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ОСНОВНЫЕ ОБОЗНАЧЕНИЯ 

с – теплоемкость; 
D – внутренний диаметр трубы; 
Dн – наружный диаметр трубы; 
d – диаметр отверстия диафрагм; 
dн – внутренний диаметр кольцевой канавки; 
dэ – эквивалентный диаметр канала; 
d1 – внутренний диаметр кольцевого канала; 
d2 – наружный диаметр кольцевого канала; 
F – поверхность теплообмена теплообменного аппарата; 
G – массовый расход; 
h – высота диафрагм; 
L, l – длина канала; 
p – давление; 
Δp –  потери давления; 
Q – тепловой поток; 
q– плотность теплового потока; 
r – термическое сопротивление стенки; 
t – расстояния между диафрагмами и канавками; 
Δt– температурный напор; 
t, T– температура; 
T0 – температура окружающей среды; 
V– объем теплообменного аппарата; 
α– коэффициент теплоотдачи; 
K– коэффициент теплопередачи; 
δ– толщина стенки; 
ρ– плотность; 
λ– коэффициент теплопроводности; 
μ– динамический коэффициент вязкости; 
ω– скорость потока; 
ξ– коэффициент гидравлического сопротивления; 
Е –  поток эксергии; 
е– удельные термические эксергии компонентов; 
β– коэффициент объемного раширения; 
D– потерь эксергия; 
S– энтропия; 
Re– число Рейнольдса; 
Pr– число Прандтьля; 
Nu– число Нуссельта.  
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ВВЕДЕНИЕ 

Одной из центральных задач в современном машиностроении и 

проектировании различных технологических процессов является экономия 

материальных и энергетических ресурсов. Ее решение в области 

холодильной и криогенной техники связано с созданием 

высокоэффективной теплообменной аппаратуры. Дело в том, что доля 

массы теплообменных аппаратов в общей массе холодильной машины 

составляет 70 – 80%, а расход энергии при эксплуатации машины в 

большой степени зависит от эффективности теплогидравлических  

процессов,  происходящих в теплообменных аппаратах.  

Современное состояние развития энерго- и ресурсосбережение 

требует всестороннего исследования новых путей технологии и получения 

совершенно новых методов анализа целевого назначения. Это 

востребовано в настоящее время  в соответствии с нынешним развитием 

отраслей экономики в нашей республике как это отмечалось и нашим 

первым президентом И.А.Каримовым [1]и как было отмечено нашим 

нынешним президентом Ш.М.Мирзиёевым в определённых им Путях 

дальнейшего развития нашей республики - в «Стратегии действия по 

дальнейшему развитию Республики Узбекистан в 2017-2021 годы [2]» 

Энерго- и ресурсосбережение можно рассматривать как 

оптимизацию  энергетических  и  материальных  потоков существующих  

технологических процессов для производства продуктов, а более широко – 

как поиск новых путей рационального использования энергии и сырья для 

получения тех же, а также новых продуктов. Достижение положительных  

результатов  при  экономии энергетических  ресурсов  возможно  только  

при  анализе промышленного энергоиспользования,  уровней  полезного 

использования энергии и энергетических потерь на разных участках 

промышленного предприятия, определении  основных,  наиболее 
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эффективных  путей  экономии  энергетических  ресурсов  в 

промышленности.  

В современных условиях и в перспективе один из важных путей 

повышения экономичности  энерготехнологических установок – 

совершенствование теплообменного оборудования  с  помощью внедрения 

эффективных способов интенсификации теплообмена. Посредством  

интенсификации теплообмена увеличивается количество тепла,  

передаваемого через единицу поверхности теплообмена, и, 

соответственно, уменьшаются массогабаритные показатели 

теплообменника; достигается более выгодное соотношение между 

передаваемым количеством тепла и мощностью, затрачиваемой на 

прокачивание теплоносителей. Высокое техническое качество 

интенсифицированного  теплообменного оборудования улучшает  общие  

характеристики энерготехнологических установок.  

Различные способы интенсификации теплообмена разработаны и 

исследованы в неодинаковой степени, лишь часть из них доведена до 

уровня  промышленного  использования. Общие  физические принципы,  

лежащие  в  основе этих способов и объясняющие возможность получения  

положительного эффекта  в  случае их применения, известны уже 

длительное время, однако количественные зависимости  для  расчета  

теплообмена  и  гидравлического сопротивления в широком диапазоне 

изменения геометрических параметров интенсификаторов теплообмена и  

гидродинамических условий течения определены далеко не в полной мере. 

Теория  интенсификации  теплообмена  находится  на  начальном этапе 

разработки, что справедливо и для расчета процессов переноса тепла  в  

каналах. В основе теплогидравлического расчета таких каналов 

эмпирические и полуэмпирические соотношения, имеющие ограниченную  

область применения. Однако существует дефицит даже этих опытных 

формул.  
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Таким образом, проектирование нового  эффективного 

теплообменного  оборудования и модернизация  существующего 

оборудования даже на основе апробированных на практике методов 

интенсификации требуют проведения дополнительных экспериментальных 

исследований  теплообмена  и  гидродинамики течения в каналах, а также 

разработки моделей  и  методов  для  их тепло-гидравлического расчета. 

 В связи с этим существует необходимость усовершенствования и 

уточнения теоретических методов анализа эффективности различных 

энергетических процессов и составления на их основе методик расчета и 

проектирования высокоэффективного энерготехнологического 

оборудования. 

Наиболее перспективным для этих целей является эксергетический 

метод анализа, основанный на термодинамической функции, 

учитывающей как свойства самой системы, так и окружающей среды и 

называемой эксергией термодинамической системы. 

Эксергетический подход позволяет оценить степень совершенства той 

или иной установки, выявить наиболее слабое с точки зрения 

эффективности звено и наметить пути усовершенствования процесса. 

Помимо этого, эксергетический метод анализа позволяет легко связать 

технические и экономические стороны вопроса и решать 

оптимизационные задачи одновременно с точки зрения энергетики и 

экономики (эксергоэкономический анализ). То обстоятельство, что в 

определение эксергии входят параметры окружающей среды, позволяет 

количественно оценить и экологические последствия энергопроизводящих 

и энергопотребляющих производств. 

Актуальность работы. Проблема разработки эффективных 

теплообменных аппаратов актуальна для любой сферы народного 

хозяйства - в холодильный технике, в промышленной энергетике, 

транспортной, химической и др. отраслях. Для этого необходимо 

выполнять мероприятия по повышению энергетической базы Республики, 



7 

энергоресурсосбережению технологических процессов, которые могут 

быть достигнуты как за счёт интенсификации процессов теплообмена в 

теплообменной аппаратуре, оптимизации теплообменных процессов и 

систем. 

В настоящее время существуют различные методы оптимизации 

термодинамических, технологических и конструкционных параметров 

теплообменных систем. Большинство этих методов основываются только 

на первый закон термодинамики и не в полной мере оценивают 

совершенство систем. Сравнительно новым методом анализа и 

оптимизации является эксергетический метод анализа. Этот метод лишён 

от каких-либо недостатков и объективен, удобен в применении. Не смотря 

на это лишь в нескольких работах применен эксергетический метод для 

оценки совершенства теплообменных аппаратов. Инженерные работники 

холодильной техники зачастую не знают о существовании этого метода 

или знают о нем очень мало. 

По этому применение данного метода для выявления качественных 

характеристик теплообменных аппаратах с накатанными трубами является 

актуальной и новизной диссертационной работой. 

Научная новизна работы заключается в следующем:  

– Исследовано и получено опытные данные по теплогидравлический 

эффективности теплообменного аппарата при использования в них канали 

с кольцевыми турбулизаторами. 

– Разработаны относительные величины эксергии и её потерь 

которые удобны для оценки и сравнения качественной эффективности 

теплообменных аппаратов. 

– Получены новые опытные данные по влиянию накатанной трубы 

при применении её в теплообменных аппаратов вместо гладкой. 

– Путем эксергетического подхода выявлена эффективность 

теплообменного аппарата с накатанной трубой. 
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– Установлено влияние режимных параметров на эксергетические 

потери и КПД теплообменника. 

 

Практическая ценность.  

1. На основании новых разработок создана инженерная методика 

определения главного критерия технико-экономического анализа 

теплообменных систем с учётом эксергетических затрат.  

2. Результаты экспериментальных исследований, представленные в 

виде графических зависимостей могут быть использованы инженерно-

техническими работниками различных отраслей промышленности. 

3. Полученные данные при эксергетическом анализе дает 

возможность определять оптимальные режимы работы теплообменных 

аппаратов.  

 Публикации. По материалам диссертации имеются 2 научные 

статьи. 

Структура и объем работы. Диссертация состоит из введения, три 

глав, выводов и списка литературы, содержит 80 листов, включая 5 

рисунков, 8  таблицы, 10 график и 80 наименований библиографических 

ссылок. 
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ГЛАВА 1. АНАЛИЗ ЛИТЕРАТУРНЫХ ДАННЫХ 

1.1.  Эксергия и эксергетическийметод анализа. 

Различные виды энергии и различные проявления ее имеют 

неодинаковую практическую пригодность (а также неодинаковую 

экономическую ценность, отнесенную к единице энергии). Например, 

тепло имеет тем меньшую практическую пригодность, чем меньше 

разница между температурой источника тепла и температурой 

окружающей среды.  

Наибольшая энергетическая пригодность характеризует также 

механическую работу, поскольку при обратимой затрате работы можно 

получить любой вид энергии в эквивалентном количестве. Поэтому 

способность к совершению работы принята в качестве всеобщего 

показателя качества (практической пригодности) различных видов энергии 

и различных способов передачи ее. 

Практическая энергетическая пригодность вещества равна нулю, 

если параметры его состояния соответствуют параметрам компонентов 

окружающей среды. Поэтому состояние термодинамического равновесия 

материи с окружающей средой следует принять за состояние отсчета 

(нулевой уровень) при расчете практической энергетической пригодности 

этого вещества. 

Полное использование практической энергетической пригодности 

вещества для совершения работы не могло бы произойти без 

взаимодействия с окружающей средой. Как правило, из окружающей 

среды необходимо почерпнуть определенное количество даровых веществ 

и использовать ее как источник дарового тепла.  

Максимальная способность к совершению работы, рассчитанная с 

учетом взаимодействия с окружающей средой, была названа эксергией. 

Отсюда следует определение этой величины:  
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Эксергия материи является максимальной работой, которую эта 

материя может совершить в обратимом процессе, с окружающей средой в 

качестве источника даровых тепла и веществ, если в конце этого процесса 

все участвующие в нем виды материи приходят в состояние 

термодинамического равновесия со всеми компонентами окружающей 

среды. 

Приведенное выше определение может быть в равной степени 

применено к материи, выступающей в виде вещества или поля. В 

соответствии с этим определением эксергия материи окружающей среды 

равна нулю, если составляющие рассматриваемой материи находятся в 

состоянии термодинамического равновесия. Полное термодинамическое 

равновесие в природе вообще не встречается (например, в атмосферном 

воздухе нет полного термодинамического равновесия между свободным 

водородом, кислородом и водяными парами). В связи с этим в 

окружающей среде материя не выступает в состоянии, эксергия которого 

абсолютно равна нулю. Указанное отклонение от термодинамического 

равновесия не имеет большого практического значения, однако его следует 

соответствующим образом учитывать при выборе метода определения 

эксергии. 

Рант определяет эксергию как часть энергии, которая может быть 

превращена в любой другой вид энергии. Для непревратимой части 

энергии Рант предложил название анергия. Следовательно, в соответствии 

с определением Ранта каждый вид энергии можно разделить на эксергию и 

анергию.  

Энергия подчиняется закону сохранения, но закона сохранения 

эксергии не существует. Напротив, каждое необратимое явление — 

причина безвозвратной потери эксергии. Следовательно, по Ранту в 

необратимых явлениях эксергия превращается в анергию, но 

трансформация анергии в эксергию невозможна.  
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При расчете эксергии существует точка начала отсчета — нулевая 

точка, определяемая параметрами всех составляющих окружающей среды. 

При расчете энергии нулевая точка выбирается условно. Следовательно, и 

нулевая точка анергии является условной и определяется по условно 

установленной точке нулевой энергии.  

Определение эксергии, предложенное Рантом, очень просто и может 

способствовать распространению этого понятия. Однако более глубокий 

анализ показывает, что это определение не является достаточно точным. 

Во-первых, как правильно заметил Грассман, эксергия определяется 

возможностью взаимодействия рассматриваемой материи с окружающей 

средой. Следовательно, максимальная работа — эксергия— определяется 

не только рассматриваемой энергией и поэтому не должна 

рассматриваться как часть ее. 

Во-вторых, указанное определение приводит к противоречию при 

рассмотрении тел с более низкой температурой, чем температура 

окружающей среды. Снижение температуры такого тела (а, следовательно, 

отведение от него части его энергии) приводит к увеличению эксергии его. 

Если бы эксергия была частью энергии, то отнятие от тела некоторой 

порции энергии должно было бы привести к уменьшению эксергии. 

Неправильно также утверждение, что эксергию можно целиком 

преобразовать в любой вид энергии [7]. 

Термодинамический анализ на базе эксергетического метода 

представляет собой метод энергетического подхода к изучению и 

разработке технических систем. Однако рассматривать все 

технические системы как объекты термодинамического анализа 

нецелесообразно. Его нужно использовать для исследования только таких 

технических систем, где он может дать информацию, существенно 

полезную для инженерной практики [4]. 
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При анализе термодинамических систем необходимо учитывать, 

наряду с первым, второй закон термодинамики. Метод 

термодинамического анализа, учитывающий при анализе технологических 

систем как первый, так и второй закон термодинамики, называется 

эксергетическим.  Этот метод термодинамического анализа основан на 

введении понятия термодинамических потенциалов. Обоснованно 

выбранные термодинамические потенциалы позволяют определить 

работоспособность потоков вещества и энергии в любой точке 

рассматриваемой системы.  

