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Выполнено численное моделирование теплообмена в теплообменниках “труба в трубе” с диффу-
зорными каналами с малыми углами расширения при использовании трехпараметрической диффе-
ренциальной модели турбулентности, дополненной уравнением переноса для турбулентного пото-
ка тепла. Показано, что за счет интенсификации теплообмена в теплообменниках с диффузорными
каналами количество переданного тепла от “горячего” теплоносителя к “холодному” возрастает по
сравнению с теплообменниками с каналами постоянного сечения.
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ВВЕДЕНИЕ

Теплообменники “труба в трубе” – одни из
самых простых и часто используемых в химиче-
ской, пищевой, газовой промышленности в широ-
ком диапазоне температур и давлений. Как отмече-
но в [1], “…они часто используются для небольших
мощностей, при которых нет необходимости при-
менять оребренные трубы (например, при ис-
пользовании в качестве теплоносителя воды). В
этом случае применяются гладкие трубы…”.
Тем не менее для повышения эффективности теп-
лообменников данного типа за счет увеличения
теплоотдачи зачастую также используются ореб-
ренные трубы [1].

Обзору и анализу разнообразных способов по-
вышения эффективности теплообмена посвяще-
на обширная литература (см., например, моно-
графии [2, 3] и обзоры [4, 5]).

В недавней работе [6] представлен обзор работ
по различным методам улучшения теплоотдачи в
теплообменниках “труба в трубе”. Как показано в
[6], в настоящее время исследуются такие мето-
ды, как шероховатость поверхности [7], различ-
ные вставки (ребра, спирали и т.п.) в каналы [8],
добавки в теплоносители [9], а также внешние ко-
лебания или электромагнитное поле [10]. Все эти
методы повышают теплоотдачу, но при этом рас-
тут потери давления на прокачку теплоносителя.
Так, в работе [11] за счет вставки винтовых тросов
во внутреннюю трубу число Нуссельта увеличи-
лось в 2.6 раза по сравнению с незагроможденной
трубой, но коэффициент трения вырос при этом
примерно в 2.7 раза.

Следует отметить предложенный в работах
А.А. Гухмана и В.К. Мигая [2] способ интенси-
фикации теплообмена с использованием поверхно-
стей, образующих систему диффузор–конфузор и
создающих в потоке неоднородности давления. Уг-
лы расширения диффузоров при этом выбираются
из условия получения потока с нестационарными
отрывными вихревыми зонами, которые интен-
сифицируют теплообмен.

В предыдущей работе авторов [12], посвященной
численному моделированию теплообмена в пла-
стинчатых теплообменниках с диффузорными ка-
налами, показано, что использование диффузор-
ных каналов позволяет интенсифицировать тепло-
обмен, в результате чего количество переданного
тепла от “горячего” теплоносителя к “холодному”
возрастает по сравнению с теплообменниками с
каналами постоянного сечения.

В [13–15] показано, что интенсификация тепло-
обмена может быть реализована в диффузоре прак-
тически без роста коэффициента трения. В [16]
экспериментально подтверждено сильное вли-
яние расширения в безотрывном диффузоре с
малым углом расширения на режим течения, а
измеренные профили скорости и напряжений Рей-
нольдса хорошо согласуются с результатами расче-
тов, выполненными с использованием трехпара-
метрической дифференциальной модели турбу-
лентности [17].

Следует отметить, что модель турбулентно-
сти [17] прошла всестороннюю проверку в ши-
роком классе задач пограничного слоя, резуль-
таты которой представлены в обзорах [18, 19].
Проведенные расчеты течения в кольцевых, плос-
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ких и круглых каналах при различных числах Рей-
нольдса перехода к турбулентности в пограничном
слое при большом уровне внешних возмущений,
пограничных слоев с вдувом и отсосом, а также
при положительном и отрицательном градиентах
давления во всех случаях показали удовлетвори-
тельное согласование результатов расчетов и экс-
периментов. Таким образом, проведенное в [18,
19] тестирование модели турбулентности [17] и
подтвержденные экспериментом результаты рас-
чета характеристик течения в диффузоре [16] да-
ют основание для использования данной модели
в настоящей работе и являются обоснованием до-
стоверности полученных результатов расчета.

