
 
 

4 种用于温室除湿的亲水翅片管蒸发器热湿传递性能分析
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摘　要：温室冬季高效除湿需求已经成为制约中国温室产业高质量发展的技术难题之一。为了提高温室用冷冻除湿系统

中亲水翅片管蒸发器的热湿传递性能，该研究建立了低温高湿工况下平翅片、带涡产生器平翅片、波纹翅片、开缝翅片

4种亲水翅片管蒸发器空气侧的数值传热模型，采用蒸发器的换热量 Q、努塞尔特数 Nu、摩擦因子 f、单位翅片面积析

湿量和强化传热因子 JF等评价参数，对比分析了低温高湿工况下 4种亲水翅片管蒸发器空气侧热湿传递性能。结果表

明，与平翅片相比，带涡产生器平翅片、波纹翅片、开缝翅片空气侧的 Nu、Q 和 f 均高于平翅片，且开缝翅片的 Q 和 f
在相同条件下均最大；4种翅片的 f 随入口风速的增大而大幅度减小，而相对湿度对 f 的影响较小；单位翅片面积析湿

量均随入口风速和相对湿度的增大而增大，波纹翅片的除湿能力最优；在入口风速 1～4 m/s和相对湿度 80%～95%条

件下，波纹翅片管蒸发器的 JF因子平均值最大，其热性能最优；在冬季寒冷地区低温高湿的温室中，推荐选用波纹亲

水翅片管蒸发器对温室内空气进行除湿。该研究可为温室低温高湿环境下除湿系统用亲水翅片管蒸发器的设计与应用提

供参考。
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0　引　言

温室作为中国设施园艺建筑的重要组成部分，它为

反季节蔬菜生产提供了重要的种植环境保障[1-3]。随着人

们对反季节蔬菜品质需求的提升，原有温室被动热湿环

境调控模式所出现的低温高湿问题已无法满足生产新需

求[4]，冬季夜间温室内空气温度低于 15 ℃，空气相对湿

度常高于 80%，甚至接近 100%[5]，需引入主动调控设备

对其微气候温湿度环境因子进行精准调控[6-9]。目前温室

冬季高效除湿需求已经成为制约温室产业高质量发展的

重要技术难题之一[10]。为了解决此难题，冷冻除湿技术

逐渐被引入到温室除湿系统中，该技术是运用制冷系统

的蒸发器对温室湿空气除湿，随后该系统的冷凝器加热

被除湿后的空气以回收除湿时的热量，在空气被除湿的

同时也节省了除湿后的低温空气的再热能耗[11]。翅片管

蒸发器作为冷冻除湿系统的核心部件，其空气侧的热性

能将直接影响整个除湿系统的性能[10]。当翅片管蒸发器

处于除湿工况时，翅片表面温度会低于湿空气的露点温

度，湿空气中的水蒸气凝结成液态水，此时出现热量传

递的同时也伴随着质量传递[12-13]，凝结液对翅片管换热

器的换热过程影响较为复杂[14-15]。刘帅领等[16] 对冷冻除

湿系统中蒸发器进行数值研究，认为在入口空气温度

21～36 ℃，相对湿度 40%～85%时，蒸发器的除湿量随

相对湿度的增大而增大，随风速的增大先增大后减小。

胡万玲等[12] 将涡产生器引入蒸发器中，通过与无涡产生

器的平翅片进行对比试验，结果表明在蒸发器进口空气

温度为 27 ℃，相对湿度大于 70%，空气流速为 2 m/s时，

带涡产生器平翅片更适用于温室除湿；HAN等[17-18] 采用

机械制冷式除湿机在温室中进行除湿，并对其在不同除

湿工况下的性能进行了评价。

为提高冷冻除湿系统中蒸发器除湿效率，研究者通

过翅片管蒸发器翅片表面改性来强化其传热，以求在较

低压降下获得更优的传热传质特性[19]。YANG等[20] 对疏

水翅片与亲水翅片进行了对比研究，发现除湿工况下亲

水翅片表面会形成膜状凝结，而疏水翅片表面形成滴状

凝结，宜产生液桥，阻碍凝结液的排出，增大摩擦阻力。

LIU等[21] 对带有亲水、疏水涂层的开缝翅片在湿工况下

进行了试验研究，认为入口空气温度 23.9～35.0  ℃，

质量流量为 0.056 kg/s时带亲水涂层的翅片管换热器滞

留的凝结液要比带疏水涂层的翅片管换热器的少，在不

降低显热换热系数的情况下，亲水翅片管换热器的压降

更低。MUNEESHWARAN等[22] 在入口空气温度为 23 ℃
和 27 ℃，相对湿度为 50%、70%和 90%下利用带有超

疏水涂层和未处理的平翅片进行了对比试验，发现超疏

水涂层促进凝结液的持续脱落，其空气侧压降大约比无
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涂层的压降低两倍，但换热速率基本相同。MA等[23] 在