Большое значение при этом методе анализа приобретает 

окружающая технические системы среда. Следует отметить, что все 

реальные технические процессы происходят в условиях взаимодействия с 

окружающей средой.  

Окружающая среда характеризуется тем, что ее параметры не 

зависят от параметров рассматриваемой системы и в большинстве задач 

могут считаться постоянными.  Примерами такой среды могут быть 

атмосфера, морская вода, космическое пространство.   

Понятие энергии как общей меры движения материи в 

рассматриваемой системе недостаточно при решении технических задач. 

Техническая ценность энергии зависит не только от ее собственных 

параметров и формы, но и от параметров окружающей среды.  Таким 

образом, не всякая энергия и не при всех условиях может быть целиком 

пригодна для практического использования.   

С этой точки зрения, во всех энергетических превращениях, 

обеспечивающих работу технических систем, может использоваться 

энергия двух видов: 

- энергия, полностью превратимая в любой другой вид энергии, 

независимо  

от параметров окружающей среды – «организованная» форма энергии. 

Это,  
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например, механическая, электрическая или химическая энергия;  

-  энергия, которая не может быть полностью превращена в другой вид 

энергии; ее превратимость определяется как собственными параметрами, 

так и параметрами окружающей среды – «неорганизованная» форма 

энергии. 

 На основании изложенного возникла необходимость введения общей 

меры для всех видов энергии, характеризующей способность их 

преобразования в другие виды организованной энергии. Такая мера 

превратимости была названа эксергией системы.  

Эксергия системы в данном состоянии измеряется количеством 

механической или другой полностью превратимой энергии, которая может 

быть получена от системы в результате ее обратимого перехода из данного 

состояния в состояние равновесия с окружающей средой. Та часть энергии 

системы, которая не может быть превращена в организованную энергию, 

получила название анергии.  

Таким образом, при определении эксергии объектом рассмотрения 

являются, прежде всего, сама система, затем окружающая среда и, 

наконец, внешние объекты в окружающей среде, которые могут служить 

источниками 

или приемниками энергии.  Эксергия, как и энергия системы, в каждом 

данном состоянии имеет фиксированное значение.  

Взаимодействие системы с окружающей средой может проходить 

как обратимо (идеальный процесс), так и необратимо (реальный процесс).  

В идеальном обратимом процессе будет получена работа, равная убыли 

эксергии.  В реальном процессе работа будет меньше, чем убыль эксергии, 

так как часть эксергии исчезнет, будет потеряна.  

Таким образом, если взаимодействие системы и окружающей среды 

протекает необратимо с возрастанием энтропии, то эксергия системы 

уменьшается. Сопоставление свойств энергии и эксергии представлено в 

табл.1.1.1. 
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Табл.1.1.1. Сопоставление свойств энергии и эксергии 

Энергия системы Эксергия системы 

Зависит только от параметров 

системы и не зависит от параметров 

окружающей среды 

Зависит как от параметров системы, 

так и от параметров окружающей 

среды 

Всегда имеет величину, отличную 

от нуля 

Может иметь величину, равную 

нулю (при полном равновесии 

параметров системы и окружающей 

среды) 

Подчиняется закону сохранения 

энергии в любых процессах и 

уничтожаться не может 

Подчиняется закону сохранения 

только при обратимых процессах; в 

реальных необратимых процессах 

уничтожается частично или 

полностью 

Преобразование одних форм в 

другие ограничено по условиям 

второго закона термодинамики для 

всех процессов, в том числе и 

обратимых 

Преобразование одних форм в 

другие не ограничено по условиям 

второго закона термодинамики для 

обратимых процессов 

 

Рассмотрим некоторую техническую систему: 

 
Рис.1.1.1. Эксергетический баланс системы 
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 Разность значений общей величины эксергии ∑Евх, вводимой в 

данную систему (установку), и величины эксергии ∑Евых, выводимой из 

нее, определяют суммарную величину ∑П потерь от необратимости в 

системе: 

∑Евх - ∑Евых= ∑П ≥ 0.  

В этом эксергия аналогична энтропии, возрастание которой в 

замкнутой системе также отражает потери от необратимости. Однако 

практическое преимущество эксергии состоит в том, что ее уменьшение 

дает сразу значение потерь превратимой энергии – как абсолютное, так и 

относительное.  

 Потери ∑П делятся на две группы по их локализации: 

1) внутренние потери – Пi, связанные с необратимостью процессов, 

протекающих внутри системы (трение в машинах и устройствах, 

гидравлическое сопротивление, дросселирование, тепломассообмен при 

конечных температурных напорах и др.); 

2) внешние потери – Пe, связанные с условиями взаимодействия системы с 

окружающей средой и другими источниками и приемниками энергии 

(потери через тепловую изоляцию, потери с продуктами, выходящими из 

установки, эксергия которых не используется и др.). 

 Деление потерь на внутренние и внешние связано с различными 

путями их уменьшения. Внутренние потери связаны с несовершенством 

отдельных элементов, составляющих анализируемую установку, или 

процессов в этих элементах. Внешние потери определяются в основном 

несоответствием между процессомв целом и внешними условиями 

егопроведения, а также несоответствием между отдельными элементами, 

составляющими технологическую схему. 

 Для составления эксергетического баланса системы необходимо 

изучить метод определения эксергии для энергии тех видов, которые 

встречаются в технических системах. 
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1.2. Эксергия теплоты иэксергетическийк.п.д. 

 Процессы теплообмена в любой технической системе независимо от 

ее назначения можно разделить на две группы. К первой группе относится 

теплообмен, приводящий к увеличению эксергии одного рабочего тела за 

счет уменьшения эксергии другого. При этом эксергия вещества 

повышается при нагревании, если Т>Т0, и при охлаждении, если Т<Т0. 

 Такой «полезный» теплообмен является необходимым элементом 

большинства технических систем как высоко-, так и низкотемпературных. 

 Ко второй группе относится теплообмен рабочего тела с 

окружающей средой или рабочих тел между собой, приводящий только к 

понижению эксергии. При Т>Т0 единственным результатом процесса 

является охлаждение рабочего тела, а при Т<Т0 — нагревание. 

 Этот «вредный» теплообмен в большинстве случаев связан с 

теплообменом с окружающей средой, возникающим вследствие 

несовершенства тепловой изоляции или теплопроводности материала 

теплообменника, и других элементов конструкции. 

 Существенным фактором, определяющим термодинамическую 

эффективность процессов теплообмена первого вида, являются потери, 

связанные как с конечной разностью температур между 

теплообменивающимися веществами, так и с гидравлическими потерями.  

В реальных процессах, протекающих в теплообменных аппаратах, 

наряду с потерями, возникающими от конечной разности температур и 

гидравлических сопротивлений, существуют одновременно и потери в 

результате теплообмена с окружающей средой [4]. 

 Кромеэксергии рабочего тела или его потока различают ещё и 

эксергию цикла (эксергию теплоты). 
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Эксергией (максимальной работоспособностью) теплоты называется 

максимальное теоретически возможное количество внешней (полезной) 

работы в цикле при постоянных источниках теплоты, причем 

холоднымисточником  является окружающая среда с температурой. 

Для обратимого прямого цикла Карно – идеальной тепловой машины, с 

температурой горячего источника  T1 и температурой холодного 

источника-T0 

max
max 0

1 1
1расп

карно
A T

q T
η = = −                  (1.2.1) 

где q1 - количество теплоты, подведенное к 1 кг рабочего тела. 

)1(
1

0

T
T

− - называется коэффициентом качества теплоты или коэффициентом 

эксергической ценности теплоты. 

Из уравнения (1.2.1) 

max 0
1

1
(1 )расп

TA q
T

= −                    (1.2.2) 

- эксергия теплоты. 

Таким образом, коэффициент эксергической ценности теплоты 

показывает, какая часть теплоты может быть в идеальном случае 

превращена в работу. При T1 =T0эксергия (работоспособность) теплоты 

равна нулю. 

Следует напомнить, что в циклах полезная (располагаемая) работа 

равна абсолютной работе цикла, то есть: 
max

maxраспA A=                       (1.2.3) 

Пусть от горячего источника к рабочему телу подводится элементарное 

количество теплоты dq1, тогда 

0
max 1

1
(1 )TdA dq

T
= −                      (1.2.4) 

При переменной температуре горячего источника от T1нач до T1кон 

1

1

1
max 1 0

кон

нач

T

T

dqA dq T
T

= −∫ ∫
                

(1.2.5) 
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Так как в обратимых процессах dq=TdS, то  

max 1 0 1 1( )обр обр
кон начA q T S S= − −               (1.2.6) 

Обозначим 1 1 1
обр обр обр

кон начS S S∆ = −  

тогда 

max 1 0 1
обрA q T S= − ∆                      (1.2.7) 

Физический смысл произведения 0 1
обрT S∆  – теплота, не превращенная в 

работу и безвозвратно переданная окружающей среде в обратимом цикле 

Карно. 

 Реальные циклы отличаются от обратимого цикла Карно наличием 

следующих потерь: 

1) Потерь вследствие разности температур горячего источника и 

рабочего тела, необходимой для осуществления теплопередачи. При этом 

значения термодинамических параметров в различных точках системы 

будут различными, т.е. процесс теплообмена является неравновесным и, 

следовательно, необратимым. 

2) Потерь вследствие разности температур рабочего тела и окружающей 

среде, также необходимой для теплообмена (неравновесного и 

необратимого). 

3) Потерь от работы сил трения в процессах сжатия и расширения, 

переходящей в теплоту и увеличивающей энтропию рабочего тела. 

В равновесных процессах изменения энтропии системы и окружающей 

среды одинаковы. Приращение энтропии окружающей среды вследствие 

неравновесности и необратимости процессов теплообмена между рабочим 

телом и источниками теплоты определяется как разность приращения 

энтропии окружающей среды ( окрS∆ ) и изменения энтропии системы в 

цикле ( систS∆ ): 

необр окр систS S S∆ = ∆ − ∆                   (1.2.8) 

Тогда потеря работоспособности системы от необратимости реальных 

процессов равна 
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max 0 необрA T S∆ = ∆                       (1.2.9) 

Теплота qтр, выделившаяся в результате действия сил трения, также 

приведет к изменению энтропии системы HS∆  как к результату 

необратимости рабочих процессов в цикле. 

Суммарное приращение энтропии за один цикл 

H необр HS S S∑∆ = ∆ + ∆                                                                                (1.2.10) 

Тогда дополнительные потери работоспособности от неравновесности и 

необратимости рабочих процессов и теплообмена рабочего тела с 

источниками теплоты: 

max 0 HA T S∑∆ = ∆                 (1.2.11) 

Окончательно в реальном цикле максимальная полезная внешняя 

(располагаемая) работа (эксергия теплоты) равна 

max max max max 0
необр

HA A A A T S∑= − ∆ = − ∆            (1.2.12) 

или 

max 1 0 01 1( )необр обр обр
Hкон начA q T S S T S∑= − − − ∆            (1.2.13) 

По определению, анергия в циклах – это часть подведенной теплоты q1, не 

превращающаяся в работу. Из формулы (1.2.13) 

0 0 0 01 1 1( )обр обр обр
H Hкон начанергия T S S T S T S T S∑ ∑= − + ∆ = ∆ + ∆                 (1.2.14) 

Окончательно 

     0 1( )обр
Hанергия T S S∑= ∆ + ∆          (1.2.15) 

Из формул (1.2.13) и (1.2.15) следует, что анергия – это потеря эксергии 

теплоты, равная произведению температуры окружающей среды  насумму 

приращений энтропии всех тел, участвующих в процессе. 

В обратимых процессах анергия равна 0 21
обрT S q∆ = , где 2q – отведенная 

теплота. В обратимых процессах эксергия не изменяется, а в необратимых 

– убывает, превращаясь в анергию. Потеря эксергии теплоты 

(максимальной полезной внешней работы) объясняется тем, что некоторая 

доля теплоты высокой температуры при необратимом процессе в работу не 
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переходит и либо передается в виде дополнительной теплоты окружающей 

среде, либо не передается рабочему телу от горячего источника. 

Иногда max
необрA  называют «эксергия теплоты в необратимом цикле». Но в 

соответствие с классическим определением эксергии, его можно корректно 

использовать только для максимальной располагаемой работы в 

обратимых циклах: 

max max
необр

TA A ex= =                 (1.2.16) 

 Из уравнения (1.2.13), записанного в виде 

max max 0
необр

HA A T S∑= − ∆                (1.2.17) 

следует, что величина максимальной располагаемой работы внеобратимом 

процессе max( )необрA  убывает при увеличении потерь работоспособности от 

неравновесности и необратимости рабочих процессов и теплообмена 

рабочего тела с источниками теплоты. 

Как следует из уравнения для эксергии теплоты 

)1(
1

0
1max T

TqAexT −==               (1.2.18) 

её величина зависит от температуры горячего источника, равной T1, и 

температуры окружающей среды T0. 

Как известно, в обратимом цикле Карно 

1
1 1

1

обр обр
кон нач

qS S
T

− =                (1.2.19) 

Тогда уравнение (1.2.13) можно записать в виде

1
max 1 0 0

1

необр
H

qA q T T S
T ∑= − − ∆

                                                                       
(1.2.20) 

Из этого уравнения следует, что величина максимальной располагаемой 

работы в необратимых процессах также как и exT зависит от температуры 

T1 и T0. 

