
ТЕПЛОЭНЕРГЕТИКА, 2021, № 9, с. 51–63

51

ИНЖЕНЕРНАЯ МОДЕЛЬ КОНДЕНСАЦИИ ПАРА ИЗ ДВИЖУЩЕЙСЯ 
ПАРОГАЗОВОЙ СМЕСИ НА ПОВЕРХНОСТИ ПУЧКА

ИЗ ГЛАДКИХ ГОРИЗОНТАЛЬНЫХ ТРУБ1

© 2021 г.   К. Б. Минкоa, b, *, Г. Г. Яньковa, b, В. И. Артемовb, В. С. Крыловa, c, А. А. Клементьевb

aКалужский государственный университет им. К.Э. Циолковского,
ул. Степана Разина, д. 26, г. Калуга, 248023 Россия

bНациональный исследовательский университет “Московский энергетический институт”,
Красноказарменная ул., д. 14, Москва, 111250 Россия

cНаучно-производственное внедренческое предприятие “Турбокон”,
ул. Комсомольская роща, д. 43, г. Калуга, 248010 Россия

*e-mail: minkokb@gmail.com
Поступила в редакцию 03.10.2020 г.

После доработки 16.11.2020 г.
Принята к публикации 23.12.2020 г.

На основе анализа современных подходов к расчету процессов тепло- и массообмена в водоохлаждае-
мых конденсаторах предложена инженерная модель конденсации пара из движущейся парогазовой
смеси (ПГС) на поверхности пучка из гладких горизонтальных труб. Выполнена верификация указан-
ной модели с привлечением доступных экспериментальных данных и результатов расчетов с исполь-
зованием детальной CFD-модели, опубликованных авторами настоящей работы ранее. Инженерная
модель хорошо воспроизводит экспериментальные данные. Изучены локальные характеристики про-
цессов тепло- и массообмена в маломасштабных трубных пучках конденсаторов постоянного и пере-
менного сечения, на вход которых подается ПГС с объемной долей воздуха от 0 до 15%. Для режима с
объемной долей воздуха на входе в конденсатор равной 10% представлены распределения коэффици-
ентов теплопередачи, плотности теплового потока и общей отводимой мощности по ходу движения
ПГС, а также распределения плотности теплового потока по трубам первого, пятого и девятого рядов.
Сравнительный анализ показал, что, несмотря на практически идентичные средние характеристики,
распределение локальных коэффициентов теплопередачи более однородно в трубном пучке с умень-
шающимся сечением по ходу движения ПГС. Значения, полученные с использованием инженерной и
детализированной CFD-модели, достаточно близки по распределениям локальных характеристик
тепло- и массообмена. Некоторое качественное различие связано с тем, что в инженерной модели ис-
пользуются характеристики, осредненные по сечению ряда, а детальная CFD-модель учитывает неод-
нородность полей скорости и состава ПГС, обтекающей трубный пучок.
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Актуальность разработки эффективных мето-
дик расчета процессов тепло- и массообмена при
конденсации пара из парогазовой смеси в про-
мышленных аппаратах продиктована необходи-
мостью создания новых конструкций конденса-
торов самого различного назначения, отличаю-
щихся надежностью и высокой эффективностью.
В настоящее время наряду с активно внедряемы-
ми воздушными конденсаторами совершенству-
ются конструкции и водоохлаждаемых аппаратов
с конденсацией пара на поверхности гладких го-

ризонтальных труб, собранных в пучки различ-
ной компоновки [1–4]. В последнее время повы-
шенный интерес проявляется к конденсаторам
пара из ПГС с высоким содержанием CO2 [5, 6].
При проектировании традиционно используются
методики ВТИ [7], HEI [8], BEAMA [9] и некото-
рые другие, разработанные по результатам испы-
таний типовых конструкций конденсаторов. По
очевидным причинам указанные методики не от-
ражают в полной мере влияния всех факторов на
процесс конденсации. Так, например, в методи-
ках ВТИ [7] и HEI [8] отсутствует однозначная
связь с компоновкой трубного пучка. Поэтому,
определив площадь поверхности теплообмена с

1 Исследование выполнено при финансовой поддержке
Российского научного фонда (грант № 17-19-01604).
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помощью указанных методик, конструктор далее
вынужден проектировать компоновку конденса-
тора, опираясь только на имеющийся опыт и ин-
туицию [10]. Несовершенство методик расчета и
неизбежная произвольность конструкторских ре-
шений могут привести к заметным различиям в
важнейших характеристиках вновь сконструиро-
ванных промышленных аппаратов и типовых или
лабораторных установок [10].