入口空气温度为 20、27和 35  ℃，相对湿度为 50%、

60%、70%和 80%时，对有、无亲水涂层的波纹翅片进

行了对比研究，结果表明带亲水涂层的波纹翅片管换热

器能够有效地降低压降，最大降幅为 44%。SEOK等[24]

对无涂层、亲水涂层、疏水涂层和碳纳米管涂层的翅片

管换热器在入口空气温度 27 ℃，相对湿度 80%条件下

传热与阻力性能进行了对比分析，认为亲水涂层和碳纳

米管涂层的翅片管换热器的热工水力性能相比于无涂层

翅片管换热器分别提高了 7.2%和 6.1%，有疏水涂层的

翅片管换热器与无涂层的热工水力性能几乎相同。

综上所述，目前学者们重点研究了改性表面翅片管

换热器在 20～35 ℃和 30%～90%的相对湿度条件下的

传热传质与阻力特性，并取得了一系列有益成果。而面

向低温高湿的温室环境除湿工况相关研究相对薄弱[25]，

并且现有常温工况下针对亲水翅片管蒸发器热性能的研

究成果已不适用于低温高湿工况[26]，各翅片类型的性能

优劣仍未达成共识，尤其在冬季温室低温高湿的特殊环

境下其热性能尚未有明确定论，亟需开发适用于温室调

控环境的高性能除湿换热器。为此，本文将重点对温室

低温高湿环境下除湿常用 4种紧凑型亲水翅片管蒸发器

空气侧的热湿传递性能展开对比研究，探究不同翅片类

型亲水翅片管蒸发器空气侧的热湿性能，以期为温室低

温高湿环境下除湿系统用亲水翅片管蒸发器的设计与应

用提供参考。 

1　数值模拟计算方法
 

1.1　物理模型

平翅片、带涡产生器平翅片、波纹翅片以及开缝翅

片 4种翅片结构的紧凑型翅片管蒸发器物理模型示意图

如图 1所示。所研究蒸发器的结构参数均为课题组的前

期研究以及现有文献中对比分析后的较优结构，具体几

何参数见表 1和表 2所示。
  

a. 平翅片 b. 带涡产生器平翅片
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图 1　4种亲水翅片管蒸发器示意图

Fig.1    Schematic diagram of the 4 types of the hydrophilic
finned-tube evaporators

 

表 1    亲水翅片管蒸发器基本结构参数

Table 1    Basic structural parameters of the hydrophilic finned-tube
evaporators

管排数
Tube rows

N

管径
Outer

diameter
D/mm

横向管
间距

Transverse
tube pitch

Pt /mm

纵向管
间距

Longitudinal
tube pitch

Pl /mm

翅片
厚度

Fin thickness
δ /mm

翅片
间距
Fin

spacing
Sp /mm

接触角
Contact
angle
θ/°

4 10 25.3 22 0.12 2 25
 
 

表 2    亲水翅片管蒸发器结构参数

Table 2    Structural parameters of the hydrophilic
finned-tube evaporators

翅片类型 Fin types 参数
Parameter

单位
Unit

取值
Values

带涡产生器平翅片
Plain fin with vortex generator

攻击角 αa ° 45
翼高 h mm 1.75

波纹翅片
Wavy fin 波纹高度 Wh mm 1.4

开缝翅片
Slit fin

开缝宽度 Sw mm 2
开缝高度 Sh mm 1.12
长轴 Dl mm 18
短轴 Dm mm 16

 

