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П Р Е Д И С Л О В И Е
Искусственный холод находит все большее применение в пи

щевой, химической, авиационной и оборонной промышленности, 
в сельском хозяйстве, на транспорте, в установках кондициоииро^ 
вания воздуха и в других отраслях народного хозяйства.

В последнее время, особенно в связи с реализацией Продо
вольственной программы, развитие холодильной техники при
обретает особую важность и актуальность.

В связи с высокой стоимостью производства искусственного 
холода теплообменные аппараты работают при низких темпера
турных напорах. Это обстоятельство в совокупности со специфи
ческими свойствами рабочих веществ обуславливает низкие плот
ности теплового потока и особо остро ставит задачи интенсифика
ции процессов теплообмена и оптимизации режимов эксплуатации 
холодильных аппаратов.

В предлагаемой читателю книге авторы приводят систематизи
рованное описание существующих типов и конструкций тепло- 
обмеиных аппаратов, их рабочих сред и рабочих процессов, вы
сказывают соображения о направлении и путях совершенствова
ния аппаратов. Выполнена систематизация и обобщение име
ющихся в отечественной и зарубежной литературе сведений, 
а также результатов работ авторов по вопросам теплового, гидро
механического и прочностного расчетов теплообменных аппара
тов холодильных установок, методам их оптимизации и интен
сификации.

Настоящее, второе издание отражает появившиеся за истек
шие после первого издания годы материалы в области холодиль
ного аппаратостроения и исследований рабочих процессов в хо
лодильных аппаратах. В связи с этим содержание книги суще
ственно переработано.

Книга написана коллективом авторов: гл. 1 ,2 , 3 и 10 — д-ром 
техн. наук проф. Г. Н. Даниловой, гл. 4 и 9 (кроме п. 4.5 и 4.6)— 
д-ром техн. наук проф. О. П. Ивановым, гл. 5 — Г. Н. Даниловой 
и канд. техн. наук Н. М. Медниковой, гл. 6 — (кроме п. 6.5 и 
6.6) — канд. техн. наук доц. С. Н. Богдановым, гл. 7 и п. 4.6, 
6.5 — Н. М. Медниковой, п. 6.6 — С. Н. Богдановым и Н. М. Мед
никовой, гл. 8 — д-ром техн. наук Э. И . Крамским, п. 4.5 написан 
канд. техн. наук В. О. Мамченко.

Авторы выражают признательность д-ру техн. наук проф. 
А. А. Гоголину за помощь и ценные советы, высказанные при 
составлении и обсуждении ряда разделов рукописи.

Авторы благодарят зав. кафедрой холодильных машин и уста
новок ВЗИПП канд. техи. наук доцента В. М. Шавру за труд 
по рецензированию рукописи и полезные замечания.

Все замечания и предложения, направленные на улучшение 
книги, будут приняты с благодарностью. Просим направлять их 
по адресу: 191065, Ленинград, ул. Дзержинского, 10, ЛО изда
тельства «Машиностроение».
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Г л а в а  1

ОБЩ ИЕ СВЕДЕНИЯ 
ОБ АППАРАТАХ ХОЛОДИЛЬНЫХ УСТАНОВОК

1.1. МЕСТО И РОЛЬ ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ 
В СХЕМЕ ХОЛОДИЛЬНОЙ УСТАНОВКИ

Холодильная машина представляет собой устройство, служа
щее для переноса теплоты с низкого температурного уровня иа 
более высокий. Решение этой задачи реализуется с помощью обрат
ного термодинамического цикла, осуществляемого рабочим ве
ществом, называемым хладагентом. Собственно холодильная ма
шина осуществляет отвод теплоты от охлаждаемых объектов, 
имеющих температуру более низкую, чем окружающая среда, 
и передачу этой теплоты последней. Холодильную машину исполь
зуют иногда для нагревания объектов с температурой более 
высокой, чем температура окружающей среды. В таких устрой
ствах, называемых «тепловыми насосами», перенос теплоты про
изводится от окружающей среды к нагреваемым объектам.

Рассмотрим теплообмениые аппараты наиболее распростра
ненных в настоящее время паровых компрессорных холодильных 
машии. Холодильная машина состоит из четырех основных эле
ментов; испарителя, конденсатора, компрессора и дроссельного 
вентиля. Восприятие теплоты от охлаждаемых объектов на ниж- 
ием температурном уровне производится за счет теплоты паро
образования хладагента в испарителе при низком давлении, а от
вод теплоты на верхнем температурном уровне — за счет теплоты 
конденсации хладагента в конденсаторе при высоком давлении.

Д ля повышения давления (и .соответственно температуры насы
щения) хладагента и подачи его из испарителя в конденсатор слу
жит компрессор (поршневой, винтовой, ротационный, центро
бежный). Понижение давления (от давления в конденсаторе до 
давления в испарителе) происходит в дроссельном вентиле.

.Основными теплообменными аппаратами компрессорных хо
лодильных машин являются испарители и конденсаторы.

И с п а р и т е л ь  предназначен для отвода теплоты от охлаж
даемой среды, которая циркулирует между испарителем и объек
том охлаждения и, в свою очередь отнимает от последнего теплоту. 
Эта промежуточная среда называется хладоносителем. Иногда 
в испарителе происходит непосредственный теплообмен между 
охлаждаемым объектом и хладагентом (воздухоохладители, бата
рей, технологические аппараты непосредственного охлаждения).

К о н д е н с а т о р  предназначен для превращения в жид
кость поступающих из компрессора паров хладагента. Иногда 
в конденсаторе осуществляется также и, охлаждение жидкого 
хладагента' ниже температуры конденсации (переохлаждение). 
Оба эти процесса сопровождаются отводом теплоты от хладагента
4



Рис. 1.1. Схема холодильной установки:
К Д  — конденсатор: П  — переохладитель; Р Т  — регенеративный теплообменник; К М  — 
компрессор; М  — маслоотделитель; Р В  — регулирующие аентилн; И  — испаритель; 
Х К Р О  — холодильная камера рассольного охлаж дения; Х К Н О  — то ж е непосред
ственного охлаж дения; В  — аоадухоохладитель; В  — батарея; И  — н а с о с ; ---------------
х л а д а г е н т ;-----------. — хладо* и теплоноситель

к охлаждающей среде. В холодильной машине охлаждающей 
средой является окружающая среда, и получаемая ею от хлад
агента теплота в дальнейшем не используется; В тепловом иасосе 
охлаждающая среда, называемая теплоносителем (обычно вода), 
передает полученную от хладагента теплоту нагреваемому объ
екту.