В [14, 15] с использованием трехпараметриче-
ской дифференциальной модели турбулентности
[17], обобщенной на течение с теплообменом [20]
и дополненной уравнением переноса для турбу-
лентного потока тепла [21], численно исследова-
ны течение и теплообмен в плоских безотрывных
диффузорах с различной степенью расширения
для ряда значений чисел Рейнольдса и Прандтля.
Сравнение характеристик течения и теплообмена
проводилось с соответствующими характеристи-
ками для течения в канале постоянного сечения
при одинаковых числах Рейнольдса.

Установлено, что перестройка течения и по-
являющийся в диффузоре положительный гра-
диент давления приводят к более интенсивной
турбулизации течения. Подтверждением этого
являются изменение энергии турбулентности,
которая существенно возрастает в диффузоре, что
приводит к интенсификации теплообмена.

Целью настоящей работы является рассмотре-
ние возможности интенсификации теплообмена
в теплообменниках “труба в трубе”. Предлагае-
мое использование в этих теплообменниках, как
и в пластинчатых теплообменниках [12], диффу-
зорных каналов с гладкой поверхностью, обеспе-
чивающей минимальные гидравлические потери,

позволит обеспечить интенсификацию теплооб-
мена практически без роста коэффициента тре-
ния. Это характеризует принципиальное отличие
рассмотренного способа интенсификации тепло-
обмена от других известных способов, где увели-
чение теплоотдачи достигается ценой значитель-
ного роста гидравлических потерь.

ПОСТАНОВКА ЗАДАЧИ

Расчетная схема задачи (рис. 1) аналогична схе-
ме для пластинчатого теплообменника, приведен-
ной в [12]. Рассмотрен элемент противоточного
теплообменника с двумя соосными диффузорами
длиной l и срединными (на длине l/2) радиусами r01
и r02 (рис. 1а) с линейным по длине профилем об-
щей конической теплопередающей стенки. Внеш-
няя цилиндрическая стенка теплообменника по-
лагалась теплоизолированной. С одной стороны
теплообменника диффузорному участку предше-
ствовали участки постоянного сечения длиной l1 с
теплоизолированными стенками. С другой сторо-
ны теплообменника за диффузорным участком
следовали участки постоянного сечения длиной l2
также с теплоизолированными стенками. Радиусы
входного и выходного сечений внутреннего канала
теплообменника r1 и r2 определяются длиной l и уг-
лом расширения диффузора β:

Число Рейнольдса в каждом канале 
(ρ – плотность теплоносителя, U – среднерасход-
ная скорость, dh – гидравлический диаметр, η –
динамическая вязкость). В плоском диффузоре
Re почти постоянно по длине канала и меняется
только вследствие температурной зависимости η.
В круглом коническом канале Re по длине обрат-
но пропорционально диаметру. В круглом коль-
цевом канале с коническими стенками Re меня-
ется по длине канала обратно пропорционально
сумме внутреннего и внешнего диаметров канала.
Теплообменник противоточный, и вследствие по-
стоянства внешнего диаметра оба канала являются
расширяющимися. При этом в центральном ка-
нале диаметр увеличивается и Re по течению па-
дает, а в периферийном канале сумма внутреннего
и внешнего диаметров уменьшается и Re по тече-
нию растет. В расчетах величина чисел Рейнольд-
са в обоих каналах задавалась для серединных
значений параметров теплоносителей. В такой
постановке сравнение характеристик диффузор-
ного теплообменника и теплообменника с пря-
мыми трубами проводится наиболее наглядно.

Для сравнения рассматривается также элемент
противоточного теплообменника с двумя соос-
ными каналами постоянного сечения радиусами
r10 и r20 соответственно (рис. 1б). Длины каналов
соответствуют приведенным на рис. 1а, а пло-

1 01 2 01tg , tg .
2 2 2 2
l lr r r rβ β= − = +

Re hUd= ρ η

Рис. 1. Расчетная схема элементов противоточного
теплообменника “труба в трубе” с диффузорными ка-
налами (а) и с каналами постоянного сечения (б).
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ЛУЩИК и др.

щадь поверхности теплообмена остается при
этом неизменной.