Одним из возможных направлений развития
существующих методов расчета является совер-
шенствование так называемого “дифференци-
ального” метода [11], в рамках которого каждый
из физических процессов (факторов), определя-
ющих в конечном итоге средний коэффициент
теплопередачи, учитывается в явном виде с уче-
том специфических особенностей рассматривае-
мых режимов и конструкции аппарата. Удачным
развитием “дифференциального” метода расчета
является подход, при котором конденсатор моде-
лируется некоторой пористой средой с эффек-
тивными свойствами. Этот подход хорошо инте-
грируется с современными CFD-кодами. Первые
работы в этом направлении были выполнены, ве-
роятно, специалистами фирмы CHAM Ltd [12, 13].
Компоновка конденсатора из работы [14], вы-
бранная авторами [12, 13] для тестирования раз-
работанной модели, в дальнейшем неоднократно
использовалась как базовая и другими исследова-
телями. Детальное описание исследований авто-
ров работы [14] представлено в [15]. В варианте,
получившем название “McAllister IV test prob-
lem” [15], экспериментально изучалось возник-
новение зон с повышенным содержанием не-
конденсирующихся газов (НКГ) внутри пучка из
400 труб. Все трубы конденсатора охлаждались
независимо, что позволяло производить тестиро-
вание моделей и методик расчета по данным об
интегральном теплосъеме каждой трубы в отдель-
ности. При этом получить значения локальных
коэффициентов теплопередачи не представля-
лось возможным из-за отсутствия данных о ло-
кальном составе смеси.

Цикл работ авторского коллектива [16–25] по-
священ последовательному совершенствованию
модели, предложенной в [16]. В этой работе кон-
денсатор моделировался в приближении пори-
стой среды. Общее термическое сопротивление
для каждого макроскопического объема в пори-
стой среде определялось как сумма следующих
термических сопротивлений: ПГС – внешняя по-
верхность трубы с учетом диффузионного сопро-
тивления пара; стенки трубы с учетом загрязне-
ния их отложениями; внутренняя поверхность
трубы – охлаждающая вода.

Для расчета термического сопротивления плен-
ки конденсата использовалось соотношение, пред-
ложенное в [26], а наличие неконденсирующихся

примесей учитывалось с помощью формулы Бер-
мана и Фукса [27]. Авторы [16] не учитывали нате-
кание конденсата с верхних труб на нижние. В по-
следующих работах этого авторского коллектива
[17–25] было последовательно проанализировано
влияние выбора как замыкающих соотношений
для расчета коэффициента теплоотдачи при кон-
денсации [19, 23], так и используемой модели на-
текания конденсата с верхних труб пучка на ниж-
ние [20, 22, 23], проведено сравнение данных, по-
лученных в двумерной постановке, с результатами
для квазитрехмерной и трехмерной постановок [18,
24], а также изучено влияние на теплопередачу осо-
бенностей моделирования турбулентности [21].

В работе [22] предлагается оригинальная мо-
дель натекания конденсата. Заключительный
выбор замыкающих соотношений делается в ра-
боте [23], в которой проводится повторное тести-
рование предпочтительных замыкающих соотно-
шений для вариантов, рассмотренных ранее. Ра-
бота [25] посвящена многопараметрической
оптимизации конструкции существующего кон-
денсатора. В работах [16–25] авторы неоднократно
подчеркивают отсутствие экспериментальных дан-
ных о локальных характеристиках процесса кон-
денсации, из-за чего возможности тестирования
замыкающих соотношений оказываются весьма
ограниченными. В основном используется инфор-
мация из упомянутой работы [14], кроме того, в
работах [18, 24] применяются данные о промыш-
ленном конденсаторе одного из энергоблоков
Coleson Cove Generating Station, New Brunswick,
Canada (3 × 350 МВт). Первоначальная версия
модели из [16] тестировалась также на данных
экспериментального исследования [26] модель-
ных трубных пучков.

В работах [15, 28] обсуждаются вопросы чис-
ленной реализации подобного класса моделей,
возникающие во многих случаях проблемы схо-
димости итераций, и методы улучшения суще-
ствующих алгоритмов.

Авторы [29, 30] сравнивают два различных
подхода к проектированию конденсаторов HEI [8]
и 2D- и 3D-расчеты, основанные на использова-
нии модели пористой среды. Лучшей практикой
проектирования авторы считают использование
HEI [8] для предварительной оценки характери-
стик конденсатора с последующим применением
модели пористой среды для дальнейшей детализа-
ции и оптимизации параметров конденсатора.

В [31, 32] анализируются различные компо-
новки трубного пучка в конденсаторе энергобло-
ка ТЭС мощностью 300 МВт. Авторы отмечают,
что неравномерность распределения пара в труб-
ном пучке может привести к появлению зон на-
копления НКГ, неравномерному съему тепла по
объему трубного пучка, что сопровождается зна-
чительно более низкими значениями коэффици-
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ентов теплопередачи, чем значения, полученные
с использованием стандартной методики HEI [8]
(снижение до 64%). В [31, 32] предложена новая
компоновка трубного пучка, а также упрощенная
модель для расчета теплопередачи.