В каскадных холодильных машинах, предназначенных для 
получения очень низких температур охлаждаемого объекта при 
высоких температурах конденсации, помимо конденсатора и 
испарителя имеется аппарат, называемый и с п а р и т е л е м -  
к о н д е н с а т о р о м .  В нем происходит отвод теплоты конденса
ции от хладагента, осуществляющего обратный цикл в нижней 
ступени каскада, к кипящему хладагенту, совершающему цикл 
в верхней ступени каскада.

Холодильная установка (рис. 1.1) кроме элементов, входящих 
в холодильную машину, включает в себя охлаждаемый объект, 
а также устройства, служащие для повышения эффективности 
отдельных рабочих процессов цикла, совершенствования техноло
гических процессов и условий эксплуатации оборудования. 
К  этим устройствам относятся следующие аппараты: переохла-
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дители, регенеративные теплообменники, промежуточные сосуды, 
маслоотделители и др.

П е р е о х л а д и т е л и  служат для охлаждения холодной 
водой жидкого хладагента после конденсатора. В р е г е н е р а 
т и в н о м  т е п л о о б м е н н и к е  осуществляется перегрев 
паров хладагента перед компрессором за счет охлаждения 
жидкого агента, выходящего из переохладителя или конден
сатора.

В многоступенчатых холодильных машинах поверхностные 
водяные охладители используются для охлаждения паров хлада
гента между ступенями компрессора.

Таким образом, теплообменные аппараты осуществляют важ
ные и разнообразные функции холодильной установки и состав
ляют весьма существенную ее часть.

Металлоемкость теплообменных аппаратов составляет основ
ную часть металлоемкости холодильной установки. Масса основ
ных теплообмениых аппаратов (конденсатор и испаритель) состав
ляет при рассольном охлаждении примерно две трети от общей 
массы аммиачной холодильной машины, а стоимость их равна 
половине общей ее стоимости. В холодильных машинах, исполь
зующих в качестве хладагента галогенизированные углеводороды 
(R12, R22 и др.) [621, масса аппаратов составляет примерно три 
четверти массы всей машины. При непосредственном охлаждении 
доля теплообменных аппаратов, как по массе, так и по стоимости 
значительно возрастает.

Большое влияние оказывают теплообменные аппараты и на 
энергетические характеристики холодильной машины. Благодаря 
тому что поверхность аппаратов не может быть чрезмерно большой, 
температура конденеации в холодильной машине должна быть 
выше температуры окружающей среды, а температура кипения — 
ниже температуры охлаждаемого объекта. Это приводит к внеш
ней необратимости термодинамического цикла, и, как следствие, 
к энергетическим потерям. Так, например, за счет перепадов тем
ператур в конденсаторе 0„ =  5 °С и в испарителе 0О =  5 °С при 
tK — 30 °С и t0 =  — 15 °С холодильный коэффициент внутренне об
ратимого цикла Карно е'с =  4,61, а при отсутствии перепадов холо
дильный коэффициент полностью обратимого цикла Карно ес =  5,74. 
В этом случае повышение расхода энергии составит ~ 2 0  % на 
единицу выработанного холода. В реальных условиях превышение 
энергии из-за внешней необратимости будет еще выше (до 40 %).

Термодинамическую необратимость цикла можно уменьшить, 
увеличивая поверхности теплообменных аппаратов, однако при 
этом возрастают капитальные затраты на холодильную машину. 
Таким образом, возникает задача, характерная для многих отрас
лей техники: выбора между дешевым, но неэкономичным в экс
плуатации, и дорогим, но экономичным обрудованием. В первом 

. случае при расчете теплообменных аппаратов принимаются боль
шие температурные напоры и поэтому площадь их поверхности
в



невелика, во втором случае — температурные напоры меньше, 
а площадь теплопередающей поверхности больше. Очевидно, что 
меньшие поверхности будут предпочтительными при малом числе 
часов работы холодильной машины в году, и наоборот, при круг
логодичной работе холодильной машины выгоднее выбирать 
меньшие температурные напоры и, следовательно, большие пло
щади поверхности. При расчете камерного оборудования при
ходится учитывать и технологические требования.

Сократить площадь теплопередающей поверхности при одно
временном снижении потерь от внешней необратимости (умень
шении температурного напора в аппаратах) можно только за 
счет интенсификации процесса теплопередачи в аппаратах. Уве
личить компактность и снизить массу аппарата при заданных 
температурных напорах можно как путем интенсификации тепло
передачи, так и путем более совершенных конструктивных ре
шений.

Стремление снизить внешнюю необратимость холодильной 
машины приводит к необходимости применения в ее аппаратах 
небольших температурных напоров и соответственно невысоких 
плотностей теплового потока. Это обстоятельство в совокупности 
с низкими давлениями кипения в испарителях, относительно 
высокими давлениями в конденсаторах и неблагоприятными тепло
физическими свойствами хладагентов приводит к малым значениям 
коэффициентов теплоотдачи и теплопередачи в испарителях и 
конденсаторах. В итоге эти аппараты работают при малых плот
ностях теплового потока (1— 10 кВт/м2). В этом заключается спе
цифическое отличие процессов теплопередачи в холодильных 
аппаратах от подобных процессов в теплоэнергетических.

Изучение и интенсификация процессов теплопередачи в хо
лодильных аппаратах, так же как и отыскание их наиболее совер
шенных конструктивных форм, являются актуальнейшими зада
чами холодильной техники.

Все сказанное по поводу аппаратов холодильной машины в рав
ной степени относится к тепловым насосам.

1.2. ТИПЫ ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ 
ХОЛОДИЛЬНЫХ УСТАНОВОК

До настоящего времени в холодильных установках в подавля
ющем большинстве применяются аппараты рекуперативного (по
верхностного) типа. Исключение составляют контактные воздухо
охладители, охлаждаемые хладоносителем, а также контактные 
испарители и конденсаторы,4 применяющиеся для хладагентов, 
не растворяющихся в воде и хладоносителях. Однако первые 
получили применение лишь в технике кондиционирования воз
духа, а вторые вообще пока не получили распространения.

Подробное описание конструкций аппаратов, особенностей 
теплообмена и методики расчета, а также другие данные для
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аппаратов, применяющихся в настоящее время или перспектив
ных для применения в будущем, приводятся в последующих 
главах.

Рассмотрим некоторые общие сведения, относящиеся к аппа
ратам различных конструктивных ТИПОВ.'

