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МОДЕЛИРОВАНИЕ ПРОЦЕССОВ КОНДЕНСАЦИИ ХЛАДОНОВ 
В ВЕРТИКАЛЬНЫХ ТРУБАХ МЕТОДОМ VOF1
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Исследование процессов конденсации пара внутри труб различной ориентации в пространстве яв-
ляется актуальной задачей для многих промышленных приложений, в том числе для создания теп-
лоутилизационных установок на базе органического цикла Ренкина. В настоящей работе представ-
лены результаты валидации математической модели двухфазного потока, в основе которой лежит
метод Volume of Fluid (VOF), на экспериментальных данных по конденсации нисходящего потока
фреона R-113 в вертикальной круглой трубе. Выполнено сравнение данных, полученных числен-
ным моделированием, как по интегральным, так и по локальным характеристикам, с эксперимен-
тальными данными для режимов с плотностями потока массы от 26 до 294 кг/(м2 ⋅ с), давлениями
насыщения от 105 до 3 × 105 Па, плотностями теплового потока до 80 кВт/м2 для труб диаметрами
9.0, 14.0 и 20.8 мм. Результаты валидации показали работоспособность ранее предложенного авто-
рами алгоритма определения коэффициента релаксации в модели Lee для расчета конденсации
внутри труб. Наилучшее соответствие расчетов экспериментальным данным выявлено при исполь-
зовании версий SST-модели турбулентности Ментера. Протестировано несколько упрощенных од-
номерных моделей конденсации пара внутри труб. Представлены рекомендации по выбору расчетной
сетки для исследуемого класса задач. Для описания процессов конденсации хладонов методом VOF на
характерную толщину жидкой пленки должно приходиться не менее 10 контрольных объемов (ячеек
численной сетки), а продольный размер ячейки не должен превышать половины капиллярной
постоянной. Показано, что возможен расчет характеристик теплообмена с использованием более
грубой сетки (с продольным шагом до двух капиллярных постоянных), однако в данном случае
волны на поверхности пленки не возникают, что существенно сказывается на гидравлических ха-
рактеристиках потока.

Ключевые слова: конденсация внутри труб, хладоны, вертикальная труба, численное моделирование,
метод VOF, модифицированная модель Lee, движущийся пар
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Исследование процессов конденсации пара
перспективных рабочих тел, таких как хладоны,
гидрокарбоны, для теплоутилизационных уста-
новок на базе органического цикла Ренкина – ак-
туальная задача в условиях стремительно ужесто-
чающихся экологических требований. Из-за
радикального отличия теплофизических свойств
этих рабочих тел от свойств воды характерными
чертами конденсаторов теплоутилизационных
установок являются большая длина теплообмен-

ных труб, в которых происходит конденсация от-
работавшего рабочего тела, и, как следствие, го-
ризонтальное или слабонаклонное их расположе-
ние в конденсаторах.

Конденсации внутри вертикальных и горизон-
тальных труб посвящено большое количество ра-
бот, содержащих экспериментальные данные,
интерполяционные формулы для расчета тепло-
отдачи и гидравлического сопротивления, разно-
образные аналитические решения и результаты
численного моделирования, опирающиеся на ма-
тематические модели различного уровня сложно-
сти. Ссылки на проведенные эксперименты и

1 Исследование выполнено при финансовой поддержке
Российского научного фонда (грант № 22-19-00495,
https://rscf.ru/project/22-19-00495/).
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анализ предлагаемых обобщающих формул со-
ветских и российских ученых можно найти в ра-
ботах [1–4]. Зарубежные исследования подробно
освещены в недавних обзорах [5–10] и др. Авторы
указанных публикаций отмечают, что различные
экспериментальные исследования характеризу-
ются как большим расхождением полученных
данных (более 50%), так и значительными отли-
чиями последних от результатов расчетов по раз-
ным эмпирическим формулам. Следует отметить,
что, несмотря на обилие опубликованных экспе-
риментальных работ с хладонами и гидрокарбо-
натами, многие из них ориентированы на холо-
дильную технику и невысокую плотность тепло-
вого потока  (3.6–62.0 кВт/м2).

Еще одно активно развиваемое направление
исследований – анализ процессов конденсации
хладонов в микроканалах (гидравлическим диа-
метром 0.1 ≤ dh ≤ 2.0 мм) с различными формами
поперечного сечения и ориентацией в простран-
стве в условиях естественной и микрогравитации.
Ссылки на подобные исследования можно найти
в [11]. Следует отметить, что в некоторых работах
каналы относят к категории “микроканалов”
условно и только на основании их очень малого
диаметра 

Уровень тепловых нагрузок  в конденсато-
рах проектируемых теплоутилизационных устано-
вок может составлять около 100 кВт/м2, а диаметр
каналов превышать 0.01 м. Поэтому для проектиро-
вания эффективных конденсаторов теплоутилиза-
ционных установок необходимы достоверные дан-
ные по теплоотдаче при конденсации хладонов в
трубах относительно большого диаметра. Всесто-
ронние экспериментальные исследования, направ-
ленные на изучение процессов конденсации при
указанных условиях, в настоящее время активно ве-
дутся в Калужском государственном университете
им. К.Э. Циолковского и ЗАО НПВП “Турбокон”.
Возможности экспериментальной техники, к сожа-
лению, не позволяют получить исчерпывающей
информации о многих важных особенностях ло-
кальных процессов тепло- и массообмена при
конденсации. Это обстоятельство обусловливает
актуальность проведения численных исследова-
ний с использованием современных компьютер-
ных средств и математических моделей. В послед-
ние 10–15 лет прогресс в области компьютерной
техники радикально расширил диапазон возмож-
ностей численного анализа разнообразных про-
цессов.

