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基于热力学第二定律的ORC蒸气发生器性能优化
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摘要： 为了更深入地研究低温余热驱动ORC系统的设计与优化，建立了有机朗肯循环蒸气发生器主要热力性能

计算模型，基于热力学第二定律，以蒸气发生器单位换热面积工质㶲升作为性能优化目标函数，选取了R245fa
作为循环工质，在给定烟气进口温度以及保证循环工质在蒸气发生器出口为饱和蒸气条件下，对不同工况下的

工质质量流速进行优化，并分析了在一系列换热管管径下，烟气入口温度、工质入口压力、管外对流传热系数、

单根换热管烟气质量流量对目标函数及工质最优质量流速的影响。结果表明：工质入口压力与管外对流传热系

数对最优工质质量流速影响显著，随着工质入口压力与管外对流传热系数的增大，最优工质质量流速增大，对

应的换热管径减小；而烟气入口温度、单根换热管烟气质量流量对最优工质质量流速影响甚微。
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Abstract: To study the design and optimization of the low temperature waste heat driven ORC system, the main
thermal performance calculation model of the organic Rankine cycle steam generator was established. Based on the
second law of thermodynamics, the exergy increase of unit heat transfer area in steam generator was proposed as
optimization objective function. R245fa was selected as the working fluid. Under the condition of a given flue gas
inlet temperature and ensuring the working fluid gets saturated at the steam generator exit, the optimal mass flow
rate under different conditions are calculated, and the effects of inlet temperature of flue gas, inlet pressure of
working fluid, convective heat transfer coefficient of outside pipe and the per tube mass flow of flue gas on objective
function and optimal mass flow rate of working fluid are analyzed. The results show that the inlet pressure of the
working fluid and the convective heat transfer coefficient outside the tube have a significant influence on the
optimal mass flow rate, while the inlet temperature of the flue gas and the per tube mass flow of flue gas have little

􀤃􀤃􀤃􀤃􀤃􀤃􀤃􀦃􀤃􀤃􀦃􀤃􀤃􀤃􀤃􀤃􀤃􀤃􀦃􀤃
􀤃􀦃研究论文 DOI：10.11949/0438-1157.20190272

收稿日期：2019-03-21 修回日期：2019-06-27
通信作者：王辉涛（1967—），男，博士，教授，energywht@sina.com
第一作者：余伟（1995—），男，硕士研究生，785914648@qq.com
基金项目：国家自然科学基金项目（51366005）
引用本文：余伟,王辉涛,王建军,朱道飞,陶帅,葛众,黄靖伦,赵玲玲 .基于热力学第二定律的ORC蒸气发生器性能优化[J].化工学报, 2019,
70(11): 4238-4246
Citation：YU Wei, WANG Huitao, WANG Jianjun, ZHU Daofei, TAO Shuai, GE Zhong, HUANG Jinglun, ZHAO Lingling. Performance optimization
of ORC steam generator based on the second law of thermodynamics[J]. CIESC Journal, 2019, 70(11): 4238-4246



www.hgxb.com.cn第11期
effect on the optimal mass flow rate. With the increase of the inlet pressure of the working fluid and the convective
heat transfer coefficient outside the tube, the optimal mass flow rate increases.
Key words: flue gas; wasted heat recovery; ORC; steam generator; heat transfer; exergy; optimization

