
ISSN 0204-3602. Пром. теплотехника, 2010, т. 32, №328

ТЕПЛО- И МАССООБМЕННЫЕ АППАРАТЫ

УДК 621.184.54
Гершуні О.Н., Ніщик О.П.
Національний технічний університет України „Київський політехнічний інститут”

ПОРІВНЯЛЬНИЙ АНАЛІЗ ТЕПЛОПЕРЕДАЮЧОЇ ЗДАТНОСТІ ТЕПЛООБМІННИКІВ 
ВИПАРОВУВАЛЬНО-КОНДЕНСАЦІЙНОГО ТИПУ ТА РЕКУПЕРАТИВНИХ 

ТРУБЧАТИХ ТЕПЛООБМІННИКІВ
Проведено порівняльний ана-

ліз теплопередаючої здатності 
теплообмінників випаровувально-
конденсаційного типу та рекупе-
ративних трубчатих теплооб-
мінників. Отримано та проана-
лізовано співвідношення теплопе-
редаючих характеристик вказаних 
теплообмінників типу "газ - газ" в 
залежності від їх конструктивних 
параметрів і теплофізичних харак-
теристик процесів теплопередачі.

Проведен сравнительный ана-
лиз теплопередающей способности 
теплообменников испарительно-
конденсационного типа и рекупера-
тивных трубчатых теплообменни-
ков. Получены и проанализированы 
соотношения теплопередающих ха-
рактеристик указанных теплообмен-
ников типа "газ - газ" в зависимости 
от их конструктивных параметров 
и теплофизических характеристик 
процессов теплопередачи.

A comparative analysis of heat-
transfer capabilities of evaporation-
condensation type heat exchangers and 
recuperative tube-type heat exchangers 
has been carried out. Relationships 
between heat-transfer characteristics 
of the specified heat exchangers 
of "gas - gas" type subject to their 
design parameters and thermalphysic 
characteristics of heat transfer processes 
have been obtained and analyzed.

a – ширина прохідного перерізу теплообмінника;
C1, C2 – водяні еквіваленти теплообмінюючих

середовищ;
dвн – внутрішній діаметр труби;
dзовн– зовнішній діаметр труби (діаметр основи

оребрення);
FИ, FК – площі поверхні теплообміну в зонах 

випаровування і конденсації всіх теплових
труб;

FПРОД, FПОП – площі живих перерізів для проход-
ження гріючих газів в рекуперативному труб-
чатому теплообміннику і в теплообміннику
ВКТ;

F1TP – площа внутрішньої поверхні всіх труб по
потоку гріючих газів в рекуперативному 
трубчатому теплообміннику;

F2TP – площа оребреної поверхні всіх труб по 
потоку газів, що нагріваються, в рекупера-
тивному трубчатому теплообміннику;

F1TTT, F2TTT – площі оребреної поверхні всіх 
теплових труб по потоках гріючих газів і
газів, що нагріваються, в теплообміннику
ВКТ;

hP – висота ребра;

Кd = dзовн /dвн;
КF – відношення площі живого перерізу для 

проходження гріючих газів до відповідної 
повної площі перерізу при поперечному
омиванні пакета оребрених теплових труб;

L – довжина труби;
nTP – загальна кількість труб в пакеті;
Pr – число Прандтля;
QTTT, QTP – теплові потоки, що передаються

теплообмінником ВКТ і рекуперативним 
трубчатим теплообмінником;

Re – число Рейнольдса;
S1, S2 – поперечний і повздовжній кроки труб;
t1, t2 – температури гріючих газів і газів, що 

нагріваються;
tp – крок оребрення; 
WПОП – швидкість поперечного потоку гріючих 

газів в живому перерізі пакета оребрених 
теплових труб;

WПРОД – швидкість потоку гріючих газів при 
повздовжньому омиванні всередині труб ре-
куперативного трубчатого теплообмінника;

Z2 – кількість рядів труб по ходу потоку;
αИ, αК – середні коефіцієнти теплообміну в зо-
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нах випаровування та конденсації теплових
труб відповідно;

