结换热热阻 Ｒｃ为:
１
Ｒｃ

＝ １Ｒｃ０
(１ ＋ ０. ００９ ５Ｒｅ１１. ８ / Ｎｕ) (ｎ) －０. １６ (９)

横管外蒸汽静止时的层流膜状凝结换热热

阻 Ｒｃ０:

１
Ｒｃ０

＝ ０. ７２５ λ３ｃ ｈｐ ρ２ｃｇ
ｄｏ μｃ(Ｔｃｓ － Ｔｗ)

[ ]
０. ２５

(１０)

气侧的对流换热热阻 Ｒａ为:

１
Ｒａ

＝ θ
Ｄｋ
ｄ０

Ｒｅ０. ５ ｐ
ｐ － ｐｓ

( )
ｂ
ｐ１ / ３ ｈｐρ

Ｔｓ
æ
è
ç

ö
ø
÷

２ / ３ １
(Ｔｓ － Ｔｃｓ) １ / ３

(１１)
１. ３. ２　 阻力源项

阻力源项 Ｆｕ和 Ｆｖ分别表示在 ｘ 和 ｙ 方向上的

多孔介质流动阻力系数:
Ｆｕ ＝ ξρｕｕｍ (１２)
Ｆｖ ＝ ξρｖｕｍ (１３)
阻力损失系数 ξ 为:

ξ ＝ ２ｆｓ ξ０
１ － φ
１ － φｔ

( ) (１４)

水平方向的摩擦阻力系数 ｆ 为:

ｆ ＝
０. ６１９ Ｒｅ － ０. １９８ φ

１ － ｄｏ / ｓ
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

ꎬ　 Ｒｅ < ８ ０００

１. １５６ Ｒｅ － ０. ２６４ ７ φ
１ － ｄｏ / ｓ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

ꎬ ８ ０００≤Ｒｅ≤２ ×１０５

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(１５)

２　 模型架构和验证

２. １　 模型架构

本文模型采用 Ｃ ＋ ＋语言及支持面向对象 /类方

法构建程序ꎮ 程序定义的类是程序的核心特性ꎬ包含
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数据表示法和数据处理方法ꎮ 针对冷凝器不同流动

域的结构特点ꎬ程序利用相同类处理不同流动域的模

型参数ꎬ对不同流动域的计算流体力学类进行定义ꎮ
Ｃ ＋ ＋程序的架构及数据结构如图 ２所示ꎮ

图 ２　 Ｃ ＋ ＋程序架构与数据结构

Ｆｉｇ. ２ Ｃ ＋ ＋ ｐｒｏｇｒａｍ ａｒｃｈｉｔｅｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｄａｔａ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