В [33] авторы верифицируют модель пористой
среды с привлечением экспериментальных дан-
ных, полученных на конденсаторе энергоблока
ТЭС мощностью 50 МВт. Рассчитанные значения
интегральных характеристик отличаются от экс-
периментальных менее чем на 12%. В [34] выпол-
нена оптимизация компоновки трубного пучка
маломасштабной модели, что позволило снизить
перепад давления в конденсаторе на 40%.

Используемые авторами соотношения для за-
мыкания математической модели можно систе-
матизировать следующим образом:

для расчета коэффициента теплоотдачи при
конденсации чаще всего рекомендуется соотно-
шение Нуссельта с поправкой Бермана [35], учи-
тывающей движение ПГС;

для учета эффекта натекания конденсата с вы-
шерасположенных труб предпочтительна форму-
ла Гранта [36] или Керна [37];

для учета наличия НКГ следует воспользовать-
ся соотношением Бермана и Фукса [27] или зави-
симостью, предложенной Росом [38].

Очевидно, что число возможных комбинаций
указанных формул довольно велико. “Сопряжен-
ность” перечисленных факторов (наличие НКГ,
движение ПГС, натекание конденсата), взаимное
“экранирование” вкладов каждого из них в средний
коэффициент теплопередачи при неблагоприятном
“фоне” в виде относительно низкой теплоотдачи к
охлаждающему теплоносителю, отсутствие локаль-
ных экспериментальных данных приводят к тому,
что выбор наиболее эффективной модели с опорой
только на опытные данные значительно затруднен.
Неслучайно авторы недавно вышедшего обзора [4]
отмечают, что их поразило разнообразие замыка-
ющих соотношений, используемых не только в
работах различных авторов, но и в разных публи-
кациях в сущности одного и того же авторского
коллектива.

К сожалению, в силу объективных сложностей
экспериментального исследования локальных
характеристик в промышленных аппаратах наде-
яться на появление в ближайшее время широкой
базы подобных данных – фантастика. В этой связи
для разработки эффективных инженерных методов
расчета конструкционно сложных аппаратов целе-
сообразным является привлечение данных CFD-
моделирования таких локальных характеристик,
как толщины пленок конденсата, интенсивность
орошения труб, состав, поля скорости и давле-
ния ПГС, неоднородность температуры внеш-
ней поверхности труб по периметру, локальные
коэффициенты теплоотдачи. В работе [39] авто-

ры использовали этот подход, однако ограничи-
лись разработкой инженерной модели для анализа
конденсации чистого неподвижного и движущего-
ся пара на горизонтальном трубном пучке с учетом
орошения поверхности труб конденсатом, образо-
вавшимся на верхних рядах труб.

В настоящей работе представлена инженерная
модель конденсации пара при течении парогазо-
вой смеси в пучке из гладких горизонтальных труб.
Верификация модели выполнена путем сравнения
с экспериментальными данными [6] и результата-
ми расчетов по CFD-модели, разработанной и
опубликованной авторами ранее в [40–42].

ПОСТАНОВКА ЗАДАЧИ
Ранее разработанная авторами инженерная

модель конденсации чистого пара с учетом его
движения и орошения труб конденсатом, образо-
вавшимся на вышерасположенных трубах труб-
ного пучка, распространена на практически бо-
лее важный случай – конденсацию пара из дви-
жущейся в аппарате ПГС.

В качестве основы для исследуемого модельно-
го конденсатора рассматривался фрагмент кон-
струкции (рис. 1, а), который воспроизводит
первые три секции конденсатора из экспери-
ментальной работы [6]. Трубный пучок состоит из
112 латунных труб длиной 200 мм с отношением
внешнего и внутреннего диаметров dout/din =
= 22/20 мм, установленных с шагами  = 30 мм и1S

Рис. 1. Компоновка конденсатора переменного (а) и
постоянного сечения (б)

S1

S2

ПГС

ПГС

а)

б)
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 = 64 мм. Количество труб в рядах уменьшается
с 17 до 8 по ходу движения ПГС. Конденсатор по-
стоянного сечения, показанный на рис. 1, б, име-
ет такое же число рядов труб. Количество труб в
нечетных рядах – 13, в четных – 12. Следует заме-
тить, что конструкция, изображенная на рис. 1, б,
имеет на одну трубу больше, чем конденсатор пе-
ременного проходного сечения. Модификация
конструкции реального аппарата имела целью
определить методами численного моделирования
степень влияния сужения проходного сечения и
сохранения скорости ПГС вдоль по потоку при
конденсации пара на эффективность аппарата
при значительной концентрации НКГ в ПГС, по-
ступающей на вход конденсатора. В табл. 1 пред-
ставлены параметры моделируемых режимов.