图 1中制冷剂在蒸发器的圆管内流动，湿空气在管

翅间空气通道内流动，制冷剂通过管壁及翅片吸收来自

湿空气的热量并使其水蒸气凝结实现除湿。本文根据翅

片管蒸发器的周期性排列及其结构的对称性将其物理模

型进行简化，得到如图 2所示的计算区域。其中虚线部

分为空气计算区域，为了保证湿空气在翅片管蒸发器进

口截面处均匀且稳定流动，沿主流方向选取 1倍的管径

作为进口延长区域；为避免流体出口出现回流影响，选

取 5倍的管径作为出口延长区域，以此来提高数值模拟

的准确性，计算区域内翅片网格划分如图 3所示。 

1.2　数值模型与边界条件

本文运用 ANSYS Fluent对 4种翅片结构的翅片管蒸

发器的冷凝除湿过程进行模拟分析。为节约计算资源并

保证计算的准确性，对本数值传热模型进行如下假设：1）
湿空气是理想的不可压缩气体，仅由干空气和水蒸气组

成，其物性均为常数；2）凝结液的形成机制是基于固定

中心成核假说[27]，忽略换热通道内的水蒸气在空气中的

直接凝结；3）假设凝结液的接触角为亲水翅片表面的水

平接触角；4）假设凝结液在换热通道内的运动只受到自

身重力、气流拖曳力及壁面黏附力的影响。忽略重力方

向上凝结液膜的厚度变化；5）忽略亲水翅片管蒸发器中

热辐射对空气侧性能的影响。数值计算的控制方程和模

型如下。

体积分数模型（volume of fluid，VOF）[28] 在相变现

象的研究中得到了广泛应用，能够较好地处理流体的物

性变化，准确地模拟两相流的流动情况。体积分数用 α
表示，每个网格单元中各相 α 之和为 1。

αl+αv = 1 （1）

连续性方程：

∂ρ

∂t
+∇ · (ρu⃗) = 0 （2）
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图 2　4种亲水翅片管蒸发器结构及其计算区域示意图

Fig.2    Schematic diagram of the geometric structures of the
4 evaporators and their calculation regions
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图 3　计算区域内翅片网格划分图

Fig.3    Fin grid system diagram in the calculation region

动量守恒方程：

∂

∂t
(
ρu⃗

)
+∇· (ρu⃗u⃗

)
= −∇p+∇·

[
µ
(
∇u⃗+∇u⃗T

)]
+ρg+F （3）

F = σ
αlρlκv∇αv+αvρvκl∇αl

1
2 (ρl+ρv)

（4）

κi = ∇ ·
∇αi

|∇αi|
， i = l或i = v （5）

能量守恒方程：

∂

∂t
(ρE)+∇ ·ρEu⃗ = ∇ · (λeff∇T )+hfgṁvl （6）

体积分数方程：

∂

∂t
(αvρv)+∇ ·

(
αvρvu⃗v

)
= ṁlv− ṁvl （7）

组分守恒方程：

∂ (ρYi)
∂t
+∇ · (ρu⃗Yi

)
= −∇ · (Ji)+S i （8）

Lee模型[28] 对于相变过程的模拟以及应用范围具有

较好的通用性，并给出了结构简单的传质方程。

蒸发过程（Tl > Tsat）：

ṁlv = rlαlρl(Tl−Tsat)/Tsat （9）

冷凝过程（Tv < Tsat）：

ṁvl = rvαvρv(Tsat−Tv)/Tsat （10）

∇ u⃗
ṁlv ṁvl

κi

式中下标 l、v和 i 分别代表冷凝液、水蒸气和第 i 相；ρ
为密度，kg/m3；t 为时间，s； 为散度算子； 为流体

速度，m/s；α 为体积分数； 和 为液相和气相之间

的传质速率，kg/(m3·s)；μ 为动力粘度，(N∙s)/m2；g 为

重力加速度，m/s2；F 为液滴的表面张力，N/m3；σ 为表

面张力系数，N/m； 为两相交界面曲率，1/m；E 为流

体的比焓，kJ/kg；λeff 为导热系数，W/(m∙K)；T 为温度，

K；hfg 为相变潜热，kJ/kg。Yi 为组分的质量分数；Ji 为

组分的扩散通量，kg/(m2·s)；Tsat 代表饱和状态下的温度，

K；rl、rv 为调整系数，是弛豫时间的倒数，1/s；Si 为各

组分由凝结获得的传质速率，kg/(m3·s)。
本文采用 VOF模型与 Lee传质模型进行除湿工况下

翅片管蒸发器空气侧的数值模拟。在模拟中采用隐式求

解体积分数方程；体积力采用隐式格式；单元内参数梯

度均采用最小二乘法；压力场与速度场耦合选用 PISO
算法；压力插值采用 PRESTO!方法；动量和能量守恒方

程求解均采用二阶迎风格式；相界面差值采用 Modified
HRIC方法。

不同种类的温室作物在其不同的生长阶段对空气温

湿度的需求都不同，中国北方冬季温室常种植喜温蔬菜，

温室设计规范中指出喜温果菜的室内计算温度取 12 ℃[29]，

温室内作物各阶段生长所需的适宜湿度范围通常为

60%～80%。实际冬季温室内空气温度为 5～10 ℃时，

空气相对湿度大多接近 90%[30]，尤其夜间空气相对湿度

常处在饱和状态，因此，必须对温室内空气进行去湿处

理。为研究低温高湿工况下翅片管蒸发器的除湿性能，
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基于上述分析，本文重点研究入口空气相对湿度为

80%～95%，结合换热器热性能测试标准[31]，湿空气入

口风速为 1～4 m/s，其中推荐流速为 1.5～2.3 m/s[32]。本

文所采用的计算工况汇总如表 3所示。
 
 

表 3    计算工况参数

Table 3    Calculation condition parameters
变量 Variate 取值 Values

入口空气流速 Inlet air velocity ua,in/m∙s−1 1,2,3,4
空气相对湿度 Inlet air relative humidity RH/% 80,85,90,95
空气入口温度 Inlet air temperature Ta,in/℃ 12