α1ТР – середній коефіцієнт тепловіддачі від 
потоку гріючих газів, який повздовжньо
омиває внутрішню поверхню труб, до цієї
поверхні;

α2ТР – середній приведений коефіцієнт
тепловіддачі від оребреної поверхні труб до 
потоку газу, який поперечно омиває цю 
оребрену поверхню;

α1ТТТ – середній приведений коефіцієнт 
тепловіддачі при поперечному омиванні по-
током гріючих газів оребреної поверхні 
теплових труб;

α2ТТТ – середній приведений коефіцієнт 
тепловіддачі від оребреної поверхні тепло-
вих труб до потоку газів, що поперечно 
омиває цю поверхню;

    ,         – середні температурні напори 
при протитечії для теплообмінника ВКТ і 
для рекуперативного трубчатого теплообмін-
ника відповідно;

            ,             – середні температурні напори тепло-
передачі між потоками для теплообмінника 
ВКТ і рекуперативного трубчатого теплооб-
мінника відповідно;

δр – товщина ребра;
εΔt – поправка на змішаний тік;
λ1, ν1 – середні значення коефіцієнтів тепло-

провідності та кінематичної в’язкості 
гріючих газів; 

ΣRTTT , ΣRTP – сумарні термічні опори теплопе-
редачі для теплообмінника ВКТ і рекупера-
тивного трубчатого теплообмінника 
відповідно;

φ – коефіцієнт поперечного оребрення.

Існуючий в Україні значний потенціал 
утилізації теплоти викидних потоків, який в 
натуральному вираженні приблизно складає 
14 млн. т у.п. на рік, а у вартісному – 20 млрд. 
грн. на рік, реалізується в незначній мірі [1]. 
Основною технічною причиною такого ста-
новища є недосконалість традиційних типів 
теплообмінних апаратів-теплоутилізаторів, 
конструктивні, енергетичні та енергоекономіч-
ні характеристики яких не дозволяють забезпе-
чити раціональне (а часто і будь-яке) їх компо-
нування на об’єктах застосування і призводять 
до економічно неприйнятних капітальних та 
експлуатаційних витрат і термінів їх окупності.

Аналіз стану розробок в галузі теплопереда-
ючих систем показує, що зазначених недоліків 
позбавлені теплоутилізаційні системи на основі 
теплообмінників з теплопередаючими елемен-
тами випаровувально-конденсаційного типу 
(ВКТ) з проміжним двофазним теплоносієм. 
Дослідженням теплофізичних процесів в та-
ких теплообмінних апаратах, розробкам і 
практичним застосуванням у даному на-
прямку присвячена велика кількість робіт, 
наприклад [2, 3]. Такі теплообмінні апара-
ти мають ряд теплофізичних, технологічних 

та експлуатаційних переваг в порівнянні з 
традиційними типами теплообмінників.

Метою даної роботи є отримання закономір-
ностей для визначення порівняльних 
співвідношень характеристик теплопередаючої 
здатності теплообмінників ВКТ на основі 
теплових труб чи двофазних термосифонів 
(надалі – теплових труб) і рекуперативних 
трубчатих теплообмінників.

Умови проведення такого порівняння ма-
ють бути коректними. Тому при його виконанні 
були прийняті наступні умови та правомірні 
припущення:

1. По типу теплообмінюючих середовищ 
розглядаються теплообмінники "газ – газ".

2. Обмеженням теплопередаючої здат-
ності теплообмінника ВКТ є обмеження за 
термодинамічними умовами.

3. Рекуперативний трубчатий теплообмін-
ник – одноходовий по гріючим газам та дво-
ходовий по газам, що нагріваються (рис. 1), а 
теплообмінник ВКТ одноходовий по обох пото-
ках (рис. 2). На схемах індекси 1 і 2 відносяться 
до потоків гріючих газів і газів, що нагріваються, 
відповідно, а позначення (´) і (´´) відносяться до 
величин на вході в теплообмінник і на виході з 

1ПРОТT∆ 2ПРОТT∆

ТТТT∆ ТРT∆
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нього відповідно.
4. Матеріал, кількість та розміри труб, тип 

та параметри оребрення для обох схем однакові. 
Розміщення труб в пакетах (шахове) та кроки S1  
і S2 однакові.

