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摘 要: 本文着眼于采用蒸发式凝汽器代替传统发电系统凝汽器和冷却塔，以总传热系数 αtot 最大为目标函数，以总换

热量和空气侧压降作为约束条件，以板间距 Sa、高度 H 和长度 L 为优化变量对其进行了结构优化，编写了板壳蒸发式冷

凝器的结构优化程序。优化结果表明，蒸发式凝汽器板间距的选择 11 ～ 22． 5mm，换热板高度 0． 7 ～ 1． 6m，长度选择大于

7m 是合适的; 本文优化结果为在 L = 8m，Sa = 22mm，H = 0． 8m 时总传热系数最大为 578． 3 W/ ( m2· ℃ ) ; 在总传热量一

定的情况下，在影响板壳蒸发式凝汽器总传热系数的三个结构变量当中，敏感系数由大到小依次为 L ＞ H ＞ Sa。
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Astract: The maximum heat transfer coefficient was present as the objective function，total heat exchange quantity and air-side
pressure drop as constraint conditions，plate space Sa，height of plate H and length of evaporative condenser L as variables to op-
timize，composing the structural optimization process and providing reference to engineering design． The results show that suitable
choise are plate spacing 11 ～ 22． 5mm，plate height 0． 7 ～ 1． 6m，length more than 7m; when L = 8m，Sa = 22mm，H = 0． 8m the

heat transfer coefficient becomes the max of 578． 3W/ ( m2·℃ ) ; when the the heat transfer cooefficient is constant，the sensitiv-
ity of coefficient is L ＞ H ＞ Sa。

Keywords: plate shell evaporative condenser; heat and mass transfer; multiphase flow; structure optimizatio

1 前言

蒸发式凝汽器作为一种节能、节水、结构紧凑

的新型高效换热设备，已经在制冷装置和石油化

工等行业有广泛的应用［1，2］，近年来也越来越多

地被用于电厂冷却系统中［3，4］。
图 1 为板壳蒸发式凝汽器内换热单元示意。

在运行过程中，汽轮机排汽进入板壳蒸发式凝汽

器后在换热板表面凝结，凝结热量传递给换热板，

在板的另一侧，冷却水沿壁面形成水膜流动，并与

同向或者逆向流动的空气进行热量、质量的传递，

最后由空气将热量带走。
在一定的环境条件下，板壳蒸发式凝汽器的

结构参数是决定凝汽效果的主要因素［5］，本文主

要通过结构参数的优化设计，在保证汽轮机工作的

前提下，使板壳蒸发式凝汽器的传热系数最大。本

文的研究成果将为蒸发式凝汽器在电站凝汽系统

的应用提供优化设计数据，具有一定的参考价值。
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图 1 板壳蒸发式凝汽器内换热单元示意

L、B、H． 换热板组的长、宽、高。

2 优化设计的基本原理

2． 1 数学描述

优化设计，就是在若干外部因素一定的情况

下，以某一或多个性能指标为目标函数，以某些设

计变量作为未知变量，通过对未知变量的优选，最

终使目标函数达到最优。最优化设计的数学模

型，可以归纳为:

目标函数:

min f ( X) ( 1)

约束方程:

hi ( X) = 0 ( i = 1，2，3，…，m)

gj ( X) ＜ 0 ( j = 1，2，3，…，n)
( 2)

设计变量:

X = ［x1，x2，…，xn］
T ( 3)

在以上数学模型所描述的最优化问题中，根

据 f( X) ，hi ( X) ，gj ( X) 与变量 X 之间的函数关系

的不同及变量 X 的变化不同，可以分为不同类型

的最优化问题，因而其数学求解的方法也不相同。
热质交换设备的优化设计问题一般都是约束( 非

线性) 最优化问题( 也可称为约束规划问题) 。

2． 2 优化算法

尽管人们对离散变量结构优化设计的研究进

行得比较早，但是由于无法克服离散变量优化本

身所固有的困难特性，以致至今还没有一种十分

有效的通用解法。目前，求解离散变量优化问题

的常用方法主要有随机枚举法、分支界定法、割平

面法、动态规划法、枚举法［6］。
本文选用的枚举法是通过逐个列举所有的可

行解及其目标函数值来选出最优解。这种方法不

论离散变量规划的非线性程度有多大，多复杂，用

完全枚举法总可以求出正确的最优解。其缺点是

计算量大，只能解决小规模问题，但高速计算机技

术的发展为这种方法的应用提供了条件。

3 结构优化

3． 1 目标函数的建立

优化的目的是实现一定条件下的性能最大

化，由于影响因素众多，而一些因素之间又互相影

响，因此选择适宜的评价指标对于结构优化十分

重要，目前主要采用从热交换和耗能角度的指

标［7］:

( 1) 采用单一热性能指标，例如采用热交换

效率、传热系数、压力降、设备大小，运行费用等作

为性能指标。这些指标可以直观地从能量利用或

消耗角度，描述热交换器的传热或阻力性能，具有

极强的实用性，易为用户所接受;

( 2) 传热量与流动阻力损失相结合的热性能

评价法: 单一地或同时用传热量和流动压力降的

绝对值的大小，难于比较不同热交换器之间或热

交换器传热强化前后的热性能的高低。为此选择

把传热量与功耗结合在一个指标中加以考虑，即

以消耗单位的消耗功率 P 所得传递的热量 Q，Q /
P 作为评价热交换器性能的指标［8，9］。
3． 2 优化变量的选择［10］

在优化设计问题中，变量是影响优化设计质

量的关键因素，变量选的太多，会将问题复杂化，

而变量选的太少，设计的自由度少，优化的效果就

差，甚至得出不正确的结论。所以应结合具体问

题，合理地选定变量，在满足设计要求的前提下，

应尽量减少次要的变量，使问题简化。影响板壳

蒸发式凝汽器性能的主要因素有状态参数和结构

参数:

状态参数包括汽轮机排汽流量和温度，环境干
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球、湿球温度，冷却空气流量以及循环水喷淋密度。
影响板壳蒸发式凝汽器换热性能和能耗的结

构参数包括机组的换热面积、长度、宽度和板间

距。
3． 3 约束条件设定

约束条件是变量取值范围的限制条件，它是

评定设计方案可行性的标准。本文把板壳蒸发式

凝汽器优化的约束条件归纳为以下几项:

( 1) 进口空气的干、湿球温度的限制 con( ta )

和 con( ta，wb ) ;

( 2) 机组结构参数的限制 con ( L ) ( 长度) ，

con( H) ( 高度) ，con( Sa) ( 板间距) 等;

( 3) 工艺流 体 进 口 温 度 和 流 量 的 限 制 con
( ts ) ，con( ms ) ;

( 4) 换热量与功耗之比限制 con( Q /P) ;

( 5) 喷淋密度和空气流量的限制 con ( Γ ) ，

con( mda ) 。

4 算例分析

本文以应用于广东某钢铁厂冲渣水余热发电

项目的板壳蒸发式凝汽器优化设计为例，在整个

项目发电系统原则性热力设计的基础上，采用板

壳蒸发式凝汽器作为发电系统的凝汽设备，其设

计工况: 凝汽压力 ps = 7380 Pa，对应的蒸汽饱和

温度为 ts = 40℃，汽轮机排汽量 ms = 0． 8kg /s。
4． 1 优化模型

4． 1． 1 目标函数

将传热系数最高作为优化的目标，即目标函

数为:

f( X) = αtot = 1
1
αs

+
δp
λp

+ 1
αw

+ 1
αaj

→ max

( 4)

4． 1． 2 优化变量

取板壳蒸发式凝汽器长度 L、换热板高度 H
和板间距 Sa 作为结构优化的变量。
4． 1． 3 约束条件

( 1) 空气的干、湿球温度的限制: 设计气象参

数为: 干球温度和湿球温度分别为 ta = 34． 5℃，

tawb = 30． 5℃。
( 2) 汽轮机排汽温度、流量和传热量的限制:

根据发电系统原则性热力设计的要求，单台板壳

蒸发式凝汽器换热量 Qs 为 2000kW。

( 3) 喷淋密度的限制: 本文在优化设计的过

程中把喷淋密度取为 0． 18 kg / ( m·s) 。
( 4) 冷却空气压降的限制: 考虑到风机选型

和风机安全运行的因素，实际工程应用中，对冷却

空气侧降有一定的限制: 80Pa ＜ Δpa ＜ 200Pa。
( 5) 结构尺寸的限制: 换热板采用 0Cr18Ni9

( 不锈钢 304) 加工制造，按板材规格系列，选择换

热板厚度为 0． 0008m，宽度 B 为 1． 2m。考虑到板

壳蒸发式凝汽器的运输尺寸和板材强度限制，将

换热板高度 H 限制在 0． 5 ～ 2mm。考虑到生产厂

家压片与工艺方面的因素和换热器结构强度的要

求，板片间距 Sa 限制为 0． 005m ～0． 025m，换热面

积 L 的范围为 6 ～ 12m。
4． 1． 4 算法与步长

枚举法由于能逐个列举所有的可行解及其目

标函数值，为计算结果的分析和处理提供大量的

有用信息，因此本文选用此种方法来作为结构优

化的计算方法。换热板高 H 的步长取 0． 05m，板

间距 Sa 的步长取为 0． 0002 m，蒸发式凝汽器长

度 L 的步长取为 0． 5m。
4． 2 结构优化设计

用 MATLAB7． 0 编制枚举法优化设计的计算

程序，计算流程如图 2 所示。

5 优化结果分析

由于采用枚举法时，需通过逐个列举所有的

离散点及其目标函数值来选出最优解，因此本文

仅截取部分计算结果如表 1 所示。喷淋水平衡温

度仅作为监督信号显示，从表中可以看出，最佳长

度、高度和板间距的组合为 L = 8m，H = 0． 8m，Sa

= 0． 022m，此 时 总 传 热 系 数 最 大 为 578． 3
W/ ( m2·℃ ) 。

为了设计出传热系数高、结构紧凑的蒸发凝

汽器，必须了解各结构参数对蒸发凝汽器性能的

影响。为此，本文对板壳蒸发式凝汽器进行了结

构参数的灵敏性分析，敏感系数定义为目标值变

动百分比 Δ ( f ( X) ) / f ( X) 与参量值变动百分比

ΔX /X 之比。
5． 1 板间距 Sa 变化对性能的影响

在总传热量一定的前提下，保持换热板片高

度 H 为 0． 8 m，板壳蒸发式凝汽器长度 L 为 8m，

改变板间距 Sa。板间距对总传热系数和压降的

影响如图 3 所示。
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图 2 结构优化程序流程

表 1 结构优化计算结果节选

L
( m)

H
( m)

Sa ( m)

总传热

系数［W/

( m2·℃) ］

压降

( Pa)

喷淋水

平衡温度

( ℃ )

L
( m)

H
( m)

Sa ( m)

总传热

系数［W/

( m2·℃) ］

压降

( Pa)

喷淋水

平衡温度

( ℃ )

6 0． 8 0． 008 383． 12 49． 5225 39． 105 8 1 0． 008 260． 495 20． 82 39． 543

6 0． 8 0． 016 568． 35 175． 725 37． 527 8 1 0． 02 441． 69 78． 3015 38． 087

6 1． 6 0． 008 263． 88 30． 5655 39． 744 8 1． 6 0． 008 205． 905 26． 545 39． 823

6 1． 6 0． 02 397． 65 72． 7725 38． 552 8 1． 6 0． 02 307． 87 44． 11 38． 957

8 0． 5 0． 008 408． 865 44． 4555 38． 807 10 1 0． 008 213． 685 22． 67695 39． 647

8 0． 8 0． 008 296． 98 24． 9615 39． 353 10 1 0． 02 358． 66 41． 6085 38． 5

8 0． 8 0． 02 534． 7 131． 7315 37． 53 10 1． 6 0． 008 169． 215 20． 3521 39． 867

8 0． 8 0． 022 578． 3 176． 94 37． 181 10 1． 6 0． 02 251． 785 29． 5555 39． 19
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图 3 板间距对总传热系数和压降的影响