Еще в начале тридцатых годов в холодильной технике начали 
применять аппараты, основными принципами для конструирова
ния которых были следующие: 1) повышение скорости протека
ния рассола и охлаждающей воды; 2) хороший отвод конденсата 
от теплопередающей поверхности в конденсаторе и полное ее 
затопление жидкостью в испарителе. К ним относятся два типа 
испарителей: вертикально-трубные, погруженные в открытые 
прямоугольные баки с циркуляцией рассола мешалками, и ко
жухотрубные с протеканйем рассола в трубах и кипением хлад
агента в межтрубном пространстве (рис. 1.2 , а), которые в настоя
щее время наиболее распространены, хотя и имеют определенные 
недостатки. При охлаждении воды с отрицательными температу
рами кипения хладагента возможно ее замерзание в трубах, при
водящее к их разрыву и выходу из строя аппарата. Объем меж- 
трубного пространства значительно больше объема труб, поэтому 
для заполнения испарителя требуется большое количество хлад
агента. Этот недостаток стал особенно заметным, когда кроме 
дешевого аммиака в холодильных машинах начали применять 
более дорогие фреоны. В связи с этим в последнее время для 
охлаждения воды и рассола в холодильных машинах, использу
ющих R12 и R22, получили распространение кожухотрубные 
испарители с кипением хладагента в трубах и протеканием хладо 
носителя в межтрубном пространстве (рис. 1.2, б). Уменьшение 
наружного коэффициента теплоотдачи из-за меньших скоростей 
рассола иногда компенсируется наружным оребрением труб. 
Вследствие сравнительно невысоких значений коэффициентов 
теплоотдачи при кипении R12 и R22 в этих испарителях приме
няется внутреннее оребрение, обычно в виде звездообразных вста
вок. В кожухотрубных испарителях с межтрубным кипением R12 
и R22 (а также в кожухотрубных конденсаторах) по этой же при
чине широко применяется наружное оребрение труб.

Погружные испарители применяются до сих пор, только в них 
по технологическим соображениям вертикальные трубы заме
нены панелями, отштампованными из стального листа (рис. 1.2 , в). 
Применение этих испарителей ограничивается, однако, необхо
димостью иметь открытую систему циркуляции хладоносителя, 
неудобную в эксплуатации.

Развитие конденсаторов с начала тридцатых годов шло по путн 
интенсификации теплообмена и экономии воды. В настоящее 
время широко применяются горизонтальные (рис. 1.2 , а) и не
сколько реже вертикальные (рис. 1.2 , г) кожухотрубные конден
саторы водяного охлаждения с конденсацией хладагента в меж
трубном пространстве. Получают распространение испарительные
8
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(рис. 1.2 , 5) и воздушные конденсаторы (рис. 1.2 , е) с конденса
цией хладагента внутри труб. По стоимости эксплуатации испа
рительные конденсаторы оказываются примерно равноценными 
горизонтальным кожухотрубным аппаратам, исиользующим обо
ротную воду, охлаждаемую в интенсивных пленочных градирнях.

В последнее время в связи с острой нехваткой воды во многих 
городах как в СССР, так и за рубежом, более широко начали при
менять конденсаторы воздушного охлаждения не только малых, 
но и самых больших размеров (производительностью несколько 
тысяч киловатт). Применение конденсаторов с воздушным охлаж
дением позволяет избежать расхода воды, однако ставит новые 
проблемы, в частности борьбу с шумом при расположении боль
ших холодильных установок в черте города.

Одним из путей интенсификации холодильной аппаратуры 
является применение труб меньшего диаметра. В настоящее время 
вместо труб с условным проходом 50 мм в кожухотрубных аппара
тах применяет трубы диаметром 13—20 мм, что помимо повыше
ния интенсивности теплообмена при протекании в иих воды и рас
сола позволяет увеличить компактность аппаратов, уменьшить их 

. массу и количество заряжаемого в них хладагента.
Вторым путем является повышение скоростей рассола, охлаж

дающей воды и воздуха при прохождении их через аппарат. До 
известного предела увеличение мощности, потребляемой соответ
ствующим насосом или вентилятором, компенсируется снижением 
удельной мощности компрессора вследствие уменьшения внешней 
необратимости. Однако при дальнейшем повышении скоростей 
общая потребляемая мощность увеличивается и этот путь интен
сификации делается невыгодным. Подсчитанные из энергетических 
условий величины оптимальных скоростей приводятся в соответ
ствующих разделах книги.

Теплообменные аппараты, служащие для охлаждения холо
дильных камер, также развивались в  сторону интенсификации 
теплопередачи, увеличения компактности, уменьшения металло
емкости. Диаметр н толщина стенки труб, используемых в камер
ных приборах, уменьшились с 57 X 3,5 мм до 3 8 x 2 ,5  мм. Вместо 
гладкотрубных охлаждающих батарей применяются ребристые, 
толщина ребер уменьшилась с I до 0,8 мм, шаг с 35,6 до 30—20 мм.

В последнее время в камерных приборах в качестве хладоно- 
сителя вместо рассола используют хладагент (батареи непосред
ственного испарения), что дает значительное снижение капиталь
ных затрат и эксплуатационных расходов. Наряду с этим бата
рейное охлаждение все более уступает место воздухоохладителям, 
выполняемым из оребренных труб. Воздушное охлаждение хо
лодильных камер позволяет получить более равномерное распре
деление температуры и влажности воздуха по их объему. Влияние 
повышенной подвижности воздуха на усушку продуктов не имеет 
значения для расфасованных продуктов в упаковке, получающей 
все более широкое распространение.
10



Отмеченная выше тенденция к созданию более компактных 
поверхностей применима и к воздухоохладителям. Для воздухо
охладителей холодильных камер сейчас применяются трубы с ус
ловным проходом 20 мм вместо ранее применявшихся труб с про
ходом 50 и 32 мм. Шаг ребер сократился с 35 до 10— 15 мм. При
менение труб малых диаметров с небольшим шагом ребер позво
лило значительно сократить габаритные размеры, металлоемкость 
аппаратов, а также потребное для их заполнения количество 
хладагента. Однако нормальная эксплуатация таких воз
духоохладителей невозможна без автоматизации их оттаи
вания.

В воздухоохладителях кондиционеров, на поверхности кото
рых не образуется иней, применяются шаги ребер до 2 мм. В круп
ных централизованных установках кондиционирования воздуха 
используются контактные форсуночные (рис. 1.2 , ж) и пленочные 
воздухоохладители с холодной водой.