引 言

我国是能源消耗大国，工业能耗更是能源消耗

的大头，占比达到能源消耗总量的 70%左右，而工

业能耗高达 65%的比例转化为不同品位的余热，其

中低温余热的数量极其庞大[1]，此外地热能、太阳能

等天然能源资源也极其丰富，但温度普遍较低，采

用以水为工质的水蒸气朗肯循环(SRC)无法高效利

用这些余热资源或天然热能资源，因此，国际上普

遍采用以低沸点有机介质作循环工质的有机朗肯

循环（ORC）回收利用这类低品位热能，ORC具有系

统简单，稳定性好等优点，已经被广泛应用于 350℃
以下的低温热能回收[2]。蒸气发生器是一种用于回

收余热的换热器,其主要思想是利用废气能量产生

工质蒸气，蒸气发生器的设计和优化极大地影响发

电厂的效率和成本[3]。

在所有的能量转换系统中，热力学在分析可用

能的使用方面起着关键作用。此外，热力学第二定

律提出了能量品位（㶲）的概念，并指出所有实际过

程均倾向于使能量品位下降，即不可避免地发生㶲

损失[4]。因此㶲分析被广泛应用于能量转换系统的

性能分析中，通过降低系统㶲损失可以达到优化能

源系统的目的。但对系统做降低㶲损的改进应该

是经济性的，即应以尽量低的成本获得尽量高的效

率。蒸气发生器是影响ORC系统成本及效率的关

键设备，对其进行优化研究具有重要意义。通过热

力学和热经济学分析进行数值和分析研究，选取恰

当的目标函数进行优化并获得运行参数是蒸气发

生器普遍采用的优化方法[5-15]。Moore等[16]以系统总

换热面积为目标函数进行了以氨为工质的海洋温

差发电ORC系统的蒸发温度、凝结温度与冷热流体

流量比三参数的并行优化研究，结果表明：随着输

出功率的增加，所需换热面积急剧增大。Franco
等[17]提出以蒸气发生器㶲损为目标函数，获得蒸气

发生器的主要操作参数，再将其作为输入参数，对

传热热流的压降进行优化和减小结构尺寸的蒸气

发生器优化方法,整个程序参考现有的蒸气发生器

结构进行测试，显示了提高性能的可能性。Mehrgoo
等[10]以最小总熵产为目标函数，在固定总体积下利

用遗传算法推导蒸气发生器单元的最优参数，并获

得了压力与温度对蒸气发生器主要结构参数的影

响。Behzadi等[18]通过对德黑兰的废物能源发电厂

的有机朗肯循环系统进行能量、㶲及㶲经济分析，

表明汽化炉和蒸气发生器是整个系统中㶲损的主

要来源。Yang等[19]针对CNG发动机余热回收，构建

了两级ORC循环系统，对其进行循环参数优化及传

热分析显示：CNG发动机的运行状态与ORC系统的

循环参数对换热器的传热面积具有显著影响。

Manassaldi等[20]提出了采用使净功率和材料质量之

比最大化的方法来优化蒸气发生器设计。Rezaie
等[21]利用遗传算法和㶲经济分析对特定蒸气发生器

的结构参数进行了优化，结果比现有的蒸气发生器

节省约 25%的换热面积。但目前的蒸气发生器优

化基本都存在这一缺点：针对某一特定工况进行优

化，且优化过程普遍比较复杂，难以在实际中运用。

蒸气发生器工质质量流速是蒸气发生器设计最重

要的参数，质量流速太小将导致传热系数小，从而

导致蒸气发生器面积偏大，蒸气发生器制造成本升

高，质量流速过大将导致蒸气发生器内产生较大的

阻力㶲损，同样使蒸气发生器的性能下降，因此，对

蒸气发生器传热管内的工质质量流速进行优化具

有较大的意义。然而，目前国内外关于ORC管式蒸

气发生器质量流速优化方面的研究很少，且在研究

换热过程时很少考虑流动阻力对系统性能的影响，

均将流动换热过程简化为等压流动。

针对以上问题，本文提出以ORC循环系统中的

管式蒸气发生器为研究对象，基于系统流程、传热

与流动过程分析及㶲分析，在考虑工质流动压降的

基础上建立了以单位换热面积工质㶲升为目标函

数的计算模型，显而易见，在蒸发压力较高的情况

下，可以获得更高的工质总㶲升，但同时也将导致

单位换热面积的增大，因此选取单位换热面积工

质㶲升作为目标函数优化具有一定的技术经济意

义。R245fa是一种常用于 ORC系统的循环工质，

研究表明，其作为循环工质用于ORC系统中，有很

好的热力性能 [22-25]。因此，本文选取R245fa作为循

环工质，对蒸气发生器的热力参数进行计算，分别

求得不同条件下工质的最优质量流速，并考察影
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响工质最优质量流速的主要因素，研究结果能为

蒸气发生器设计过程中经济质量流速的选取提供

指导性意见。

1 蒸气发生器计算模型

烟气余热回收ORC系统中采用的蛇形管式蒸

气发生器如图 1所示。本文考虑蒸气发生器中的压

降对传热及热力学性能的影响，将蒸气发生器分为

预热段、蒸发段两段，并将两段划分若干微元进行

数值计算。

1.1 预热段计算模型

1.1.1 单相传热系数计算 预热管内工质为单相

流体，按照流态不同，分为层流、紊流、过渡流三种

不同的形式，对流传热系数

α = Nupiλwall
Dpi

(1)
层流传热，采用Sider-Tate公式[26]