翅片管管壁温度Wall temperature of tinned tube Tr,in/℃ -3
 

模型边界条件：湿空气入口为速度入口；出口边界

采用压力出口；管壁为无滑移定壁温边界条件；翅片表

面为耦合边界条件；z 轴方向两个外侧面边界为周期性

边界；y 轴方向两边界均为对称边界；延长区域所有壁

面为绝热条件。 

2　数据处理

空气侧换热量 Q 由式 (11)求得：

Q = Ql+Qs （11）

潜热换热量 Ql 为：

Ql = maifg
(
da,in−da,out

)
（12）

显热换热量 Qs 为：

Qs = macp,a
(
Ta,in−Ta,out

)
（13）

式中 Q、Ql 和 Qs 分别为空气侧换热量、潜热换热量和显

热换热量，W；ma 为空气侧质量流量，kg/s；ifg 为饱和

水蒸气的焓值，J/kg；da,in 和 da,out 分别为空气侧进口和出

口含湿量，kg/kg；cp,a 为湿空气的定压比热容，J/(kg·K)；
Ta,in 和 Ta,out 分别为湿空气进口与出口温度，℃。

空气侧传热系数 h：

h =
Q(

Atb+Af·ηf,wet
)× (

Ta,in−Tfb+ ifg/
(
cp,a·Le2/3

) · (da−dfb)
)

（14）

ηf,wet

式中 h 为空气侧传热系数，W/(m2∙K)；Tfb 为翅根温度，

℃；Atb、Af 分别为管面积和翅片面积，m2； 为湿翅

片效率，按照文献 [33]中的方法计算；Le 为刘易斯数；

da 和 dfb 分别为湿空气的含湿量和翅根处湿空气含湿量，

kg/kg。
空气侧努塞尔特数 Nu 是评价蒸发器空气侧对流传

热的重要指标，其计算式如式 (15)所示。

Nu = hde/λ （15）

式中 de 为空气侧当量直径，m；λ 为空气侧的导热系数，

W/(m∙K)。
∆m单位翅片面积析湿量 通过式 (16)计算。

∆m = (βin ·min−βout ·mout)/Af （16）

式中 β 和 m 分别为计算区域进出口截面处湿空气中水蒸

气的平均质量分数和湿空气的质量流量，kg/(m2·s)；下

标 in和 out分别为进口和出口。

空气侧阻力采用凯斯等[34] 提出的摩擦因子 f 的计算

方法，如式（17）所示。

f =
Amin

Ao

ρa,m

ρa,in

[
2∆Paρa,in

G2
max

−
(
1+ (

Amin

Afr
)

2)( ρa,in
ρa,out
−1

)]
（17）

Gmax = ma/Amin （18）

式中 ρa,in 和 ρa,out 分别为湿空气的进出口密度，ρa,m 为空

气侧的平均密度，kg/m3；ΔPa 为空气侧的压降，Pa；
Amin、Afr 为空气侧换热通道的最小截面积和迎风面积，

m2；Ao 为翅片和管外总换热面积，m2；Gmax 为空气侧换

热通道最小截面处对应的质量流量，kg/(m2∙s)。
传热因子 jh 和传质因子 jm 根据文献 [26]计算，如

式 (19)~(20)所示。

jh =
hs

Gmaxcp,a
Pr2/ 3 （19）

jm =
hm

Gmax
S c2/ 3 （20）

式中 hs 为显热传热系数，W/(m2∙K)；hm 为传质系数，

kg/(m2∙s)，根据文献 [33]中的计算式计算；Pr 和 Sc 分别

为普朗特数和施密特数。

采用 YUN等[35] 提出的强化换热因子 JF来衡量各翅

片管蒸发器热动力性能的优劣，如式 (21)。

JF =
Nu

Nuref

(
fref
f

)1/3

（21）

式中下标 ref代表参考翅片管蒸发器。本文以平翅片管蒸

发器为参考基准。 

3　网格独立性及数值方法正确性验证
 

3.1　网格独立性验证

本文采用结构化网格系统，根据计算区域内温度场

和速度场的梯度分布，对场梯度较大的区域进行局部网

格细化。以平翅片和开缝翅片为例，分别采用 3套网格

系统对其 Nu 和 f 进行考核，结果如表 4所示，平翅片和

开缝翅片的 Nu 最大相对误差分别为 0.66%和 1.34%，f
最大相对误差分别为 0.19%和 2.88%，均在 3%以内，

可认为网格系统已经独立。所以本文中平翅片和开缝翅

片将采用 251 860和 182 728的网格系统开展数值模拟。
  

表 4    网格独立性验证

Table 4    Verification of grid system independence
翅片类型
Fin types

网格数
Grid number

努塞尔特数
Nusselt number Nu

摩擦因子
Friction factor f

平翅片
Plain fin

123 292 3.232 2 0.056 8
251 860 3.247 3 0.056 9
496 536 3.253 7 0.056 9

开缝翅片
Slit fin

120 636 5.369 7 0.059 9
182 728 5.376 6 0.061 7
394 800 5.442 8 0.061 7

  