Одним из перспективных и активно развивае-
мых методов численного моделирования процес-
сов кипения и конденсации является метод VOF,
поэтому далее авторы настоящей статьи ограни-

wq

.hd
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чатся анализом работ, в которых используется
именно этот подход для моделирования конден-
сации в каналах. Очевидное преимущество VOF
заключается в возможности явно определять по-
верхность раздела фаз без каких-либо допуще-
ний. Основные проблемы при использовании
этого метода для моделирования конденсации в
каналах – создание эффективных алгоритмов
расчета источников массы жидкой фазы (или ис-
точников энергии) вследствие фазового перехода
и перемещения межфазной поверхности, а также
описание турбулентности в жидкой пленке и газе
(паре). Классификацию и описание существую-
щих моделей для определения межфазной по-
верхности и методов расчета источников энергии
вследствие фазовых переходов можно найти в об-
зорной статье [7]. Не останавливаясь на подроб-
ностях, стоит отметить, что указанные модели и
алгоритмы могут быть отнесены к одному из трех
типов:

модель с локализованным фронтом межфаз-
ной поверхности и расчетом источников энергии
и источников массы при фазовом переходе с ис-
пользованием универсальных законов совмест-
ности (energy jump condition);

модель на основе молекулярно-кинетической
теории;

модель Lee [12], в которой предполагается ли-
нейная зависимость между объемным источни-
ком энергии (массы) и разностью температур

 где T – температура в ячейке, где проис-
ходит фазовый переход, К;  – температура на-
сыщения при заданном давлении, К.

При моделировании процессов конденсации
источниковый член в уравнении энергии, запи-
санном относительно температуры, выглядит
следующим образом [12]:

где ri – константа;  – объемная доля жидкой
фазы;  – теплота фазового перехода, Дж/кг;

 – истинная плотность газа (пара), кг/м3.
Следует отметить, что использование этой мо-

дели приводит к “размазыванию” межфазной по-
верхности по “толщине” на два-три контрольных
объема расчетной сетки. Основной недостаток
модели [12] заключается в произвольности выбо-
ра значения эмпирической константы  В раз-
личных работах это значение варьируется в диа-
пазоне от 0.1 до 107 с–1 [7]. В настоящей работе ис-
пользуется модифицированная модель Lee [13],
лишенная указанного недостатка.
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Что касается возможных переходных и турбу-
лентных режимов как в жидкой, так и в газовой
фазе, то проблема описания турбулентности по
сравнению с однофазной средой усложняется не
только из-за наличия межфазной поверхности
жидкость – газ, которая демпфирует турбулент-
ность, но и вследствие образования развиваю-
щихся на этой поверхности волн. В литературе
имеется информация о возможных подходах к
моделированию турбулентности для подобных
течений, но ее объем крайне ограничен. Так, в об-
зоре [6], посвященном аналитическим и числен-
ным моделям для описания конденсации в мик-
роканалах, модели турбулентности, использован-
ные в цитируемых работах, не обсуждаются вовсе.
Модели k–ε (без уточнения конкретной модифи-
кации), k–ω SST [14] и алгебраическая модель
[15] лишь упоминаются в обзоре [11] при обсуж-
дении работ [16] (авторы применяли realizable
k‒ε-модель [17]), [18, 19]. Анализ публикаций по-
казал, что вполне разумные результаты по тепло-
отдаче в различных микроканалах были получе-
ны методом VOF при использовании моделей
турбулентности k–ω [20], k–ω SST [14] и модели
Lee [12] для расчета источников энергии и массы.
Не останавливаясь детально на имеющихся для
микроканалов данных, стоит отметить, что ис-
следования [18, 21‒24] являются в этом плане
наиболее представительными.

Авторы работ [18, 21–24] рассматривали пред-
сказательные способности k–ω-моделей [14, 20]
по теплоотдаче при конденсации хладона R134а в
широком диапазоне режимных параметров для
вертикальных и горизонтальных микроканалов
круглого и квадратного сечения, при этом особое
внимание уделялось режиму течения в жидкой
пленке. При плотностях массового потока

< 200 кг/(м2 ⋅ с) для лучшего соответствия
экспериментальным данным [25, 26] турбулент-
ная вязкость в модели  [20] демпфирова-
лась в жидкой пленке с помощью множителя

 Для режимов при  > 600 кг/(м2 ⋅ с) луч-
шее соответствие опытным данным было полу-
чено для k–ω SST-модели [14].

Поскольку целью настоящей работы является
численное моделирование конденсации паров
хладонов в трубах относительно большого диа-
метра, далее рассматривается использование ме-
тода VOF применительно к этому случаю.

В [27] отмечена немногочисленность работ, в
которых моделируются режимы конденсации в
трубах диаметрами 6 ≤  ≤ 20 мм, важных для
промышленных приложений. В [27] методом
VOF исследована конденсация влажного водяно-

0m

k − ω

( )1 .− ϕ 0m

0d

го пара в вертикальной трубе диаметром  =
= 12 мм при  = 130–6400 кг/(м2 ⋅ с). Для моде-
лирования фазового перехода использовалась
упомянутая модель Lee. Описание турбулентно-
сти в работе [27] не вполне понятно. Указывается,
что применялась модель рейнольдсовых напря-
жений RSM, внедренная в CFD-код ANSYS Flu-
ent [28], хотя осредненные по Рейнольдсу уравне-
ния сохранения импульса и энергии записаны с
использованием турбулентных вязкости  и теп-
лопроводности  При этом  определялась по
стандартной k–ε-модели с учетом сил плавуче-
сти. Полученные результаты по теплоотдаче срав-
нивались с данными Бойко – Кружилина [29], а
данные по потерям давления – с зависимостями
из [30, 31] (режимные параметры расчетных точек
на рисунках не уточняются).