Nupi = 1.86 RepiPrw
L/Dpi

3 ( μwμpi ) 0.14 (2)
紊 流 传 热 ，当 Repi = 104~1.2 × 105,0.7 < Prw <

120,且管长与内径之比 L/Dpi > 60时，采用 Dittus-
Boelter关联式计算Nusselt数[26-27]

Nupi = 0.023Re0.8pi Pr 0.4w (3)
过渡流传热，当 2300 < Repi < 104时，Nusselt数

计算公式如下

Nupi = 0.012 (Re0.87pi - 280)Pr 0.4w é

ë
êê1 + ( DpiL ) 2 3ù

û
úú ( PrwPrpi ) 0.11 (4)

1.1.2 预热段换热计算 为了突出本文研究重点，

特做如下简化：

（1）工质在管内流动为一维稳态流动，仅考虑

流速及热力参数沿管长方向变化，忽略径向变化；

（2）忽略烟气、工质与环境的传热损失；

（3）将管内工质与管外烟气之间的对流换热按

纯逆流换热处理；

（4）假定工质流量在上下联箱中均分至各传热

管中，且烟气在管外各管间均匀流动。

如图2所示，取换热管微元长度 dL进行分析。

由能量守恒

GwApi (hw,i + 1 + 12 u2w,i + 1 ) - GwApi (hw,i + 12 u2w,i ) =
cp,gmg (Tg,i + 1 - Tg,i ) = ΔT log,iR total,i

(5)
其中

ΔT log,i = (Tg,i + 1 - Tw,i + 1 ) - (Tg,i - Tw,i )
ln Tg,i + 1 - Tw,i + 1

Tg,i - Tw,i

R total,i = 1
αoπ(Dpi + 2δ )dL +

ln Dpi + 2δ
Dpi

2πλwalldL + 1
αpiπDpidL

由于工质在传热管中动能的变化与工质的比

焓变化相差悬殊，在计算时可忽略动能变化项[28]。

式（5）可化简为

GwApidhw = cp,gmg (Tg,i + 1 - Tg,i ) = ΔT log,iR total,i
(6)

1.1.3 预热段流动压降计算 对换热管微元进行

分析，见图3。

在换热管内取一固定质量的工质流体段，由动

量定律
D
Dτ ∭s udm = -ApiΔpi - F fi - Wk (7)

式中，u为流速，m/s；m为工质质量，kg；Δp为压

力增量，Pa；Ff为管壁对流体的摩擦阻力,N。

图1 蒸气发生器模型

Fig.1 Steam generator model

图2 换热微元示意图

Fig.2 Diagram of heat transfer micro-element

图3 换热管内工质流动分析

Fig.3 Analysis of working fluid flow in heat exchange tube
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当流动处于稳定状态时，同时将重力导致的压

降附加到局部阻力中一并考虑，引入局部阻力及质

量力附加系数 ζ，可以导出

-dp = (G 2wdνl + fl
2Dpi G

2wνldL )(1 + ζ ) (8)
层流区

fl = 64
Repi

(9)
湍流区

fl = 0.3164Re-0.25pi (10)
1.2 蒸发段计算模型

1.2.1 两相管内流动沸腾传热系数计算 本文选

择Liu-Winterton公式［29-31］计算工质在管内的强制对

流沸腾传热系数

αm = ( )FαDB
2 + ( )Sαnb

2 (11)

F = é
ë
êê1 + xPrl ( ρlρv - 1)ùûúú 0.35 (12)

S = 1
1 + 0.055F0.1Re0.16l

(13)
由Cooper公式

αnb = 55( ppc ) 0.12 éëêê0.4343ln ( pcp )ùûúú -0.55M-0.5q0.67 （14）
当流动方式为水平管流动，且 Froude数 Frl<

0.05时
F = é

ë
êê1 + xPrl ( ρlρv - 1)ùûúú 0.35Frl (0.1 - 2Frl ) (15)

S = 1
1 + 0.055F0.1Re0.16l

Frl (16)
1.2.2 蒸发段换热计算 分析过程同预热段，能量

守恒方程

GwApiΔhw,vdx = cp,gmg (Tg,i + 1 - Tg,i ) = ΔT log,iR total,i
(17)