Для решения задачи использовались уравне-
ния неразрывности, движения и энергии, описы-
вающие течение в круглом диффузоре в прибли-
жении узкого канала при числе Маха M  1:

(1)

Здесь x – осевая координата, отсчитываемая от
входа в теплообменник; r – радиальная коорди-
ната, отсчитываемая от геометрической оси кана-
ла; u и v ‒ компоненты скорости вдоль осей x и r
соответственно; p – давление;  – тур-
булентное трение;  – турбулент-
ный поток тепла; ρ – плотность; η – динамиче-
ская вязкость; cp – изобарная теплоемкость; λ –
теплопроводность.

Для вычисления величин τ и qT использована
трехпараметрическая модель турбулентности [17],
обобщенная на течение с теплообменом [20], в
которой уравнения переноса записываются для

энергии турбулентности  величи-

ны напряжения сдвига  и предложен-

ного А.Н. Колмогоровым параметра 
(L – поперечный интегральный масштаб турбу-
лентности), а также уравнение переноса для

 [15]:
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Значения констант [17, 20, 21]:
c = 0.3, c1 = 5π/4, c2 = 0.2, c3 = 0.04, c4 = 0.235, c5 =

= 0.25, aE = aω = 0.06,  αE = ατ =
= 1; αω = 1.4, 

Граничные условия на входе в канал:

(3)

Граничные условия на теплопередающей стен-
ке, разделяющей потоки:

(4)

На теплоизолированных стенках каналов:

(5)

Отметим, что температура и тепловой поток в (4)
на теплопередающей стенке должны быть непре-
рывными.

Индексы w, c и h в граничных условиях и далее
относятся соответственно к условиям на стенке и
к холодному и горячему потокам, а 1 и 2 ‒ к вход-
ным и выходным каналам.

В качестве граничных условий на входе (3)
использовались постоянные по сечению про-
фили скорости, температуры и характеристик
турбулентности. Интенсивность турбулентно-
сти в обоих потоках на входе принималась рав-
ной  Масштаб турбулентности 
в потоке принимался достаточно большим, чтобы
вырождение турбулентности на расчетной длине
входного участка было незначительным.

Таким образом, система уравнений (1), (2) с
граничными условиями (3)−(5) позволяет ре-
шить задачу и найти распределения как средних,
так и турбулентных характеристик течения и теп-
лообмена.

Теплообменник противоточный, поэтому од-
новременное совместное решение уравнений в
приближении узкого канала невозможно. Реше-
ние, как и в [12], находилось итерационным мето-
дом. Последовательно решались приведенные
выше уравнения гидродинамики и теплообмена
для горячего и холодного каналов. При этом в го-
рячем канале для уравнения теплопроводности в
качестве граничного условия на теплообменной
стенке задается значение температуры, получен-
ное из расчета для холодного канала. При реше-
нии уравнений в холодном канале на теплооб-
менной стенке задается тепловой поток, получен-
ный из расчета очередной итерации в горячем
канале. Теплообменная стенка принята бесконечно
тонкой, что позволяет не учитывать термическое
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сопротивление стенки, зависящее от материала и
толщины стенки, и при этом температура и теп-
ловой поток на обеих сторонах стенки считаются
одинаковыми. По этой же причине тепловой по-
ток вдоль стенки внутри нее считаем нулевым.

Для обеспечения сходимости метода при пере-
ходе к каждой последующей итерации новых гра-
ничных значений для температуры и теплового
потока рассчитывались из предыдущей и после-
дующей итераций с использованием коэффициен-
тов релаксации. Начальное распределение тем-
пературы теплообменной стенки задавалось в
виде линейной функции. Окончание итераци-
онного процесса определялось заданием точно-
сти достижения средних температур на выходах
горячего и холодного каналов.

Отметим, что использование приближения уз-
кого канала позволяет достаточно адекватно экс-
перименту описать течение на начальном участке
цилиндрической трубы, в частности немонотон-
ное изменение скорости и характеристик турбу-
лентности по длине [18]. Это позволяет надеяться,
что приближение узкого канала окажется, как и в
[12], столь же продуктивным и при расчете течения
и теплообмена в теплообменнике “труба в трубе”.