В работе [32] экспериментально и численно
исследовалась теплоотдача при конденсации па-
ра хладона FC-72 при нисходящем течении в
круглой трубе диаметром  = 11.89 мм и плотностях
потока массы  = 184, 276, 367 и 413 кг/(м2 ⋅ c). Эм-
пирическая константа в модели Lee изменялась в
пределах 0.1–104, для описания турбулентности
использовалась k–ω SST-модель. Сравнение экс-
периментальных данных по теплоотдаче и темпе-
ратуре стенки показало их довольно существен-
ное рассогласование.

Экспериментальное и численное исследова-
ние конденсации хладона R134a в наклонном ка-
нале (угол наклона от ‒90 до 90°) диаметром
8.38 мм и длиной 1.488 мм было выполнено в [33].
В качестве граничного условия задавалась посто-
янная плотность теплового потока (около
5 кВт/м2). Авторы использовали модель Lee с
константой равной ri = 5500.0 c‒1, шаг интегриро-
вания был постоянным и равным 10‒4 с. Для мо-
делирования турбулентного переноса применя-
лась realizable k–ε-модель (1995 г.) [17], рекомен-
дованная в работе [34]. Сравнение опытных и
расчетных данных представлено только по пере-
паду давления и объемной доли паровой фазы
при  = 200, 300, 400 кг/(м2 ⋅ c). Очевидно, что
при совпадении объемных долей паровой фазы
характеристики теплоотдачи к охлаждаемой
стенке могут существенно различаться.

Авторы [35] исследовали потери давления при
конденсации хладона R134a в гладкой горизон-
тальной трубе и трубе с луночными углублениями
на стенке [  = 8.38 мм и 50 ≤  ≤ 200 кг/(м2 ⋅ c)].
Турбулентность моделировалась с использовани-
ем k‒ε-модели (1993 г.) [36]. Константа в модели
Lee была выбрана равной 0.1 c‒1, так как при
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больших ее значениях возникали проблемы со
сходимостью решения. Как показано в [13], такое
значение константы не позволяет рассчитать
конденсацию на поверхности горизонтального
цилиндра в классической постановке Нуссельта и
приводит к чрезмерному размазыванию фронта
конденсации. По этой причине в [35] точность
предсказания распределения толщины пленки,
стекающей к нижней образующей по внутренней
поверхности трубы, вызывает сомнение.

Если судить по отсутствию в упомянутых вы-
ше работах каких-либо данных о характеристиках
волн на межфазной поверхности, то можно пред-
положить, что использованные расчетные сетки
были недостаточно “плотными” для качествен-
ного разрешения подобных эффектов. Так, в ра-
боте [37] количество расчетных ячеек сетки в
жидкой пленке в сечении с минимальной толщи-
ной последней не превышало 5. Следует отме-
тить, что указанное число ячеек было выбрано на
основании исследования авторами сеточной не-
зависимости рассчитанной средней температуры
стенки (исследовались варианты сеток с количе-
ством ячеек в жидкой пленке, равным 3, 5 и 12).
Возможно, средняя температура стенки является
недостаточно “чутким” критерием для определе-
ния параметров сетки, необходимых для разре-
шения волн.

Цель настоящей работы – валидация моделей
и алгоритмов VOF и некоторых моделей турбу-
лентности, реализованных в авторском CFD-ко-
де ANES [38], на основе данных по конденсации
в вертикальных трубах. В дальнейшем предпола-
гается провести моделирование методом VOF
процессов конденсации перспективных рабочих
тел в горизонтальных и наклонных трубах.

ФИЗИЧЕСКАЯ ПОСТАНОВКА ЗАДАЧИ
И ОТБОР ДАННЫХ ДЛЯ СРАВНЕНИЯ

Рассматривается конденсация при опускном
движении пара в круглой трубе (рис. 1).

Насыщенный пар с температурой  и плот-
ностью потока массы  поступает на вход в тру-
бу радиусом  и длиной  На стенке трубы зада-
ны либо температура  либо распределение
плотности теплового потока  На входе в
канал течение считается гидродинамически ста-
билизированным. Перед входом в охлаждаемый
участок трубы располагается адиабатный уча-
сток длиной 10%  (на рис. 1 не показан), чтобы
избежать особенностей формирования жидкой
пленки непосредственно вблизи границы рас-
четной области.

satT
0m

0r .tL
,wT

( ) .wq z

tL

Для валидации использовались эксперимен-
тальные данные [39–41] по конденсации пара
фреона R-113. В работе [39] исследовалась кон-
денсация насыщенного пара в трубе диаметром
d0 = 20.8 мм и длиной  = 750 мм при плотности
потока массы на входе m0 от 26 до 88 кг/(м2 ⋅ с).
Авторы [39] представили только интегральные
данные по зависимости среднего теплового потока

 от среднего перепада температур 
(в экспериментах на внешней стенке трубы под-
держивалась некоторая средняя температура). В
работах [40, 41] приведены локальные характери-
стики теплообмена по длине трубы при конденса-
ции. Для исследования использовались трубы
диаметром 9 и 14 мм и длиной 1.0 и 1.5 м соответ-
ственно. Плотность потока массы на входе изме-
нялась от 24.9 до 294.0 кг/(м2 ⋅ с), а плотность теп-
лового потока на стенке достигала 70–80 кВт/м2.
В качестве граничных условий на стенке прини-
мались экспериментальные данные о распределе-
нии плотности теплового потока по длине кана-
ла, которые аппроксимировались полиномом
второй степени.