Эксергетический КПД определяется отношением максимальной 

располагаемой работы в реальном (необратимом) цикле к эксергии 

теплоты соответствующего обратимого цикла 
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max 0 0max

max
1

T

необр
H H

ex
T T

A T S T SA
ex A ex

η ∑ ∑− ∆ ∆
= = = −             (1.2.21) 

или 

01
T

H
ex

T

T S
ex

η ∑∆
= −                           (1.2.22) 

Так как эксергетический КПД теплоты учитывает только потери от 

необратимости, то в обратимых циклах, где этих потерь нет, 1=
Texη . 

В приведенных выше рассуждениях для понимания смысла эксергии 

теплоты использовалось её значение в цикле. Расширим это понятие, для 

чего рассмотрим процесс перехода из состояния aв состояние bобратимым 

образом 
b

a

S

a b
S

q TdS− = ∫  – теплота процесса. 

Полагая qa-b равной подведенной теплоте q1 в обратимом цикле Карно с 

температурой холодного источника, равной температуре окружающей 

средыT0, по формуле (1.2.11) получим формулу для эксергии теплоты 

max 0
обр

T a b a bex A q T S− −= = − ∆               (1.2.23) 

где обр
a ba bS S S−∆ = −  

Анергия теплоты обратимого процесса a-b определится по формуле 

0
обр
a ba T S −= ∆                 (1.2.24) 

 
Рис.1.2.1. Графическое изображение эксергии и анергии теплоты 

обратимого процесса a-b. 
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Тогда из формул (1.2.23)  и(1.2.24) получим 

T a bex q a−= −                        (1.2.25) 

Графически понятие эксергии теплоты и анергии теплоты 

иллюстрируется на рис.10, где в T-S координатах изображен произвольный 

обратимый процесс 

a-bи соответствующие ему значения эксергии и анергии теплоты [45]. 
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1.3. Различные методы интенсификации теплообмена в каналах.  

 Интенсификация теплообмена является эффективным путем решение 

проблемы уменьшения массы и габаритов теплообменных аппаратов и 

устройств. Предложены и исследованы разнообразные методы 

интенсификации конвективного теплообмена [5].  

 К настоящему времени предложены и исследованы разнообразные 

методы интенсификации конвективного теплообмена.  

 Приминительно к течению однофазных теплоносителей 

используются: турбулизаторы потока на поверхности, шероховатые 

поверхности и поверхности, развитые  за  счет  оребрения,  закрутка  

потока  спиральными  ребрами, шнековыми устройствами, завихрителями, 

установленными на входе в канал, подмешивание  к  потоку  жидкости  

газовых  пузырей,  а  к  потоку  газа  – твердых частиц или капель 

жидкости, вращение или вибрация поверхности теплообмена,  пульсации  

потока  теплоносителя,  воздействие  на  поток  электростатических  нолей,  

отсос  потока  из  пограничного  слоя. 

Эффективность этих способов различна, в лучшем случае удается 

увеличить теплоотдачу в 2-3 раза, но для разных способов 

интенсификации при существенно различных затратах энергии [6].  

Интенсификация теплообмена при кипении обеспечивает не только 

рост теплоотдачи при пузырьковом и пленочном кипении, но и увеличение 

максимального теплового потока при пузырьковом и минимального при 

пленочном кипении, а также увеличение соответствующих критических 

температурных напоров, т. е. сдвиг кривой кипения в область более 

высоких температурных напоров и тепловых потоков [7]. 

 Необходимо  отметить, что возможности интенсификации 

теплообмена при кипении гораздо большие, чем в однофазных потоках. 

Так, коэффициент теплообмена при пленочном кипении удается увеличить 

до 10 раз,  а  критический  тепловой  поток-более чем в 3 раза. Наряду  

стурбулизаторами,  закручивающими устройствами, оребрением для 
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интенсификации теплообмена  при  кипении  используют  нанесение на 

поверхность  тонких  покрытий из низкотеплопроводного или пористого 

материала,  устанавливают неизотер-мические ребра, используют 

шероховатые поверхности. 

 Для интенсификации теплообмена при конденсации предлагают 

турбулизаторы или ребра, разрушающие пленку  конденсата,  

несмачиваемые покрытия,  жидкие  стимуляторы  для  создания  капельной  

конденсации,  закрутку потока или вращение поверхности теплообмена.  

Высокоэффективным часто оказывается применение 

комбинированных  методов  интенсификации:  комбинирование 

турбулизаторов  с  оребрением  поверхности  или  с  закруткой  потока, 

использование  закручивающих  устройств  при  течении  суспензий, при 

кипении  –  применение  турбулизаторов  с  низкотеплопроводными 

покрытиями [5]. 

Однако чтобы определить  место и эффективность локальной 

закрутки потока среди других распространенных методов интенсификации 

проводится сравнительный анализ эффективности этих методов. 

Интенсификация теплообмена применительно к ламинарному течению 

вязкой жидкости мало исследована.   

 Важнейшими условиями, определяющими выбор метода 

интенсификации теплообмена, являются [8]: 

1. Задачи интенсификации теплообмена в данном конкретном классе 

теплообменных устройств.  

2. Величина допустимых энергетических затрат на интенсификацию 

теплообмена и вид располагаемой для этого энергии. 

3. Гидродинамическая структура потока, в котором требуется 

интенсифицировать теплоотдачу. Характер распределения плотностей 

тепловых потоков или поля температур в теплоносителе.  

4. Технологичность изготовление теплообменного устройства и 

интенсификацией теплоотдачи, удобство и надежность его в эксплуатации.  
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Рассмотрим эти условия более подробно.  

1. В задачи интенсификации теплообмена, поставленные перед 

авторами данного цикла исследований, входили [5-7]: 

– уменьшение габаритов и массы теплообменных аппаратов по 

сравнению с достигаемыми обычными путями (изменения скорости потока 

и размеров каналов из применяемых гладких поверхностей) при заданных 

суммарных тепловой мощности и мощности на прокачку теплоносителя; 

–  уменьшение температуры стенок теплообменных устройств по 

сравнению с достигаемыми для применяемых типов поверхностей при 

заданных тепловой мощности, снимаемой системой охлаждения, 

температуре теплоносителя и мощности на его прокачку; 

– улучшение перемешивания теплоносителя в теплообменных 

устройствах для снижения неравномерности его температуры на выходе; 

– уменьшение времени захолаживания криогенных магистралей и 

потерь криоагента;  

– предотвращение аварийных ситуаций при возникновении 

закризисных режимов пленочного кипения в теплообменниках.  

2. Во всех циклах данного цикла исследований принималось, что 

метод интенсификации должен быть эффективен при сохранении 

наименьших энергетических затрат, необходимых для известных 

теплообменных поверхностей, если стоить задача уменьшение габаритов, 

или оно должен обеспечивать существенное уменьшение энергетических 

затрат на прокачку теплоносителя, если габариты теплообменника могут 

быть сохранены, либо уменьшить в требуемом соотношении и габариты, и 

энергетические затраты. 

3. Знание гидродинамической структуры потока и распределения 

плотностей тепловых потоков, полей температур в каналах, где требуется 

интенсифицировать теплообмен, необходимо, чтобы рационально выбрать 

места и методы воздействия на поток.  
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В данном цикле исследований они были проанализированы и 

специально изучены для труб, прямоугольных и треугольных каналов, 

продольно и поперечно обтекаемых пучков труб в одно- и двухфазных 

потоках.  

4. Любой эффективный метод интенсификации теплообмена может 

быть реализован только тогда, когда разработана приемлемая для 

серийного производства технология изготовления теплообменных 

поверхностей и сборки из них теплообменных аппаратов и других 

устройств. Кроме того, не должны ухудшаться прочность, надежность и 

другие эксплуатационные характеристики (особенно засоряемость) 

теплообменных устройств с интенсификаторами по сравнению с 

исходными устройствами без них. При отборе методов интенсификации 

требование технологичности, надежности и удобства в эксплуатации 

являются определяющими.  

Активное исследование и внедрение в промышленность различных 

методов интенсификации теплообмена обусловлены достижением 

больших практических результатов за счет уменьшения массы 

теплообменной аппаратуры или значительного повышения ее 

эффективности. В настоящее время интенсификация конвективного 

теплообмена является одной  из перспективных и сложных проблем  

теории переноса. Традиционно считается, что эта задача наиболее 

актуальна для  теплоносителей,  которым  присущи  высокие  значения  

чисел Рейнольдса. Практически все основополагающие монографии на 

тему интенсификации конвективного теплообмена  посвящены этой  

проблеме применительно именно к большим числам Re и лишь немногие - 

при ламинарном течении.  

В настоящее время интенсификация конвективного теплообмена 

является  одной  из  перспективных  и  сложных  проблем  теории 

переноса. Традиционно считается, что эта задача наиболее актуальна для  

теплоносителей,  которым  присущи  высокие  значения  чисел Рейнольдса. 
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Практически все основополагающие монографии на тему интенсификации 

конвективного теплообмена [6, 10, 11, 12, 13, 14, 15,  16,  17,  21,  22,]  

посвящены  этой  проблеме применительно именно к большим числам Re 

и лишь немногие - при ламинарном течении [18, 20]. 

Однако элементарные объемы жидкости, перемещаясь по сложным  

траекториям  в  пристенной  области,  могут  переносить теплоту более 

эффективно, чем количество движения из-за различий в  распределении  

полей  температуры  и  вектора  скорости. Очевидно, что  такая  ситуация  

может  возникнуть  как  результат  продуманного интенсифицирующего  

воздействия  на  процесс  теплообмена, как следствие  свойств  жидкости  

или  как  совместный  результат  того  и другого. Разработаны и 

исследуются самые различные методы интенсификации  теплообмена.  

Принципиально  их  классифицируют на две категории [23]: 

1) активные методы интенсификации: механическое воздействие на  

поверхность  теплообмена  (вращение  или  вибрация  поверхности, 

перемешивание  жидкости  и  т.  п.); воздействие на поток электрическим  

магнитным  или  акустическим  полем, пульсациями давления; вдув или 

отсос рабочей среды через пористую поверхность и др.   

2)  пассивные  методы,  в  основе  которых  -  воздействие  на  поток 

формой поверхности теплообмена: применение вставных 

интенсификаторов (винтовых, локальных и пластинчатых закручивателей  

потока), различное оребрение поверхности теплообмена и др.  

Свою  очередь,  можно  условно  разделить  на  следующие  

основные группы:  

1)  придание  потоку  жидкости  вращательно-поступательного 

движения;  

2) разрушение пристенных слоев жидкости.  

Первый  способ  заключается  в  создании  закрученного  движения 

потока  с  помощью  ленточных,  шнековых  и  пластинчатых 

завихрителей. Такие завихрители воздействуют на весь поток. Второй 
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способ состоит в воздействии на пристенную область течения за счет 

искусственной  шероховатости  в  виде  различного  типа  накаток  на 

внутренней стенке труб, проволочных спиралей и т. п.  

Исследователями  накоплен  обширный  экспериментальный 

материал  по теплообмену в трубах с различными типами завихрителей, 

охватывающий высокий диапазон изменения нагрузок и физических 

свойств сред [24, 25, 26, 27, 28, 29, 30].  

Для  некоторых  способов  интенсификации  при  помощи ленточных 

завихрителей выполнены интересные обобщения опытных данных в [31, 

32]. Основные результаты этих работ представлены в табл. 1.3.1.  

Аналогичное  сравнение  энергетической  эффективности различных видов 

шероховатых труб, выполненное В.К. Мигаем [33] для  сред  с  числом       

Pr<  1,  дано  в  табл.  1.3.2.  В  обеих  таблицах используются  

общепринятые  обозначения.  Подробные  ссылки  на литературные 

источники для табл. 1.2 приведены в [33]. Как видно из  табл.  1.3.1.  и  

1.3.2,  методы  интенсификации,  основанные  на применении 

шероховатых каналов, весьма эффективны. 

Результаты исследований по интенсификации теплообмена в трубах 
табл.1.3.1. 

Способ интенсификации 
теплообмена 

Относительная 
длина канала 

Диапазон 
чисел Re 

Среда 

Проволочный спирал 
завихритель (0,35<D/S<1,76) 

35,3 D 1,7*103– 
2*104 

Вода 

Ленточный 
завихритель(0,13<D/S<1,31) 

35,3 D 1,7*103–
2*104 

Вода  

Ленточный 
завихритель(0<D/S<0,25) 

56,7 D 104–4*104 Вода 

Проволочный спиральный 
завихритель(d=0,052; 0,063; 

0,072) 

68 D 3*103–
3*105 

Вода 

Ленточный 
завихритель(2,5<D/S<11) 

20 D 160–5000 Воздух 

Ленточный 
завихритель(3,16<D/S<9,5) 

19 D 120–5500 Воздух 

Ленточный 
завихритель(1,8<D/S<11) 

20 D 6*103–
1*105 

Воздух, 
вода 
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Энергетическое сравнение шероховатых труб (Pr=0.72) табл.1.3.2. 

Автор Q/Q
0 

Re Профильвыст
упа 

Nu-
Remпр

и m 

ξ - 
Renпр

и n 

Вид 
канала 

В.М.Бузник 1,4 104 Крыловой  
h/R=0,19 

 
0,7 

 
 

Круглая 
труба,   

D = 25 мм  

В.Нуннер 1,5  
1,43 

104 
105 

h/R = 0,16 

 

 
 

 
0 

Круглая 
труба,   

D = 50 мм 
Р. Кох 1,3  

1,17 
104 
– 

 

 

 
 

  

В.М.Антуфье
в 

1,22  
1,37 

104 
105 

h/R = 0,13 

 

 
0,92 

 Круглая 
труба 

 
Э.К. 

Калинин   
и др. 