Применявшиеся в тридцатые годы контактные рассольные 
воздухоохладители с кольцами Рашига в настоящее время пол
ностью вытеснены ребристыми воздухоохладителями непосред
ственного охлаждения. Одиако в будущем не исключена возмож
ность возрождения контактных воздухоохладителей, но уже на 
новой технической базе с применением гидрофобных незамерза
ющих жидкостей и капиллярных пленочных оросительных наса
док, используемых сейчас в вентиляторных градирнях.

Во всех перечисленных выше аппаратах (кроме погружного 
панельного испарителя) теплопередающая поверхность выпол
нена из дорогих цельнотянутых труб. Весьма перспективными 
являются конструкции аппаратов, в которых поверхность обра
зуется более дешевыми металлическими листами. Такие кон
струкции широко применяются в пищевой и молочной промышлен
ности, в энергетике, химии, ядерных установках и т. д. Перенос 
передового опыта этих областей техники на холодильное аппарато- 
строение представляет большой интерес.

Пластинчатые теплообменные аппараты (рнс. 1.2, з) обычно 
выполняются из отдельных штампованных пластин, стянутых на 
прокладках болтами в единый пакет. Эта конструкция обладает 
большой интенсивностью теплообмена и как следствие этого — 
компактностью. Принцип разборности очень удобен в тех слу
чаях, когда при эксплуатации их требуется частая очистка по
верхности от загрязнений. Однако разборная конструкция вряд 
ли пригодна для герметичных холодильных установок, запол
ненных довольно дорогим хладагентом. Вероятно, при применении 
пластинчатых аппаратов в холодильной технике отдельные пла
стины надо наглухо сваривать между собой. Достоинством такой 
сварной конструкции является компактность, небольшая стои
мость и малая металлоемкость. Главный недостаток — затруд
ненность удаления загрязнений — можно устранить применением 
химической очистки.
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Преимуществами пластинчатых аппаратов в еще большей 
степени обладают пластинчато-ребристые аппараты (рис. 1.2, и). 
Наличие вторичной поверхности теплообмена — насадки между 
основными пластинами — позволяет выполнять их из тонких 
листов без ущерба для прочности аппарата. Пластинчато-ребри
стые аппараты обладают весьмд высокой компактностью. Они 
с успехом могут применяться для теплообмена между однофаз* 
ными средами, а также как испарители или конденсаторы. Не
достатком такого типа аппаратов является сложность их техноло
гического изготовления, а также недоступность для механической 
очистки. В настоящее время предусмотрено использование в хо
лодильной технике пластинчато-ребристых аппаратов только 
в качестве воздушных конденсаторов малых холодильных уста
новок.

1.3. ХЛАДАГЕНТЫ И ХЛАДОНОСИТЕЛИ

Хладагенты. В настоящее время наиболее распространенными 
хладагентами являются: аммиак (R717) и R12, R13, R22, R502 
в поршневых машинах; R l l ,  R12, R113, R I14, RC318, пропан 
и аммиак — в турбокомпрессорных машинах. В отдельных слу
чаях находят применение и другие хладагенты, например R12B1, 
R13B1, R14, R21, RI42 и др. В табл. 1.1 приведены некоторые 
из основных физических свойств наиболее распространенных 
хладагентов.

Подробная характеристика термодинамических, физических, 
химических и других свойств хладагентов, а также требования, 
которыми нужно руководствоваться при их выборе, приведены 
в специальной литературе [4, 58, 631. Здесь кратко остановимся 
только на тех вопросах, которые имеют непосредственное отно
шение к работе теплообменных холодильных аппаратов.

Д ля интенсивного теплообмена в испарителе хладагент дол
жен иметь возможно большие значения теплопроводности, плот
ности насыщенных пара и жидкости, теплоты парообразования 
и наименьшие поверхностное натяжение и вязкость. Для интен
сивного теплообмена в конденсаторе хладагент должен Иметь 
высокую теплопроводность и плотность жидкости, теплоту паро
образования и низкий коэффициент вязкости. В качестве общей 
характеристики свойств в этих случаях могут быть выбраны кри
тические параметры (температура Т'кр и давление ркр) и моле
кулярная масса М . Теплоотдача при кипении и конденсации уве
личивается при прочих равных условиях с уменьшением Ткр 
и М  и уменьшается с ростом ркр при кипении и понижением ркр 
при конденсации. Интенсивность теплоотдачи в теплообменниках 
возрастает с увеличением теплопроводности, теплоемкости и 
плотности и уменьшением вязкости хладагента.

При оценке и сопоставлении интенсивности теплоотдачи раз* 
личных рабочих веществ в холодильных аппаратах необходимо
12
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иметь в виду"следующее. Критические давления различных фрео- 
нов в 4—8 раз меньше, чем у воды, теплота парообразования 
примерно в 10—20 раз, а коэффициент теплопроводности, поверх
ностное натяжение, теплоемкость и кинематическая вязкость 
жидкости в 3—8 раза меньше, чем у воды. У аммиака теплота 
парообразования больше, чем у фреонов, примерно в 6— 12 раз, 
поверхностное натяж ение— в 1,5—4 раза, теплопроводность — 
в 4—8 раз.

В холодильных машинах с поршневыми компрессорами в аппа
раты вместе с хладагентом попадает масло, действие которого 
необходимо учитывать при расчете аппарата. Для фреонов, ра
створяющих масло, его влияние сказывается как на их термоди
намических и теплофизических свойствах раствора, так и на 
условиях теплообмена при кипении и конденсации. Сведения 
о растворимости масла во фреонах и свойствах фреономасляиых 
смесей приведены в работах [36, 631. Известные из литературы 
данные о теплообмене этих смесей при кипении и конденсации 
рассмотрены в гл. 2, 4 и 5.

При выборе материалов для аппаратов необходимо учитывать 
их взаимодействие с хладагентами. Материалы должны быть 
инертны к хладагентам и их смесям с маслом. При этом необхо
димо учитывать следующие свойства хладагентов: аммиак разъ
едает в присутствии влаги медь, цинк, бронзу и другие медные 
сплавы, к стали — инертен; пропан нейтрален к воде и инертен 
ко всем металлам; фреоны в обезвоженном состоянии инертны ко 
всем металлам (за исключением сплавов с содержанием Mg ^

2 %) в области температур, характерных для холодильной тех
ники; для R14, R22 и R 114 можно применять алюминий и его 
сплавы без твердометаллических присадок; обезвоженные R 1I, 
R21 н R 113 вступают в реакцию с алюминием и его спла
вами.

Фреономасляные растворы химически взаимодействуют с мед
ными трубопроводами и другими деталями и вызывают переход 
меди в раствор и последующее отложение ее на стальных шлифо
ванных поверхностях. Однако это не имеет существенного значе
ния для эксплуатации аппаратов.