1.2.3 蒸发段流动压降计算 两相流动的摩擦压

降采用均相模型计算[32]

-dp = (G 2wdνm + fm
2Dpi G

2wνmdL )(1 + ζ ) (18)
νm = xνv + (1 - x )νl (19)

管内层流流动时

fm = 64
Rem

(20)
管内湍流流动时

fm = 0.3164Re-0.25m (21)
Rem = GwDpiμm

(22)

等效黏度采用Mcadams模型[33]计算
1
μm
= x
μv
+ 1 - x

μl
(23)

1.3 蒸气发生器模型求解及工况寻优

在给定烟气进口条件、换热管参数的条件下，

预热段以温度为步长、蒸发段以干度为步长划分离

散计算微元。计算预热段出口温度（T2）与蒸发段出

口温度（T3）及换热管总长（L）的算法框图见图 4。
预热段及蒸发段出口工质的状态参数、换热管

管长确定后，蒸气发生器换热面积可确定，本文以

换热管内外壁平均面积作为换热面积，每根传热管

的换热面积为

A total = π (Lpre + Levap ) (Dpi + δ) （24）
环境温度为 Tsurr，则单位时间工质在每根传热

管的㶲升为

EP = GwπD
2pi

4 é
ëhevap,out - hpre,in - Tsurr (sevap,out - spre,in )ùû (25)

单位换热面积工质㶲升

EPPA = EP
A total

(26)
以单位换热面积工质㶲升EPPA作为优化目标

函数，对工质最优质量流速进行寻优计算，已知参

数设定见表1。

2 结果与讨论

以R245fa作为循环工质，烟气进口温度 250℃，

蒸气发生器入口工质温度 30℃，入口压力 0.4 MPa，
单根换热管分配的烟气流量 0.3 kg/s，烟气侧对流传

热系数 50 W/(m2·K)作为基本工况。利用Matlab编
程对给定工况下的最优质量流速进行计算，并分别

研究以下因素对最优质量流速的影响。

（1）烟气进口温度的影响：当烟气进口温度为

200~350℃，其余条件不变时，最优工质质量流速及

对应的蒸气发生器单位换热面积工质㶲升随烟气

进口温度的变化趋势如图 5所示。由图 5(a)可知，在

相同换热管径下，随着烟气进口温度升高，单位换

表1 参数设置

Table 1 Parameter settings

参数

换热管壁厚 δ/m
管壁热导率λwall/(W/(m·K))
局部阻力及质量力附加系数 ζ

环境温度Tsurr/℃

值

0.003
45
0.25
20
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图4 蒸气发生器求解计算框图

Fig.4 Diagram of steam generator solution calculation block

图5 工质最优质量流速随烟气进口温度的变化

Fig.5 Optimum mass flow rate of working fluid changes with inlet temperature of flue gas
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热面积㶲升增大；在相同烟气进口温度下，单位换