从图 3 可以看出，随着板间距的增大，板壳蒸

发式凝汽器的总传热系数和空气侧压降均有显著

增大的趋势，分析原因为，在总传热量一定的情况

下，由于板间距的增大，相应 L 长度内可摆放的换

热板数量 n 减小，使得总传热面积减小，因此必然

需要较高的操作参数来获得所需传热量，即所需

空气流量增大和空气雷诺数增加，总传热系数和

压降增大。当 Sa ＞ 0． 0225m 时，空气侧压降大于

200Pa，超出限值，是不可取的。
为了便于比较各结构参数对性能的影响，将

曲线拟合为幂的形式 y = axb，则敏感系数 Δy /y
Δx /x

=

b，拟合图 3 曲线得:

αtot = 7277． 89Sa
0． 67 ( 5)

Δ pa = 5． 37 × 106S2． 696
a ( 6)

从图 4 可以看出，空气出口相对湿度和喷淋

水温度 均 随 板 间 距 Sa 的 增 大 而 减 小，当 Sa ＜
0． 011m时，空气出口状态为饱和状态，因此板间

距应大于 0． 011m。因此合适的板间距 Sa 范围为

0． 011 ～ 0． 0225m。

图 4 板间距对出口相对湿度和喷淋水平衡温度的影响

按照乘幂的形式拟合图 3、4 中曲线，其中出

口相对湿度仅拟合非饱和段:

Rhout = 46Sa
－ 0． 174 ( 7)

tw，out = 30． 8Sa
－ 0． 052 ( 8)

5． 2 高度 H 变化对性能的影响

在总传热量一定的前提下，换热板间距 Sa 为

0． 022m，凝汽器长度 L 为 8m，改变高度 H。
从图 5 可以看出，随换热板高度的增大，总传

热系数和压降都呈减小的趋势。这是因为在一定

的换热器长度和板间距下，要达到指定的换热量，

换热板高度越小，则需要的空气流量越大，即需要

较高的冷却空气流速，因此总传热系数变大。但

同时由于流速提高，空气压降变大，当 H ＜ 0． 7 m
时，空气侧压降 Δpa 大于 200Pa，超出了压降的要

求范围。

图 5 板高度对总传热系数和压降的影响

从图 6 可以看出，随着板高度的增大，喷淋水

平衡温度逐渐升高，空气出口相对湿度逐渐增大，

当 H ＞ 1． 6m 后，出口相对湿度达到饱和状态，此

时再增大换热板高度，反而浪费了传热面积，增加

了初投资。综上可知，换热板高度的选择范围为

0． 7 ～ 1． 6m 之间是比较合适的。

图 6 板高度对出口相对湿度和喷淋水平衡温度的影响

按照乘幂的形式拟合图 5 和图 6 中曲线得:

αtot = 448． 9H
－ 0． 815 ( 9)
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Δpa = 83． 6H
－ 2． 37 ( 10)

Rhout = 94． 3H
0． 145 ( 11)

tw，out = 38H
0． 05 ( 12)

5． 3 长度 L 变化对性能的影响

在总传热量一定的前提下，保持换热板间间

距 Sa 为 0． 022m，板壳蒸发式凝汽器高度 H 为

0． 8m，改变长度 L。
从图 7 可以看出，总传热系数和压降均随长

度 L 的增大而降低，这是因为在板间距一定的情

况下，随着蒸发式凝汽器长度的减小，则换热板片

数量变小，相应换热面积降低，而换热量不变时则

所需要更高的空气流量和流速，空气流速的增大

导致总传热系数和压降的增大，当 L ＜ 7m 时，虽

然总传热系数较大，但此时空气压降超出要求的

压降范围，因此是不可取的。

图 7 长度 L 对总传热系数和压降的影响

从图 8 可以看出，随着板壳蒸发式凝汽器长

度的增大，出口相对湿度和喷淋水平衡温度均增

大。综上可知，对所要求的换热量，板壳蒸发式凝

汽器长度应大于 7m。

图 8 长度 L 对出口相对湿度和喷淋水平衡温度的影响

按照乘幂的形式拟合图 7 和图 8 中曲线得:

αtot = 3869L
－ 0． 94 ( 13)

Δpa = 1． 15 × 105L － 3． 24 ( 14)

Rhout = 81． 8L
0． 05 ( 15)

tw，out = 33． 3L
0． 056 ( 16)