1,42  
1,36  

 
1,5  

1,36 

104 
105 

 

104 
105 

h/R = 0,43 

 
h/R = 0,105 

 
0,8 

0,25 
 
 

0,2 

Круглая 
труба,   

D = 10 мм 
 

В.К. Мигай 1,51  
1,46 

104 
105 

h/R = 0,12 

 

 
0,87 

 Круглая 
труба,   

D = 20 мм 
(при  

сравнении 
данные  

пересчитан
ы на   

D = 10 мм) 
 

Б.М.  
Теверовский 

1,42  
1,50 

104 
105 

h/R = 0/781 

 

 
1 

 
0 

Круглая 
труба 

Р.Л. Вебб  
и др. 

1,36  
1,17 

104 
105 

h/R = 0/04 

 

 
 

 
0 

 

В.К. Мигай 1,5  
1,18 

104 
105 

h/R = 0,04 

 

 
0,8 

 Круглая 
труба,   

D = 20 мм 
В.К. Мигай,  

П.Г. Быстров 
1,67 104 

 
Полукольцевой  
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Что  касается  процессов  теплообмена,  связанных  с испарительным  

охлаждением,  необходимо  указать  и  третью категорию  способов  его  

интенсификации,  основанную  на традиционном  стремлении  

разработчиков  к  максимальному увеличению поверхности   теплообмена.    

Эта    категория    способов ориентирована на принудительное обновление 

поверхности контакта теплоносителей  и,  как  показывают  данные  

многочисленных исследований [9],  является  не  менее  привлекательной  

для конструкторов и проектировщиков.  

Для сопоставления тепловой эффективности различных по 

конструкции интенсификаторов на основании экспериментов, 

проведенных разными авторами при различных средних температурах 

потока среды и в разных диапазонах чисел Рейнольдса и Прандтля, 

возможно использование соотношения: 

(Nu/Nu0) = f(Re),                           (1.3.1) 

где индекс «0» означает гладкую поверхность теплообмена. 

Зависимость (1.3.1) характеризует увеличение коэффициента 

теплоотдачи в трубе с интенсификатором по сравнению с коэффициентом 

теплоотдачи в гладкой трубе. 

На рис.1.3.1. представлены результаты обработки опытных данных 

авторов [6,24,27,34,35] в виде зависимости Nu/Nu0 от числа Re, при этом 

значения чисел Нуссельта были приведены к числам Рейнольдса, 

соответствующим гладкой трубе. Такая сравнительная оценка опытных 

данных разных авторов позволяет сделать вывод, что с точки зрения 

тепловых эффектов наиболее перспективны методы интенсификации 

конвективного теплообмена в вязких средах, воздействующие на 

пристенную область применения интенсификаторов теплообмена по числу 

Рейнольдса. Как видно из рис.1.3.1, наибольшие эффекты увеличения 

теплоотдачи возникают вдиапазоне чисел Re до 3000, т.е. в ламинарной 

области течения и в области слаборазвитой турбулентности. 
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Рис. 1.3.1. Сопоставление опытных данных по теплоотдаче в трубах 

с интенсификаторами теплообмена: 1, 1' - шнековый завихритель, ф = 45 и 

75о [27]; 2, 2' - поперечная накатка, d/D  = 0,983 и 0,875 [30]; 3, 3' - 

спиральная накатка, S/D  = 3,25 и 1 [34]; 4, 4' - проволочный спиральный 

завихритель, S /D  = 2,17 и 0,724 [35]; 5, 5' - ленточный завихритель, S /D  = 

19 и 3,16 [24]. 

Для методов, основанных на применении искусственной 

периодической шероховатости, это связано с возникновением и развитием 

вихрей за элементом выступа. С постепенным развитием турбулентности 

значение Nu/Nu0 несколько снижается, оставаясь, тем не менее, 

значительно выше единицы. При числах Re>8000 превалирующее влияние 

на теплообмен начинает оказывать турбулентность, в то время как роль 

вихрей постепенно снижается. 

Что касается интенсификаторов (ленточных, шнековых и т.п.), то их 

применение, на основании имеющихся опытных данных, будет более 

перспективным для сред с большей вязкостью. 

Использование любого из известных методов сопровождается также 

ростом гидродинамического сопротивления. Поэтому для сопоставления 

полной теплогидродинамической эффективности различных по 

конструкции интенсификаторов часто целесообразно применение 

известного соотношения: 

(Nu / Nuo) / (ζ/ ζ o) = f  (Re), 
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характеризующего относительное увеличение интенсивности теплообмена 

в трубе с интенсификатором на единицу дополнительно затраченной 

энергии. 

Сравнение эффективности различных методов интенсификации 

теплообмена, также выполненное В.К. Мигаем в [37], приведено на рис. 

1.3.2. Здесь И = (Nu / Nu0) / (S/S0). Автор указывает, что при малых 

значениях чисел Рейнольдса трубы с кольцевыми выступами обладают 

наилучшими показателями. 

 
Рис.1.3.2. Сравнительная эффективность различных методов 

интенсификации теплообмена: 1-7 - трубы соответственно: с кольцевыми 

выступами, типа конфузор - диффузор, со спиральными вставками, 

спирально-профилированные, с волнистой осью, с перфорированными 

вставками, с обтекаемыми выступами. 

Сравнительная оценка теплоотдачи для различных типов 

интенсификаторов выполнена в [36] и представлена на рис.1.3.3. Здесь К * 

- соответствующие каждому эксперименту критериальные уравнения для 

расчета чисел Nu. Как видно из рис.3, эффективным способом 

интенсификации, по мнению авторов, является применение 

многозаходных спиральных канавок на внутренней поверхности труб, 

созданных методом электрохимической обработки. Следует отметить, что 

разработанные в последующих главах математические модели и методы 
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расчета позволяют теоретически исследовать и такие способы 

интенсификации. 

 
Рис.1.3.3. Теплоотдача в трубах с различными типами 

интенсификаторов: 1 - спиральные канавки; 2 - ленточный завихритель; 3 - 

винтовой змеевик; 4 - лопаточный завихритель; 5 - гладкая труба. 

Приведенный выше краткий сравнительный анализ известных работ 

показал целесообразность применения практически всех пассивных 

методов интенсификации теплообмена для ламинарного режима течения. 

Очевидна весьма высокая эффективность дискретной шероховатости в 

данных условиях при ее несомненной технологичности. 
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1.4.Интенсификация теплообмена в каналах с кольцевыми 

турбулизаторами 

Как показывают многочисленные данные, из всех известных методов 

интенсификации теплообмена в трубах наибольшее внимание как 

эффективным и технологически реализуемым уделяется искусственной 

турбулизации потока кольцевыми диафрагмами. 

 
Рис.1.4.1. Труба с кольцевыми турбулизаторами 

Сущность предложенного метода заключается в следующем. На на-

ружной поверхности трубы накаткой наносятся периодически 

расположенные кольцевые канавки (рис. 1.4.1.). 

При этом на внутренней стороне трубы образуются кольцевые ди-

афрагмы с плавной конфигурацией. Кольцевые диафрагмы и канавки 

турбу- лизируют поток в пристеночном слое и обеспечивают 

интенсификацию теплообмена снаружи и внутри труб. При этом не 

увеличивается наружный диаметр труб, что позволяет использовать 

данные трубы в тесных пучках и не менять существующей технологии 

сборки теплообменных аппаратов. 

Разработанные трубы с кольцевыми турбулизаторами применимы 

для аппаратов, работающих на газах и жидкостях, при кипении и 

конденсации теплоносителей, т. е. обладают необходимой для 

практического применения универсальностью. Кроме того, этим трубам 

характерна пониженная загрязняемость. Таким образом, трубы с 

кольцевыми турбулизаторами удовлетворяют всем требованиям, 

необходимым для их широкого практического использования. 

Следует отметить, что именно в этих трубах была впервые обнаружена 

признанная в качестве научного открытия неизвестная ранее 

закономерность изменения теплоотдачи на стенках каналов с дискретной 
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турбулизациейпотока при вынужденной конвекции, заключающейся в том, 

что в определенном диапазоне размеров и расположений турбулизаторов 

рост теплоотдачи больше роста гидравлического сопротивления по 

сравнению с аналогичным гладким каналом. Использование практически 

реализуемого соотношения ( Nu / Nuгл )>( x / xгл ) позволяет при заданных 

значениях тепловой мощности и гидравлического сопротивления 

теплообменника уменьшить не только объем аппарата, но и площадь его 

поперечного сечения. 

При течении в этих трубах воздуха были получены максимальные 

значения интенсификации теплообмена Nu / Nuгл = 2.65, 2.82, 3.12, 

соответственно при Re - 104, 105, 4 х 105. По данным эти данные близки к 

рассчитанным предельным значениям интенсификации теплообмена в 

трубах за счет турбулизации потока Nu / Nuгл =4.09 и 3.39 при Рг=0.7 и R 

е=104 и 105 соответственно, т. е. резервы дальнейшего увеличения 

интенсификации теплообмена рассмотренным методом небольшие. 

Применение данного метода интенсификация теплообмена позволяет 

в 1,5-2 раза уменьшить объем теплообменного аппарата при неизменных 

значениях тепловой мощности и мощности на прокачку теплоносителей. 

В последнее время были поставлены новые экспериментальные и 

расчетные исследования по влиянию геометрической формы 

турбулизаторов на интенсификацию теплообмена. Геометрическую форму 

сечения кольцевых турбулизаторов-диафрагм можно представить в виде 

сегмента радиусом R (рис.4). В то же время на практике применяются 

диафрагмы более плавной формы (с большими значениями параметров R / 

Dв ). Увеличение радиуса закруглений диафрагм приводит к уменьшению 

коэффициентов теплообмена и гидравлического сопротивления при 

постоянстве других параметров, определяющих эффективность 

интенсификации теплообмена ( Re , dв / Dв , t / Dв ). 

Интенсификация теплообмена при использовании периодически 

кольцевых выступов. Это один из наиболее эффективных и 
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исследованных способов интенсификации. Стоит отметить, что накатка 

кольцевых канавок достаточно технологична, так как не увеличивает 

наружный диаметр труб, позволяя использовать данные трубы в тесных 

пучках и не менять существующей технологии сборки теплообменных 

аппаратов. Кольцевые диафрагмы и канавки турбулизируют поток в 

пристенном слое и обеспечивают интенсификацию теплообмена с наружи 

и внутри труб [5].   

Для труб с кольцевыми турбулизаторами получены обобщающие 

зависимости для определения коэффициентов теплоотдачи и 

гидравлического сопротивления от числа РейнольдсаRe, шага 

расположения турбулизаторов l/D  и высоты турбулизатора d/D.  Во всех 

нижеприведенных зависимостях при вычислении коэффициентов 

теплоотдачи в трубах с кольцевыми турбулизаторами и в пучках труб 

увеличение поверхности теплообмена не учитывалось, т. е. плотность 

теплового потока определялась по поверхности гладкой трубы [6]. 

Тепловая эффективность труб с внутренними выступами. 

Оценка тепловой эффективности труб с внутренними выступами на 

основе энергетического коэффициента продемонстрировала их 

превосходство над гладкими трубами. 

При интенсификации теплоотдачи в трубах весьма эффективны 

низкие поперечные кольцевые выступы, наиболее просто получаемые 

накаткой. Экспериментально обнаружено, что в области относительно 

малых чисел Рейнольдса и сравнительно больших относительных шагов 

выступа турбулизация потока приводит к выгодному соотношению между 

нарастанием теплообмена и увеличением сопротивления. Теоретически и 

опытным путем доказано, что возможно опережающее нарастание 

теплообмена по сравнению с увеличением гидросопротивления. 

Повышение числа Рейнольдса течения снижает положительный эффект 

интенсификации теплообмена. Объясняется это следующим. При 

увеличении числа Re термическое сопротивление потока 
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сосредотачивается во все более тонкой пристенной зоне течения, 

турбулизация которой для интенсификации теплообмена на стенке 

целесообразна таким выступом, высота которого соизмерима с 

поперечным размером этой зоны потока. Выступ большей высоты 

внедряется в турбулентное ядро течения, где обтекание выступа с 

интенсивным вихреобразованием вносит большие возмущения в поток [9-

34]. 

Следовательно, увеличение числа Рейнольдса приводит к 

ускоренному возрастанию профильного сопротивления выступа (и в целом 

гидросопротивления трубы) по сравнению с увеличением теплообмена и к 

соответствующему снижению (или исчезновению) выигрыша или 

использования интенсификации теплообмена. Аналогичное явление 

возникает, когда при неизменном числе Рейнольдса увеличивается высота 

выступа. Профилирование выступа (выполнение более обтекаемой формы 

его поперечного сечения) уменьшает сопротивление формы, снижает 

гидросопротивление канала и повышает эффект применения 

интенсификации. Однако профилирование выступов осложняет 

технологию производства интенсифицированных труб. Форма выступа на 

теплообмен практически не влияет. Экспериментально показано, что для 

коэффициента сопротивления трубы с выступами может существовать 

автомодельность относительно числа Рейнольдса (особенно для острых, 

частых и высоких выступов), возможно нарастание или падение 

коэффициента сопротивления при увеличении числа Re [8]. 

Следует отметить определённые противоречия в опытных данных по 

количественному влиянию формы выступа на гидросопротивление. В 

работе указано, что коэффициент сопротивления трубы с выступами при 

последовательном переходе от треугольного выступа через полукруглый и 

прямоугольный - к каплеобразному снижается на 24%. Однако при 

незначительном изменении технологии накатки выступа (при неизменных 

высоте и шаге выступов и малых изменениях их формы) £ изменился на 
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25%. Авторы работы приходят к выводу, что различные 

экспериментальные результаты более или менее удовлетворительно 

обобщаются по теплообмену, по гидросопротивлению возможно 

выяснение только общих закономерностей, а количественное обобщение 

пока не исключено. В отношении количественного и качественного 

сопоставления можно дополнить, что потери давления при треугольных 

выступах в 1,4 раза больше, чем при каплеобразных, а при прямоугольных 

- в 1,33 раза больше, чем при полукруглых. В работе сообщается, что 

потери давления при прямоугольных выступах максимальны [37]. 