РЕЗУЛЬТАТЫ РАСЧЕТОВ
Для теплообменников как с диффузорными,

так и с прямыми каналами в расчетах были при-
няты следующие геометрические размеры:

– длина теплообменного участка l = 500 мм;
– срединные радиусы каналов r10 = 20 мм, r20 =

= 40 мм;
– длины входных и выходных участков l1 = l2 =

= 50 мм;
– угол расширения диффузора варьировался в

диапазоне β = 1°−4°.
Для обоих теплообменников были приняты

следующие исходные данные:
– теплоноситель – вода при давлении на входе

1 МПа;

– входная температура холодного потока Tc =
= 300 К;

– входная температура горячего потока Th =
= 400 К;

– числа Рейнольдса горячего и холодного пото-
ков варьировались в диапазоне  =
= (5–20) × 103 и  = (5–20) ×
× 103 соответственно.

Одними из основных характеристик эффектив-
ности теплообменника являются мощность тепло-
передачи от горячего потока к холодному Q и вели-
чина охлаждения горячего потока ΔTh

где Gh – расход горячего потока; Th1, Th2 – входная
и выходная температуры горячего потока.

На рис. 2 представлены расчетные зависимости
Q и ΔTh от угла расширения диффузорных каналов β
для двух значений Re0h при одном и том же Re0c.

С ростом угла расширения диффузора β коли-
чество переданного тепла от горячего потока к хо-
лодному Q возрастает, причем тем сильнее, чем
больше число Рейнольдса горячего потока (ли-
ния 2), т.е. чем больше его расход. При этом вели-
чина охлаждения горячего потока ΔTh (линия 2,
рис. 2б) уменьшается. Для горячего Re0h = 5000 и
холодного Re0с = 10000 и угла расширения диффу-
зорных каналов β = 4° мощность теплопередачи Q
от горячего потока к холодному примерно на 48%
больше, чем в теплообменнике с каналами посто-
янного сечения. Следствием этого является уве-
личение разности температур в горячем потоке на
входе и выходе из теплообменника с диффузор-
ными каналами по сравнению с теплообменни-
ком с каналами постоянного сечения.

На рис. 3 представлены расчетные зависимости
Q и ΔTh от чисел Рейнольдса горячего Re0h и холод-
ного Re0c потоков для β = 4°. С ростом как горячего
Re0h, так и холодного Re0с потоков мощность
теплопередачи Q возрастает, причем тем силь-
нее, чем больше число Рейнольдса горячего по-
тока (линия 2). При этом величина охлаждения
горячего потока ΔTh (линия 2, рис. 2б) уменьша-

0h 01Re 2 Ur= ρ η
0c 02 01Re 2 ( )U r r= ρ − η

2 1, – ,h p h h h hQ G c T T T T= Δ Δ =

Рис. 2. Зависимость количества переданного тепла от
горячего потока к холодному Q (а) и величины охла-
ждения горячего потока ΔTh (б) от угла расширения β
при Re0с = 10000 и числа Рейнольдса горячего потока:
1 − Re0h = 5000, 2 − 10000.
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Рис. 3. Зависимость количества переданного тепла от
горячего потока к холодному Q (а) и величины охлажде-
ния горячего потока ΔTh (б): 1 − от Re0h для холодного
потока с Re0с = 10000, 2 − от Re0с для Re0h = 5000.
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ется с ростом расхода теплоносителя (числа Рей-
нольдса).

В результате проведенного численного иссле-
дования установлено, что количество переданно-
го тепла (мощности) Q от горячего потока к хо-
лодному для Re0h = 5000 и Re0с = 10000 и угла рас-
ширения диффузорных каналов β = 4° примерно
на 48% больше, чем в теплообменнике с каналами
постоянного сечения. Данный рост количества
переданного тепла получен за счет интенсифика-
ции теплообмена в диффузорных каналах.

Представленные на рис. 4−7 результаты расче-
тов изменения по длине основных параметров
теплообмена получены для холодного потока с
Re0c = 10000 и горячего с Re0h = 5000, что обеспе-
чивает (см. рис. 2б) существенное охлаждение го-
рячего потока.