Во фреоновых рассольных испарителях со стальными решет
ками и медными теплообменными трубами во избежание коррозии 
необходимо устанавливать цинковые протекторы.

К конструкции теплообменных аппаратов, также как и ко всем 
остальным элементам холодильной машины, предъявляются по
вышенные требования в отношении герметичности. Это обуслов
лено либо вредностью холодильного агента (аммиака), либо его 
высокой стоимостью (фреона). Следует также отметить сложность 
герметизации аппаратов в связи с очень высокой текучестью 
фреонов, которые спосцбны проникнуть даже через поры металла. 
Величина текучести обратно пропорциональна квадратному 
корню из молекулярной массы хладагента.
14



Хладоносители. Выбор хладоносителя является в известной 
степени произвольным. Однако при этом приходится исходить из 
некоторых общих требований. Естественно, что температура за* 
твердевания (замерзания) хладоносителя должна быть ниже 
температуры кипения (обычно на 5—8 °С). Теплофизические свой
ства должны обеспечивать наилучший теплообмен и наименьшие 
потери давления в аппарате, т. е. хладоноситель должен иметь 
высокую теплопроводность, плотность н теплоемкость и низкую 
вязкость. Хладоноситель должен быть негорючим, нетоксичным, 
невзрывоопасным и химически нейтральным по отношению к ма
териалам, из которых сделаны аппараты и трубопроводы. Весьма 
важным требованием является также низкая стоимость и доступ
ность получения хладоносителя.

Применяющиеся в настоящее время хладоиосители могут быть 
разделены иа следующие группы.

1. Вода, которая может быть использована при температурах 
кипения выше О °С, например в установках кондиционирования 
воздуха..Этот хладоноситель обладает наиболее благоприятными 
теплофизическими свойствами, он наиболее дешевый и обще
доступный.

2. Водные растворы солей NaCI, СаС1г и более редко исполь
зуемого MgCl2. Эти хладоносители имеют температуру замерзания 
от 0 до —55 °С.

3. Водные растворы органических веществ, имеющие темпе
ратуру замерзания от 0 до —55 °С. К ним относятся: метанол и 
этанол (метиловый и этиловый спирты), этиленгликоль, пропи- 
ленгликоль, глицерин и др.

4. Хладагенты, которые имеют нормальную температуру кипе
ния выше температуры окружающей среды, т. е. в обычных усло
виях (при атмосферном давлении) находятся в состоянии нена
сыщенной жидкости. К иим относятся R 11 (см. табл. 1. 1), а также 
R30, температуры насыщения и затвердевания которого соответ
ственно равны 40 и —97 °С, и др. Сравнение теплофизических 
свойств некоторых хладоносителей дано в табл. 1.2 .

Температура замерзания t3aM водных растворов солен, назы
ваемых также рассолами, и органических веществ зависит от их 
концентрации. Эта зависимость для некоторых растворов пред
ставлена на рис. 1.3. Нетрудно видеть, что с увеличением массовой 
концентрации соли или органического вещества в растворе 
понижается до температуры эвтектической точки. Эта температура 
является наинизшей температурой замерзания данного раствора 
(fmtn)- Дальнейшее увеличение концентрации приводит к повы
шению ?зам. Концентрацию раствора, применяющегося в качестве 
хладоносителя, следует выбирать такой, чтобы температура его 
затвердевания была лишь на несколько градусов ниже наинизшей 
в рассматриваемых конкретных условиях температуры кипения. 
Повышение концентрации не только удорожает хладоноситель 
из-за увеличения содержащейся в нем соли (илн органического
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вещества), но н увели
чивает вязкость и умень
шает теплопроводность 
и теплоемкость раство
ра, что ухудшает теп
лообмен и увеличивает 
гидравлические сопро
тивления.

Наиболее широкое 
распространение в хо
лодильных установках 
среднего температур
ного уровня (темпера
туры кипения от —5 
до —45 °С) получили 
рассолы. Существенным 
недостатком рассолов 
является их корроди
рующее воздейстие на 
сталь. Для устранения 
этого недостатка в рас
солы добавляют специ
альные вещества — ин- 
гибиторы. Рассол CaClj 
со специальным инги
битором был разрабо
тан во ВНИКТИхолод- 
проме. Он носит назва
ние «Кальтозин». При* 
менение кальтозина 
позволяет снизить кор
розию стали в 4-—5 раз.

Весьма важной зада
чей, с позиции повыше
ния тепловой эффектив
ности аппаратов, яв
ляется отыскание хладо
носителей, обладающих 
благоприятными тепло
физическими свойства
ми, особенно при тем
пературах кипения 
ниже —30 °С.

Перспективным сэтой 
точки зрения является 
дихлорметан R30, вяз
кость которого в не- 

' сколько раз меньше вяз-
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Рис. 1.3. Зависимость температуры замерзания от концентрации растворов, 
применяемых в качестве хладоносителей

кости рассолов. Выполненное К . Д- Каном сопоставление раствора 
СаС1г и R30 показало, что при /0 - —40 °С и равной холодопроизво- 
дителыюсти площадь поверхности испарителя в первом случае при
мерно в 3 раза больше, чем во втором (при скорости хладоноси
теля w =  1 м/с). Следует отметить, что диаметр магистральных 
трубопроводов в случае применения R30 оказывается в 1,5 раза 
больше, чем для СаС12. В низкотемпературных установках кроме 
хлорфторзамещенных углеводородов применяют также растворы 
этиленгликоля. ■ ,ч

Теплофизические свойства наиболее расЙррсцэаценных рас
солов и R30 приведены в работе [3]. $ 5 Nv ‘ > >•,.

а * v
' < * А \ %чъ\й Р

Г л а в а 2 , ? j ‘ 

КРАТКИЕ СВЕДЕНИЯ / •  V 
ИЗ ТЕОРИИ ТЕПЛООБМЕНА. 
ФОРМУЛЫ ДЛЯ РАСЧЁТА 

КОЭФФИЦИЕНТОВ ТЕПЛООТДАЧИ
Теория теплообмена однофазных сред изложена в соответ

ствующей литературе [32, 37, 43]. Здесь приведены лишь основ
ные сведения по этому вопросу и расчетные формулы для опре
деления коэффициента теплоотдачи. Процессы теплообмена при 
кипении и конденсации хладагентов в аппаратах холодильных 
установок имеют свои особенности н рассматриваются более
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подробно с использованием данных новейших отечественных и 
зарубежных исследований.