Возрастание относительной высоты шероховатости h/D при 

неизменном относительном шаге t/h сопровождается увеличением 

теплоотдачи (по сравнению с гладкой трубой) только до некоторого 

предела, а затем рост теплообмена прекращается, возникает явление 

«насыщения» теплоотдачи. Это связано с тем, что высокие выступы 

создают турбулентные возмущения потока вдали от стенки, которыемало 

влияют на процессы теплопереноса в пристенной зоне. Кроме того, при 

частых выступах между высокими выступами возникают 

малоинтенсивные застойные циркуляционные течения, не содействующие 

теплообмену потока со стенкой. Предельное увеличение теплоотдачи в 

трубе с выступами (в 3,8-4,3 раза по сравнению с гладкой трубой) 

получено в опытах при d/D = 0,6 и t/h = 10 (d - внутренний диаметр горла 

выступа). 

Гидросопротивление трубы непрерывно увеличивается при 

возрастании высоты выступа и постоянном шаге выступов. При 

неизменной высоте выступа и увеличении шага падение давления в трубе 

уменьшается. 

В области малых высот выступов темпы нарастания коэффициентов 

теплоотдачи гидросопротивления примерно одинаковы. Это обеспечивает 

возможность сокращения размеров теплообменных аппаратов, т.к. при 

одинаковом гидросопротивлении теплоотдача в трубе с выступами 
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повышается на 25-40% по сравнению с гладкой трубой. Следовательно, 

низкие выступы весьма перспективны для интенсификации теплообмена. 

Оптимальная высота выступов в трубе находится в диапазоне 0,1 > 2h/D> 

0,02, а оптимальный шаг - в пределах 25 >t/h> 10, при возрастании 

h/Dоптимум перемещается в район больших t/h, что проверено 

экспериментально в области Re = 104-105. Для кольцевых каналов 

рекомендуется h/d3 = 0,01-0,03, для плоских - h/d3 = 0,05-0,025 [6-26]. 

Рекомендуемый диапазон размеров выступов обеспечивает почти 

максимально возможный эффект интенсификации. Вероятно, некоторое 

улучшение теплогидравлических показателей выступов можно получить за 

счет увеличения ширины выступа по потоку l. Опыты В.К. Мигая с 

широкими выступами l/h = 2-12 в трубе показали, что при l/h = 8-10 

гидросопротивление трубы наименьшее: в/в0 = min,  а соотношение 

теплоотдачи и гидросопротивления - наибольшее: Nu/e = max, но 

графически экстремальные показатели в области l/h = 4-12 слабо 

выражены и соответствуют пологому графику. Кроме того, опыты 

выполнены в ограниченном интервале размеров выступов и режимных 

параметров потока (d/D = 0,94-0,96; t /h = 9-12; Re = 3 103-3 104), и поэтому 

результаты их не являются всеобъемлюще справедливыми [5,6,7]. 

Интенсификация теплообмена в трубах посредством накатки низких 

поперечных кольцевых выступов обладает следующими преимуществами 

[6]: 

а)канавки, образующиеся на наружной поверхности трубы при 

накатке выступов в трубе, интенсифицируют теплообмен в межтрубном 

потоке теплоносителя; 

б) технология накатки проста и легко механизируется; 

в)существующая технология 

сборкикожухотрубчатыхтеплообменников целиком применима для 

накатанных труб; 
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г) интенсификация теплообмена накаткой выступов (и канавок) 

применима в тесных пучках труб, где невозможно использование 

оребрения снаружи труб; 

д)дискретная шероховатость поверхности особенно эффективна для 

интенсификации теплообмена при больших тепловых нагрузках, когда 

использование оребрения неэффективно; 

е)этот способ интенсификации - относительно дешевый (стоимость 

накатки составляет лишь несколько процентов от стоимости гладкой 

трубы); 

ж)способ не требует дополнительных затрат металла, например, по 

сравнению с интенсификацией ленточными закручивателями потока в 

гладкой трубе, которые увеличивают массу трубного пучка примерно на 

15%. 

С точки зрения практического использования низких выступов для 

интенсификации теплообмена очень важно, что в условиях эксплуатации 

различные отложения на стенках труб не снижают уровень теплообмена с 

течением времени, так как отложения повторяют первоначальный профиль 

канала. Часто загрязненные интенсифицированные трубы работают лучше 

грязных гладких. 

Рассматриваемый способ интенсификации теплообмена в трубах 

может обеспечить достижение существенного экономического эффекта 

при использовании его в широкой области теплообменного оборудования: 

сетевых подогревателях, конденсаторах паровых турбин, регенеративных 

подогревателях, воздухоподогревателях (обращённых) с течением воздуха 

в трубах; в химической промышленности и др. [9]. 
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ГЛАВА 2. ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНАЯ УСТАНОВКА И МЕТОДИКА 
ОБРАБОТКИ ОПЫТНЫХ ДАННЫХ 

2.1. Описание и схема экспериментальной установки. 

С целью практического подтверждения, эффективности применения 

метода интенсификация теплообмена в каналах с кольцевыми 

турбулизаторами при переходном режиме, была изготовлена 

экспериментальная установка, принципиальная схема которой 

представлена на рис.2.1.1. 

Основными рабочими участками стенда являются горизонтальные 

теплообменные аппараты  типа «труба в трубе» (1) и (3). Для того чтобы 

сравнит эффективность теплообмена была изготовлена два аппарата, в 

которой в виде кожухотрубного теплообменника типа «труба в трубе» (1) 

внутреннем контуре использовано интенсивная накатанная труба (2) и 

другой экспериментальный теплообменник (3) такого же типа, в котором 

использовано обычная гладкая труба (4) в трубном пространстве. 

Материалы,  диаметры и длина внутренних труб у обоих теплообменников 

одинаковы: d=12×2 мм и L=2 м. Соответственно материал, диаметр и 

длина кожуха этих теплообменников тоже одинаковы: D=20×2 мм и L=2 м.  

Остальные элементы стенда являются: вертикальный нагреватель 

(39) для нагревания воды горячего контура, циркуляционный насос (16) 

для подачи горячий воды, вентили (6), (7), (8), (17), (18) и (19) для 

регулирования подачи холодных и горячих контуров, насос (5) для подачи 

воды холодного контура, расходомеры (9), (12), (20), (25), (26), (31), (34) и 

(37) для измерения расхода рабочих сред, манометры (10), (13), (21), (24), 

(27), (30), (33) и (36) для измерения давление рабочих сред при входе и 

выходе из аппаратов, термометры (11), (14), (22), (23), (28), (29), (32) и (35) 

для измерения температуры до и после рабочего участка по трубной и 

межтрубной стороне теплообменника, емкость (38) для поступления 

использованной воды.                
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Рис.2.1.1. Схема экспериментальной установки 
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В качестве рабочей среды использовали водопроводную воду. 

Экспериментальные теплообменные трубы, изготовленная из меди, имела 

размеры 12×2×2000 мм. Поверхность теплообмена теплообменного 

аппарата по внутреннему диаметру, равнялась F=0,06908 м2. 

 Эксперимент проводился в переходном режиме: 2300 < Re < 10000. 

Рабочая среда: Вода-вода.  

 Геометрические параметры экспериментального образца приведены 

в таблице 2.1.1, а на Рис 2.1.2 его чертеж и общий вид.    

 

Таблица 2.1.1. Геометрические параметры экспериментального образца 

Dн, мм Dв, мм t/ Dв dв/ Dн L, мм 

12 10 1 0,91 2000 

 

 

 
Рис 2.1.2. Чертеж и общий вид экспериментальный трубы. 

 

 Принцип работы заключается в следующем: 

 Проведения опытного эксперимента теплообмена для сравнения 

двух типов теплообменника типа «труба в трубе». При опыте горячая вода 

движется в межтрубном пространстве, а холодная вода в трубном 

пространстве. Температурный диапазон горячего контура: 40–900С, 

температура холодного контура: 20–700С. Давление воды до 0,2 МПа.  
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 Для холодного контура (трубное пространство): Подача холодный 

воды в трубной контур для обоих теплообменников производится через 

насос (5) и регулируется вентилем (6). Количества подачи холодной воды 

измеряется с помощью расходомеров (9) и (12), чтобы взять нужный 

расход воды для эксперимента для обеих теплообменников подача 

холодной воды регулируется вентилями (7) и (8). Давление холодной воды 

перед входом в трубное пространство измеряется манометрами (10) и (13). 

С помощью термометров (11) и (14) измеряется температуры холодной 

воды перед входом в теплообменник. Для изучения интенсивности 

теплообмена  экспериментальных теплообменных аппаратов для трубного 

пространства измеряется выходящие параметры холодного контура: 

расход холодный воды измеряется расходомерами (25) и (31), давление и 

температуры холодный воды при выходе из трубного пространства 

измеряется манометрами (24), (30) и термометрами (23), (29). С помощью 

этих измеряемых параметров определяется разность температур и 

давление при входе и выходе из аппаратов.        

 Для горячего контура (межтрубное пространство): Вода нагревается 

с тень-нагревателем (15) которое расположено в бочке (39), подается 

межтрубное пространство теплообменников (1) и (3) с помощью насоса 

(16) и расход потока горячий воды что бы была одинаково регулируется 

через вентили (17), (18) и (19). Расход горячий воды перед поступлением в 

межтрубное пространство измеряется расходомерами (20) и (26). При 

поступление горячий воды в межтрубное пространство давление 

измеряется манометрами (21) и (27). Термометры (22) и (28) измеряет 

температуры воды перед поступлением в межтрубное пространство. Чтобы 

контролировать как идёт процесс теплообмена все параметры которое 

перечислены выше выполняется следующим образом: Температура при 

выходе горячий воды из межтрубного пространство измеряется 

термометрами (32) и (35), также манометры (33) и (36) показывают 

давление воды при выходе из аппарата, расходомеры (34) и (37) измеряет 
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количество горячий воды при выходе из межтрубного пространство.  

Отработанная вода поступает в емкость (38).   

 С целью проверки воспроизводимости полученных данных 

некоторые эксперименты через определенное время проводились заново. 

Повторные опыты, большинстве случаях, совпадали с проведенными 

ранее.  
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2.2. Методика проведение опытов и обработка опытных данных. 

 Для оценки эффективности интенсификации теплообмена можно 

указать три критерия:  

– сравнение поверхностей теплообмена или объема двух 

теплообменных аппаратов - одного с гладкими поверхностями и другого с 

приспособлениями для интенсификации теплообмена: при этом оба 

сравниваемых теплообменника должны иметь одинаковую тепловую 

мощность, расходы теплоносителя и потеря давления на его прокачку; 

 – сравнение тепловой мощности теплообменников с 

интенсификацией теплообмена и без нее при одинаковых объемах, 

расходах теплоносителей и потерях давление на его прокачку, т.е. 

одинаковой мощностей на прокачку; 

 – сравнение мощностей или потерь давления на прокачку 

теплоносителей теплообменников с интенсификацией теплообмена и без 

нее при одинаковых объемах, тепловой мощности и расходах 

теплоносителей.  

 Сравнение эффективности интенсификации теплообмена проводим 

отдельно для течения теплоносителя внутри труб и межтрубном 

пространстве. Такой путь упростить выкладки и повысить наглядность 

сравнения. Для этого достаточно предположить, что для сравниваемой 

поверхности коэффициент теплоотдачи существенно ниже, чем для другой 

поверхности теплообмена. Затем, зная эффективность интенсификации 

теплообмена внутри труб и межтрубном пространстве, можно оценить ее в 

целом для теплообменника в зависимости от соотношения между 

коэффициентами теплоотдачи по двум сторонам теплообменника.    

 Для сравнения поверхностей теплообмена теплообменных аппаратов 

при одинаковых тепловой мощности, расходах теплоносителя в трубах 

гидравлическом сопротивлении при течении в трубах: 

глQQ =                 (2.2.1)                                                                                                   

глGG =                 (2.2.2) 
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глpp ∆=∆                 (2.2.3) 

Так как DltQ πα∆= и глглглгл DltQ πα ∆=   (где α -коэффициент 

теплоотдачи внутри труб; t∆ - температурный напор; D - внутренний 

диаметр труб; l - длина труб для накатанный трубы) и температурные 

напоры для обоих теплообменников одинаковы ( глtt ∆=∆ ), тогда согласно 

по формулу (2.1.1)  

1=глглll αα                 (2.2.4) 

 Сравнение тепловой мощности теплообменников проводится при 

одинаковых расходах теплоносителей, потерях давления и объемах 

аппаратов. Так как сравниваемые аппараты состоят из труб одного 

размера, то они имеют и одинаковые поверхности теплообмена, т.е. 

глглlDDl ππ = , откуда следует 

 глглQQ αα=                (2.2.5) 

На основании данных по исследованию гладких и накатанных 

каналов рассматриваемой формы следует проанализировать соотношение 

коэффициентов теплоотдачи для горячего и холодного теплоносителей, 

структуру потока, особенности конструкции, и выбрать те области потока 

теплоносителей, в которых целесообразно увеличить интенсивность 

турбулентности первый очередь.   

Для расчета коэффициентов теплоотдачи и гидравлического 

сопротивления при использовании труб с кольцевыми турбулизаторами в 

виде зависимостей глNuNu и глξξ от режимных параметров, а также в 

необходимых случаях – зависимости для глNu и глξ . Для расчетов 

теплообменных аппаратов рекомендуется использовании обычных 

методик с учетом увеличения теплоотдачи и гидравлического 

сопротивления при нанесении на трубы кольцевых турбулизаторов. При 

определении коэффициентов теплоотдачи в трубах с кольцевыми 

турбулизаторами и в пучках труб увеличение поверхности теплообмена не 

учитываются, т.е. плотность теплового потока определятся по поверхности 
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гладкой трубы. При определении Re и ξ  скорость потока определятся по 

проходному сечению гладких каналов. Диаметр и толщина стенки труб с 

кольцевыми турбулизаторами выбираются такими же, как и для 

соответствующих стенок с гладкими трубами.  