Как было отмечено выше, число Рейнольдса,
определенное по гидравлическому диаметру ка-
нала и среднерасходной скорости, в отличие от
плоского диффузора, где оно остается практиче-
ски постоянным по длине, в круглых диффузор-
ных каналах меняется по длине (рис. 4) и тем
сильнее, чем больше угол расширения диффузо-
ра. Следствием этого является зависимость изме-
нения по длине интегральных характеристик те-
чения и теплообмена (коэффициента сопротив-
ления ξ и числа Нуссельта Nu – см. ниже) от
локального числа Рейнольдса Re(x).

На рис. 5 представлено изменение по длине ко-
эффициента сопротивления ξ в каналах горячего и
холодного потоков для ряда углов расширения
диффузоров. В холодном потоке с Re0c = 10000 ве-
личина коэффициента сопротивления слабо за-
висит от угла β при небольшом уменьшении Re(x)
по длине (рис. 4б). В горячем потоке (рис. 5а) с
числом Рейнольдса Re0h = 5000 величина коэф-
фициента сопротивления существенно зависит
от угла β при значительном уменьшении Re(x) по
длине (рис. 4а).

Анализ результатов численного исследования
позволил установить, что в горячем потоке при угле
расширения β, приближающемся к 4°, в самом на-
чале диффузора формируется предотрывное тече-
ние. Коэффициент сопротивления ξ (рис. 5а) ста-
новится близким к нулю, но при используемых в
расчетах входных параметрах течения отрыв еще
не происходит.

Тестовый расчет с длинными входным (500 мм)
и выходным (1500 мм) участками показал, что в
конце этих участков устанавливается развитое
турбулентное течение с коэффициентом сопро-
тивления, близким к величине, определенной по
формуле Блазиуса ξ = 0.3164/Re1/4, что подтвер-
ждает достоверность полученных результатов.

Расчет с длинным входным (500 мм) участком
позволил получить безотрывное течение при углах
расширения более 4°. Однако ввиду большой дли-

ны входного участка увеличение угла расширения
для компактных теплообменников представляется
нецелесообразным.

Полученные в расчетах изменения по длине ка-
нала температуры теплопередающей стенки Tw(x)
и теплового потока в стенку 
показывают, что и температура стенки (рис. 6а), и
тепловой поток (рис. 6б) в теплообменнике с диф-
фузорными каналами (линии 1, 2) существенно
превосходят соответствующие величины в тепло-
обменнике с каналами постоянного сечения (ли-
нии 3).

( )( )w w
q x T y= − λ∂ ∂

Рис. 4. Изменение по длине локальных чисел Рей-
нольдса Re(x) в горячем (а) и холодном (б) потоках
при Re0h = 5000 и Re0c = 10000: 1, 2 – диффузоры с уг-
лом расширения β = 2° и 4° соответственно; 3 – кана-
лы постоянного сечения (β = 0°).
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Рис. 5. Изменение по длине коэффициентов сопро-
тивления ξ в диффузорах горячего (а) и холодного (б)
потоков с Re0h = 5000 и Re0c = 10 000: 1, 2 – диффу-
зоры с β = 2° и 4°; 3 – каналы постоянного сечения
(β = 0°); штриховые линии – значения ξ по формуле
Блазиуса для круглой трубы.
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Рис. 6. Изменение по длине температуры теплопере-
дающей стенки (а) и теплового потока в стенку (б): 1,
2 – диффузоры с β = 2° и 4°; 3 – каналы постоянного
сечения (β = 0°).
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На рис. 7 в зависимости от угла расширения
диффузора приведено изменение по длине со сто-
роны горячего потока безразмерного коэффици-
ента теплоотдачи (числа Нуссельта) Nu = αdh/λ (а)
и коэффициента теплоотдачи к стенке

 (б). Здесь dh – гидравлический диа-
метр канала,  – среднемассовая температура по-
тока. Как видно, число Нуссельта (рис. 7а) и коэф-
фициент теплоотдачи (рис. 7б) для теплообменни-
ка с диффузорными каналами (линии 1, 2)
существенно больше соответствующих величин
(линии 3) для теплообменника с каналами посто-
янного сечения, что свидетельствует об интенси-
фикации теплоотдачи в диффузорных каналах.