3.2　数值方法正确性验证

本文采用 HU等[26] 的试验数据考核数值计算方法的

正确性，试验及数值模拟的对比结果如图 4所示。由图 4
可知，模拟值与试验值变化趋势相同，吻合度较好。不

同入口风速下传热及传质因子的模拟值与试验值的平均
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相对误差分别为 14.25%和 8.18%，不同进口相对湿度下

传热及传质因子的平均误差分别为 15.27%和 14.54%，

模拟值与试验值的平均相对误差在工程允许误差范围内，

且整体变化趋势基本一致，说明本文所采用的数值计算

方法是准确可靠的。
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图 4　数值模拟方法正确性验证

Fig.4    Validation of the correctness of the numerical
simulation method

  

4　结果与分析
 

4.1　不同翅片结构蒸发器空气侧温度、速度与凝结液

分布

在 Tr,in=-3 ℃，Ta,in=12 ℃，ua,in=4 m/s，RHa,in=95%的

低温高湿工况下，平翅片、带涡产生器平翅片、波纹翅

片和开缝翅片管蒸发器空气侧换热通道空气运动流线与

温度及速度的分布情况如图 5a和图 5b所示。从图 5a和
图 5b中可以看到平翅片蒸发器在换热管尾部附近的流速

较低且存在回流现象，横向涡的存在使得流体在换热管

尾部区域旋转，导致温度几乎不受主流区域的影响；在

带涡产生器平翅片中，纵向涡使流体被拉伸至换热管尾

部区域，减小尾部区域的面积，流体之间的换热较充分；

波纹翅片由于波纹结构对气流扰动较强，对换热管尾部

区域的扰流脱体现象有一定的破坏作用，同样减小了尾

部滞留区的面积，从而增强了换热效果；开缝翅片中，

空气沿流动方向通过冲刷翅片表面进行对流换热，开缝

的交错存在对流体边界层有一定的破坏作用，并且前排

管尾部形成的涡流、扰流对后排管的换热起到了一定的

强化作用，从而加强了换热通道整体的换热性能。
 
 

a. 空气侧换热通道流线下的温度场对比
a. Comparison of temperature fields under streamlines of

air side heat transfer channels 

b. 换热通道中心截面速度云图对比
b. Comparison of velocity contour of the central cross-section of

heat transfer channel 
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图 5　4种翅片换热通道温度场和速度云图对比

Fig.5    Comparison of temperature field and velocity contours
in heat exchange channels for 4 fin types

 

图 6为 4种不同类型翅片管蒸发器翅片表面的凝结

液分布。对于强化翅片，凝结液更多的在强化结构处形

成，并沿重力方向流出翅片表面。由图 6可知 4种翅片

表面上的凝结液均沿主流方向逐渐增多，在第三、四排

管处凝结液量达到最大，尤其在开缝翅片中表现最为显

著；4种翅片中，波纹翅片表面的凝结液相对较少，并

且主要分布在翅片的凹槽处，这主要是翅片表面的液膜

受到了气流影响聚集在翅片的凹槽处，使得凹槽处的凝

结液增多；带涡产生器平翅片由于涡产生器的存在对膜

状凝结液的运动形成阻碍，凝结液主要聚集在涡产生器

附近；在开缝翅片中可以明显发现凝结液分布最多，并

且在翅片的后端出现凝结液大量聚集现象，这主要是与

开缝翅片的断面有关，虽然该结构翅片对空气侧的换热

起到了明显的强化作用，但是大量凝结液的存在使其摩

擦阻力也随之增大。 

4.2　不同翅片结构蒸发器空气侧传热与除湿性能分析

在低温高湿工况下（Ta,in=12 ℃，Tr,in=-3 ℃，RHa,in=
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80%～95%和 ua,in=1～4 m/s），翅片对换热量的影响如图 7
所示，从图 7中可知，4种类型亲水翅片管蒸发器的换

热量均随入口风速和相对湿度的增大而增大。图 7a中
ua,in=1～4 m/s范围内，在相同流速下，开缝翅片蒸发器

的换热量最大，其次是波纹翅片和带涡产生器平翅片，

平翅片蒸发器的换热量最小。当 ua,in=4 m/s时，4种类型

翅片的换热量均达到最大，依次为 2.357、2.312、2.065
和 1.856W；不同流速下，与平翅片相比开缝翅片、波纹

翅片和带涡产生器平翅片换热量的增幅分别为

7.36%～27.01%、2.44%～24.58%和 1.36%～11.28%。
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图 6　4种翅片蒸发器翅片表面凝结水的分布对比