Рекомендации для расчета теплообмена и гидравлического 

сопротивления в трубах с кольцевыми турбулизаторами [46]: 

Опытные данные по средней теплоотдаче при нагревании и 

охлаждении газов (рабочих сред) обобщаются формулами: 







−−

−
−

+= ]
)/(

)/1(2,18exp[23]
35

6,4Relg1[ 326,0

13,1

Dt
Dd

Nu
Nu

гл
          (2.2.6) 

Формула (2.2.6) справедлива при d/D=0,88…0,98 и t/D=0,25…0,8.  

При d /D=0,88…0,98 и t/D=0,8…2,5 : 

 ]33,333,17)33,1633,3][(
30

6,4Relg1[
D
t

D
d

D
t

Nu
Nu

гл

−+−
−

+=          (2.2.7) 

 В обеих формулах число Re берется по среднемассовой температуре 

газа.  

 Для d/D=0,9…0,97 и t/D=0, 5…10 можно использовать следующую 

формулу: 
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где wRe берется по средней температуре стенки.  

 Критерий Нуссельта для гладких каналов при переходном режиме 

определяется по формулу:  

 43,09,0 PrRe008,0 ⋅⋅=глNu               (2.2.9) 
Соотношение между коэффициентами гидравлических 

сопротивлении обобщаются следующими зависимостями: 

для d/D=0,9…0,97 и t/D=0,5…10 
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Способ интенсификации теплообмена с помощью накатки кольцевых 

канавок применим и в кольцевых каналах. Канавки на наружной 

поверхности внутренней трубы интенсифицируют теплообмен между этой 

поверхностью и потоком в кольцевом канале.  

 
Рис 2.2.2. Продольное сечение кольцевого канала с внутренней 

накатанной трубой  

Теплообмен в кольцевом канале с наружным диаметром D0=16 мм и 

внутренним Dн=12 мм исследовался на горячий воде. Горячая вода в 

кольцевом зазоре охлаждался холодным водой протекающим внутри 

трубы. Определялась средняя теплоотдача для всего кольцевого канала. 

Эксперимент проводился в переходном режиме.  

При определении эквивалентного диаметра, омываемого параметра и 

площади проходного сечения наличия канавок не учитывалось. 

Коэффициент теплоотдачи относился к поверхности гладкой трубы. За 

определяющую температуру принималась средняя температура потока, за 

определяющий размер – эквивалентный диаметр. Отношение Nu/Nuгл  

увеличивается с уменьшением dн/Dн и t/Dн. При обобщении опытных 

данных, использовались отношения глубины и шага накатки к 

эквивалентному диаметру (h/dэ  и t/dэ ): 
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  )/274,01)](/8,35exp(1[64,01 ээ
гл

dtdh
Nu
Nu

−−−+=         (2.2.11) 

 Для расчете гидравлического сопротивления в этих каналах в тех же 

диапазонах по h/dэ , t/dэ и Dн/D0  можно использовать зависимости для 

продольно омываемых пучков труб, где в качестве определяющего размера 

используется dэ : 

При 3103Re ⋅≤  

1=глξξ               (2.2.12) 

При 43 102101,3Re ⋅÷⋅=  

)/488,04,1]}()/44,221sin[(035,0)5,3Re)(lg/55,7{(1 эээгл dtdhdh −−−−+= πξξ  

               (2.2.13) 
При накатке кольцевых канавок одновременно интенсифицируется 

теплообмен и внутри труб образующимися при этом кольцевыми 

диафрагмами, что следует учитывать при выборе оптимальных параметров 

накатки. Выбор оптимальный глубины будет зависеть от конкретных 

условий, и в частности, от соотношения между коэффициентами 

теплоотдачи снаружи и внутри трубы. 
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2.3. Результаты экспериментальных исследований 

Для интенсификации теплообмена область до критических чисел 

Рейнольдса по очевидным соображениям не представляет интереса. 

Вместе с тем, при числах Рейнольдса, значительно превышающих 

критическое значение, возможно существование ламинарного 

пограничного слоя на значительном удалении от входа в канал. Поэтому 

сведения о характере взаимодействия ламинарного пограничного слоя с 

искусственными турбулизаторами и о процессах теплообмена в условиях 

вязкостного и вязкостно-гравитационного режимов течения могут 

представлять самостоятельное практическое значение.  

В области перехода накатанные каналы двояко воздействуют на 

поток. С одной стороны, они как источники возмущений являются очагами 

зарождения турбулентных возмущений дополнительно к уже 

существующим в потоке естественным возмущениям.  

Перемежаемость течения в области перехода, т.е. чередование 

участков с ламинарной и турбулентной структурой, вызывает изменение 

условий теплосъема в фиксированном сечении канала, т.е. колебание 

коэффициентов теплообмена. При регулируемом подводе тепла эти 

колебания проявляются в колебаниях температуры стенки. Амплитуда 

колебаний температуры стенки зависит: от предельных значений 

коэффициентов теплоотдачи, соответствующих ламинарному и 

турбулентному состояниям течения при фиксированном Re; от значений и 

соотношения теплоемкостей жидкости и стенки; от частоты колебаний; от 

способа подвода тепла и величины тепловой нагрузки.  

Внешним проявлением взаимодействия турбулизаторов с потоком 

области перехода являются: уменьшение критического числа Рейнольдса; 

более ранее возникновение перемежаемости течения и более узкий 

диапазон чисел Рейнольдса; пониженные значение осредненных по 

времени коэффициентов теплоотдачи на участках трубы с ламинарным 
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течением и эффект интенсификации на участке со слаборазвитой 

турбулентной структурой.  

В наших опытах исследовались интенсивности теплообмена 

теплообменников в переходном режиме:  

при Re=2500; 3000; 3500; 4000; 4500; 5000; 5500; 6000; 6500; 7000; 7500; 

8000; 8500; 9000; 9500; 10000. Высота диафрагм интенсивного накатанного 

канала:  d/D=0,91. Индекс для трубного пространство «2» и индекс для 

межтрубного пространство «1». 

 

Таблица 2.3.1. Результаты эксперимента теплоотдачи в зависимости от 

число Рейнольдса. При d/D=0,91, t/D=1, h=0,45*10-3 м dэ=4мм.  

Число 
Re 

Для теплообменника с 
гладкими трубами 

Для теплообменника с 
накатанными трубами 

Nuгл1 αгл1, 
Вт/м2К 

Nuгл2 αгл2, 
Вт/м2К 

Nu1 α1, 
Вт/м2К 

Nu2 α2, 
Вт/м2К 

2500 13,72 2291 16,46 1053 16,46 2749 34,23 2191 

3000 16,16 2698 19,4 1241 19,35 3238 40,5 2592 

3500 18,57 3101 22,3 1427 22,28 3721 46,67 2986 

4000 20,94 3497 25,13 1608 25,12 4196 52,69 3372 

4500 23,28 3887 27,94 1788 27,93 4665 58,67 3754 

5000 25,6 4275 30,72 1966 30,72 5130 64,66 4138 

5500 27,89 4657 33,47 2142 33,46 5589 70,5 4512 

6000 30,16 5036 36,2 2316 36,19 6044 76,38 4888 

6500 32,41 5412 38,9 2483 38,89 6495 82,19 5260 

7000 34,65 5786 41,6 2662 41,58 6943 87,98 5630 

7500 36,87 6157 44,25 2832 44,24 7388 93,67 5994 

8000 39 6513 46,89 3001 46,8 7815 99,36 6359 

8500 41,27 6892 49,52 3163 49,52 8270 104,98 6718 

9000 43,45 7256 52,14 3337 52,14 8707 110,7 7084 

9500 45,6 7615 54,74 3503 54,72 9138 116,32 7444 

10000 47,77 7977 57,32 3668 57,3 9573 121,86 7799 
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Таблица 2.3.2. Результаты эксперимента теплоотдачи и гидравлических 

потерь в зависимости от число Рейнольдса при течение воды в 

турбулентном режиме. При d/D=0,91, t/D=1, h=0,45*10-3 м dэ=4мм. 

 Число Рейнольдса, Re 
 

25
00

 

30
00

 

35
00

 

40
00

 

45
00

 

50
00

 

55
00

 

60
00

 

65
00

 

70
00

 

75
00

 

80
00

 

85
00

 

90
00

 

95
00

 

10
00

0 

2

2

глNu
Nu

 

2.
07

 

2.
08

7 

2.
09

3 

2.
09

6 

2.
09

9 

2.
10

5 

2.
10

6 

2.
10

99
 

2.
11

 

2.
11

5 

2.
11

68
 

2.
11

9 

2.
11

99
 

2.
12

 

2.
12

5 

2.
12

6 

2

2

глξ
ξ

 

2.
07

3 

2.
1 

2.
2 

2.
34

 

2.
52

 

2.
61

 

2.
7 

2.
78

 

2.
85

 

2.
93

 

3.
01

 

3.
2 

3.
31

 

3.
5 

3.
71

 

3.
89

 

 

 
Рис. 2.3.1. Сравнение теплоотдачи в кольцевых каналах с турбулизатором 

на внутренней трубе (в межтрубном пространстве) в зависимости от Re.    

 

Эффект интенсификации теплоотдачи в области перехода 

определяется двумя явлениями. Первое – это влияние искусственных 

турбулизаторов на форсирование критического числа Рейнольдса.  Второе 
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– искусственная турбулизация потока со слаборазвитой турбулентной 

структурой. Оба явление существенно зависят от высоты турбулизаторов. 

 

 
Рис. 2.3.2. Сравнение эффективности теплообмена при течение воды в 

трубном пространстве в зависимости от Re.  

 

 
Рис. 2.3.3. Сравнение коэффициентов теплоотдачи при течение воды в 

межтрубном пространстве в зависимости от Re. 

0

20

40

60

80

100

120

140

25
00

30
00

35
00

40
00

45
00

50
00

55
00

60
00

65
00

70
00

75
00

80
00

85
00

90
00

95
00

10
00

0

Nu2

Re

гладкая труба

накатанная 
труба

0

2000

4000

6000

8000

10000

12000

К
оэ

фф
иц

ие
нт

 т
еп

ло
от

да
чи

, α
1,

В
т/

м2 К

Re

гладкая труба накатанная труба



55 

 
Рис. 2.3.4. Сравнение коэффициентов теплоотдачи при течение воды в 

трубном пространстве в зависимости от Re.   

 

 

 
Рис. 2.3.5. Соотношения теплогидравлической эффективности 

интенсификации теплообмена между накатанный и гладкий трубой в 

зависимости от Re. 
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В эксперименте была видно что при диапазоне Re=2300–5500 

интенсивный канал с параметрами: d/D=0,91, t/D=1  может дать очень 

хороший эффект. При увеличение Рейнольдса соответственно 

увеличивается и гидравлические потери теплообменника.  

  При малых числах Re турбулентный поток имеет значительно 

менее заполненный профиль скорости, чем в области развитого 

турбулентного течения, и профиль температур менее заполненный. 

Поэтому основное термическое сопротивление в потоке со слаборазвитой 

турбулентностью не локализовано в очень узком пристеночном слое, как 

при развитом турбулентном течении, а распределено в значительно более 

толстых пристеночных слоях. Это значить, что для достижения заметных 

эффектов от искусственной турбулизации следует использовать 

диафрагмы сравнительно большой высоты, т.е. соизмеримые с толщиной 

пристеночного слоя, в котором срабатывается основная доля 

температурного напора. В этой связи становится понятным, что наилучшие 

эффекты интенсификации теплоотдачи в области перехода были получены 

при высотах диафрагм d/D<0,92, т.е. при тех высотах, которые 

способствуют более раннему переходу и турбулизируют толстые 

пристеночные слои потока [46].  

     

 

 

 

 

 

 

 

 

 



57 

ГЛАВА 3. ЭКСЕРГЕТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ ТЕПЛООБМЕННЫХ 

АППАРАТОВ 

3.1. Расчет теплообменного аппарата 

В инженерной практике чаще всего используются два типа тепловых 

расчетов теплообменных аппаратов - проектный и поверочный. 

Проектный тепловой расчет связан с проектированием новых 

теплообменных аппаратов и имеет конечной целью определение размеров 

теплопередающей поверхности, обеспечивающей необходимую 

теплопроизводительность при заданных температурах и расходах рабочих 

сред. Для выполнения проектных расчетов исходя из опыта эксплуатации 

существующих теплообменных аппаратов или на основе опытно-

конструкторских испытаний необходимо выбрать тип аппарата, его 

конструктивную схему,  схему относительного движения потоков 

теплоносителей, материалы для изготовления отдельных конструктивных 

элементов. 

Кроме того, приходится довольно произвольно задаваться некоторыми 

величинами. К ним относятся характерные размеры теплопередающей 

поверхности (например, диаметр труб и их материал), скорость движения 

рабочих сред,  участвующих в теплообмене,  ориентировочные значения 

гидравлических сопротивлений и т.п.  В связи с этим проектирование 

теплообменных аппаратов требует большого числа вариантных расчетов. 

При проведении проектных расчетов детализируют конструкцию 

теплообменных аппаратов,  компонуемую,  как правило,  из 

стандартизированых или нормированных деталей,  узлов,   секций,  а также 

рассчитывают массовые, габаритные, гидравлические,  экономические и 

другие показатели эффективности. 

