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翅片管汽轮机油冷却器传热性能试验研究

欧阳新萍，刘冰翛
(上海理工大学 能源与动力工程学院，上海 200093)

摘 要:用实验的方法研究了翅片管油冷却器的传热和流动

阻力性能。试验管为肋化系数为 10． 6 的高肋管。将实验结
果与理论计算值进行比较，并根据威尔逊法及最小二乘法原

理，得出了管外流体油和管内流体水的对流换热关系式、流
动阻力关系式。结果表明:本试件以内表面计的传热系数达
到了 1 000 ～ 3 000 W/ ( m2℃ ) ，是光滑管的 5 ～ 6 倍，与具有
相同壳体直径的光滑管油冷却器相比，节省了三分之二的换

热体积。在相同换热器体积下，高肋管的管子布置量约是光
滑管的 60%左右，因此在相同换热器体积下高肋管的换热
容量是光滑管的 3 ～ 4 倍。
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引 言

汽轮机油冷却器是热力发电厂中的重要配套设

备［1］，其传热效能的高低已成为影响电厂中相关设

备正常运行的重要因素。目前水冷壳管式油冷却器
通常设计为水在冷却器的管内流动，油在管外的壳

程流动。根据传热原理，换热器的换热量可表示为:
Q = KAΔTm ( 1)
要提高油冷却器的传热效能，必须提高传热量

Q的值，也就是必须提高总传热系数 K、或增加传热
面积 A、或增加换热温差即对数平均温差的值。由
热力学第二定律可知，增加换热温差意味着有效能

损失增大，这不可取，而且事实上汽轮机油冷却器的

换热温差是相对固定的，油温太高会降低油的粘性、
影响润滑效果，还可能影响冷却效果;水温由于受环

境限制也不便调整。仅仅机械地增加传热面积将导
致油冷却器体积的增大和设备成本的提高，因而并

不经济。因此，目前行业上开发高效油冷却器的关
键为如何提高总传热系数值 K。对于水冷式的油冷
却器而言，在不考虑污垢的影响时，总传热系数 K
值的大小取决于管内水的对流换热系数值和管外油

的对流换热系数值。早期的油冷却器多采用光滑铜
管作为传热管，其管外油的对流传热系数只有管内

水的对流传热系数的 1 /10 ～ 1 /20［2］，油冷却器的传
热阻力在油侧。因此，提高油侧的对流换热系数是
改善和提高油冷却器传热效能的技术关键。近年来
板式油冷却器以其优良的可拆卸性和较高的传热速

率被广泛的应用，与传统壳管式油冷却器相比，板式

油冷却器具有重量轻、体积小、操作灵活、易于检修、
适应负荷变化能力强等优点。但国产板式油冷却器
在密封结构、防结垢及抗腐蚀等方面不是很过关，尤
其是密封垫片的原因，使其工作温度、压力和密封性
能受到限制，导致传统板式换热器承压能力差，不适

合于高压及体积流量相差较大的场合［3 ～ 5］。

目前在国内外应用于水冷壳管式油冷却器的强

化换热研究主要集中在两个方面:一是强化传热管，

包括大部分的低肋管，以及近几年国内开发出新型

的花瓣形翅片管［6 ～ 13］;二是改进管间支撑物的结构

形式，主要有长孔波纹网板、螺旋隔板、空心环等替
代普通的弓形隔板作为管间支撑物［14 ～ 15］。尽管花
瓣管和低肋管都能起到强化换热的作用，但两者都

有一个共同的弱点，那就是肋化系数 ( 肋化面积与

光管面积之比) 不高，一般在 2 ～ 4 之间，采用 2 ～ 4
肋化系数的花瓣管或低肋管尽管能提高管外油的对

流换热系数和减少油侧热阻与水侧热阻的差值，但

还不够，管外油的换热热阻仍高于水侧的换热热阻

较多，管外油的传热热阻仍占据了主导地位。因此，
本文采用较高肋化系数的翅片管作为油冷却器的换

热元件，并研究其换热性能。

1 实验系统与原理

1． 1 实验装置
图 1 为油冷却器试验台系统图，其中参照常规
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汽轮机油冷却器的尺寸和工艺参数，根据模化的方