На вход в конденсаторы подается одинаковый
расход пара  с различной объемной долей
воздуха  изменяющейся от 0 до 15%. При
этом давление увеличивается от 9.0 до примерно
10.6 кПа таким образом, что температура насы-
щения при парциальном давлении пара сохраня-
ется постоянной и равной 43.76°С. Все трубы со-
единены параллельно по охлаждающей воде,
имеющей одинаковую температуру на входе всех
труб. Принятая идеализация задачи удобна для
анализа локальных характеристик и сравнения ре-
зультатов расчетов по инженерной модели с рас-
четными данными по CFD-модели. При сравне-
нии результатов расчетов с экспериментальными
данными подвод воды к трубам и, следовательно,
ее температура на входе в каждую трубу соответ-
ствовали условиям эксперимента (см. далее раздел
“Верификация математической модели”).

ИНЖЕНЕРНАЯ МЕТОДИКА РАСЧЕТА
Изложенная далее методика предназначена

для расчета процесса конденсации пара из движу-
щейся ПГС. Входными параметрами являются:
давление ПГС в конденсаторе  расход ПГС на
входе в конденсатор  состав ПГС; темпера-
тура охлаждающей воды на входе в каждую трубу

 расход охлаждающей воды  последова-
тельность соединения труб по охлаждающей во-
де; количество труб в каждом ряду. Каждая труба
имеет свою собственную “характерную” темпера-
туру охлаждающей воды  (среднее арифмети-
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ческое между значениями температуры воды на
входе в трубу и на выходе из нее). Все параметры
протекающих процессов рассчитываются итера-
ционно. Критерием выхода из итерации является
установление постоянного значения температу-
ры воды в трубах. Указанное установление слу-
жит косвенным критерием выхода на “стабилиза-
цию” всех других характеристик. В начале расчета
температура в каждой трубе принималась равной
температуре охлаждающей воды на входе в сек-
цию. При заданных значениях температур оцени-
валась плотность теплового потока на внешней
поверхности каждой трубы  (см. далее). Расчет
заключался в циклическом повторении следую-
щих основных шагов.

Шаг первый. Определение “характерной” тем-
пературы охлаждающей воды в каждой трубе по
уравнению теплового баланса

где  – номер трубы;  – площадь внешней по-
верхности одной трубы;  – удельная изобар-
ная теплоемкость охлаждающей воды.

Шаг второй. Расчет коэффициентов теплоотда-
чи от стенки трубы к охлаждающей воде  по но-
вым значениям “характерной” температуры охла-
ждающей воды. Коэффициент теплоотдачи для
воды в трубах  вычисляли по соотношению Пе-
тухова – Кириллова [43]. Все коэффициенты отно-
сятся к внешней поверхности труб.

Шаг третий. Определение температуры внеш-
ней поверхности каждой трубы  и температуры
межфазной границы “пленка – ПГС”  путем ре-
шения системы уравнений:

где  – термическое сопротивле-

ние стенки трубы;  – функция, описание кото-
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Таблица 1. Параметры моделируемых режимов. Расход пара  = 0.0411кг/с, скорость охлаждающей воды
 = 1.5 м/с, температура охлаждающей воды на входе в конденсатор  = 35°С

Параметр
Номер режима

1 2 3 4 5 6

Давление ПГС в конденсаторе , кПа 9.00 9.23 9.47 9.73 10.00 10.59
Объемная доля воздуха , % 0 2.5 5.0 7.5 10.0 15.0
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рой будет представлено далее;  – коэффици-
ент теплоотдачи при конденсации, детали расчета
которого также будут описаны далее;  – коэф-
фициент теплопроводности стенки трубы.

Четвертый шаг. Расчет плотности теплового
потока 

Шаг пятый. Расчет расхода пара для каждого
ряда конденсатора  где  – номер ряда. Рас-

ход пара  равен среднему расходу между рас-
ходами пара перед рядом трубного пучка и после
него. При расчете температуры воды и расхода
пара использовался метод нижней релаксации2,
так как в противном случае для некоторых из рас-
смотренных режимов возникали проблемы со
сходимостью итераций.

Для расчета  использовалась модель [39], в
которой учитывалось несимметричное относи-
тельно вертикального диаметра трубы натекание
конденсата при движущейся горизонтально ПГС.
Предлагаемая модель основана на данных CFD-
моделирования [41, 42] и экспериментальных ис-
следований [44], в которых указывается, что для

2 При итерационном решении алгебраических уравнений
или при полностью итерационной схеме, используемой
для преодоления нелинейности, часто желательно от ите-
рации к итерации ускорить или замедлить изменение зави-
симой переменной. Этот процесс называется методом
верхней или нижней релаксации в зависимости от того,
ускоряется или замедляется изменение функции.
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конденсации на одиночном горизонтальном ци-
линдре при горизонтальном движении пара точка
отрыва конденсата смещается от нижней образу-
ющей на 10°–15° (рис. 2).