Как установлено в [7–9], перестройка течения и
появляющийся в диффузоре положительный гра-
диент давления приводят к турбулизации течения.
Подтверждением этого являются изменение ин-
тенсивности турбулентности  и напряже-

ния сдвига  которые существенно возрастают
в диффузоре (рис. 8), что приводит к интенсифи-
кации теплообмена в теплообменнике с диффу-
зорными каналами.

ЭФФЕКТИВНОСТЬ ТЕПЛООБМЕННИКА

Эффективность повышения тепловых харак-
теристик теплообменника может определяться
разными факторами. Для оценки эффективно-

α ( )w wq T T= −
T

e E U=
2 ,Uτ

сти важно знать, к каким гидравлическим потерям
приведет это повышение при одинаковых расходах
и входных температурах теплоносителей.

Одним из критериев эффективности тепло-
обмена является соотношение между теплоот-
дачей и гидравлическими потерями – так на-
зываемый коэффициент аналогии Рейнольдса

 Для развитого турбулентного
течения воздуха (Pr ~ 0.7) KRe ~ 1, для воды (Pr ~ 5)
величина KRe < 1.

На рис. 9 представлено изменение KRe по длине
теплообменника с углами расширения 2° и 4° и для
теплообменника с каналами постоянного сечения.

Видно, что с ростом угла расширения диффузо-
ров коэффициент аналогии Рейнольдса как в горя-
чем (рис. 9а), так и в холодном (рис. 9б) потоках воз-
растает, что свидетельствует о превышении роста
теплоотдачи над ростом гидравлических потерь.

Для сравнения потерь давления в диффузор-
ных и прямых каналах нужно учитывать различие
в условиях на входе. Параметры течения на входе
в расширяющиеся каналы при одинаковом сред-
нем диаметре зависят от угла расширения, так как
входная площадь сечения каналов и входная
средняя скорость потоков различны. При сравне-
нии гидравлических потерь надо принимать во
внимание, что разгон потока до более высокой
скорости в начальной части расширяющегося ка-
нала уже будет приводить к потере давления. По-
этому при расчете гидравлических потерь рас-
сматривается следующая схема течения. Каналы
теплообменников независимо от угла расшире-
ния имеют одинаковый начальный диаметр. Затем
на длине входного участка l1 диаметр канала плавно
меняется до диаметра, определяемого длиной
участка теплообмена и углом расширения β при
сохранении среднего значения диаметра каналов. В
таком случае потери давления до входа в теплооб-
менник не будут зависеть от угла расширения, и
сравнение гидравлических характеристик каналов
будет проводиться при одинаковых условиях на
входе.

Re 8Nu ( Re Pr).K = ξ

Рис. 7. Изменение по длине числа Нуссельта (а) и ко-
эффициента теплоотдачи к стенке (б) в каналах с го-
рячими потоками: 1, 2 – диффузоры, β = 2° и 4°; 3 –
каналы постоянного сечения (β = 0°).
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Рис. 8. Профили в середине каналов (х = 250 мм) с го-
рячим потоком интенсивности турбулентности (а) и
напряжения сдвига (б): 1, 2 – диффузоры, β = 2° и 4°;
3 – каналы постоянного сечения (β = 0°).
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Рис. 9. Изменение по длине коэффициентов анало-
гии Рейнольдса в диффузорах горячего (а) и холодно-
го (б) потоков с Re0h = 5000 и Re0c = 10000: 1, 2 – диф-
фузоры, β = 2° и 4°; 3 – каналы постоянного сечения
(β = 0°).
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Условия на выходе каналов не влияют на расчет
потерь, так как при поступлении потока в выходной
коллектор скоростной напор будет практически
полностью потерян. Учитывая, что при указанной
схеме течения при всех возможных углах расшире-
ния диффузорного канала входные скоростные
напоры одинаковы, а выходные теряются, гид-
равлические потери в каналах можно сравнивать
по изменению статического давления на участке
от входа в канал до выхода из него.