法，设计了试件小样，表 1 为试件中翅片管的参数。
本实验油冷却器采用的管子属于双金属轧片管，基

管为黄铜管，翅片为铝材;试验台主要由油箱、水箱、
油泵、水泵、油加热器及测试仪表组成; 试验用油采
用 32 号汽轮机油，油走壳程，水走管程;试验台设计
换热容量 50 kW，设计水流量 40 m3 /h，设计油流量
20 m3 /h; 油泵采用螺杆泵，水泵选用管道泵; 图 2、
图 3 为翅片管布置图和翅片管图。

图 1 油冷却器试验台系统图
Fig． 1 Schematic diagram for experimental

system of oil cooler

图 2 翅片管布置图( mm)
Fig． 2 Schematic diagram of fin tube

arrangement( mm)

图 3 翅片管图( mm)
Fig． 3 Dimensions of fin tube( mm)

表 1 翅片管几何参数
Tab． 1 Dimensions of fin tubes

换热管

形式

基管

材料

换热管分

布形式

翅片

材料

基管外

径 /mm

基管内

径 /mm

铝复合层

厚度 /mm

翅片管总

外径 /mm

翅厚 /

mm

翅间距 /

mm

隔板间

距 /mm

隔板

数量

管子

数

单根有效

管长 /m

总内表面

积 /m2

总外表

面积 /m2

肋化

系数

双金属

轧片管

Hsn70 － 1

黄铜管

正三角

形分布
Al2 铝 24 22 0． 5 39 0． 38 2． 1 192 2 10 0． 58 0． 40 4． 252 10． 6

1． 2 实验原理
通过温度、流量的测量可得到油侧的放热量和

水侧的吸热量，取二者的平均值作为换热量。传热
系数由下面式( 5) 、式( 6) 计算。通过威尔逊法和分
离法得到管内、管外换热计算关联式，采用线性回归
方法得到油流动阻力计算关联式。

热流体的放热量 Qh kJ /kg 和冷流体的吸热量
Qc kJ /kg可分别表示为:

Qh = GhCp，h ( Th，in － Th，out ) ( 2)

Qc = GcCp，c ( Tc，out － Tc，in ) ( 3)

式中: Gh 、Gc —热、冷流体的质量流量，kg /s; Cp，h 、
Cp，c —热、冷流体的比热，J /kg·K; Th，in 、Tc，in —热、
冷流体进口温度，℃ ; Th，out 、Tc，out —热、冷流体出口
温度，℃。
热平衡 η由下式计算:

η =
Qh － Qc

Qh
× 100% ( 4)

试验以总外表面积为基准的传热系数 K0 和以

总内表面积为基准的传热系数 K i 的计算式为:

K0 = Q
A0Δt

( 5)

·23·
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K i = Q
AiΔt

( 6)

式中: Q = Qh + Qc /2 ; Δt = ΔTm·fT ; Δt—平均温
差，℃ ; ΔTm —对数平均温差，℃ ; fT —温差修正系

数; A0 —管外总表面积，m
2 ; Ai—基管管内表面

积，m2。

根据冷油器的实际运行工况，实验参数取进口

油温为 65、60、55 和 50 ℃，进口水温为 40、35 和
25 ℃，油速 0． 1 ～ 0． 8 m /s，水速 0． 7 ～ 2． 8 m /s。根
据上述参数，共进行了 8 组 64 个工况点的试验。

2 实验数据处理

2． 1 水侧的对流换热规律
建立水侧的对流换热准则关系式模型:

Nu = C Ｒem Prn ( 7)

式中: Nu = hidi /λ f ; Ｒe = Vd i /ν ; hi—管内对流传

热系数，W/ ( m2·℃ ) ; di—基管内径，m; λ f —流体
的导热系数，W/ ( m·℃ ) ; V—管内水的流速，m/s;

ν—流体的运动粘度，m2 /s。

经计算实验中管内水的雷诺数为 20 000 ～
85 000，为旺盛湍流。圆管内旺盛湍流的对流换热
已经有比较成熟的研究结果，式 ( 7 ) 中的 Ｒe 与 Pr