В уравнениях подобия, описывающих теплоотдачу однофазных 
сред, в качестве определяющей температуры, по которой нахо
дятся теплофизические свойства среды, может служить средняя 
температура жидкости /ж, температура поверхности нагрева 
стенки tct либо средняя между ними, обычно tm =  0,5 (tm +  fCT).

•

2.1. ТЕПЛООБМЕН ПРИ СВОБОДНОМ ДВИЖЕНИИ

Свободное движение вызывается различием плотностей холод
ных и горячих частиц среды, возникающим из-за разности тем
ператур между средой и стенкой аппарата. Определяющим крите
рием подобия в этом случае является критерий Релея Ra

Ra =  G rPr =  gp0io/(va),

определяемым — критерий Нуссельта Nu =  сс/<Д.
Общий вид уравнения подобия для свободного движейия

Nu =  С Ran (Ргж/Ргст)8'25-

В приведенных соотношениях обозначены: g  — ускорение сво
бодного падения; 0 —■ разность температур (температурный на
пор) между средой и стенкой аппарата; а  — коэффициент тепло
отдачи от среды к стенке; 0 — коэффициент объемного расшире
ния; /0 — определяющий размер; С — постоянный множитель.

Определяющий размер: для горизонтальной трубы / 0 — d„, 
для вертикальной стенки и трубы /0 — Н  (высота), для горизон
тальной стенки — меньшая сторона. Определяющей температу
рой служит температура жидкости (tm) вдали от поверхности 
теплообмена.

Отношение (Ргж/Ргст)°,г8 учитывает влияние направления 
теплового потока (нагревание или охлаждение) на теплоотдачу 
для капельных жидкостей. Д ля газов это влияние учитывается 
введением в уравнение подобия множителя /  (T m/T t г), называе
мого температурным фактором. В теплообменных аппаратах хо
лодильных установок различие между температурами tM и /ст 
невелико, поэтому можно принимать: (Ргж/Ргсг) л# I, /  (Т т/Т сг)&  
m  1. Рекомендуемые ниже расчетные уравнения учитывают это 
обстоятельство.

В зависимости от величины Ra режим движения жидкости 
в пограничном слое может быть ламинарным, переходным или 
турбулентным.

При свободном ламинарном движении у горизонтальной трубы 
для расчета среднего коэффициента теплоотдачи может быть 
применено уравнение И. М. Михеевой [43]:

Nu* =*0(50Ra^4# (2.1)



которое получено иа основании обобщения опытов с жидкостями 
при 103 <  Ra <  10s и Рг =  0,7-г-30 ООО. Для воздуха формула
(2 . 1) может быть упрощена и представлена в виде

Nu =  0,47Gr,/4.

В вертикальном ряду горизонтальных труб (для настенной 
гладкотрубной батареи) а  увеличивается примерно на 3,5—4 % 
для каждой следующей по высоте трубы при S/dH >  2,5 и умень
шается иа такую же величину при S/dH <  2,5 по сравнению с рас
считанным значением для одиночной трубы (S  — шаг труб по 
вертикали).

Для свободного движения вдоль вертикальных труб и стенок 
в диапазоне 0,7 «  Рг <  3000: '

при ламинарном пограничном слое (10® -с Ra 109)

Nu* =  0,76Ra«4; (2.2)

при Турбулентном ( R a > 6 > 1 0 10)

Nu* =  0,15Ra*3. (2.3)

Во втором случае коэффициент теплоотдачи не зависит от ли
нейного размера.

При переходном режиме (109 <  Ra <  6 - 1010) значения коэф
фициентов теплоотдачи лежат в пределах от а л (для ламинарного 
течения) до а т (для турбулентного течения). Приближенно они 
могут быть рассчитаны по формуле (2.3).

Заметим, что при Ra >  109 на стенке или трубе имеется на
чальный участок длиной Я кр с ламинарным пограничным слоем 
и участок длиной (Я  — Я вр) с турбулентным пограничным слоем. 
Поэтому более точно средний коэффициент теплоотдачи в этих 
случаях можно рассчитать по формуле [54]

а  — (о&дЯкр/Я) -j- (1 Я Яр/Я),

где Я  — полная длина (высота) стенки или трубы; а„ — коэф
фициент теплоотдачи, соответствующий ламинарному погранич
ному слою [определяется по уравнению (2.2)] , а т — турбулент
ному пограничному слою [по уравнению (2.3)].

Величина Я нр определяется из условия

Я кр =  [10\а/(£Р9)],/3.
Для горизонтальной пластины, обращенной греющей поверх

ностью вверх, Ор0р =  а верт; для пластины, обращенной греющей 
поверхностью вниз, а гор =  0 ,5аверт. Здесь а верт рассчиты
вается по формуле (2.2) при этом определяющим размером яв
ляется меньшая сторона пластины 154].

Для воздуха и других газов, у которых Ргж «  0,7, уравнения
(2.2) и (2.3) упрощаются и соответственно принимают вид:

Nu =  OJOGr»/4; Nu =  0,14Gr1/3.
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Значения коэффициентов A lt А % я  A t
Т а б я  я н а  2.1

Коэф Воздух при t. “С Вода при . *с
фициент

1 —50 — 20 D 20 50 0 20 40

At 1,38 1,34 1,31 1,26 1,22 65 103,5 137
А , 2,08 2,00 1,98 1,88 1,84 96,5 155 207
А , 2,15 2,02 1,87 1,74 1.64 114 220 326

С помощью уравнений (2.1)—(2.3) можно получить размерные 
формулы для определения среднего коэффициента теплоотдачи а
ТВт/(м».К)1:

а  =  A ^Q ldnf* ', a = A t (Q /H f*; а  =* Л»01/3.
Значения коэффициентов А х, А г и А в для воды и воздуха 

приведены в табл. 2.1.
Вокруг тонких проволочек (d — 0,2-~2 мм) при малых тем

пературных напорах образуется неподвижная пленка обтека
ющего их газа. Через пленку теплота передается только путем 
теплопроводности и Nu =  ad/X — 0,5. Этот режим течения назы
вается пленочным.

В области Ю '8 <  Ra <  10* (переходный режим от пленочного 
к ламинарному) расчет среднего коэффициента теплоотдачи для 
горизонтальных труб и проволок производится по уравнению 
М. А. Михеева

Num =  1,18Ra„8.

2.2. ТЕПЛООБМЕН ПРИ ВЫНУЖДЕННОМ ДВИЖЕНИИ 
ВНУТРИ ТРУБ И КАНАЛОВ

Как известно, режим движения среды в зависимости от числа 
Re может быть ламинарным, турбулентным или переходным. 
Определяют процесс теплообмена при вынужденном турбулентном 
движении критерии Re и Рг, при вынужденном ламинарном — 
Re, Рг, Gr. Произведение RePr может быть также заменено кри
терием Ре.