5. Трубні дошки ділять довжину труб 
навпіл.

6. Термічні опори теплопровідності стінок 

труб і контакту оребрення з трубами для обох 
схем є відповідно однаковими, відносно мали-
ми величинами і в сумарних термічних опорах 
теплопередачі не враховуються.

7. Масові витрати відповідних потоків, а 
також відповідні водяні еквіваленти однакові.

8. Відповідні температури потоків на вході 
однакові.

       Рис. 1. Схема рекуперативного                       Рис. 2. Схема теплообмінника ВКТ.
     трубчатого теплообмінника.

Для схем, що розглядаються, мають місце 
наступні співвідношення геометричних харак-
теристик:

                               ;            (1)

             ;             (2)

               ;              (3)
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Крім того, запишемо:

    ;            (5)

          ;            (6)

         .             (7)

2TP 2TTT 2α = α = α

K K
K

2TTT 2

Kα α
= =

α α

И
И

1ТТТ

Kα
=

α



ISSN 0204-3602. Пром. теплотехника, 2010, т. 32, №3 31

ТЕПЛО- И МАССООБМЕННЫЕ АППАРАТЫ

Величини теплових потоків, що переда-
ються теплообмінником ВКТ і рекуператив-
ним трубчатим теплообмінником, запишемо у 
вигляді:

           ;              (8)

         .                (9)

Розглянемо величини          і        :

                ;             (10)

        .              (11)

Приймаючи в якості середніх температур-
них напорів середньоарифметичні температурні 
напори, отримаємо:

          ,           (12)

де 

        ;              (13)

        .              (14)

Підставляючи (13), (14) в (12), величини  
       і               запишемо у вигляді:

            ;           (15)

           .            (16)

Тоді рівняння (10), (11) запишуться:

       ;            (17)

       .           (18)
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№ 21, крива № 2 при Р = 0,6...0,7; R ≈ 1,2  [4].

Підставляючи (17) в (8), отримаємо:

            .           (19)

Підставляючи (18) в (9), отримаємо:

          .          (20)

Тоді відношення теплових потоків QTTT та 
QTP має вигляд:

                   (21)

або

             .                    (22)

З формули (22) видно, що відношення 
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безрозмірних величин, а саме:
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Аналіз показує, що саме ця величина в основ-
ному і визначає величину QTTT /QTP. Крім того,
 як видно з формули (21), при   

(або           > 1) маємо QTTT  > QTP (або 
TP TTTtR R∆Σ > ε ⋅Σ

TP

TTTt

R
R∆

Σ
ε ⋅Σ TP TTT,R RΣ Σ

QTTT /QTP  > 1), що означає перевагу теплооб-
мінника ВКТ над рекуперативним трубча-
тим теплообмінником за теплопередаючою 
здатністю.

Величини                      мають вигляд:

                       ;        (23)

                   (24)

або
              .        (25)

Тоді відношення сумарних термічних опорів теплопередачі для рекуперативного трубчатого 
теплообмінника і теплообмінника ВКТ має вигляд:

               .        (26)

Знайдемо залежність між α1TP і α1TTT. Величини α1TP і α1TTT визначаються формулами в [4] і [5] 
відповідно:

                     ;        (27)

              ,       (28)

де коефіцієнти CZ, Cq і показник m визначені в роботі [5].

Враховуючи, що                          , для даних умов m = 0,68...0,74. Приймаємо m = 0,72, і тоді:

                 .       (29)
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            .       (30)

Для задачі, що розглядається, CZ = 1; Pr -0,07 ≈ 1,05; KПРИВ ≈ 0,95. Розглянемо величину            :

                . 

Для даної задачі WПОП = 5...15 м/с; dЗОВН = (20...40) · 10-3 м; ν1 = (25...50) ·10 -6  м2/c.

Тоді              = 0,54...0,45. Приймаємо              = 0,5. 