МАТЕМАТИЧЕСКИЕ МОДЕЛИ

В модели VOF двухфазная среда описывается
односкоростной и однотемпературной гомоген-
ной моделью, истинные свойства фаз которой
считаются постоянными. Система уравнений мо-
дели состоит из уравнения баланса объемной до-
ли жидкой фазы ϕ, уравнения неразрывности, за-
писанного через плотность объемного потока

tL

wq sat wT T TΔ = −

Рис. 1. Постановка задачи о конденсации пара при
опускном движении в трубе. 
g – вектор ускорения свободного падения, м/с2

0

m0

r0

z

r g

Tw
(или qw)
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среды, т.е. скорость, уравнений движения и энер-
гии [42]:

где  – время, с;  – вектор скорости, м/с;  –
объемная плотность потока массы на межфазной
поверхности, направленного из газовой фазы в
жидкую фазу, кг/(м3 · c);  – истинная плотность
жидкой фазы, кг/м3;  – k-я проекция скорости,
м/с;    – эффективные динамический
коэффициент вязкости, Па ⋅ с, теплоемкость,
Дж/(кг ⋅ К), и коэффициент теплопроводности,
Вт/(м ⋅ К), среды;  – статическое
давление за вычетом локального гидростатиче-
ского столба, Па; p – давление, Па;  – плотность
среды, кг/м3;  – радиус-вектор точки расчетной
области, м;  – проекция вектора  на ось k;

 σ – поверхностное
натяжение, Н/м;  – кривизна межфазной по-
верхности, м–1;  – температура, К;  –
источник энергии, Вт/м3.

Плотность ρ, динамический коэффициент
вязкости  объемная теплоемкость  и коэф-
фициент теплопроводности  среды в каждой
расчетной ячейке определяются как среднеобъ-
емные величины по формуле

Здесь и далее подстрочный индекс l обозначает
параметры жидкой фазы, а g – параметры газовой
(паровой) фазы.

Для моделирования массообмена использова-
лась модель Lee [12]

Константа модели определялась по соотноше-
нию, предложенному в [13]:

где  – характерный размер расчетной ячей-
ки, м.

Следует отметить, что в работе [13] с использо-
ванием этой формулы авторам удалось получить
достаточно точные результаты расчетов методом
VOF конденсации неподвижных и движущихся
паров воды и пентана на горизонтальном цилин-
дре в 2D- и 3D-постановках, а также при решении
некоторых тестовых задач. В этой же работе по-
дробно обсуждаются алгоритмы метода VOF с
учетом массообмена и способ реконструкции
условной межфазной поверхности с ϕ = 0.5.

Для моделирования турбулентного переноса в
настоящей работе применялись различные моде-
ли турбулентности, реализованные в CFD-коде
ANES. Как будет показано в дальнейшем, наибо-
лее “удачными” оказались версии SST-модели
Menter [14, 43].

Далее будут указаны некоторые различия упо-
мянутых версий. Основные уравнения модели
могут быть представлены в виде

Здесь k – кинетическая энергия турбулентных
пульсаций скорости, м2/с2;  – порождение ки-
нетической энергии турбулентных пульсаций
скорости, м2/с3; ω – скорость либо обычной дис-
сипации (ω = ε), м2/с3, либо “удельной” диссипа-
ции (ω = ε/k), с–1 (переключение между “ветвями”
происходит с помощью функции );  – коэффи-
циент турбулентной кинематической вязкости,
м2/с;  – весовая функция ( ), переклю-
чающая модель с “ветви”  вблизи стенки на
“ветвь”  в ядре течения;  – функция-пере-
ключатель в выражении для коэффициента тур-
булентной вязкости;  – демпфирующие

( )
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функции;  – коэффициенты моде-
ли, которые рассчитываются с помощью линей-
ной интерполяции по  между соответствующи-
ми постоянными - и -моделей.

В дальнейшем обозначение SST-1 соответству-
ет первоначальной версии модели, предложен-
ной в работе [14]. В этой модели

а в качестве граничных условий для k и ω на твер-
дой стенке используются соотношения

где  – расстояние до центра пристеночного
контрольного объема, м.

Для температуры и компонентов скорости вы-
бираются обычные граничные условия.

В модифицированной модели, называемой в
дальнейшем SST-2, введены демпфирующие
функции, зависящие от турбулентного числа
Рейнольдса Ret:

и отсутствует ограничитель для производства тур-
булентной энергии  В пристеночных ячейках
применяется модель универсальных пристеноч-
ных функций Ментера [43] и Кадера [44].

Некоторые расчеты были выполнены с ис-
пользованием k‒ω-модели [20] (далее обознача-
емой k–ω) и двух модификаций k‒ε-модели:
низкорейнольдсовой модели Launder and Shar-
ma (LS) [45] и двухслойной модели Norris and
Reynolds (NR) [46].

Дополнительно в работе рассматривалась
k–ωint-модель [20], в которой вводилось подавле-
ние турбулентности в ячейках, находящихся ря-
дом с межфазной поверхностью, с помощью фик-
сации в них значения ω [47]:

где  – кинематический коэффициент вязкости.
В [48] рекомендуются значения константы В =

= 100‒2500. В настоящей работе значение кон-
станты принималось равным 500.