Определяющим размером в числах подобия является внутренний 
диаметр трубы dB„ или эквивалентный da — 4f /П , где f  — пло
щадь поперечного сечения канала, Я  — периметр этого сечения.

Прямые трубы и каналы. Ламинарное течение (Re <  2600). 
Вследствие неизотермичности потока н малой скорости вынужден
ного' ламинарного движения на теплоотдачу оказывает влияние 
изменение физических свойств по сечению трубы и свободное 
движение. При этом различают два режима ламинарного течения: 
1) "вязкостный, когда из-за преобладания сил вязкости иад подъ-
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емными влияние свободной конвекции отсутствует, а изменение
вязкости по сечению трубы влияет на профиль распределения 
скоростей; 2) вязкостно-гравитационный, когда распределение 
скоростей по сечейию зависит не только от изменения вязкости, 
но и от направления и интенсивности поперечных токов свобод
ного движения, обусловленного разностью температур жидкости 
у стенки трубы и вдали от нее.

При вязкостном режиме (Ra <  8-105), если длина трубы 
больше длины начального изотермического участка и теплообмен 
происходит с начала трубы, для определения коэффициента тепло
отдачи может быть применено уравнение Б . С. Петухова и
Е . А. Краснощекова [32]

Num -  1.55(RemPrw<W /),/3 (Цш/Цет) ' V  (2.4)

Поправка ( |t* /n eT),/7 на изменение вязкости применяется лишь 
для капельных жидкостей. Коэффициент е( представляет собой 
поправку на гидродинамический начальный участок и может быть 
вычислен по формуле

* _  0.60 ( т к  ( 1 + 2 ,5  (2.5)

справедливой при //d*, <  0,1 Re.
Формула (2.4) обобщает результаты экспериментов при (1/Ре)Х 

' X (М*вя) <  0,01 и 0,07 <  щ /Цст <  1500 в случае, если темпе* 
ратура стенки незначительно изменяется по длине трубы.

Д ля вязкостного ламинарного течения рассолов в испарите» 
лях можно рекомендовать формулу

Н и « - 1,5 5 ( 1̂ ) ' Л [ 1 + 0 ,0 1 ( ^ . И .  (26)

Более подробно о расчете а  при вязкостном режиме см. в работе

При вязкостно-гравитационном режиме (GrPr >  8* 10s) сред
ние коэффициенты теплоотдачи определяются из уравнения [32]

Nu* «  0,15Re«33P r^ <3Gr* 1 (Ргж/Ргст)0*25̂ .  (2.7)
Коэффициент в| учитывает изменение теплоотдачи по длине 

трубы I (рис. 2.1).
Определяющим размером в уравнениях (2.4)—(2.6) является 

d — <*вк, в уравнении (2.7) — d „  или d».
Турбулентное течение (Re 5 = 10*). Д ля расчета а  при турбу

лентном режиму применяется формула М. А. Михеева, получен
ная в результате обобщения опытов со многими жидкостями [43]:

Nu* =  0,02lRe£8P r£ 43 (Рг*/РГст)0,й *i- (2.8)
Эта формула справедлива для труб и каналов любой формы по
перечного сечения — круглого, квадратного, прямоугольного,
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Ряс. 2.1. Поправочные коэффициенты 8[ при значениях относительной длнны 
трубы UdD„ <  50 (при l/dB„ >  50 ej =  1):

— к  формуле (2.8) и другим для турбулентного режима; —
(2.7) — для вязкостно-гравитационного режима

— к  формуле

кольцевого (d jd l — 14-5,6), щелевого {alb =* l-i-40) и других 
при Re =  Ю'Ч-б- 10е и Рг =  0,64-2500.

Для воздуха выражение (2.8) упрощается:

Nu =  0,018Re0i8B,.

Значения s t в уравнении (2.8) см. на рис. 2.1. При (Ргж/Ргст) яа 
на 1 уравнение (2.8) приводится к следующему размерному виду 
(а , Вт/(м2<К)):

а  =  B w ^e i/d * '2,

где В — коэффициент, зависящий от физических свойств жидко
сти: d — dBK — для трубы и d3 — для канала.

Для воздуха в интервале температур —50 <  t <  50 °С

В  -  3,73 — 0,0091/ +  0.0000465/8; 

для воды в интервале температур 0 <  t <. 50“ °С 

В  =  1430 +  221.

Значения В  для рассолов и хладагентов приведены в табл. 2.2 
и 2.3.
22



Значении В  для рассолов
T q б я я ц а 2.2

Рассол
Плотность 

рассола 
при 15 

кг/и*

Температура рассола. *с

0 —5 — 10 -1 5 -2 0 —30

1060 1410 1280 _ _ •ж
NaCl 1120 1310 1190 1070 — -- --

1175 1200 1065 960 865 795 ---

ИЗО 1240 _ 1000 _ _
СаС12 1200 1060 — 875 — 695 —

1250 935 — 762 — 620 528
1286 845 684 560 459

Т а б л r fu  а 2.3
Значения В  для жидких хладагентов

^ ц а

3 .
Х ладагент

Температура хладагента, °С

- 3 0 — 20 — 10 0 10 20 30

Аммиак 
R22 

. R12 
R11

2200
786
637

2235
776
650

2275
764
660

2320
750
665
570

2365
734
666
580

2390
716
666
586

2410
695
664
590

Коэффициенты теплоотдачи на внутренней стенке каналов 
кольцевого поперечного сечения могут быть также рассчитаны 
по формуле [32 1

Nu* -  0 ,0 1 7 R e № * 4 (Ргж'Ргст)0-23 (rfz/d»)0*18, (2.9)
полученной при И<Ь ~  504-460 и Рг — 0,74- 100.

В ней dx и di — внутренний и наружный диаметры кольца; 
характерный размер 4» —- d 2 — d v

При продольном обтеканин пучка труб определение коэффи
циента теплоотдачи можно осуществить по уравнению (2 .8), под
ставив в качестве определяющего размера эквивалентный диа
метр d3 межтрубного сечения канала с пучком труб диаметром d,, 
и ведя в него множитель (d3/dH)° l .