的指数分别为 0． 8 和 0． 33，由于具体的换热器尺寸
和管子进出口形式不同，系数 C 有区别，可以通过
威尔逊法得到。

从试验数据中选择进口油温、油速相同和进口
水温相同的一些数据，这样油侧热阻基本不变，水侧

换热系数只与水速有关，符合威尔逊的应用条件。

为保证拟合精度，应选择较大油速的数据。将不同
温度、流速下的 Nu、Ｒe、Pr 带入上述公式，经威尔逊
法得到: C = 0． 037。

即水侧的对流换热系数计算的准则关系式为:

Nu = 0． 037 Ｒe0． 8 Pr0． 33 ( 8)

2． 2 油侧的对流换热规律
根据前人的研究结果，建立油侧的对流换热准

则关系式模型:

Nu = C' Ｒem Pr0． 333 ( μf /μw )
0． 14 ( 9)

式中: Nu = h0de /λ f ; Ｒe = Vde /ν ; μf —流体的动力
粘度，Pa·s; μw —以壁面温度计的流体的动力粘

度，Pa·s; h0 —管外对流传热系数，W/ ( m2·℃ ) ;

de —管外流体流动的当量直径，m; V—管外油的流
速，m/s。

不计污垢热阻，传热系数以管外总面积 A0 为基

准的翅片管传热热阻方程如下式:

1
K =

A0

Ai
Ｒ i +

A0

Am
Ｒw + 1

h0η0
( 10)

式中: K—总传热系数，W/ ( m2·℃ ) ; Ｒ i—管内导

热热阻，( m2·℃ ) /W; Am —基管平均导热面积，

m2 ; Ｒw —壁面导热热阻，( m
2·℃ ) /W; η0 —翅片

表面效率。

根据式( 10 ) 可以分离得到管外油的对流换热
系数 h0 。由于翅片表面效率与管外油的对流换热
系数有关，分离计算的时候可以采用迭代的方法。

求得对流换热系数 h0 后即可按照式( 9) 进行拟合，

求得式中的系数 C'和指数 m。

对式( 9) 进行变型，令
Y = Nu /［Pr0． 333 ( μf /μw )

0． 14］

X = Ｒe

得

Y = C'Xm ( 11)

根据试验数据对式( 11 ) 进行拟合，可求出系数
C' = 0． 109，指数 m = 0． 611。

即油侧的对流换热系数计算的准则关系式为:

Nu = 0． 109 Ｒe0． 611 Pr0． 333 ( μf /μw )
0． 14 ( 12)

采用类似的拟合方法，可得到油的阻力计算准

则关系式。建立油侧的阻力计算准则关系式模型:
Eu = C* Ｒem·N ( 13)

式中: Eu = ΔP /ρV2 ; ΔP—流体的流动阻力，Pa;

ρ—流体的密度，kg /m3。

根据阻力数据对式( 13 ) 进行拟合，可求出系数
C* 和指数 m。

拟合的结果为: C* = 22． 23，m = － 0． 259。

即油侧的阻力计算准则关系式为:

Eu = 22． 23 Ｒe－0． 259·N ( 14)

为了定量了解高肋管的强化换热效果，选择一

典型工况，计算在换热量相同、壳体直径相同的情况
下光滑管( 与翅片管基管尺寸相同) 油冷却器的传

热性能。图 4 为光滑管布置图( 二管程) ，表 2 为翅
片管换热器与光滑管换热器的比较，结果表明:翅片

管换热器的管长是光滑管的 36%。由于两者壳体
直径相同，因此翅片管换热器节省了约三分之二的

·33·
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换热体积。

表 2 光滑管油冷却器与翅片管油冷却器比较

Tab． 2 Comparison of bare tube and

fin tube oil coolers

参数 光滑管油冷却器 翅片管油冷却器

Ki /W·( m2·℃ ) － 1 392 2154

总内表面积 /m2 2． 2 0． 4

总外表面积 /m2 2． 413 4． 252

单程管子数 10( 2 管程) 10( 1 管程)

单程有效管长 /m 1． 6 0． 58

单位管长管内表面积 /m2 0． 069 1 0． 069 1

单位管长管外总面积 /m2 0． 0754 0． 733

图 4 光滑管布置图( mm)
Fig． 4 Schematic diagram of bare tube

arrangement( mm)