热面积工质㶲升随换热管管径的增大先增大后减

小，存在最优管径，从而说明存在最优质量流速，最

优管径随烟气进口温度的升高而增大。相比之下，

当管径小于最优值时，单位换热面积工质㶲升下降

更为明显，说明管内质量流速过大对蒸气发生器性

能的影响更明显。这是因为蒸气发生器能生产的

饱和工质蒸汽的质量流量主要与烟气进口温度有

关。当管径偏小时，质量流速高于最优值，将使工

质在管内的流动阻力㶲损明显增大。随着烟气进

口温度的升高，蒸气发生器生产的饱和工质蒸气流

量将增大，最优管径也会增大。由图 5(b)可知，在相

同换热管管径下，随着烟气进口温度升高最优工质

质量流速增大，但增长幅度缓慢减小，当管径小于

最优值时更明显。这是因为随着烟气进口温度升

高，工质质量流量增加，质量流速增加，小管径会产

生更大的阻力㶲损，因此通过削弱质量流速的增

加，从而增大换热夹点温差来获得较大的单位换热

面积工质㶲升。结合图 5(a)、(b)，在进口烟气温度为

200~350℃时，对应的最优工质质量流速为 230~300
kg/(m2·s)。

（2）工质入口压力的影响：当工质入口压力为

0.4~2.8 MPa，其余条件不变时，最优工质质量流速

及对应的蒸气发生器单位换热面积工质㶲升随工

质入口压力的变化趋势如图 6所示。由图 6(a)可知，

在相同工质入口压力下，单位换热面积工质㶲升随

换热管管径的增大先增大后减小，存在最优管径，

从而说明存在最优质量流速，最优管径随工质入口

压力增大而减小。相比之下，当管径小于最优值

时，单位换热面积工质㶲升下降更为明显，说明管

内质量流速过大对蒸气发生器性能的影响更明显。

这是因为随着压力的升高，R245fa工质的汽化焓值

减小，因此，随着工质入口压力的升高，蒸发段换热

面积占比下降，蒸气发生器阻力㶲损减少，而采用

较小换热管管径，增大工质质量流速有利于改善工

质侧的传热，减小换热面积，从而获得较大的单位

换热面积工质㶲升。结合图 6(a)、(b)，在工质入口压

力为 0.4~2.8 MPa时，对应的最优工质质量流速约为

300~1400 kg/(m2·s)。
（3）单根换热管烟气质量流量的影响：当单根

换热管烟气质量流量为 0.20~0.40 kg/s，其余条件不

变时，最优工质质量流速及对应的蒸气发生器单位

换热面积工质㶲升随单根换热管烟气质量流量的

变化趋势如图 7所示。由图 7(a)可知，在相同换热管

径下，随着单根换热管烟气质量流量的增加，单位

换热面积工质㶲升增大；在相同单根换热管烟气质

量流量下，单位换热面积工质㶲升随着换热管管径

的增大先增大后减小，存在最优管径，从而说明存

在最优质量流速，最优管径随着单根换热管烟气质

量流量的增大而增大；随着单根换热管烟气质量流

量的增大，当管径小于最优值时，单位换热面积工

质㶲升下降愈加明显。这是因为烟气质量流量增

大，烟气侧热容增大，导致蒸气发生器换热温差增

大，单位换热面积㶲升增大；烟气侧供给的热量增

加，工质质量流量增大，增大管径有利于减小阻力

㶲损。由图 7(b)可知，在相同换热管管径下，随着单

根换热管烟气质量流量增大，最优工质质量流速增

大，但增长幅度缓慢减小，当管径小于最优值时更

为明显。这是因为，管径小于最优值时，会产生较

大的阻力㶲损，需要通过削弱质量流速的增加，从

而增大换热夹点温差来获得较大的单位换热面积

工质㶲升。结合图 7(a)、(b)可知，在单根换热管烟气

图6 工质最优质量流速随工质入口压力的变化

Fig.6 Optimum mass flow rate of working fluid changes with inlet pressure of working fluid
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质量流量为 0.20~0.40 kg/s时，对应的最优工质质量