Тепловой расчет,  в результате которого требуется определить 

тепловую производительность,   концевые температуры и давления теп-

лоносителей в теплообменных аппаратов,  конструкция и поверхность 

которого известны, называется поверочным расчетом. 



58 

Такие расчеты проводятся также, когда необходимо выяснить 

возможность использования серийно выпускаемых теплообменных 

аппаратов в условиях,  отличных от расчетных. 

Проектно-поверочный расчет последовательно объединяет в одном 

расчетном цикле проектный и поверочный расчеты. Он необходим, когда 

площадь требуемой поверхности теплопередачи теплообменных 

аппаратов,  определенную в проектном расчете,   увеличивают с целью 

резервирования или запаса, а также в случае округления рассчитываемых 

конструктивных размеров до установленных нормами, что может привести 

к увеличению или уменьшению площади проектируемого аппарата. 

Исследовательские расчеты выполняются на основе проектных и 

поверочных расчетов для оптимизации термодинамических, энерге-

тических,  конструктивных или экономических показателей 

теплообменных аппаратов, а также с целью корректировки каких-либо 

уравнений, используемых в реализуемой расчетной модели 

теплообменных аппаратов по экспериментальным данным и выявления 

влияния различных физических величин или условий эксплуатации на 

показатели эффективности теплообменных аппаратов. 

Как правило,  при проведении исследовательских расчетов выполняются 

десятки и сотни расчетов по специальному плану, разработанному 

согласно основным положениям математической теории планирования 

экспериментов. 

В задачу гидромеханического расчета теплообменных аппаратов 

входит определение гидравлических сопротивлений и энергетических 

затрат на обеспечение заданного расхода рабочих сред. 

Скорости движения рабочих сред при этом выбирают такими, чтобы 

потери давления не превышали допустимых значений,  определяемых 

проектным заданием. Последнее обстоятельство часто вынуждает 

задаваться достаточно низкими значениями скоростей газа (относительные 

затраты энергии на прокачку жидкостей, как правило, невелики). 
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Естественно, что малые скорости газообразных сред вместе с их плохой 

теплопроводностью приводят к низким тепловым нагрузкам 

теплообменных аппаратов. Это вынуждает увеличивать поверхность 

теплообмена. 

Задачей расчета прочности деталей теплообменных аппаратов 

является определение минимально необходимых размеров деталей,  

обеспечивающих прочность их в течение всего времени эксплуатации 

теплообменных аппаратов. 

Динамический расчет проводится для определения характеристик 

теплообменных аппаратов на переменных режимах.  

Перечисленные виды расчетов по-разному связаны между собой. 

Тепловой расчет - основа всех других расчетов.  Он дает необходимые 

для них исходные данные. В то же время,  как правило, результаты 

гидравлического и прочностного расчетов вынуждают вносить изменения 

в ранее проведенный тепловой расчет. 

Все другие виды расчетов хотя и проводятся на основе результатов 

теплового, гидравлического и прочностного расчетов, практически могут 

выполняться самостоятельно. 

Уравнения теплового баланса и теплопередачи 

При отсутствии тепловых потерь уравнение теплового баланса для 

теплообменного аппарата имеет вид 

).'"()"'( 22221111 ttcGttcGQ pp −=−= ,  Вт            (3.1.1) 

где   11, pcG    и   22 , pcG - массовые расходы и удельные теплоемкости 

греющего и нагреваемого теплоносителей;   "
1

'
1, tt  и "

2
'
2 , tt - температуры 

греющего и нагреваемого теплоносителей на входе в теплообменный 

аппарат и на выходе из него (концевые температуры). 

Удельная теплоемкость  pc   в общем случае зависит от температуры. В 

практических расчетах в рамках модели с сосредоточенными параметрами 
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в уравнение (3.1.1) подставляют средние значения теплоемкостей в 

интервале температур от 't  до "t . 

Уравнение теплового баланса часто используется в другой форме 

).'"()"'( 222111 ttWttWQ −=−= ,Вт                          (3.1.2) 

где pGcW =  - полные теплоемкости массовых расходов теплоносителей, 

Вт/К. 

Если принять, что коэффициент теплопередачи k  слабо изменяется 

вдоль теплопередающей поверхности  F ,  что в большинстве случаев 

является не очень грубым допущением,  то уравнение теплопередачи имеет 

вид 

∫ ∆=∆= FtkFtdF
F

kQ )1( ,Вт                               (3.1.3)  

где  k  - средний для всей поверхности ТА коэффициент теплопередачи, 

Вт/(м2*К);  t∆  - средний температурный напор, К; F - площадь 

теплопередающей поверхности теплообменного аппарата,  м2. 

Обычно при проектных расчетах тепловая нагрузка Q  известна (она 

может быть определена из уравнения теплового баланса) и задача 

определения площади поверхности  F   сводится к определению среднего 

коэффициента теплопередачи  k  и среднего температурного напора   t∆ . 

Для определения коэффициентов теплоотдачи критерий Нуссельта в 

трубчатых теплообменных аппаратов при переходном режиме 

2300<Re<10000 определяется: 
43,09,0 PrRe008,0 ⋅⋅=глNu                 (3.1.4) 

Коэффициент теплопередачи 

Для вычисления коэффициента теплопередачи  k   необходимо 

располагать значениями коэффициентов теплоотдачи со стороны 

греющего α1  и нагреваемого   α2  теплоносителей,  а также термическими 

сопротивлениями теплопередающей стенки   wR и загрязняющих    

отложений   
13

R   и   
23

R . 
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Для цилиндрической теплопередающей стенки (трубы) без учета 

загрязнений коэффициент теплопередачи может быть отнесен к 

внутреннему ( âd ),  наружному ( íd )  или среднему 2/)( íâ dd +  диаметрам 

í

â

â

í

w

â
â

d
d

d
ddk

21

ln
2

1
1

απλα
++

=             ,Вт/м2*К                    (3.1.5) 

Здесь âk  отнесен к внутреннему диаметру трубы âd .В этом случае в 

уравнении теплопередачи (3.1.3)   ldFF ââ π==  ,где l  - длина трубы. 

21

1ln
2

1

αλα
++

=

â

í

w

í

â

í
í

d
dd

d
dk      ,Вт/м2*К                    (3.1.6) 

Здесь   ík  отнесен к внутреннему диаметру трубы íd ,  а   ldFF íí π==  

В случаях,  когда  2/ <âí dd  с погрешностью не более 4%, 

коэффициент теплопередачи может быть определен по более простой 

формуле для плоской стенки толщиной    2/)( âí dd −=δ  

21

11
1

αλ
δ

α
++

=

w

k      , Вт/м2*К              (3.1.7) 

Здесь k  отнесен к единице поверхности, определяемой по среднему 

диаметру трубы. В этом случае lddFF âí
Ñp 2

+
== π . 

Средний температурный напор 

Для простых схем движения теплоносителей (прямоток, противоток) 

средний температурный капор определяется по формуле 

"
'ln

"'

t
t
ttt

∆
∆
∆−∆

=∆      ,К                (3.1.8) 

где для прямотока: ''' 21 ttt −=∆ ; """ 21 ttt −=∆  

для противотока: "'' 21 ttt −=∆ ; '"" 21 ttt −=∆  

Определяющие (средние)  температуры теплоносителей 

Определяющими называются средние температуры ñðt1  и ñðt2  по 

которым рассчитывают коэффициенты теплоотдачи 1α  и 2α , необходимые 
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для вычисления коэффициента теплопередачи  k .  Они должны 

согласовываться со средним температурным напором   t∆ . 

Самый простой метод определения ñðt1  и ñðt2  основан на концепции 

линейного изменения температуры теплоносителей вдоль поверхности ТА. 

Для теплоносителя, слабо изменяющего свои теплофизические 

свойства,  например,  вследствие небольшого перепада температур tδ , 

определяющую температуру рассчитывают как среднеарифметическую 

температуру на входе данного теплоносителя в теплообменном аппарате и 

на выходе из него,  а определяющую температуру другого теплоносителя 

находят путем прибавления или вычитания среднего температурного 

напора t∆ . 

Например,  при 21 WW >  

2
"' 11

1
ttt ñð

+
= ;       ttt срср ∆−= 12                        (3.1.9) 

Этот метод позволяет получать хорошие результаты для ТА с 

небольшими перепадами температур  1tδ   и  2tδ . Для других ТА его можно 

применять только в качестве ориентировочного. 

Более точные (и более сложные) методы определения учитывают 

форму кривых изменения температур и вид зависимости для изменения 

коэффициента теплопередачи по поверхности теплообменного аппарата. 

Температуры поверхностей теплопередающей стенки 

Для плоской стенки 

F
Qtt ñðw
1

11 α
−= ;        

F
Qtt ñðw
2

22 α
−=                     (3.1.10) 

Здесь Q  - тепловой поток,  определяемый по формуле (3.1.3).  

Для цилиндрической стенки (трубы) в случае отнесения коэф-

фициента теплопередачи к внутреннему диаметру трубы 

1
1 α

tktt â
ñðwâ

∆
−= , 
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í

ââ
ñðw d

dtktt
í

2
2 α

∆
+= ,                      (3.1.11) 

Здесь  âk  определяется по формуле (3.1.5). 

 

Гидромеханический расчет теплообменного аппарата 

Между теплопередачей и потерями давления существует тесная 

физическая и экономическая связь. 

Чем выше скорость движения среды, тем выше коэффициент теп-

лопередачи и тем компактнее для заданной тепловой производительности 

теплообменник,  а следовательно,  меньше капитальные затраты. 

Но при повышении скорости теплоносителей растет сопротивление 

потоку и возрастают затраты энергии на прокачку - растут 

эксплуатационные расходы. 

При проектировании теплообменного аппарата необходимо совместно 

решать задачу теплообмена и гидравлического  сопротивления и найти 

наивыгоднейшие характеристики. 

Основная задача гидромеханического расчета теплообменных 

аппаратов - определение потерь давления теплоносителей при 

прохождении через теплообменного аппарата. 

Гидравлическое сопротивление в теплообменного аппарата 

определяется теплофизическими свойствами теплоносителей, условиями 

их движения и особенностями конструкции аппарата. 

Полный перепад давления, необходимый для движения теплоносителя 

через теплообменного аппарата с заданной скоростью, определяется 

формулой 

cyMT ppppp Σ∆+Σ∆+Σ∆+Σ∆=∆                                   (3.1.12) 

Здесь TpΣ∆ - сумма сопротивлений трения на всех участках поверхности 

теплообмена. 

При течении несжимаемой жидкости и безотрывном обтекании 
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2

2w
d
lpT

ρξ=∆ ,                      (3.1.13) 

где l - полная длина канала; d  - диаметр труб или эквивалентный 

(гидравлический) диаметр канала; ξ  - коэффициент сопротивления трения; 

ρ  и w  - средние плотность и скорость. 

В соотношении (3.1.11) MpΣ∆  - сумма потерь давления в местных 

сопротивлениях  (сужение и расширение канала,  обтекание препятствия и 

т.д.) 

2

2wpM
ρς=∆ ,                          (3.1.14) 

где  ς  - коэффициент местного  сопротивления. 

В формуле (1.20) ypΣ∆  - сумма потерь давления, обусловленных 

ускорением потока 
2
11

2
22 wwpy ρρ −=∆                       (3.1.15) 

где  1ρ , 1w     и    2ρ , 2w  - плотность и скорость теплоносителя на входе в 

канал и выходе из него. 

В формуле (3.1.11) cpΣ∆ - суммарное сопротивление самотяги,   

возникающей при вынужденном движении теплоносителя на нисходящих 

и восходящих участках каналов,  сообщающихся с окружающей средой 

hgpc )( 0 ρρ −±=∆ , 

где g - ускорение силы тяжести; 0ρ  и ρ  - средние плотности окружающего 

воздуха и теплоносителя; h  - расстояние по вертикали между входом и 

выходом теплоносителя. 

Мощность,  необходимая для перемещения теплоносителя, 

k

pGN
ρη
∆

= , Вт.                       (3.1.16) 

Здесь   kη  - кпд  насоса. 

При выборе оптимальных форм и размеров теплопередающей по-

верхности теплообменных аппаратов принимают наивыгоднейшее 



65 

соотношение между поверхностью теплообмена и расходом энергии на 

движение теплоносителей. Добиваются,  чтобы это соотношение было 

оптимальным,  т.е.  экономически наиболее выгодным.  Это соотношение 

устанавливается на основе технико-экономических расчетов. 
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3.2. Методика эксергетического анализа теплообменного аппарата 

с кольцевыми турбулизаторами 

Эксергетический анализ теплообменников с накатанными трубами 

производится при режимах работы, одинаковых для теплообменников с 

гладкими трубами. 

Для теоретических расчетов в качестве исходных данных 

принимаются F, t1, t2, Q или q, Reн, значения которых равны значениям 

соответствующих параметров для гладких труб. 

Алгоритм теплового и гидравлического расчета состоит в 

следующем.Требуются определить toили To, ∆Рн. 

При определении Re и ξ  скорость потока определятся по проходному 

сечению гладких каналов. Диаметр и толщина стенки труб с кольцевыми 

турбулизаторами выбираются такими же, как и для соответствующих 

стенок с гладкими трубами.  

Рекомендации для расчета теплообмена и гидравлического 

сопротивления в трубах с кольцевыми турбулизаторами [46]: 

Опытные данные по средней теплоотдаче при нагревании и 

охлаждении газов (рабочих сред) обобщаются формулами: 







−−

−
−

+= ]
)/(

)/1(2,18exp[23]
35

6,4Relg1[ 326,0

13,1

Dt
Dd

Nu
Nu

гл   
         (3.2.1) 

Формула (2.2.6) справедлива при d/D=0,88…0,98 и t/D=0,25…0,8.  