Враховуючи, що

 

а                               формула (30) прийме вигляд:

                   (31)

Розглянемо відношення           :

                 ,         (32)

де         ;          (33)

                .         (34)

Приймаючи                                , що є практично правомірним, отримаємо:

              .       (35)
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Тоді  відношення (31) можемо представити у вигляді:

                   (36)

або

            .          (37)

Коефіцієнт КС, що враховує конструктивні параметри оребреного трубного пакета, має вигляд:

                       ,       (38)

де

               ;          (39)

                     .        (40)

Підставивши величину          з  рівняння (37) в рівняння (26), отримаємо:

                  .         (41)

Тоді величина                    після перетворень рівняння (41) запишеться у вигляді:

               .        (42)
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куперативними трубчатими теплообмінниками 
за теплопередаючою здатністю відповідно до 

Формула (42) дозволяє проводити оцінку 
ступеня переваги теплообмінників ВКТ над ре-
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розглянутих схем, умов і припущень. Результа-
ти розрахункового аналізу, що проведений для 
реальних інтервалів відповідних характери-
стик, показують: 

1) при заданих умовах порівняння

відношення                  > 1 і знаходиться в 

інтервалі величин 1,6...3,5; 
2) зростаючий характер залежностей відно-

шення                      від коефіцієнтів КИ та КК; 

3) складний характер впливу конструктив-
них характеристик пакетів оребрених труб на

величину відношення                      ;          

4) перевищення при заданих умовах порів-
няння теплопередаючої здатності теплообмін-
ника ВКТ над теплопередаючою здатністю ре-
куперативного трубчатого теплообмінника. 

На рис. 3 в якості ілюстрації наведено один 
з варіантів таких порівнянь.
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Рис. 3. Порівняльна оцінка теплопередаючої здатності теплообмінників 
при наступних вихідних даних: оребрення – спірально-накатне; 

dзовн = 28 мм; dвн = 21 мм; hp = 13,5 мм;
tp = 3 мм; δр = 0,5 мм; φ = 14,5; S1 /S2 = 1,16; Z2 = 17; L = 2 м; α2 /α1ТТТ = 0,9; εΔt = 0,8.

Далі розглянемо другу безрозмірну величи-
ну в формулі (22).

Якщо                     > 1, то                                  < 1. 

Причому, чим більша величина                     ,

тим меншою є величина                             .
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Слід відзначити, що при        > 1

завжди буде       > 1, однак при цьому

          <                .

Необхідно підкреслити, що задані умови 
порівняння теплопередаючої здатності є достат-
ньо коректними. Це підтверджується, напри-
клад, тим, що при проведенні порівняння забез-
печена практична рівність швидкостей газів, що 
нагріваються, за рахунок двоходовості потоку 
для рекуперативного трубчатого теплообмін-
ника. При цьому зауважимо, що забезпечення 
рівності швидкостей призводить разом з тим до 
додаткової переваги теплообмінника ВКТ, яка 
полягає в суттєво меншому аеродинамічному 
опорі порівняно з рекуперативним трубчатим 
теплообмінником.

Висновки

1. Проведено порівняльний аналіз 
теплопередаючої здатності теплообмінників 
ВКТ і рекуперативних трубчатих теплооб-
мінників. Порівняння проведені відповідно до 
коректно розглянутих схем, умов і припущень. 
Отримано та проаналізовано співвідношення 
характеристик теплопередаючої здатності за 
термодинамічними умовами теплообмінників 
типу "газ – газ". 

2. Аналіз показав значну перевагу за те-
плопередаючою здатністю теплообмінників 
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ВКТ над рекуперативними трубчатими 
теплообмінниками. Ступінь цієї переваги за-
лежить від багатьох конструктивних характе-
ристик і параметрів пакетів труб, схем течій 
середовищ, співвідношень характеристик 
інтенсивності внутрішнього і зовнішнього 
теплообміну, термодинамічних характери-
стик процесів теплопередачі, теплофізичних 
властивостей теплообмінюючих середовищ і 
проміжного теплоносія.
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