При рассмотренных в настоящей работе пара-
метрах динамического воздействия ПГС недоста-
точно  для увлечения вдоль по потоку конденсата,
срывающегося с поверхности труб. Следует отме-
тить, что указанная модель справедлива для гори-
зонтального течения ПГС и коридорной или не
очень плотной шахматной компоновки трубного
пучка. При плотной шахматной компоновке мо-
жет возникнуть более сложная картина натекания
конденсата [4]. Опираясь на результаты упомяну-
тых исследований, для несимметричного относи-
тельно вертикального диаметра трубы натекания
конденсата с вышерасположенных труб использо-
вались модель, в которой для половины поверхно-
сти трубы, находящейся с “наветренной” стороны
(левой половины трубы относительно движения
ПГС), коэффициент теплоотдачи определяли по
соотношению

где  – коэффициент теплопроводности конден-
сата;  – ускорение свободного падения;  –
разность плотностей конденсата и ПГС;  –
теплота фазового перехода;  – кинематический
коэффициент вязкости конденсата; верхний ин-
декс L указывает на левую (от англ. left) половину
(“наветренную” сторону) трубы.

Для другой половины поверхности трубы
средний коэффициент теплоотдачи определяли
путем интегрирования дифференциального урав-
нения для расхода конденсата в пленке с учетом
натекания с вышерасположенных труб. В каче-
стве начального условия для интегрирования
дифференциального уравнения брали расход кон-
денсата, стекающий с верхней трубы  Для
практически неподвижного пара расход конденса-
та, стекающего с “подветренной” половины тру-
бы, вычисляли следующим образом:

где  C – константа, определен-

ная численным интегрированием и равная 2.587.
Тогда коэффициент теплоотдачи на “подвет-

ренной” половине

где индекс R указывает на правую половину тру-
бы (от англ. right).
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Рис. 2. Характерное распределение пленки для одной
из труб внутри трубного пучка, полученное путем
CFD-моделирования (соседние трубы не показаны,
относительный масштаб толщины пленки и диаметра
трубы искажены для наглядности)
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Коэффициент теплоотдачи без учета движе-
ния ПГС  (индекс vel от англ. velocity) рас-
считывается по соотношению

Указанное осреднение, являющееся по сути
осреднением тепловых потоков, возможно, не
вполне корректно и вызвано только тем, что тем-
пература стенки трубы и температура межфазной
границы принимались одинаковыми для левой и
правой половин трубы. Разность температур ле-
вой и правой половин трубы можно учесть, но это
приведет к существенному усложнению инже-
нерной модели.

Далее влияние движения ПГС на пленку кон-
денсата учтено в соответствии с [39] по соотно-
шению из работы [35]:

где числа Рейнольдса и Нуссельта определяются
следующим образом:

 – кинематический коэффициент вязкости
ПГС;  – “средняя” скорость ПГС для ряда, в ко-
тором расположена труба, рассчитанная в предпо-
ложении отсутствия загромождения проходного
сечения аппарата трубным пучком.

Для учета влияния примесей на конденсацию
пара использовалась зависимость, предложенная
Росом [38] для конденсации на одиночной трубе.
Эта зависимость может быть переписана в виде

(1)

где   – число

Шмидта;  – плотность смеси;  – массовая до-
ля воздуха;  – массовая доля воздуха на меж-
фазной границе;  – коэффициент диффузии;

 – динамический коэффициент вязкости ПГС.

Для идеальной газовой смеси и условий равно-
весия на межфазной границе массовая доля воз-
духа на границе зависит от температуры границы
следующим образом:
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где  – давление насыщения при заданной тем-
пературе;   – молярные массы пара и воз-
духа.

Коэффициент диффузии определялся по соот-
ношению из работы [45]

Плотность смеси рассчитывалась по уравне-
нию идеального газа, коэффициент молекуляр-
ной вязкости – по модели Вилки [46].

Тестирование предложенной инженерной мо-
дели было выполнено с привлечением данных,
полученных экспериментально [6] и с использо-
ванием CFD-модели, описанной в [40–42].

ВЕРИФИКАЦИЯ МАТЕМАТИЧЕСКИХ 
МОДЕЛЕЙ

Для верификации методики были выполнены
расчеты для режимов из работы [6]. В отличие от
идеализированной постановки настоящей рабо-
ты, в [6] участок конденсатора, представленный
на рис. 1, состоял из трех секций, подключенных
к охлаждающей воде параллельно. Однако трубы
каждой секции были подключены по воде после-
довательно. Это обстоятельство, разумеется, учи-
тывалось в расчетах. Более детальное описание
экспериментальной установки можно найти в [6].
Параметры моделируемых режимов представлены
в табл. 2. Данные режимы соответствуют базовой
тепловой нагрузке, равной примерно 35 кВт/м2.