ωσ σ β β α, , , *,k

1F
−εk −ωk

1, min( ,20 * ),k k tf f f P G kω μ= = = = ν β ω

2
60, 10 ,w w

w

k
y
ν= ω =

β
wy

4

4

Re0.024
6; Re ; ;

Re1
6
ReRe 0.26670.111

82.95; ,
Re Re1 12.95 8

t

k t t
t

tt

k
t t

kP G f

f f

μ

ω

+
= ν = =

νω +

 ++  
 = =

 + +  
 

.kP

( )2
6 ,

0.09 CV

B
x

νω =
Δ

int

ν

Дополнительно к указанным моделям тече-
ния и тепломассообмена авторы данного иссле-
дования тестировали модифицированные вер-
сии модели из [49], основанные на решении од-
номерных по длине уравнений сохранения для
паровой и конденсированной фаз в предположе-
нии о дисперсно-кольцевом режиме течения.
Рассматривали четыре варианта указанной мо-
дели. В варианте 1D1 локальный коэффициент
теплоотдачи  рассчитывали, исходя из
предположения о линейном профиле температу-
ры в пленке конденсата:

где  – коэффициент теплопроводности жидкой
фазы, Вт/(м ⋅ К);  – локальная толщина жид-
кой пленки, м.

В варианте 1D2 локальный коэффициент теп-
лоотдачи определяли по модели Бойко ‒ Кружи-
лина [29]:

где  – коэффициент теплоотдачи при однофаз-
ном течении жидкости со скоростью равной ско-
рости циркуляции, рассчитываемый по формуле
Петухова и Кириллова [50], Вт/(м2 ⋅ К);  – ло-
кальное расходное массовое паросодержание;

Коэффициент гидравлического сопротивле-
ния определяли по формуле Филоненко при чис-
лах Рейнольдса  > 1600, построенных по ско-
рости циркуляции и вязкости жидкой фазы. При
более низких числах  использовали соотно-
шение для ламинарного течения в круглой трубе,
при этом коэффициент теплоотдачи, тем не ме-
нее, вычисляли по формуле из [50]. Ясно, что дан-
ный подход выходит за пределы применимости
соотношений, и об этом следует помнить при
анализе результатов.

В варианте 1D3 была проведена простая ин-
терполяция между вариантами 1D1 и 1D2:

(5)
В вариантах 1D1–1D3 касательные напряже-

ния на межфазной границе определялись по со-
отношению [51]:

(6)

где  – касательное напряжение при турбулент-
ном течении пара в гладком канале, Па.
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Вариант 1D4 был аналогичен варианту 1D3, за
исключением касательных напряжений на меж-
фазной поверхности, которые рассчитывались в
1D4 по формуле из [52]:

ДЕТАЛИ ЧИСЛЕННОЙ РЕАЛИЗАЦИИ 
И ОБРАБОТКИ РЕЗУЛЬТАТОВ РАСЧЕТА
Детальное описание используемых алгорит-

мов метода VOF представлено, как ранее было от-
мечено, в предыдущей статье авторов [13] и по-
этому в настоящей работе не приводится.

В результате предварительных расчетов размер
контрольного объема вдоль оси трубы был выбран
равным  где  – капиллярная постоянная, м.
Для построения сетки вблизи стенки трубы размер
контрольного объема определялся исходя из неко-
торой характерной толщины ламинарной пленки

В базовом варианте на расстоянии  от стен-
ки строилась равномерная сетка из  кон-
трольных объемов (ячеек), далее по радиусу раз-
мер контрольного объема увеличивался к центру
канала с коэффициентом геометрической про-
грессии равным 1.1. Данный способ построения
сетки обеспечивал выполнение условия  < 1 для
всех рассмотренных режимов. Здесь  –
число Рейнольдса, построенное по динамической
скорости  и расстоянию от твердой стенки y.

В настоящей работе условия на входе задава-
лись с использованием полей, полученных при
решении одномерной задачи о стабилизирован-
ном турбулентном течении насыщенного пара в
круглой трубе при заданных режимных парамет-
рах. В процессе расчета шаг по времени выбирал-
ся исходя из условия для критерия Куранта

 где  – модуль макси-
мальной скорости в двухфазных ячейках, м/с.
Временной шаг выдачи результатов был принят
равным 12.5 мс для всех расчетов, на каждом шаге
кроме мгновенных распределений одномерных
характеристик потока записывались распределе-
ния, усредненные по времени между шагами за-
писи результатов, что позволяло в дальнейшем
получить средние характеристики на любом ин-
тересующем временном интервале. Время расче-
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тов равнялось 5 с, осреднение по времени выпол-
нялось на последних 1.25 с.

ТЕСТИРОВАНИЕ СЕТОЧНОЙ 
СХОДИМОСТИ

Параметры сетки, указанные в предыдущем
разделе, выбирались на основе предварительных
расчетов для режима конденсации хладона R-113
в трубе диаметром 9 мм и длиной 1 м с максималь-
ной плотностью потока массы из работы [41]
294.0 кг/(м2 ⋅ с) при давлении 2.88 × 105 Па. Расче-
ты выполнялись для четырех продольных разме-
ров контрольного объема  4b, 2b, b/2, b/4 – и
двух вариантов числа контрольных объемов (NF =
= 10 и 20), приходящихся на  при  = b/2.
Для анализа сеточной независимости применя-
лась модель турбулентности SST-1. Распределе-
ние коэффициента теплоотдачи и давления по
длине для различных сеток представлено на
рис. 2, 3. На рис. 4 показано изменение толщины
пленки в сечении, находящемся на расстоянии
z = 0.55 м от входа в охлаждаемый участок.