3 实验结果与讨论

3． 1 关于试件的传热性能
根据试验数据绘制了整体传热系数、对流换热

系数和流动阻力图线，如图 5 ～图 8 所示。图中横
坐标为油侧的雷诺数，实验中油的雷诺数为 100 ～
1 100。

传统的光滑管冷油器的传热系数约在 200 ～
450 W/ ( m2·℃ ) ，由图 6 可看出本试件以内表面计
的传热系数达到了 1 000 ～ 3 000 W/ ( m2·℃ ) ，是
光滑管的 5 ～ 6 倍，强化传热的效果非常好。与低肋
管的传热系数是光滑管的 2 ～ 3 倍相比，采用高肋管

的冷油器试件强化效果也明显好得多，非常值得

推广。

图 5 传热系数 K0 与其它参数关系

Fig． 5 Heat transfer coefficient K0

versus other parameters

由于在相同换热器体积下，高肋管的管子布置

量约是光滑管的 60%左右。因此，若比较两者相同
的换热器体积下的换热容量的话，高肋管是光滑管

的 3 ～ 4 倍。但有一点值得注意，采用高肋管后，由
于肋化系数较大( 冷油器试件肋化系数为 10． 6) ，管
内一旦结垢，传热热阻将增加较多，同样的垢层厚

度，高肋管的污垢热阻是光滑管的 10 倍，是低肋管
的 3 倍左右。因此，采用高肋管的冷油器要特别注
意应采用不易结垢的水质。对于水源较脏或易结垢
的场合，不宜使用，或对水要进行处理才能采用，或

缩短管内污垢的清理周期。

·43·
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图 6 传热系数 K i 与其它参数关系

Fig． 6 Heat transfer coefficient K i

versus other parameters

图 7 管外换热系数 h0 与其它参数关系

Fig． 7 Convective heat transfer coefficient ho versus
other parameters

3． 2 关于试件的肋化系数
冷油器试件的肋化系数是 10． 6 ( 低肋管为 2． 5

～ 3) ，与低肋管相比肋化系数提高了不少。评价肋
化系数大小是否合适，主要应分析换热壁面两侧的

热阻是否均衡。现在来比较一下冷油器试件换热壁
面两侧的热阻。参照式 ( 10 ) ，管外油侧的热阻为

1
h0η0
，管内水侧的热阻为

A0

Ai
Ｒi 。按照冷油器常规的

运行工况，取管外油速 0． 55 m /s，取管内水速 1． 5
m /s，油温和水温 60 ℃和 35 ℃，分别计算得到油测
的热 阻 为 0． 003 12 m2·℃ /W，水 侧 的 热 阻 为
0． 001 20 m2·℃ /W。这说明，本冷油器试件采用
的高肋管油测热阻为水侧热阻 2． 6 倍，这比光滑管
的 10 ～ 20 倍和低肋管的 6 ～ 9 倍改善了许多。这说
明采用 10． 6 肋化系数的高肋管是合理的。

图 8 油流动阻力 dp 与其它参数关系

Fig． 8 Pressure drop dp versus other parameters

对于高肋管的油侧热阻仍比水侧高，是否意味

着肋化系数 10． 6 还应该提高，这里应该要注意管内
污垢热阻问题。管内结垢后，管内一侧的热阻大幅
增加。如果取管内的污垢系数为 0． 000 17 m2·℃ /
W( 这里是取常规值 ) ，那么，管内的污垢热阻为
10． 6 × 0． 000 17 = 0． 001 8，管内总热阻为0． 003，这
与管外油侧的总热阻已经非常接近。这说明，对于
汽轮机油冷却器，目前采用的肋化系数 10． 6 的高肋
管，其肋化系数已经接近合理值的最高限，无需再

提高。

高肋管的管内污垢热阻是光滑管的 10 倍，如适
当降低肋化系数，将降低污垢热阻的影响，对水源适

应性更强。但降低肋化系数将使本已平衡的两侧污

·53·
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垢热阻又趋于不平衡，即油侧热阻将增大。为了既
能适当降低肋化系数从而降低管内污垢热阻，又能