Коэффициент теплопередачи для каждой сек-
ции рассчитывали аналогично тому, как это сде-
лано в [36]:

где  – средняя плотность теплового потока для
данной секции;  – среднелогарифмиче-
ский перепад температур, который вычисляли по
формуле

а температура насыщения  определялась парци-
альным давлением пара на входе в данную секцию.

На рис. 3 показаны результаты расчета коэф-
фициента теплопередачи по предлагаемой в на-
стоящей работе инженерной модели и экспери-
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ментальные данные [6] для трех секций конден-
сатора, а на рис. 4 – также расчетные данные,
полученные по упрощенной модели, и результа-
ты CFD-расчетов только для первой секции. В
целом наблюдается достаточно хорошее согласие
результатов расчета, полученных по обеим моде-
лям, с экспериментальными данными. Следует
отметить, что если в формуле (1) вместо числа
Рейнольдса, построенного по скорости в узком

сечении пучка,  использовать число Рей-
нольдса  построенное по средней скорости,
то расчет для первой секции для режима В5 даст
значение коэффициента теплопередачи, равное
2.67 кВт/(м2 ∙ К) вместо 3.50 кВт/(м2 ∙ К), что су-
щественно ниже экспериментального значения,
равного 3.67 кВт/(м2 ∙ К).

РЕЗУЛЬТАТЫ РАСЧЕТА ПРОЦЕССОВ
В КОНДЕНСАТОРЕ ПЕРЕМЕННОГО

И ПОСТОЯННОГО СЕЧЕНИЯ

На рис. 5 представлены зависимости коэффици-
ента теплопередачи от объемной доли воздуха для
конденсатора постоянного и переменного сечения.
Можно отметить, что средние характеристики, в
том числе и теплосъем (на рисунке не показан), для
двух рассматриваемых конструкций практически
совпали.

Данные, полученные по инженерной модели и
в CFD-расчетах, также практически совпадают.
Максимальное отклонение наблюдается для кон-

'Rem
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Таблица 2. Параметры моделируемых режимов. Скорость охлаждающей воды  м/с

Параметр
Моделируемый режим

В1 В2 В3 В4 В5

Давление ПГС в конденсаторе , кПа 8.82 10.15 10.10 10.90 12.08
Температура охлаждающей воды на входе в трубу , °С 31.71 31.27 31.11 30.99 30.86
Объемная доля воздуха , % 0 2.4 4.8 6.9 8.9
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Рис. 3. Зависимость коэффициента теплопередачи k
от объемной доли воздуха на входе в конденсатор 
Точки – эксперимент [6]; линии – расчет по инже-
нерной модели; 1, 2, 3 – номера секций
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Рис. 4. Зависимость коэффициента теплопередачи k
для первой секции от объемной доли воздуха на входе
в конденсатор  
Точки – расчет по CFD-модели; линии – расчет по
инженерной модели
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Рис. 5. Зависимость коэффициента теплопередачи k для первой секции от объемной доли воздуха на входе в конден-
сатор  постоянного (а) и переменного (б) сечения. 
Точки – расчет по CFD-модели; линии – расчет по инженерной модели
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денсации чистого пара, но даже в этом случае от-
клонение не превышает 6%.

На рис. 6 представлены распределения сред-
ней по ряду плотности теплового потока и общей
отводимой мощности по рядам труб для каждого
из рассматриваемых вариантов конструкции для
режима № 5 (см. табл. 1) с объемной долей возду-
ха на входе в конденсатор равной 10%.

Можно отметить инверсию кривых на рис. 6, б
по сравнению с кривыми на рис. 6, а. Первые ря-
ды конденсатора переменного сечения отводят
тепло несколько хуже из-за более низкой скоро-
сти движения паровоздушной смеси в первых ря-
дах, но общее количество отводимого тепла выше
из-за большего числа труб. При этом наблюдает-
ся хорошее согласие результатов, полученных по
предлагаемой инженерной модели и при CFD-
расчетах.

На рис. 7 представлены распределения плот-
ности теплового потока для труб трех рядов кон-
денсаторов переменного и постоянного сечения.
Нумерация труб идет сверху вниз и начинается с
первой трубы для каждого ряда. Значения, полу-
ченные при упрощенном и детализированном
расчетах, достаточно близки, но при этом имеет-
ся некоторое качественное различие в зависимо-
сти qw от принятой модели расчета. Это связано с
тем, что в инженерной модели используются ха-
рактеристики, осредненные по сечению ряда, а в
детальной CFD-модели учитывается неоднород-
ность как полей скорости, так и состава паровоз-
душной смеси, обтекающей пучок труб.