Следует отметить, что для получения характе-
ристик о волновой структуре межфазной поверх-
ности требуется использовать сетку с продоль-
ным линейным размером не менее  На
более “грубых” сетках волновая структура меж-
фазной поверхности, характерная для дисперсно-
кольцевого режима течения, в расчетах не вос-
производится. Данные о распределениях коэф-
фициентов теплоотдачи по длине канала демон-
стрируют сеточную сходимость даже на самой
“грубой” из рассмотренных сеток. Что касается
потерь давления, то эта характеристика заметно
изменяется с уменьшением  и разрешением
волн на межфазной поверхности. В дальнейшем все
расчеты для данных [40, 41] были выполнены с сет-
кой  и NF = 10. Расчеты коэффициентов
теплоотдачи для большого числа режимов [39] были
проведены на сетке с  и NF = 10.

РЕЗУЛЬТАТЫ РАСЧЕТОВ

Первая серия расчетов была выполнена для
режима № 16 из работы [41], в котором насыщен-
ный пар хладона R-113 поступал в трубу диамет-
ром 14 мм и длиной 1.5 м с плотностью потока
массы 54.9 кг/(м2 ⋅ с) при давлении 2.06 × 105 Па.
В качестве граничных условий на стенке исполь-
зовались аппроксимированные эксперименталь-
ные данные о распределении плотности теплово-
го потока по длине канала (средняя плотность
теплового потока составляла приблизительно

:CVzΔ

,Fδ CVzΔ

2.CVz bΔ =

CVzΔ

2CVz bΔ =

2CVz bΔ =
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Рис. 3. Распределения давлений по длине трубы d0 = 14 мм при конденсации хладона R-113,  = 294 кг/(м2 ⋅ с),  =
= 356.35 К (83.2°С). Расчет с использованием модели SST-1. 
Обозначения см. рис. 2
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Рис. 4. Изменения толщины пленки во времени на расстоянии z = 0.55 м от входа в охлаждаемый участок трубы d0 =14 мм
при конденсации хладона R-113,  = 294 кг/(м2 ⋅ с),  = 356.35 К (83.2°С). Расчет с использованием модели SST-1. 
Обозначения см. рис. 2
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Рис. 2. Распределения значений коэффициента теплоотдачи по длине трубы d0 = 14 мм при конденсации хладона R-113,
 = 294 кг/(м2 ⋅ с),  = 356.35 К (83.2°С). Расчет с использованием модели SST-1. 

Результаты для  при  = 10: 1 – 4b; 2 – 2b; 3 – b/2; 4 – b/4; для  = 20: 5 – b/2; 6 – экспериментальные данные [41]
с погрешностью ±20%
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17 кВт/м2). Число Рейнольдса, построенное по
скорости циркуляции, равнялось  = 1952, а
построенное по скорости и свойствам пара на
входе в трубу достигало  = 65630.

Результаты расчета распределений коэффици-
ентов теплоотдачи по длине канала с применени-
ем различных моделей представлены на рис. 5.

Полученные с использованием моделей SST-1
и SST-2 коэффициенты теплоотдачи примерно
на 30–40% превышают экспериментальные зна-
чения в срединной части трубы. Расчеты по моде-

,0Rel

,0Reg

лям k‒ωint и LS дают распределения, близкие к
расчету по одномерной модели 1D1, в которой
пленка считается ламинарной. Расчеты по k‒ω-
модели и двухслойной модели NR кратно завы-
шают значения коэффициентов теплоотдачи на
начальном участке. Среди упрощенных моделей
лучшее соответствие расчетных и эксперимен-
тальных данных получено для модели 1D3.

Распределения осредненных по времени зна-
чений толщины пленки по длине канала показа-
ны на рис. 6, на котором хорошо видно, что все
модели дают близкие распределения. 

Рис. 5. Распределения коэффициентов теплоотдачи по длине трубы d0 = 14 мм при конденсации хладона R-113,  =
= 54.9 кг/(м2 ⋅ с),  = 343.95 К (70.8°С). 
Результаты расчетов: а – по одномерной модели: 1 –1D1; 2 – 1D2, 3 – 1D3; б – по модели турбулентности в VOF:
1 – SST-1; 2 – SST-2; в – по модели турбулентности в VOF: 1 – k–ωint; 2 – k–ω; 3 – LS; 4 – NR. 
Экспериментальные данные [41] с погрешностью ±20% обозначены позицией: а – 4; б – 3; в – 5
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Рис. 6. Распределения толщин пленки по длине трубы d0 = 14 мм при конденсации хладона R-113,  = 54.9 кг/(м2 ⋅  с),
 = 343.95 К (70.8°С). 

Результаты расчетов, полученные с помощью модели: 1 – SST-1; 2 – SST-2; 3 – k–ωint; 4 – k–ω; 5 – LS; 6 – 1D3; 7 – 1D4
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Рис. 7. Распределения давления по длине трубы d0 = 14 мм при конденсации хладона R-113,  = 54.9 кг/(м2 ⋅ с),
= 343.95 К (70.8°С). 

Обозначения см. рис. 6
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Выбор замыкающего соотношения для расче-
та трения на межфазной границе в упрощенных
моделях 1D3 и 1D4 практически не сказывается
на толщине пленки для рассматриваемых режим-
ных параметров, однако существенно влияет на
распределения давления (рис. 7). На рис. 7 видно,
что моделям, дающим схожие распределения коэф-
фициентов теплоотдачи, соответствуют близкие
распределения давления по длине канала.

В качестве некоторой характеристики турбу-
лентного переноса в жидкой пленке конденсата
можно выбрать отношение эффективного коэф-
фициента теплопроводности к теплопроводно-
сти жидкой фазы:

где знак  означает осреднение по времени.