Fig.6    Comparison of the distribution of condensation water on the
fin surface of evaporators for 4 fin types
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图 7　4种翅片蒸发器空气侧换热量的对比

Fig.7    Comparison of heat transfer capacity on airside of
evaporators for 4 fin types

图 7b为 4种类型翅片管蒸发器在不同进口相对湿度

下换热量的对比，换热量随着相对湿度的增大而增大，

当 RHa,in=95%时，平翅片、带涡产生器平翅片、波纹翅

片及开缝翅片的换热量均达到最大，分别为 1.261、
1.298、1.418和 1.464W。与平翅片相比，带涡产生器平

翅片、波纹翅片和开缝翅片的换热量分别增加了 2.94%、

12.45%和 16.07%；在相同相对湿度下，开缝翅片换热

效果最佳，波纹翅片次之，最后是平翅片，这主要与翅

片的强化机理相关，开缝翅片依靠破坏边界层厚度来强

化换热，波纹翅片通过加长空气通道和增强空气混合来

强化换热，而带涡产生器平翅片主要依赖涡产生器对气

流的扰动来强化换热。

图 8展示了低温高湿工况下 4种不同翅片管蒸发器

空气侧压降的变化曲线，从图 8a可以发现，4种亲水翅

片管蒸发器空气侧压降均随进口风速增大而增大，其中，

开缝翅片的增幅最大，其次为波纹翅片、带涡产生器平

翅片和平翅片，而空气进口相对湿度对 4种亲水翅片管

蒸 发 器 空 气 侧 压 降 的 影 响 不 明 显（ 图 8b）。 在

图 8a中，平翅片、带涡产生器平翅片、波纹翅片、开缝翅

片在 ua,in 为 1～4 m/s，RHa,in=95%时空气侧的平均压降

分别为：55.2、64.0、77.4和 84.3 Pa；在图 8b中，平翅

片、带涡产生器平翅片、波纹翅片、开缝翅片在 RHa,in

为 80%～95%，ua,in=2 m/s时空气侧的平均压降分别为：

33.8、39.6、47.1和 53.0 Pa。无论是改变空气进口风速

还是相对湿度，平翅片的压降总是最小的，其次是带涡

产生器平翅片及波纹翅片，开缝翅片最大。并且随着进

口风速的增大，这种差异更加明显。
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图 8　4种翅片蒸发器空气侧压降的对比

Fig.8    Comparison of pressure drop on airside of
evaporators for 4 fin types
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图 9描述了低温高湿工况下 4种类型翅片管蒸发器

空气侧摩擦因子的变化曲线，由图 9a可知，4种亲水翅

片管蒸发器空气侧摩擦因子均与入口风速呈负相关关系，

随风速的增大呈现大幅度减小的趋势，在 ua,in 为 2～4 m/s，
RHa,in=95%时，与 ua,in=1 m/s平翅片、带涡产生器平翅片、

波纹翅片、开缝翅片的摩擦因子相比，这 4种亲水翅片

摩擦因子的平均降幅分别为 26.06%、24.87%、21.10%
和 29.06%。从图 9b可知，进口相对湿度对 4种类型翅

片管蒸发器摩擦因子的影响较小，摩擦因子并没有随相

对湿度的变化呈现较为明显的变化趋势，但与平翅片相

比，带涡产生器平翅片、波纹翅片和开缝翅片的摩擦因

子在不同相对湿度下的平均增幅分别为 15.38%、34.33%
和 46.24%。
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图 9　4种翅片蒸发器空气侧摩擦因子 f 的对比

Fig.9    Comparison of friction factors f on air side of
evaporators for 4 fin types

 

无论是改变空气入口风速还是相对湿度，平翅片的

f 总是最小的，其次是带涡产生器平翅片及波纹翅片，开

缝翅片的 f 最大，并且在风速较低的情况下这种差异更

加明显。这主要是由于平翅片结构简单，空气通道平整

流畅，空气所受阻力较小；带涡产生器平翅片由于涡产

生器的存在对管尾流处空气的流动造成了一定的影响；

波纹翅片则因翅片表面的高低起伏，空气流过换热通道

时受到强烈的扰动，产生了一定的能量损失，进而使得

压降增大；开缝翅片由于断面的存在空气扰动剧烈，并

且断面处容易积聚凝结水，甚至可能出现液桥现象 (图 6)，
压力损失较大，但是同时又由于亲水层的存在，对压力

的损失起到的一定的缓解作用。

图 10呈现了不同翅片对蒸发器空气侧努塞尔特数的

变化。4种翅片管蒸发器空气侧的努塞尔特数均随入口

风速和相对湿度的增大而增大。从图 10a可知，与平翅

片相比，当入口风速从 1 m/s增至 4 m/s时，带涡产生器

平翅片、波纹翅片和开缝翅片的努塞尔特数平均增幅分

别为 6.41%、19.29%和 19.90%。图 10b中在不同相对湿

度下，相较于平翅片，带涡产生器平翅片、波纹翅片和

开缝翅片对应的努塞尔特数平均增幅分别为 2.04%、

14.87%和 14.85%。此外，与带涡产生器平翅片相比，

波纹翅片和开缝翅片的努塞尔特数更大，即采用波纹翅

片和开缝翅片有利于增强蒸发器空气侧的对流传热。
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图 10　4种翅片蒸发器空气侧努塞尔特数 Nu 的对比