На рис. 8 представлены распределения объем-
ной доли воздуха  и скорости ПГС  внутри
трубного пучка переменного и постоянного сече-
ния, полученные в результате CFD-расчетов. Вид-
но, что распределения скорости ПГС и объемной
доли воздуха крайне неоднородны, особенно в
районе девятого ряда.

ar mu

Рис. 6. Изменение средней по ряду плотности теплового потока  (a) и общей отводимой мощности Q (б) по ходу дви-
жения паровоздушной смеси для конденсатора с переменным (1) и постоянным (2) сечением для режима № 5. Объ-
емная доля воздуха на входе  = 10%. 
Линии – расчет по инженерной модели; точки – данные CFD-расчета
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Рис. 7. Распределение плотности теплового потока
для труб первого (а), пятого (б) и девятого (в) рядов
конденсаторов переменного (1) и постоянного (2) се-
чения для режима № 5. Объемная доля воздуха на
входе в конденсатор  = 10%. 
Обозначения см. рис. 6

15

20

25

1 3 5 7 9 11 13 15 17
Номер трубки

20

25

30

1 3 5 7 9 11 13 15 17
Номер трубки

25

30

35

1 3 5 7 9 11 13 15 17
Номер трубки

– 1
– 2

,
,

qw, кВт/м2

qw, кВт/м2

qw, кВт/м2

а)

б)

в)

– 1
– 2

,
,

– 1
– 2

,
,

_a inr



ТЕПЛОЭНЕРГЕТИКА  № 9  2021

ИНЖЕНЕРНАЯ МОДЕЛЬ КОНДЕНСАЦИИ ПАРА 59

На рис. 9 приведены основные характеристи-
ки конденсаторов постоянного и переменного се-
чения, полученные только с помощью разрабо-
танной инженерной модели. Следует отметить,
что скорость ПГС рассчитана для полного про-
ходного сечения конденсатора, а температура на-
сыщения для определения коэффициента тепло-
передачи рассчитывалась по средней объемной
доле пара в данном сечении.

Из рис. 9 видно, что в конденсаторе с перемен-
ным сечением снижение коэффициента теплопе-
редачи между первым и последним рядами труб
достигает 5.3%, а для конденсатора постоянного
сечения – 18.0%. При этом значения k для труб
первого ряда различаются не более чем на 4.6%.
Конденсатор переменного сечения обеспечивает
более эффективное снятие тепла с первых рядов
благодаря большему количеству в них труб (см.
рис. 6, б). В свою очередь это приводит к более
резкому росту объемной доли воздуха в движу-
щейся ПГС (рис. 9, б), что компенсируется в неко-
торой степени поддержанием скорости движения
на прежнем уровне (рис. 9, в). Эти особенности
обусловливают менее заметное падение коэффи-
циента теплопередачи и более равномерный тепло-
съем со всей теплопередающей поверхности.

Рис. 8. Распределение скорости парогазовой смеси  (а) и объемной доли воздуха  (б) внутри трубного пучка пере-
менного и постоянного сечения для режима № 5. Объемная доля воздуха на входе в конденсатор составляет 10%
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Рис. 9. Распределения по рядам труб среднего по ряду
коэффициента теплопередачи (а), объемной доли воз-
духа  (б) и скорости ПГС  (в) для режима № 5 (объ-
емная доля воздуха на входе в конденсатор  = 10%).
Конденсатор: 1 – переменного сечения; 2 – постоян-
ного сечения
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В реальной ситуации, когда трубы объединены
в секции по охлаждающей воде, в каждой из кото-
рых трубы соединены последовательно, более
равномерный теплосъем приведет к более эффек-
тивному использованию располагаемого темпера-
турного перепада. Преимущества конденсаторов с
постоянной скоростью пара становятся более оче-
видными при глубине пучка более 40 рядов, когда
концентрация НКГ стремится к единице. Расчеты
конденсаторов подобных конфигураций в данном
исследовании не производились, так как одной из
главных целей была верификация инженерной мо-
дели путем сравнения полученных данных по рас-
пределению локальных характеристик с результа-
тами расчетов по детальной CFD-модели. Однако
для этой модели время расчета для указанного
числа рядов (содержащих 300–500 труб) весьма
значительное. В настоящее время эта проблема
решается авторами путем распараллеливания вы-
числений.

Для режима № 5 также была выполнена серия
расчетов, когда изменялась скорость ПГС на вхо-
де в конденсатор. Дополнительно моделирова-
лись варианты со значениями расхода пара, изме-
няющегося от 25 до 200% базового значения, рав-
ного  = 0.0411 кг/с.

На рис. 10 показаны полученные зависимости
коэффициента теплопередачи от безразмерного
расхода пара. Совпадение представленных на
рис. 10 кривых для конденсаторов переменного и
постоянного сечения объясняется сохранением
особенностей конденсации для базового расхода, а
именно более эффективным съемом тепла с пер-
вых рядов в конструкции с переменным проход-
ным сечением, способствующим более резкому ро-
сту доли неконденсирующихся газов в потоке.
Это, в свою очередь, приводит к инверсии кривых
общей отведенной мощности для конструкций с
постоянным и переменным проходными сечени-
ями. При этом снижение разности значений ко-
эффициента теплопередачи первого и последнего
рядов труб существенно меньше в конденсаторе с
переменным проходным сечением. Для демон-
страции отмеченных тенденций изменения плот-
ности теплового потока и общей отводимой мощ-
ности на рис. 11 представлено распределение этих
характеристик по ходу движения ПГС для расхо-
да пара  = 0.0103 кг/с.