根据以上结构参数 Sa、H 和 L 对 αtot、Δpa、
Rhout和 tw，out的敏感性分析，并结合拟合公式的幂

指数，即敏感系数，可以得到各结构参数对目标函

数敏感性的强弱次序如表 2 所示。
表 2 结构参数对目标函数敏感性的比较

目标函数 敏感系数比较

总传热系数 L ＞ H ＞ Sa

压降 L ＞ Sa ＞ H

出口相对湿度 Sa ＞ H ＞ L

喷淋水平衡温度 L ＞ Sa ＞ H

6 结论

( 1) 以广东某钢铁厂冲渣水余热发电项目为

例，对蒸发式凝冷器进行优化，优化结果表明，蒸

发式凝汽器板间距为 11 ～ 22． 5mm，换热板高度

为 0． 7 ～ 1． 6m，长度选择大于 7m 是合适的;

( 2) 本文优化结果为在 L = 8m，Sa = 22mm，H
= 0． 8m 时 总 传 热 系 数 最 大 为 578． 3 W/ ( m2

·℃ ) ;

( 3) 对结构参数的敏感性分析表明: 在总传

热量一定的情况下，在影响板壳蒸发式凝汽器总

传热系数的三个结构变量当中，敏感系数由大到

小依次为 L ＞ H ＞ Sa。
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守恒，进入的水量和排出的水量相同。因为设备

的散湿量是一定的，改造前后新风带入的湿量是

相同的，改造前加湿量多，排湿量也必然多，改造

后加湿量少，必然排湿量少。因此:

Mcw1 － Mhw1 = Mcw2 － Mhw2 ( 8)

Qhw1 － Qcw1 = C( Mcw1 －Mhw1 ) ΔT1 ( 9)

Qhw2 － Qcw2 = C( Mcw2 － Mhw2 ) ΔT2 ( 10)

式中 Mcw1，Mcw2———改造前和改造后冷凝排水量

Mhw1，Mhw2———改造前和改造后加湿用水量

ΔT1，ΔT2———改造前和改造后冷凝排水和

加湿用水的温度之差

因为改造前和改造后的冷凝水排水温度相差

不大，所以改造前后加湿用水和冷凝排水之间的

温差相差不多，而冷凝水量也比较小，由式( 8 ) 近

似可得:

( Mcw1 －Mhw1 ) ΔT1 = ( Mcw2 － Mhw2 ) ΔT2 ( 11)

将式( 11) 代入式( 9) 和( 10) 得:

Qhw1 － Qhw2 － Qcw1 + Q cw2 = 0 ( 12)

将式( 12) 代入式( 7) ，得:

Qct1 － Qct2 = Qec1 － Qec2 ( 13)

即耗电量之差约等于冷凝排热量之差，把表

1 数据代入: Qct1 － Qct2 = 18． 3kW。因此减少了

18． 3kW 的冷凝排热量，另外也减少了冷却水泵

的流量和冷却塔工作时间。
2． 6 改造效益

耗电量从原来的 22． 8kW 降到4． 5kW，节约

了 18． 3kW，耗电量不到原来的 20%，节电量达

80%，经 济 效 益 非 常 可 观。按 电 价 1 元 /
( kW·h) ，机组每天 24h 运转，单台一个月节约

的电费为 13176 元。因此，在一个季度内就能完

全收回投资。而该公司一共改造了 30 台这样的

机组，每个月可以节省 395280 元，一年可以节约

4743360 元。上述没有计算由于冷凝排热量减少

而节约的费用，实际节省费用比这个更高。

3 总结

( 1) 恒温恒湿空调机组的冷凝热可以回收，

用来代替部分电加热器和加湿器的热量;

( 2) 在实际操作中，具体项目具体分析，不同

的项目方案有所不同，同样的方案也可能产生效

果完全不一样;

( 3) 有些数据是不方便测量，因此要通过现

有条件来推算有无节能潜力，以及节能改造后的

性能，确保改造后的效果;

( 4) 要充分考虑现有改造条件，包括结构可

行性，系统稳定性，控制精度等;

( 5) 只要节能改造方案合理，即使是局部改

造，少量的投资也能够带来意想不到的收益。
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