不增大管外油侧热阻，只有强化油侧的对流换热系

数，因为油侧的对流换热系数越大，热阻越小。强化
油侧的换热系数方法之一就是在翅片上开扰流孔或

采用其它扰流措施。
3． 3 关于运行工艺参数
油温和水温是运行状况和环境所决定了的，这

里只分析油速和水速的影响。

从图 5( a) 和图 6( a) 分析，水速从 2． 1 m /s提高
到 2． 8 m /s 后，传热系数提高得很少，约提高 5%，

而通过计算知道水的流动阻力将增加 96%，因此，

水速应控制在 2． 0 m /s 以下，合适的水速应该在
1． 5 m /s左右。

在实验工况范围内，油速的增加始终可以明显

增加传热系数，但随着油速的增加，油的阻力增加更

快，高肋管的油阻要比光滑管高很多。研究表明，合
适的油速应在 0． 40 ～ 0． 60 m /s之间。

3． 4 关于冷油器结构
油速的提高对传热系数的增加很明显，但高肋

管的油阻较高，限制了油速的增加。这个问题可以
通过改变冷油器隔板的结构予以解决。螺旋隔板可
以减轻壳侧的回弯阻力，从而减少冷油器油侧整体

阻力。经过计算，冷油器试件的回弯阻力占到总阻
力的 30%左右。当然，实际的冷油器不会占到这样
大的份额，但足以说明回弯阻力占了相当的比重。

因此，采用螺旋隔板是管壳式油冷却器结构改进的

一个方向。

4 结 论

( 1) 高肋管油冷却器传热系数达到了 1 000 ～

3 000 W/ ( m2·℃ ) ，是光滑管的 5 ～ 6 倍，强化的效

果非常好。若比较两者在相同换热器体积下的换热
容量，高肋管是光滑管的 3 ～ 4 倍。与低肋管相比，

采用高肋管的冷油器试件强化效果明显好得多。所
以冷油器中采用高肋管是值得推广的;

( 2) 采用高肋管的油冷却器应采用不易结垢的
水质。对于水源较脏或易结垢的场合，应对水质进
行处理，或缩短管内污垢的清理周期;

( 3) 冷油器试件的肋化系数是 10． 6 ( 低肋管为

2 ～ 4) ，采用 10． 6 肋化系数的高肋管是合适的。但
其肋化系数已经接近合理值的最高限，没有必要再

提高;

( 4) 在换热量相同、油冷却器壳体直径相同的
情况下，本试验油冷却器试件可比光滑管冷油器节

省约三分之二的换热体积;

( 5) 对高肋管而言，管内污垢热阻对传热的效
果影响很大，可通过在翅片上开扰流孔或采用其它

扰流措施增强管外油的换热系数，从而可适当降低

肋化系数，以减轻管内污垢热阻的影响;

( 6) 油冷却器合适的水速在 1． 5 m /s 左右，合
适的油速在 0． 40 ～ 0． 60 m /s之间;
( 7) 采用螺旋隔板是管壳式油冷却器结构改进

的一个方向。
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新技术、新工艺

COGES系统将驱动大型 LNG运输船

据《Motor Ship》2015 年 10 月刊报道，Lloyd's Ｒegister( 英国劳埃德船级社) 原则上已经批准由 HHI( 韩国

现代重工) 建造一艘新的产自 GE公司的 COGES( 燃气轮机和汽轮机联合的综合电力推进系统) 驱动的 LNG

( 液化天然气) 运输船。

HHI将建造由 COGES 推进系统驱动的载气量为 174 000 m3 的 LNG 运输船。COGES 系统中使用的燃

气轮机是 GE Marines的 LM2500 +燃气轮机。LM2500 +是由先进的 TF39( 军用型) /CF6( 民用型) 航空涡轮

风扇发动机改造的 LM2500 的升级改进版，后者是在世界上得到最多应用的最优秀的一型船舶燃气轮机。

迄今，LM2500 系列燃气轮机( LM2500、LM2500 +和 LM2500 + G4) 已被安装在 17 艘大型旅游船和 19 艘

高速渡船上并被世界 33 国海军装舰使用。LM2500 系列燃气轮机总的累计的运行时间已超过 1 300 万 h。

GE声称，LM2500 已驱动第一艘用 LNG作为燃料的高速渡船。

航改型 LM2500 +船舶燃气轮机的技术规范和额定性能:

推出

年份

ISO连续额

定功率 /kW

耗油率

/kJ·( kWh) － 1
效率

/%
压比

流量

/kg·s － 1

动力涡轮转速

/ r·min －1

排气温度

/℃

大约的重量

/kg

大约的尺寸

L × W × H/m

1998 30 213 0． 215 39． 3 22． 2 85． 7 3 600 518 5 080 7． 0 × 2． 1 × 2． 1

(吉桂明 摘译，徐立民 提供)
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non-uniformity is also different slightly． Flow loss is mainly caused by the wake and leakage flow of the AGV． The

decrease of installation angle of the NO． 4 AGV increases the loss，resulting the exacerbated suction separations of

the NO． 6 and NO． 7 stators． Key words: distortion，compressor，stator，cascade experiment，numerical simulation

翅片管汽轮机油冷却器传热性能试验研究 = Experimental Study on Heat Transfer Performance of Fin

Tube Oil Cooler of Steam Turbine［刊，汉］OUYANG Xin-ping，LIU Bing-xiao ( School of Energy and Power En-

gineering，University of Shanghai for Science and Technology，Shanghai，China，Post Code: 200093 ) / / Journal of

Engineering for Thermal Energy ＆ Power． － 2016，31( 8) ． － 31 ～ 37

The heat transfer performance and pressure drop in finned tube oil cooler was experimentally studied． The rib effect

coefficient of the tested tube was 10． 6． The experimental data was compared with the theoretical data available．

The correlations for both convective heat transfer and flow resistance from the inside and outside of tubes were deter-

mined by using the Wilson method and the least square principle． It is shown that the heat transfer coefficient inside

the tested tube achieves 1 000 ～ 3 000 W/ ( m2·℃ ) ，5 ～ 6 times higher than that of the bare tube oil cooler． Com-

pared to the bare tube oil cooler with the same shell diameter，it saves two thirds of the heat exchanger volume． For

the same heat exchanger volume，the amount of the high ribbed tubes are about 60% of that of the bare tubes，so the

heat capacity of high ribbed tubes is 3 ～ 4 times as that of the bare tube oil cooler． Key words: fin tube，oil cooler，

heat transfer performance，flow resistance

过量空气系数对沼气内燃机-OＲC系统性能的影响 = The Influence of Excess Air Ｒatio on the Performance

of the ICE-OＲC System［刊，汉］LI Jin-ping，WANG Qiu-gang，ZHOU zheng-qing ( Western China Energy ＆ En-

vironment Ｒesearch Center，Lanzhou University of Technology，Lanzhou，China，Post Code: 730050 ) / / Journal of

Engineering for Thermal Energy ＆ Power． － 2016，31( 8) ． － 38 ～ 43

In order to improve the performance of the ICE-OＲC combined cycle system，the influence of excess air ratio was

studied． A numerical model of the ICE-OＲC combined cycle system was established and related simulations was

done for different methane concentrations of biogas with the theoretical air-fuel ratio /excess air ratio from 1． 1 to

1． 6． The simulation results showed that the increase in excess air ratio can enhance the thermal efficiency of the

combined cycle system within certain ranges． The larger the methane concentration of the biogas is，the smaller the

range of the excess air ratio that can enhance the system thermal efficiency will be． With the same excess air ratio，

the system thermal efficiency will be improved with the increase of methane concentration of biogas． Key words:

ICE-OＲC，excess air ratio，system thermal efficiency，methane concentration

动力涡轮动叶预扭对涡轮部件气动影响研究 = Aerodynamic Effects of Pre-twist of the Power Turbine

Blade on the Turbine Part［刊，汉］YANG Jie，LIU Dong-hua，PAN Shang-neng，LU Cong-ming ( AVIC Aviation

Powerplant Ｒesearch Institute，Zhuzhou，China，Post Code: 412002) / / Journal of Engineering for Thermal Energy ＆
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