Fig.10    Comparison of Nusselt number Nu on air side of
evaporators for 4 fin types
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图 11展示了不同翅片对单位翅片面积析湿量 影

响的变化。由图 11可知，4种翅片 均随空气入口风

速和相对湿度的增大而增大。从图 11a中可以发现，平

翅片、带涡产生器平翅片、波纹翅片和开缝翅片与其

ua,in=1 m/s时的 相比，在 ua,in 为 2～4 m/s，RHa,in=95%
时单位翅片面积析湿量的平均增幅分别为 90.01%、

98.32%、114.12%和 111.14%；相比于平翅片，带涡产

生器平翅片、波纹翅片和开缝翅片在 ua,in 为 1～4 m/s时
单位翅片面积析湿量的平均增幅分别为 3.27%、8.68%
和 8.04%，并且在 RHa,in=95%，ua,in=4 m/s时 的增幅达

到最大，分别为 9.21%、18.26%和 16.13%。这表明波纹

翅片管蒸发器在不同的入口风速下的除湿能力最强。

在图 11b中，当 RHa,in 为 80%～95%，ua,in=2 m/s时，

相比于平翅片，带涡产生器平翅片、波纹翅片和开缝翅
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∆m

∆m

∆m
∆m ∆m

片 的平均增幅分别为 1.22%、7.60%和 7.08%，并且

在 RHa,in=80%，ua,in=2 m/s时，波纹翅片和开缝翅片的

相较于平翅片的增幅达到最大，分别为 9.36%和

8.53%。从图 11中可以发现，除了 RHa,in=95%，ua,in=
1 m/s时 4种翅片的 差别不大外，在其他除湿工况下，

平翅片的 最小，波纹翅片的 最大，接下来是开缝

翅片和带涡产生器平翅片。这表明在低温高湿工况下波

纹翅片的除湿能力最优，开缝翅片次之。
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∆m图 11　4种翅片蒸发器空气侧单位翅片面积析湿量 的对比

∆mFig.11    Comparison of dehumidification capacity per area   on
air side of evaporators for 4 fin types

  

4.3　较优亲水翅片结构的确定

以平翅片管蒸发器为参考基准，低温高湿工况下其

他 3种亲水翅片管蒸发器的强化换热因子 JF对比如图 12
所示。通过分析 3种翅片的 JF因子可以发现，波纹翅片

在不同入口风速以及不同相对湿度下 JF因子的平均数值

均最大，分别为 1.084和 1.041，这说明波纹翅片在综合

换热性能上要优于其他类型翅片。图 12a中带涡产生器

平翅片、波纹翅片和开缝翅片的 JF因子均随空气入口风

速的增加呈现增长的趋势。在 RHa,in=95%，ua,in 为 2～
4 m/s时，与带涡产生器平翅片、波纹翅片和开缝翅片

ua,in=1 m/s时的 JF因子相比，带涡产生器平翅片、波纹

翅片和开缝翅片 JF因子的最大增幅分别为 17.06%、

38.06%和 39.71%；当空气入口风速 ua,in=4 m/s时，波纹

翅片的 JF因子达到最大，为 1.253。当ua,in>2 m/s时波纹

翅片和开缝翅片的 JF因子均大于 1；当 ua,in>3 m/s时，

带涡产生器平翅片的 JF也大于 1。这说明在低温高湿工

况下，当入口风速较大时，这 3种强化翅片的综合换热

性能均优于平翅片。

图 12b也展现出波纹翅片对空气侧的热性能强化程

度更高、性能更优的特点。在 RHa,in>80%时，波纹翅片

的 JF因子均大于其他两类翅片的，在 RHa,in=95%时达到

最大，为 1.059；波纹翅片在 RHa,in>80%的范围内 JF因

子均大于 1，表明波纹翅片更适用于相对湿度较高的环

境。因此，处于冬季寒冷地区的温室，在 RHa,in>80%，

ua,in>2 m/s条件下，优先选择波纹亲水翅片管蒸发器进行

除湿。
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图 12　4种翅片蒸发器空气侧强化传热因子 JF的对比

Fig.12    Comparison of enhanced heat transfer factor JF on air side
of evaporators for 4 fin types

  