( ) ( ) ( )
,eff

l l

z z zλ α δ
=

λ λ



Распределения данной характеристики для
различных моделей турбулентности представле-
ны на рис. 8. Хорошо видно, что модели SST-1,
SST-2 и k‒ω дают заметную турбулентную тепло-
проводность в рассматриваемом режиме. Это и
обусловливает завышенные, по сравнению с экс-
периментальными, значения коэффициента теп-
лоотдачи.

На рис. 9 показано мгновенное поле скорости
в момент времени τ = 5 с.

Следующая серия расчетов была выполнена
для режима № 1 из работы [41], в котором насы-
щенный пар хладона R-113 поступает в трубу диа-
метром 9 мм и длиной 1 м с плотностью потока
массы равной 294.0 кг/(м2 ⋅ с) при давлении 2.88 ×
× 105 Па. В качестве граничных условий на стен-
ке (как упоминалось ранее) использовались ап-
проксимированные экспериментальные данные
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о распределении плотности теплового потока по
длине канала (ее среднее значение составляло
приблизительно 71 кВт/м2). Числа Рейнольдса
были равны  = 7590 и  = 218500. На
рис. 10 показаны рассчитанные и эксперимен-

,0Rel ,0Reg

тальные распределения интенсивностей тепло-
отдачи по длине трубы. В этом случае экспери-
ментальные данные существенно отличаются от
значений, полученных в предположении о лами-
нарном течении пленки конденсата (упрощенная
модель 1D1). Расчеты по формуле Бойко ‒ Кру-
жилина и упрощенной модели 1D3 дают близкие
значения на большей части трубы, которые хоро-
шо согласуются с данными экспериментов и рас-
четов, выполненных по SST-моделям.

На рис. 11 представлены распределения давле-
ний по длине трубы. Лучшее согласие с CFD-рас-
четом по перепаду давления получено при ис-
пользовании соотношения (6).

Следует отметить, что на рис. 11 показаны
осредненные по времени распределения давле-
ний. Мгновенные значения перепада давления,
рассчитанные по модели SST-2, изменялись от
‒750 до 5500 Па при среднем значении, равном
1900 Па. Поэтому вопрос выбора наиболее кор-
ректных входных граничных условий, а именно
что следует задавать в расчетах постоянным:
расход, давление или мощность на прокачку –
остается открытым. В работах [39–41] отсутству-
ет информация, позволяющая ответить на этот
вопрос.

На рис. 12 приведены результаты расчетов,
проведенных с использованием моделей SST, и
данные [41] при различных расходах пара.

Следует отметить, что расчет по модели SST-2
хорошо воспроизводит закономерности измене-
ния коэффициента теплоотдачи, полученные в
экспериментах. Согласование результатов расче-
тов по модели SST-1 с опытными данными не-

Рис. 8. Распределения  по длине трубы d0 = 14 мм при конденсации хладона R-113,  = 54.9 кг/(м2 ⋅ с),
= 343.95 К (70.8°С). 

Обозначения см. рис. 6
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Рис. 9. Мгновенное поле скорости в момент времени
5 с при конденсации хладона R-113 в трубе диамет-
ром 14 мм,  = 54.9 кг/(м2 ∙ с),  = 343.95 К
(70.8°С) для модели SST-1 (соотношение масштабов
по осям r и z искажено)
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сколько хуже. На рис. 13 представлена зависимость
 от числа Рейнольдса жидкой пленки 

Среднее отклонение расчетных значений от
экспериментальных, определяемое как

составляет 14.4% для модели SST-1 и 15.2% для
SST-2. На рис. 13 хорошо видно, что наибольшее
рассогласование расчетных и опытных данных
характерно для области возможного перехода от
ламинарного режима течения пленки конденсата
к турбулентному (400 ≤  ≤ 1200).

На рис. 14 приведены мгновенные распределе-
ния толщины пленки по длине канала в момент
времени 5 с, полученные с использованием моде-
ли SST-2 для тех же режимов, что и на рис. 12.
В настоящей работе авторы ограничились лишь
иллюстрацией возникающих волн. Статистиче-
ский анализ этих данных авторы планируют
представить в следующих работах.

Еще одна серия расчетов была выполнена при-
менительно к данным [39]. На рис. 15 показана
зависимость плотности теплового потока от раз-
ности температур  Следует напом-
нить, что для расчета применялась сетка с про-
дольным шагом  Видно, что упрощен-
ная модель № 3, являясь интерполяцией между
двумя предельными случаями, хорошо воспроиз-
водит экспериментальные данные по теплоотдаче

expα α Re .l

α − α
Σ =

α

1 ,
exp

N

expN

Rel

.sat wT T TΔ = −

2 .CVz bΔ =

для всего диапазона параметров: 1060 <  < 3330.
Данные CFD-моделирования с использованием
модели SST-1 отличаются в сторону занижения

 от экспериментальных данных при плотно-
стях массового потока  > 60 кг/(м2 ⋅ с). Резуль-
таты, полученные с помощью модели SST-2, в
большей степени соответствуют опытным дан-
ным при высоких значениях плотности потока
массы, но заметно отличаются от них при ее низ-
ких значениях.

,0Rel

wq
0m

Рис. 10. Распределения коэффициентов теплоотдачи по длине трубы диаметром 9 мм при конденсации хладона R-113,
 = 294 кг/(м2 ⋅ с),  = 356.35 К (83.2°С). 