На рис. 10а показаны зависимости изменения
температуры горячего потока и потеря статиче-
ского давления в нем от угла расширения канала
для Re0h = 5 × 103 в горячем и Re0c = 104 в холод-
ном каналах. Видно, что охлаждение горячего по-
тока почти линейно растет с увеличением угла
расширения. При этом потери статического дав-
ления сначала уменьшаются, а после угла 1.6° на-
чинают возрастать и при угле 2.8° сравниваются с
потерями статического давления в канале постоян-
ного сечения. В этом диапазоне углов и тепловые, и
гидравлические характеристики теплообменника с
расширяющимися каналами превышают соответ-
ствующие характеристики теплообменника с ка-
налами постоянного сечения.

При значении угла расширения больше 2.8° по-
тери статического давления в расширяющемся ка-
нале теплообменника превышают соответствую-
щие потери в теплообменнике с каналами посто-
янного сечения, но изменение температуры
теплоносителя продолжает расти. Оценка эффек-
тивности теплообменника с расширяющимися ка-
налами в этом случае проводится путем сравнения
с теплообменником с прямыми каналами большей
длины, обеспечивающими такую же мощность
теплопередачи. На рис. 10б показана зависимость
потери давления от величины охлаждения горяче-
го потока в диффузорном теплообменнике (1) и в
теплообменнике с прямыми каналами большей
длины с такой же мощностью теплопередачи (2). В
точке пересечения этих кривых величина охлажде-
ния горячего потока и потери статического давле-
ния, равные соответственно 8.6 К и 22.5 Па, в ка-
налах теплообменника с прямыми каналами и в
теплообменнике с β = 3° одинаковы. Однако длина
теплообменника с прямыми каналами примерно
на 30% больше (650 мм), чем у теплообменника с
диффузорными каналами, поэтому последний
можно считать более эффективным.

На практике эффективность теплообменника в
части гидравлических потерь в большой степени за-
висит от конструктивных особенностей входных и
выходных участков, в основном определяющих
суммарные потери давления. Эта задача требует
специального рассмотрения.

ЗАКЛЮЧЕНИЕ

С использованием трехпараметрической диф-
ференциальной модели турбулентности, допол-
ненной уравнением переноса для турбулентного
потока тепла, проведено численное моделирова-
ние теплообмена в противоточных теплообмен-
никах “труба в трубе” с диффузорными каналами
с малыми углами расширения.

Показано, что число Нуссельта и коэффици-
ент теплоотдачи практически на всей длине в теп-
лообменнике с диффузорными каналами превосхо-
дят соответствующие величины для теплообменни-
ка с каналами постоянного сечения. Полученные
в расчетах величины интенсивности турбулент-
ности и напряжения сдвига существенно возрас-
тают в диффузоре, что приводит к интенсифика-
ции теплообмена в теплообменнике с диффузор-
ными каналами.

Показано, что в теплообменниках с диффузор-
ными каналами за счет интенсификации тепло-
обмена мощность теплопередачи от горячего теп-
лоносителя к холодному существенно возрастает по
сравнению с теплообменниками с каналами посто-
янного сечения. Так, например, для угла расши-
рения диффузоров 4° это возрастание может со-
ставлять 48%. Следствием этого является увели-
чение разности температур в горячем потоке на
входе и выходе из теплообменника с диффузор-
ными каналами по сравнению с теплообменни-
ком с каналами постоянного сечения.

При большей мощности теплопередачи поте-
ри статического давления в диффузорных кана-
лах теплообменника при малых углах расшире-
ния меньше потерь статического давления в ка-
налах постоянного сечения при одинаковой
длине и одинаковых числах Рейнольдса. При уве-
личении угла расширения потери статического
давления в расширяющихся каналах начинают
превышать соответствующие потери в каналах по-
стоянного сечения, но за счет увеличения мощно-

Рис. 10. Зависимость от угла расширения β (а): 1 −
охлаждения горячего потока ΔTh, 2 − потерь статиче-
ского давления ΔPст; штриховая линия – потери дав-
ления при β = 0; зависимость от ΔTh (б): 1 − потерь
давления в диффузорных каналах, 2 − в прямых кана-
лах увеличенной длины; 3 − относительная длина l/l0
прямых каналов.
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сти теплопередачи теплообменники с диффузор-
ными каналами могут быть более эффективны.

Работа выполнена при финансовой поддержке
Российского научного фонда, грант № 20-19-00404.
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