图中双向箭头代表数据双向传输ꎬ单箭头表示

继承关系ꎮ 此模型输入文件需要两部分ꎬ一部分为

模型配置文件ꎬ另一部分为程序生成的二维网格ꎮ
模型配置文件包括用户选择的边界条件、模型参数、
离散格式等信息ꎬ由模型用户界面输入并生成ꎮ 针

对非结构网格ꎬ模型的网格处理类将网格信息赋值

于点类、边类和三角形类ꎬ利用有限体积方法将模型

信息储存在三角形单元中心处ꎮ 因计算控制体积的

流量需求ꎬ模型需要计算相邻网格信息ꎮ 模型构建

及求解过程涉及的方程包括动量方程、连续方程、湍
流方程以及标量场运输ꎮ 本文模型利用多孔介质流

动模拟冷凝器壳侧流场特性ꎮ 由于湍流模型(如
ｋ － ε模型) [１０]、能量方程和组分输运方程具有类似

数学表达式ꎬ所以可采用标量场类去构建相对应方

程ꎮ 对于此冷凝器壳侧流场换热问题ꎬ程序需要耦

合水蒸气的物性模型ꎮ
２. ２　 模型验证

２. ２. １　 仿真对象

本文采用 Ａｌ￣Ｓａｎｅａ 等人[１１]和 Ｂｕｓｈ 等人[１２]提

出的蒸汽表面实验冷凝器来验证数值模型ꎮ 此实验

冷凝器的配置与相关参数分别如图 ３ 和表 ３ 所示ꎮ

图 ３　 实验冷凝器配置

Ｆｉｇ. ３ Ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

表 ３　 实验冷凝器参数

Ｔａｂ. ３ Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

参　 数 数　 值

冷凝器长度 / ｍ １. ２１９

冷凝器深度 / ｍ １. ０２

冷凝器高度 / ｍ ０. ７８

管外径 / ｍ ２５. ４

管壁厚度 / ｍ １. ２５

管间距 / ｍ ３４. ９

冷却水入口温度 / ℃ １７. ８

冷却水入口速度 / ｍ􀅰ｓ － １ １. １９

蒸汽水入口压力 / Ｐａ ２７ ６７０

蒸汽水入口流量 / ｋｇ􀅰ｓ － １ ２. ０３２

空气水入口流量 / ｋｇ􀅰ｓ － １ ２. ４８ × １０ － ４

冷凝器管束由 ２０ × ２０ 根管组成ꎬ呈等边三角形

排列ꎮ 冷却水以单程流经冷凝器ꎬ气体混合物(蒸汽

和少量空气)从位于冷凝器左侧的进口流入冷凝器ꎬ
空气与未凝结的蒸汽被抽出到内部出口ꎮ 凝结水从

冷凝器底部排出ꎮ 该冷凝器的实验数据用于与数值

结果进行比较ꎬ以评估所提数值模型的预测能力ꎮ
２. ２. ２　 验证过程

图 ４ 给出了气体速度矢量场的数值结果ꎮ 图中

１ 个箭头代表 １ 个数值ꎬ箭头的方向和长短分别表

示矢量的方向和大小ꎮ 由图 ４ 可知ꎬ蒸汽因在管侧

向冷却水传热而冷凝ꎬ速度下降导致蒸汽量大幅减

少ꎮ 靠近通风口的气相速度减小ꎬ在通风口处抽出

不可冷凝的气体和未凝结的蒸汽ꎮ
图 ５为冷凝器压力分布云图和热流密度等值线ꎮ

由图 ５ 可知ꎬ管束边缘的压力高于管束中心ꎬ迫使流

体向通风口流动ꎮ 蒸汽速度较低的区域与传热较差

的区域相对应ꎬ最高的热流密度出现在管束入口处ꎬ
此处蒸汽速度最高ꎮ 管束外围的热流密度较高ꎬ而
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通风口区域的热流密度降低到较低值ꎮ

图 ４　 速度矢量

Ｆｉｇ. ４ Ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｖｅｃｔｏｒ

图 ５　 冷凝器压力分布云图和热流密度等值线

Ｆｉｇ. ５ Ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｌｏｕｄ ｍａｐ
ａｎｄ ｈｅａｔ ｆｌｕｘ ｄｅｎｓｉｔｙ ｃｏｎｔｏｕｒ

图 ６中比较了文献[１１ － １２]的实验数据、Ｆｌｕｅｎｔ
模拟值和模型计算值ꎮ 由图 ６ 可知ꎬ第 ３ 排、第 １３
排和第 １８ 排的软件计算结果均与实验值吻合较好ꎬ
且优于 Ｆｌｕｅｎｔ模拟值ꎬ这也与文献[１３]的结果比较

接近ꎮ 第 ８ 排的计算结果在大部分区域偏低ꎬ最大

偏差达到 ８５. ８ ｋＷ / ｍ２ꎬ相对误差为 ７５％ ꎮ 造成该

偏差的可能原因包括:本文模型采用了单流体冷凝

模型ꎬ未考虑出口附近液相对结果的影响ꎻ同时ꎬ模
型出口处理与实验台实际操作情况存在差异ꎮ

图 ６　 冷凝器平均热流密度实验值、Ｆｌｕｅｎｔ 模拟值及

计算值比较

Ｆｉｇ. ６ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄａｔａꎬ Ｆｌｕｅｎｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
ｒｅｓｕｌｔ ａｎｄ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ

ａｖｅｒａｇｅ ｈｅａｔ ｆｌｕｘ ｄｅｎｓｉｔｙ
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　 　 在准三维计算方面ꎬ经过 ６ 次迭代ꎬ得到 ５ 个截

面的计算结果如表 ４ 所示ꎮ 由表 ４ 可知ꎬ ５ 个截面

蒸汽入口压力的极差仅为 ０. １１ Ｐａꎬ可以认为达到了

压降平衡ꎮ

表 ４　 准三维计算结果

Ｔａｂ. ４ Ｑｕａｓｉ ３Ｄ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

截面
冷却水

温度 / ℃

换热量 /

ｋＷ􀅰ｍ － １
蒸汽入口速度 /

ｍ􀅰ｓ － １
蒸汽入口

压力 / Ｐａ

蒸汽冷凝量 /

ｋｇ􀅰ｓ － １
蒸汽冷

凝比 / ％

１ １７. ８０ ３ ９２４. ３５ １２. ３１ ２７ ６１４. ０３ ０. ４０８ ９ ９９. ２１

２ １８. ８８ ３ ８９５. ２６ １２. ２３ ２７ ６１３. ９５ ０. ４０５ ８ ９９. １６

３ １９. ９６ ３ ８６６. １０ １２. １４ ２７ ６１３. ９２ ０. ４０２ ８ ９９. １１

４ ２１. ０２ ３ ８３６. ７３ １２. ０６ ２７ ６１３. ９４ ０. ３９９ ７ ９９. ０５

５ ２２. ０８ ３ ８０７. ０８ １１. ９７ ２７ ６１４. ００ ０. ３９６ ７ ９９. ９９

　 　 蒸汽冷凝量的计算结果与文献[１３]结果的对

比如图 ７ 所示ꎮ 由图 ７ 可知ꎬ５ 个截面蒸汽冷凝

量的计算值与文献值的相对偏差分别为 － １. １４％ ꎬ
－０. ５９％ ꎬ０􀆰 ０７％ ꎬ０. ６３％和 １. ３５％ ꎬ可以认为计算

结果与文献结果近似ꎬ满足设计计算要求ꎮ

图 ７　 蒸汽冷凝量计算结果对比

Ｆｉｇ. ７ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｔｅａｍ ｃｏｎｄｅｎｓａｔｉｏｎ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ

３　 模型应用

以集成冷凝器壳侧部分为研究对象ꎬ利用开发

的模型对壳侧流场进行仿真分析ꎮ 将模拟对象分为

蒸汽通道、主冷凝区域、空冷区及热井共 ４ 个主要流

动区域ꎮ 蒸汽首先由入口进入蒸汽通道ꎬ随后流入

由辐射管组和菱形管组组成的主冷凝区域ꎬ再向下

经过空冷区ꎬ其中不凝结气体在此排出ꎬ最后ꎬ凝结

水进入热井ꎮ 针对不同区域ꎬ分别计算不同管组的

孔隙率、冷凝温度、冷凝管径、比表面积等关键参数ꎬ
以便计算冷凝质量流率及蒸汽流动阻力源项ꎮ

冷凝器壳侧流场冷凝过程的数值模拟结果及其与

三维数值模拟计算结果的对比如图 ８ 所示ꎬ图中左侧

为二维流场计算结果ꎬ右侧为三维数值模拟结果ꎮ
通过比较图 ８(ａ)与图 ８(ｂ)可以看出ꎬ三维数

值模拟可描述不同入口的条件ꎬ因此在不同截面上

可展示三维入口条件变化对结果的影响ꎬ而不同截

面的总体流场特征是一致的ꎬ这一特征也符合二维

模拟中的预测ꎮ 与三维结果相比ꎬ二维流场的最大

速度约为 ９０ ｍ / ｓꎬ三维流场的最高速度为 １０５ ｍ / ｓꎬ
存在差异的主要原因是入口条件不同ꎬ但两个结果的

高速区一致ꎮ 二维 ＣＦＤ 预测的压力区间在 ２３. ２５ ~
２４. ３６ ｋＰａꎬ三维预测结果为 ２３. ２ ~ ２４. ５ ｋＰａꎬ并且最

高压力出现在垂直管区间ꎬ而这一区间无法在二维

模型中体现出来ꎮ 从压降上看ꎬ二维模拟预测得到

的蒸汽压降约为 ６４０ Ｐａꎬ而三维预测为 ４６１. ８ ~
６４８. ５ Ｐａ 之间ꎬ可见二维 ＣＦＤ 与三维 ＣＦＤ 的高压

区和低压区预测结果是一致的ꎮ
图 ８(ｃ)给出了模型对不凝结气体质量分数的

预测ꎮ 由图 ８(ｃ)可知ꎬ二维数值模拟结果得到的不

凝结气体最高质量分数在冷凝器出口处ꎬ约为

０􀆰 ３８９ ２ꎮ 三维模拟结果表明不凝结气体质量份额

在不同位置存在差异ꎬ出口的不凝结气体质量占比在

０. ３ ~０. ９５ 之间ꎮ 由于二维模型主要表征为截面上

的平均效应ꎬ因此从平均值来看ꎬ三维结果的出口平

均值约为 ０. ６ꎬ高于本文模型预测得到的 ０. ３８９ ２ꎮ
造成二维与三维模拟结果差异的主要原因是冷凝器

蒸汽入口结构是不规则立体的ꎬ在一定程度上会影

响不凝结气体在冷凝器纵向截面上的质量分布ꎬ无
法保证每个截面二维模拟预测结果的一致性ꎮ 同

时ꎬ二维模型中的传热模型与三维模型略有差异ꎬ冷
凝换热量的计算方式不完全相同ꎮ 但二维与三维模

拟计算结果的偏差较小ꎬ因此两者的预测近似一致ꎮ

􀅰８９􀅰
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图 ８(ｄ)比较了二维与三维模拟计算流体的速

度矢量分布ꎮ 可以看到ꎬ两者的趋势一致ꎬ表明二维

计算与三维计算中流体速度与方向整体相同ꎬ但两

种计算模型入口条件变化对结果的影响存在差异ꎮ

图 ８　 集成冷凝器壳侧流场仿真分析

Ｆｉｇ. ８ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｅｓ ｏｆ ｆｌｏｗ ｆｉｅｌｄ ｏｎ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｏｆ ｉｎｔｅｇｒａｔｅｄ ｃｏｎｄｅｎｓｅｒ
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４　 结　 论

本文建立了一个模拟表面式蒸汽冷凝器壳侧流

体流动及传热的准三维模型ꎬ采用连续多孔介质简

化管束结构、流动和传热过程ꎮ 基于该模型对套管

一体式冷凝器壳侧的多介质流场特性的模拟和分

析ꎬ得出如下结论:
(１) 除从管束底部开始的第 ８ 排外ꎬ模型计算

结果与 Ｆｌｕｅｎｔ模拟结果吻合较好ꎮ 第 ８ 排的结果在

大多数区域都较低ꎬ最大偏差为 ８５. ８ ｋＷ / ｍ２ꎬ表明

冷凝器出口附近的液相对单流体冷凝计算模型存在

影响ꎮ
(２) 对于集成冷凝器壳侧冷凝过程的仿真ꎬ可

认为该模型对凝结水分布的预测与三维模拟结果接

近ꎬ可用于集成冷凝器壳侧两相多组合凝结过程的

快速计算ꎮ
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