ВЫВОДЫ

1. Разработанная и верифицированная инже-
нерная модель позволяет рассчитывать характе-
ристики тепло- и массообмена при конденсации
пара на внешней поверхности пучка горизонталь-
ных труб из движущейся горизонтально ПГС с
различным содержанием НКГ. Верификация вы-
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Рис. 10. Зависимость коэффициента теплопередачи
от безразмерного расхода пара для конденсатора пе-
ременного (1) и постоянного (2) сечения. 
Объемная доля воздуха на входе в конденсатор
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Рис. 11. Изменение средней по ряду плотности теплового потока  (a) и общей отводимой мощности Q (б) по ходу
движения паровоздушной смеси для конденсатора переменного (1) и постоянного (2) сечения для режима № 5. 
Объемная доля воздуха на входе в конденсатор  = 10%, расход пара – 25% базового
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полнена путем сравнения интегральных характе-
ристик, полученных с помощью инженерной мо-
дели, с экспериментальными данными, а локаль-
ных характеристик – с результатами расчетов по
детальной CFD-модели в пучках труб конденса-
торов с постоянным и переменным проходным
сечением.

2. Для учета натекания конденсата с верхних
труб на нижние может быть использована модель
Нуссельта, при условии учета несимметричного
стекания конденсата, вызванного боковым обду-
вом трубного пучка ПГС.

3. Влияние обдува труб парогазовой смесью на
термическое сопротивление пленки конденсата
довольно хорошо учитывается с помощью по-
правки, предложенной Берманом, даже при нате-
кании конденсата на трубу с вышерасположен-
ных труб. Скорость движения ПГС рассчитывает-
ся в предположении отсутствия загромождения
проходного сечения аппарата трубным пучком.

4. Для учета влияния неконденсирующихся га-
зов на конденсацию пара в трубных пучках может
быть использована зависимость Роса для одиноч-
ного цилиндра. Наилучшее совпадение с экспери-
ментальными данными и данными CFD-расчета
получено при использовании в расчетах скорости
в наименьшем проходном сечении ряда труб.

5. Уменьшение проходного сечения по ходу
движения ПГС обеспечивает более равномерное
распределение коэффициентов теплопередачи по
объему аппарата.

6. Предложенная инженерная модель может
быть использована в рамках развития модели по-
ристой среды для расчетов процессов тепло- и
массообмена в крупных конденсаторах и для оп-
тимизации их конструкций.
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An Engineering Model of Steam Condensation from a Flowing Steam-Gas Mixture 
on a Bundle Made of Horizontal Tubes 

K. B. Minkoa, b,  *, G. G. Yan’kova, b, V. I. Artemovb, V. S. Krylova, c, and A. A. Klemen’evb

a Tsiolkovski Kaluga State University, Kaluga, 248023 Russia
b National Research University Moscow Power Engineering Institute (NRU MPEI), Moscow, 111250 Russia 

c Research and Production Innovative Company Turbokon, Kaluga, 248010 Russia
*e-mail: minkokb@gmail.com

Abstract—Based on an analysis of modern approaches to the calculation of heat-and-mass transfer processes
in water-cooled condensers, an engineering model of steam condensation from a f lowing steam-gas mixture
(SGM) on a bundle made of smooth horizontal tubes is proposed. This model was verified against available
experimental data and predictions by the detailed CFD-model described in our previous publications. The
engineering model adequately describes the experimental data. Local characteristics of heat-and-mass trans-
fer processes were studied in small-scale condenser tube bundles with a constant or variable cross-section fed
with SGM having a volume fraction of air from 0 to 15%. For the case with an air volume fraction of 10% at
the condenser inlet, the distributions of heat-transfer coefficient, heat f lux, and total removed power removed
along the SGM flow, as well as the distribution of heat f lux density among the tubes of the first, fifth, and
ninth rows are presented. A comparative analysis revealed that, despite almost the same average characteris-
tics, the distribution of local heat-transfer coefficients is more uniform in a tube bundle with a decreasing
cross-section along the SGM flow. The distributions of local heat-and-mass transfer characteristics calculat-
ed by the engineering model agree quite well with the predictions by the detailed CFD-model. Some quali-
tative disagreement can be explained by the fact that the engineering model uses characteristics averaged over
the cross section of a row, and the detailed CFD model takes into account the nonuniformity in the velocity
field and composition of the SGM flowing over the tube bundle.

Keywords: condensation, steam-gas mixture, forced flow, horizontal tube bundle, condenser arrangement,
mathematical simulation, overall heat-transfer coefficients, local characteristics, model verification
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