Модель: 1 – SST-1; 2 – SST-2; 3 – 1D1; 4 – 1D2; 5 – 1D3; 6 – экспериментальные данные [41] с погрешностью ±20%
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Рис. 11. Распределения давления по длине трубы диа-
метром 9 мм при конденсации хладона R-113,  =
= 294 кг/(м2 ⋅ с),  = 356.35 К (83.2°С). 
Модель: 1 – SST-1; 2 – SST-2; 3 – 1D3; 4 – 1D4
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ВЫВОДЫ

1. Валидация моделей и алгоритмов метода VOF,
реализованных в коде ANES, на эксперименталь-
ных данных по конденсации насыщенного пара
при опускном движении внутри труб при плотно-
сти потока массы от 26 до 294 кг/(м2 ⋅ с) и плотно-
стях теплового потока до 70–80 кВт/м2 показала
их работоспособность.

2. Алгоритм расчета коэффициента релакса-
ции в модели Lee, предложенный ранее авторами
для конденсации на поверхности цилиндра, мо-

жет быть рекомендован и для моделирования
конденсации насыщенного пара при опускном
движении в вертикальных трубах.

3. Из использованных в настоящей работе мо-
делей турбулентности для расчета конденсации в
вертикальных трубах наиболее универсальными
моделями оказались версии SST-модели Менте-
ра. Явные преимущества той или иной версии
этой модели не выявлены. Наибольшие рассогла-
сования результатов экспериментов и расчетов
коэффициента теплоотдачи с использованием
SST-моделей (до 70% в сторону завышения) ха-

Рис. 12. Распределения коэффициентов теплоотдачи по длине трубы диаметром 9 мм при конденсации хладона R-113
для  кг/(м2 ∙ с), и  × 10–5, Па, соответственно: а – 88.3 и 1.50; б – 107.0 и 1.37; в – 138.0 и 1.83; г – 170.7 и 2.71;
д – 228.0 и 3.00; е – 271.9 и 3.24. 
Результаты расчетов, полученные с помощью модели: 1 – SST-1; 2 – SST-2; 3 – экспериментальные данные [41] с по-
грешностью ±20%
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Рис. 13. Зависимость  от числа Рейнольдса жидкой пленки  при конденсации хладона R-113, значении  от
88.3 до 294 кг/(м2 ⋅ с) для трубы диаметром 9 мм. 
Обозначения см. рис. 12
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Рис. 14. Распределения толщины пленки в момент времени 5 с по длине трубы диаметром 9 мм при конденсации хла-
дона R-113 при различных значениях  и  
Обозначения см. рис. 12
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рактерны для чисел Рейнольдса пленки 0.4 ≤
≤ × 10–3 ≤ 1.2 и относительно низких расходов
пара. По-видимому, в этом диапазоне чисел Рей-
нольдса в пленке должен сохраняться ламинар-
ный режим течения. Тем не менее обе версии

Rel

SST-модели предсказывают появление заметной
турбулентности.

4. Среди упрощенных моделей модель дис-
персно-кольцевого течения 1D3, в которой коэф-
фициент теплоотдачи рассчитывается по соотно-

Рис. 15. Зависимости  от  при конденсации хладона R-113 в трубке диаметром  = 20.8 мм при  
Значения  кг/(м2 ⋅ с), и  соответственно равны: а – 26 и 1060; б – 38 и 1510; в – 47 и 1910; г – 56 и 2270; д – 69 и
2730; е – 88 и 3330. 
1 – экспериментальные данные [39]; расчетные данные с использованием моделей: 2 – SST-1; 3 – SST-2; 4 – 1D1;
5 – 1D2; 6 – 1D3
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шению (5), а перепад давления определяется по (6),
позволяет получить значения, которые в наи-
большей степени согласуются с эксперименталь-
ными данными по теплоотдаче и результатами
CFD-расчетов по изменению давления вдоль ка-
нала.
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Simulation of Halon Condensation Processes in Vertical Pipes by the VOF Method
K. B. Minkoa, b, *, G. G. Yankova, b, V. I. Artemovb, and A. V. Ptakhina, c

a Kaluga State University, Kaluga, 248023 Russia
b National Research University Moscow Power Engineering Institute, Moscow, 111250 Russia

c NPVP Turbokon, Kaluga, 248010 Russia
*e-mail: minkokb@gmail.com

Abstract—The study of steam-condensation processes inside pipes of different orientation in space is an ur-
gent task for many industrial applications, including the creation of heat-recovery plants based on the organic
Rankine cycle. This paper presents the results of the validation of a mathematical model of a two-phase f low,
which is based on the Volume of Fluid (VOF) on experimental data on the condensation of the downward
flow of freon R-113 in a vertical round pipe. The data obtained by numerical simulation, both in terms of in-
tegral and local characteristics, are compared with experimental data for regimes with mass f lux densities
from 26 to 294 kg/(m2 ⋅ s), saturation pressures from 105 to 3 × 105 Pa, and heat-flux densities up to 80 kW/m2

for pipes with diameters of 9.0, 14.0, and 20.8 mm. The validation results showed the efficiency of the algo-
rithm previously proposed by the authors for determining the relaxation coefficient in the Lee model for cal-
culating condensation inside pipes. The best agreement between the calculations and the experimental data
was found when using versions of Menter’s SST turbulence model. Several simplified one-dimensional mod-
els of steam condensation inside pipes have been tested. Recommendations on the choice of the computa-
tional grid for the studied class of problems are presented. To describe the processes of halon condensation
by the VOF method, the characteristic thickness of the liquid film should account for at least ten control vol-
umes, and the longitudinal size of the film should not exceed half the capillary constant. It is shown that it is
possible to calculate the heat-transfer characteristics using a coarser grid (with a longitudinal step of up to two
capillary constants); however, in this case, waves do not appear on the film surface, which significantly affects
the hydraulic characteristics of the f low.

Keywords: condensation inside pipes, freon, vertical pipe, numerical simulation, VOF method, modified Lee
model, moving steam
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