流速为 230~280 kg/(m2·s)。可见单根换热管烟气质

量流量对工质流速的合理选择影响不甚明显。而

单根换热管烟气质量流量的增大将导致烟气侧压

降损失急剧增大，蒸气发生器设计时单根换热管分

配的烟气质量流量均在合理的范围内选择。

（4）管外对流传热系数的影响：当管外对流传

热系数为 50~450 W/(m2·K)，其余条件不变时，最优

工质质量流速及对应的蒸气发生器单位换热面积

工质㶲升随管外对流传热系数的变化趋势如图 8所
示。对翅片管的情况采用的是以基管外表面为基

准的折算烟气侧对流传热系数。由图 8(a)可知，在

相同换热管径下，随着管外对流传热系数的增加，

单位换热面积工质㶲升增加；在相同管外对流传热

系数下，随着换热管管径的增大，单位换热面积工

质㶲升先增大后减小，存在最优换热管径，说明存

在最优质量流速，最优管径随着管外对流传热系数

的增大而减小。随着管外对流传热系数增大，管径

偏离最优值时，单位换热面积㶲升下降愈加明显。

这是因为，管外对流热阻是传热总热阻的主要部

分，增大管外对流传热系数将明显减小传热总热

阻，单位换热面积工质㶲升增大；在烟气进口温度

与质量流量不变的情况下，工质质量流量近似不

变，当烟气侧对流传热系数较大时，适当减小管径

以增大质量流速有利于提高管内对流传热系数，进

一步减小传热热阻；管径过小会导致阻力㶲损增

大，过大则导致工质侧对流传热系数减小，二者均

会导致单位换热面积工质㶲升减小。由图 8(b)可
知，在相同换热管管径下，随着管外对流传热系数

增大，最优质量流速增大，并随着管径的增大，增长

幅度减小。结合图 8(a)、(b)可知，当管外对流传热系

数范围在 50~450 W/(m2·K)时，对应的最优工质质量

流速为300~600 kg/(m2·s)。
3 结 论

本文以 200~350℃的低温烟气余热利用 ORC
系统中的蒸气发生器为研究对象，选用 R245fa有
机工质，基于传热过程压降分析，建立了蒸气发生

器热力参数的理论计算模型，基于热力学第二定

图7 工质最优质量流速随单根换热管烟气质量流量的变化

Fig.7 Optimum mass flow rate of working fluid changes with gas mass flow rate of single heat exchange tube

图8 工质最优质量流速随管外对流传热系数的变化

Fig.8 Optimal mass flow rate of working fluid changes with convective heat transfer coefficient outside tube
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律建立了以单位换热面积工质㶲升为性能优化目

标函数的理论计算模型。以烟气进口温度 250℃，

蒸气发生器入口工质温度 30℃，入口压力 0.4
MPa，单根换热管分配的烟气流量 0.3 kg/s，烟气侧

对流传热系数 50 W/( m2·K)作为基本工况。分别

考察了在基本工况下，烟气进口温度、工质入口压

力、单根换热管分配的烟气流量、烟气侧对流传热

系数四个因素改变对最优工质质量流速的影响，

得出以下结论。

（1）工质入口压力及管外对流传热系数的影

响：工质入口压力对最优质量流速影响显著，随着

工质入口压力的增大，最优工质质量流速显著增

加，最优换热管径减小；随着管外对流传热系数的

增加，最优工质质量流速增加，最优换热管径减小，

相比之下管外对流传热系数对最优质量流速及最

优换热管径影响较小。

（2）烟气进口温度及单根换热管烟气质量流量

的影响：烟气进口温度及单根换热管烟气质量流量

对最优工质质量流速影响较小，随着烟气进口温度

增加或者单根管烟气质量增加，最优工质质量流速

基本保持不变，但最优管径均增大，相比之下，烟气

进口温度对最优换热管径影响较显著。

符 号 说 明

A——面积，m2

cp——比定压热容，J/(kg·K)
D——换热管外径，m
EP——单根换热管内工质总㶲升，J

EPPA——单位换热面积㶲升，J/m2

F——两相对流增强因子

f——达西摩擦因子

G——质量流速，kg/(m2·s)
h——比焓，J/kg

h2,h3——分别为计算框图中蒸汽发生器预热段工质

出口比焓、蒸发段工质出口比焓, J/kg
Δhw,v——工质的比汽化潜热，J/kg

L——换热管管长，m
M——工质的摩尔质量，g/mol
m——质量流量，kg/s

N1,N2——分别为计算框图中蒸汽发生器预热段、蒸

发段微元个数

Nu——Nusselt数
Pr——Prandtl数
p——压力，MPa
pc——工质临界压力，MPa

p2,p3——分别为计算框图中蒸汽发生器工质入口、

出口压力，MPa
q——热通量，J/(m2·s)
R——换热热阻，W/K
Re——Reynolds数
S——核态沸腾抑制因子

s——比熵，J/(kg·K)
T——温度，℃

T1，T2，T3，T5，T6——分别为计算框图中蒸汽发生器预热段工质

进口、出口温度，蒸发段工质出口温度，烟

气温度，预热段进口烟气温度，℃
u——流速，m/s
W——重力，N
x——工质干度

α——对流传热系数，W/(m2·K)
δ——换热管壁厚，m
ζ——局部阻力及质量力附加系数

λ——热导率，W/(m·K)
μ——动力黏度，Pa ⋅ s
ν——比容，m3/kg
ρ——密度，kg/m3

下角标

DB——Dittus-Boelter
evap——蒸发

g——烟气

i——微元或节点编号

in——进口

l——液相

log——对数

m——汽液两相

nb——核态沸腾

o——管外

opt——最优的

out——出口

pi——管内

pre——预热

surr——环境

total——总

v——气相

w——工质

wall——管壁
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