5　结　论

本文采用数值模拟的方法，针对温室低温高湿环境

除湿场景用的平翅片、带涡产生器平翅片、波纹翅片及

开缝翅片 4种紧凑型亲水翅片管蒸发器空气侧的热湿传

递性能开展对比研究，主要研究结论如下：

1）相比于平翅片，带涡产生器平翅片、波纹翅片和

开缝翅片的翅片结构特殊，减小了圆管尾部滞留区面积，

从而改善局部换热，且努塞尔特数和换热量均要高于平

翅片。在相同的入口风速或相对湿度下，开缝翅片的换

热量均最大，其次是波纹翅片，平翅片的换热量最小。

2）4种翅片的单位翅片面积析湿量均随入口风速和

相对湿度的增大而增大，且波纹翅片的平均增幅最大，

开缝翅片次之，波纹翅片的除湿能力最优；摩擦因子随

入口风速的增大而大幅度减小，相对湿度对摩擦因子的

影响较小，在风速为 1~4m/s，相对湿度为 80%~95%时，
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平翅片的摩擦因子均最小，开缝翅片的最大。

3）在所研究的入口风速和相对湿度条件下，强化翅

片管蒸发器的强化换热因子随空气入口风速的增加而增

大，波纹翅片的强化换热因子平均值最大，综合换热性

能最优，开缝翅片次之。在低温高湿的温室环境中，当

换热器的进口空气相对湿度大于 80%，空气流速大于

2 m/s时，优先推荐波纹亲水翅片管蒸发器对温室内空气

进行除湿。
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Heat and moisture transfer properties of four hydrophilic finned-tube
evaporators for dehumidification in greenhouse

GUAN Yong1※, ZHAO Shengying1, GUO Yanlong2, LIN Yuanshan1, HU Wanling1, CHEN Chong1

(1. School of Environmental and Municipal Engineering, Lanzhou Jiaotong University, Lanzhou 730070, China;　
2. Qingdao Haier Strauss Water Co., Ltd., Qingdao 266100, China)

Abstract: Efficient  dehumidification  has  been  one  of  the  technical  problems  to  restrict  the  high-quality  development  of  the
greenhouse industry in China. It is a high demand to dehumidify and recover the heat energy in the process of dehumidification
during  winter.  Among them,  the  airside  thermal  and  humidity  transfer  properties  of  finned-tube  evaporators  have  had  direct
impacts  on  the  performance  of  the  entire  dehumidification  system in  the  greenhouse.  In  this  study,  the  heat  transfer  models
were  established  for  the  evaporators  under  both  low  temperatures  and  high  relative  humidity.  Four  hydrophilic  finned-tube
evaporators were taken with the plain fin, the plain fin with vortex generator, wavy fin, and slit fin. The numerical simulation
was verified to compare the experimental data. The thermal and humidity transfer properties of four evaporators were assessed
for the refrigeration dehumidification systems in the greenhouse using various parameters, including the heat transfer capacity,
Nusselt number, friction factor, dehumidification capacity per area, and the enhanced heat-transfer factor. The results showed
that average relative errors of less than 3% were achieved in the Nusselt number and friction factor of the models for the grid
system. There were the higher Nusselt number, heat transfer capacity, friction factor of the air side in the plain fin with vortex
generator, the wavy fin, and the slit fin, compared with the plain fin. The largest heat-transfer capacity and friction factor of the
slit  fin  were  achieved  under  the  same  inlet  air  velocity  and  relative  humidity  conditions.  The  friction  factor  also  decreased
significantly  with  the  increase  of  inlet  air  velocity,  with  an  average  decrease  of  26.06%,  24.87%,  21.10%,  and  29.06%,
respectively. By contrast, there was a relatively small effect of the relative humidity on the friction factor. The slit fin exhibited
the highest heat transfer capacity and friction factor, whereas, the plain fin displayed the lowest under the same conditions. The
other three types of fins improved the convection heat transfer on the air side of the evaporator, due to their unique structure.
The dehumidification capacity was augmented with the rise in the inlet air velocity and relative humidity. The wavy fin shared
the greatest average increase in the dehumidification capacity per area, with 8.68% and 7.60%, respectively, at inlet air velocity
and relative humidity. The wavy fin-tube evaporator presented the highest average enhanced heat transfer factor of 1.084 and
1.041, respectively, under the conditions of inlet air velocity and relative humidity, indicating the most favorable thermal and
humidity transfer properties. Hence, the wavy fin-tube evaporator was recommended for dehumidification at low temperatures
and high relative humidity in the winter of cold regions, when the inlet air velocity exceeded 2 m/s and the relative humidity
was over 80% in the greenhouse environment. The findings can provide a strong reference for the design and application of the
hydrophilic finned-tube evaporators in the refrigeration dehumidification systems in the greenhouse.
Keywords: greenhouse; numerical analysis; evaporators; dehumidification; thermal-humidity transfer properties
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