При d /D=0,88…0,98 и t/D=0,8…2,5 : 

 ]33,333,17)33,1633,3][(
30

6,4Relg1[
D
t

D
d

D
t

Nu
Nu

гл

−+−
−

+=            (3.2.2) 

 В обеих формулах число Re берется по среднемассовой температуре 

газа.  

 Для d/D=0,9…0,97 и t/D=0, 5…10 можно использовать следующую 

формулу: 

 ]
)/(

)/1(9exp[)
14,1

128,014,1
)(

45,7
6,4Relg1( 58,0Dt

DdD
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−
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+=

         (3.2.3) 
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где wRe берется по средней температуре стенки. 

Соотношение между коэффициентами гидравлических 

сопротивлении обобщаются следующими зависимостями: 

для d/D=0,9…0,97 и t/D=0,5…10 

]
)/(

)/1(25exp[)
)/exp(

)/1)(6,4Re(lg1001( 75,0

32,1

3,0

65,1

Dt
Dd

Dt
Dd

гл

−
×

−−
+=

ξ
ξ

           (3.2.4) 

 

Способ интенсификации теплообмена с помощью накатки кольцевых 

канавок применим и в кольцевых каналах. Канавки на наружной 

поверхности внутренней трубы интенсифицируют теплообмен между этой 

поверхностью и потоком в кольцевом канале. 

При определении эквивалентного диаметра, омываемого параметра и 

площади проходного сечения наличия канавок не учитывалось. 

Коэффициент теплоотдачи относился к поверхности гладкой трубы. За 

определяющую температуру принималась средняя температура потока, за 

определяющий размер – эквивалентный диаметр. Отношение Nu/Nuгл  

увеличивается с уменьшением dн/Dн и t/Dн. При обобщении опытных 

данных, использовались отношения глубины и шага накатки к 

эквивалентному диаметру (h/dэ  и t/dэ ): 

  )/274,01)](/8,35exp(1[64,01 ээ
гл

dtdh
Nu
Nu

−−−+=
                   (3.2.5) 

 Для расчете гидравлического сопротивления в этих каналах в тех же 

диапазонах по h/dэ , t/dэ и Dн/D0  можно использовать зависимости для 

продольно омываемых пучков труб, где в качестве определяющего размера 

используется dэ : 

При 3103Re ⋅≤  

1=глξξ                           (3.2.6) 

 

При 43 102101,3Re ⋅÷⋅=  
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)/488,04,1]}()/44,221sin[(035,0)5,3Re)(lg/55,7{(1 эээгл dtdhdh −−−−+= πξξ  

                                    (3.2.7) 
На основе теплового и гидравлического расчетов производится оценка 

эффективности эксергетическим методом теплообменника с накатанными 

трубами. 

Эксергетический анализ теплообменного аппарата 

Термодинамический анализ, основанный на балансовых уравнениях  

эксергии,  позволяет  получить  количественную  характеристику  степени  

совершенства термодинамического процесса. Как было отмечено во 

введении общим критерием при эксергетическом анализе является 

эксергетический КПД, который для технологического  аппарата,  не  

производящего  механической  работы,  может быть определен по 

следующему уравнению: 

ηЭКС = ЕВЫХ / ЕВХ,                     (3.2.8) 

где ЕВЫХ = G1 е′′1 + G2 е′′2 – поток эксергии на выходе из аппарата;  

ЕВХ = G1 е′1 + G2 е′2 – поток эксергии на входе в аппарат; G1 и G2 – 

массовые расходы теплоносителей, кг/с; е′′1 и е′′2, е′1 и е′2 – удельные 

термические эксергии компонентов на выходе и входе в теплообменник, 

соответственно, Дж/кг.  

 Численные значения удельных термических эксергий компонентов 

газовой смеси определяют из выражения:  

еi = сPi (Ti – T0) – Т0 (сPi ℓn Ti/T0  – Ri ℓn Pi/P0).            (3.2.9) 

Если смесь газов получается в результате смешения ее компонентов, 

то удельную эксергию определяют по уравнению:  

 еi = сPi (Ti – T0) – Т0 (сPi ℓn Ti/T0  – Ri ℓn Pi/P0 + ΔsСМ)                (3.2.10) 

где  сPi –  средняя  изобарная  массовая  теплоемкость  компонента, Дж/(кг 

К); Ti и T0 – температура компонента и окружающей среды, К; Pi и P0 – 

парциальное давление компонента и окружающей среды, Па; ΔsСМ – 

изменение удельной энтропии смеси, Дж/(кг К). 

Удельную  термическую  эксергию  для  капельных  жидкостей 
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определяют по уравнению:  

еi = сPi (Ti – T0) – Т0 [(сPi ℓn Ti/T0  – β (Pi  – P0)/ ρi ,                          (3.2.11) 

где  β – коэффициент объемного (термического) расширения, К-1;  

ρi – плотность теплоносителя, кг/м3; Pi-P0 =ΔР – перепад давления в 

теплообменном аппарате, Па.  

Определение потерь эксергии, не характеризуемой энтропией, не 

представляет трудности, поскольку она равна потере соответствующего  

вида  энергии.  В  теплообменном  аппарате  причиной  потерь энергии 

является увеличение энтропии системы. Поэтому для определения  всех  

видов  потерь  можно  использовать  уравнение Гюи-Стодолы:  

D i = Т0 ΔSi                              (3.2.12) 

где ΔSi = GiΔs – приращение энтропии, обусловленное потерями i-го вида, 

Вт/К; Di – поток потерь эксергии  i-го вида, Вт. Поток потерь эксергии i-го 

вида можно определить по уравнению:  

Di = Т0Si ,                        (3.2.13) 

где Si –  параметр,  характеризующий  скорость  возникновения  энтропии 

i-го вида, Вт/К. 

В  общем  случае  потери  эксергии  в  теплообменном  аппарате 

представляют  собой  сумму  четырех  потерь:  конечной  разности 

температур DΔТ, гидравлических сопротивлений DΔР, теплообмена с 

окружающей средой DОС и потерь, вызванных теплопроводностью вдоль 

теплообменника. Обычно в теплообменниках ЭХТС последние потери 

минимальны, поэтому ими пренебрегают и определяют потери эксергии в 

теплообменном аппарате по следующему выражению:  

∑ D = DΔТ + DΔР + DОС,                       (3. 2.14) 

где DΔТ -  потери  эксергии  от  конечной  разности  температур, Дж; DΔР - 

потери эксергии на гидравлические сопротивления, Дж; DОС - потери 

эксергии от теплообмена с окружающей средой. 

Потери эксергии от конечной разности температур Потерю эксергии 

потока в теплообменнике от  конечной разности температур для аппарата, 
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где теплообмен протекает при фазовых  превращениях,  т.е.  при  

постоянных  температурах  Т1  и  Т2, рассчитывают по уравнению. 


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


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12
0

21

21
00

11
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QT
TT
TTQTSTD TT ,                   (3.2.15)

     

где Q – тепловой поток с учетом тепловых потерь,  Вт;  Т1 и Т2 – 

температуры  теплоносителей,  К;  Т0 –  температура  окружающей среды, 

К.  

Потери эксергии от гидравлических сопротивлений Потери эксергии 

от  гидравлических  сопротивлений  обусловлены движением 

теплоносителей в аппарате. Так как работа нагнетательных устройств 

(насосов,  компрессоров, газодувок и т.п.) затрачивается на движение 

теплоносителей в  теплообменнике (на преодоление сил сопротивления и 

трения). То следовательно потери эксергии от гидравлических 

сопротивлений можно определить по следующему выражению:  

DΔР = Z1 + Z2,                       (3.2.16) 

( )
1

'
1

''
11

101101 ρ
β PPGTsGTD PP

−
−=∆= ∆∆             (3.2.17) 

где Z1 и Z2 – работа нагнетательных устройств теплоносителей 1 и 2, Вт.  

Потери эксергии в результате теплообмена с окружающей средой 

Потери теплоты в окружающую  среду обусловлены несовершенством  

тепловой  изоляции.  Эти  потери  приводят  к  снижению эксергий потоков 

рабочих сред на выходе из теплообменника. Эти потери могут быть 

определены из уравнения:  
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ИЗИЗИЗИЗ ττ ,    (3.2.18) 

где QПОТ
ИЗ1 и QПОТ

ИЗ2 – потери теплоты теплоносителей, Вт; Т1 и Т2 -  

среднелогарифмические  температуры  теплоносителей. 

Эксергетический анализ теплообменников показывает все 

происходящие в нем превращения энергии и вещества. Полученная при 
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этом информация (распределение и характеристики потерь, значения к.п.д. 

отдельных частей и теплообменника в целом, доля каждой части - 

подводящих и отводящих теплоноситель труб, насосов, характеристика 

связи между ними, взаимодействие системы с окружающей средой и т.д.) 

может служить основой для дальнейшей работы по усовершенствованию 

теплообменника и сопоставлению его с другими, предназначенными для 

тех же или аналогичных целей. 
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3.3. Результаты эксергетических расчетов теплообменных аппаратов 

Для сравнения теплообменных аппаратов с гладкими и накатанными 
трубами примем первоначальные параметры для обоих теплообменных 
аппаратов. Расчитать теплообменный аппарат для охлаждения в 
межтрубном пространстве G=5 кг/сек воды от 900С до 500С. Охлаждения 
осуществить водой, температура холодной воды от 250С до 650С. 
Температура окружающей среды 20 0С.  

 

Таблица 3.3.1. Результаты расчетов для теплообменных аппаратов с 
гладкими трубами 

 Число Рейнольдса, Re 
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Таблица 3.3.2. Результаты расчетов для теплообменных аппаратов с 
накатанными трубами 

 Число Рейнольдса, Re 
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Рис. 3.3.1. Соотношения  эффективности интенсификации теплообмена 
между теплообменных аппаратов с накатанными и гладкими трубами в 
зависимости от Re. 

 

 

Рис. 3.3.2. Сравнения поверхности теплообмена между теплообменных 
аппаратов с накатанной и гладкой трубой в зависимости от Re. 
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Рис. 3.3.3. Связь между потерями и поверхностями теплообменного 
аппарата. 

 

Рис. 3.3.4. Зависимость затрат на теплообменник при изменении 
поверхности теплообмена.  

 Как видно по эксергетическому анализу теплообменный аппарат с 
накатанными трубами может дать хорошие результаты при переходном 
режиме.    

 

 

0

5

10

15

20

25

30

35

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75 80

Э
кс

ер
ге

ти
че

ск
ая

 п
от

ер
ия

 
D

, к
В

т

Поверхность теплообмена теплообменника
F, м2

гидравлическая 

от разности температур

сумма

0

20000

40000

60000

80000

100000

120000

140000

160000

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75 80

За
тр

ат
ы

 н
а 

те
пл

оо
бм

ен
ни

к
в 

до
лл

ар
ах

Поверхность теплообмена теплообменника
F, м2

Капитальные затраты

Энергетические затраты



76 

ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

 Для улучшения характеристик теплообменного оборудования 

необходимо разрабатывать новые конструкции теплообменных аппаратов, 

увеличивать эффективность теплообменных поверхностей, применять 

современные подходы к проектированию теплообменных аппаратов, 

создавать новые технологии их производства. Правильный выбор 

теплообменников и их теплообменных поверхностей представляется 

исключительно важной задачей. 

 В первой главе диссертационный работы представлен обзор 

опубликованных работ по эксергетическому анализу теплообменных 

систем и эффективные каналы для интенсификации теплообмена в 

теплообменных аппаратов, в особенности интенсивные каналы с 

кольцевыми турбулизаторами. После выводов по главе, на основании 

произведенного обзора, ставились задачи исследования: 

– экспериментальное исследование теплообменного аппарата с  гладкими 

трубами типа «труба в трубе»; 

– экспериментальные исследования теплообменного аппарата 

накатанными трубами при работе на переходном режиме; 

– исследования  влияний кольцевых турбулизаторов на эксергетические 

потери в теплообменного аппарата и на энергетические характеристики 

теплообменной установки в целом; 

– определение оптимальных режимов работы теплообменного аппарата с 

накатанными трубами и рекомендации работе теплообменника с учетом 

эксергетических показателей. 

Вторая глава посвящена описанию экспериментальной установки и 

методике исследования. В этой главе проводил подробное описание 

устройства, принципа работы и технической характеристики 

экспериментальной установки. Далее дал методика проведения опытов и 

обработки экспериментальных данных. Опыты проводились для 

переходного режима.  



77 

 В третьем пункте этой главы предложены материалы по 

экспериментальному исследованию установки. Полученные 

экспериментальные данные обработаны и представлены в виде 

графических зависимостей. Решая задачи исследования, праводил данные 

о влияния накатанный трубы на процесс теплообмена, здесь отмечается, 

что применение такой трубы вместо гладкой приводит к улучшению 

энергетических показателей теплообменного аппарата.    

 В третьей главе полученным данным при эксперименте приводили 

эксергетические сравнение между теплообменниках с гладкой и 

накатанной трубой.  Далее приводятся данные теплообменного аппарата, 

обработанные эксергетическим методом при работе установки на 

переходном режиме. Выявлены эффективные стороны теплообменника с 

накатанной трубой, которые способствовали улучшению эксергетических 

параметров конденсатора. 

 В третьем пункте этой главы даются зависимости коэффициента 

теплопередачи, относительных величин эксергии и её потерь, а также 

эксергетического КПД теплообменных аппаратов с гладкой и накатанной 

трубой от числа Рейнольдса.  По сравнению этих значений можно прийти к 

заключению  об эффективности теплообменных аппаратов с накатанной 

трубой. 

 По данным эксперимента и эксергетического анализа 

теплообменных аппаратов, отмечается, что применение накатанной трубы 

вместо гладкой позволило увеличить эксергетический КПД 

теплообменного  аппарата. 
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