Переходный режим течения (2000 <  Re <  10 000). В этом 
режиме коэффициент теплоотдачи зависит от многих трудно учи
тываемых факторов. В частности, большое влияние оказывает 
перемежаемость течения, т. е. то, на какой части длины трубы 
течение имеет ламинарный характер', а на какой — турбулентный. 
Чем выше число Re и турбулентность иа входе в трубу, тем иа
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большей ее длине существует турбулентное течение. Точное коли
чественное описание средней теплоотдачи для переходного ре
жима отсутствует. Очевидно, что величина а пер находится в пре
делах а л <  а пер <  а т . Приближенно а пер =  а тгпср, где а т — 
вычисляют по уравнению (2.8), а значения епер =  /  (Re) при
ведены ниже:

Re . . . .  2 500 3 ООО 4 ООО 5 ООО 6 ООО 8 ООО 10 ООО 
епер . . . .  0,4 0,57 0,72 0,81 0,88 0,96 1,0

Изогнутые трубы. При движении жидкости в изогнутых тру
бах (коленах, отводах, змеевиках) возникает центробежный 
Эффект, из-за которого поток жидкости отжимается к внешней 
стенке и в поперечном сечении возникает так называемая вторич
ная циркуляция, которая приводит к росту турбулентности и 
коэффициента теплоотдачи. С увеличением радиуса кривизны 
змеевика R зм влияние последней уменьшается и для R 3M — оо 
(прямые трубы) совсем исчезает. Вторичная циркуляция возникает 
при ламинарном течении в змеевике, если Re« <  Re <  Re'^p, 
и при турбулентном, если Re >► Re«p. В первом случае для расчета 
среднего коэффициента теплоотдачи в змеевике а зм можно при
менять уравнение (2 .8), во ^втором —  а зм =  сстг зм, где значе
ния а т рассчитываются по этому же уравнению, а величина

в *  =» 1 +  1,8 д а зм).
Здесь Re„p =  1 6 , 4 / / 5 7 ^ ;  R e ^  -  18 500 (d/2R 3M)°•*, где d —  
внутренний диаметр трубы. Приведенные уравнения получены 
для винтовых змеевиков при-с?/#зм >  8 - 10-4 [32].

2.3. ТЕПЛООБМЕН ПРИ ПОПЕРЕЧНОМ ОБТЕКАНИИ ТРУБ

Д ля расчета аппаратов представляет интерес поперечное обте
кание жидкостью пучков гладких и оребренных труб.

Гладкотрубные пучки. На рис. 2.2 схематически изображены 
коридорный и шахматный пучки труб и даны обозначения, при
нятые в приведенных ниже формулах.

Коэффициент теплоотдачи при поперечном обтекании труб 
жидкостью зависит от ее свойств, режима движения, расположе
ния труб в пучке, относительного поперечного (а =  S)/dH) и отно
сительного продольного (b =  S 2/d„) ш ага  пучка.

Рис. 2.2. Расположение труб в пучке: а — коридорное; б — шахматное 
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Т а б л и ц а  2.4

Величины С, т н п  в формуле (2.10)
I __________________________________ ;_________________

Режим
течения

Коридорные
пучки Шахматные пучки {

I
с т п С m | п а/Ь

Ламинарный 0,52 0,50 0,36 0,71 0,5 0,36
R e =  10*-5-Ю* ’

Смешанный 0,27 0,63 0,36 0,35 (a/i)0' 2 0,6 0,36 < 2
Re =  Ы0»-г-2.10» 0,4 0 ,6 0,36 > 2

Турбулентный 0,033 0 ,8 0,4 0,031 (a/6)0*2 0,8 0,4
Re >  2.106

Н а основании ряда исследований А. А. Ж укаускас [21] уста
новил закономерности процесса и рекомендовал расчетные фор
мулы для гладкотрубных пучков, обоснованные опытами в интер
вале Re =  30-г-1,2 млн. и Рг =  0,714-500. Испытанные коридор
ные пучки имели а и Ъ в пределах 1—2,6 , а их отношение alb — 
=  0 ,64- 2,4. Шахматные пучки имели а — 14-2,6 и b — 0 ,94- 4; 
alb =  0,334-2,8.

Средний коэффициент теплоотдачи глубинных рядов пучка, 
а также всего многорядного пучка характеризуется уравнением

Ыцж =  С Re£Pr" (Р гж /Р г с х )0,25, (2.10)

в котором определяющим размером является наружный диаметр 
трубы, определяющей температурой —■ температура набегающего 
потока жидкости, расчетной скоростью — скорость в наимень
шем проходном сечении.

Величины С, m и п для различных режимов течения приведены 
в табл. 2.4.

Формула (2.10) приме
нима для пучка с числом ря
дов в направлении потока 
г  5 ;  20. При 2 <  20 а г =
— Сгосг>.2о» где o*z>20 опре
деляется по формуле (2 . 10), 
а  Сг — по графику, приве
денному на рис. 2.3.

Пучки оребренных труб.
Аппараты холодильных ма
шин очень часто выполня
ются в виде пучков оребрен
ных труб, обтекаемых возду
хом (воздухоохладители, 
воздушные конденсаторы)

Рис. 2.3. Поправочный коэффициент Сг 
иа число рядов при расчете теплоотдачи 
гладкотрубных пучков:
-----------— коридорный п у ч о к ;------------— ш ах
матный
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Т а б л и ц а  2.5 или паром холодильногс 
Величины С, С ' * т  агента (р еген ер ати в н ы *

в уравнениях (2.11) и (2. 12) теплообменники).
Условия конвективногс 

теплообмена между рабо
чей жидкостью и сребрен
ными трубами усложня
ются по сравнению с об
теканием гладких труб 
из-за влияния формы, раз
меров ребер, шага между 

ребрами. Обобщенные зависимости здесь, строго говоря, могут 
быть получены только для геометрически подобных оребренных 
поверхностей. В связи с этим существует большое число формул, 
каждая из которых описывает конвективный теплообмен и со
противления для определенной оребренной системы. Наиболее 
полная сводка таких формул приведена в работах [21, 68].

Д ля обтекания газовым потоком пучков труб с поперечными 
круглыми ребрами (ленточное и шайбовое оребрение) средние 
конвективные коэффициенты теплоотдачи а„, отнесенные к полной 
оребренной поверхности, могут быть рассчитаны по формуле, 
полученной В. Ф. Юдиным [68],

Nu =  CC*Csq>7mRenPr0,33. (2.11)

Для воздуха влиянием Рг можно пренебречь, подставив в урав
нение (2.11) среднее его значение (при О °С Рг =  0,707). В этом 
случае

Nu =  С 'С А  cp^Re". (2.12)

В формулах (2.11) и (2.12) коэффициенты С и С ' и показатель 
степени т  учитывают расположение труб в пучке (табл. 2.5); 
коэффициент Сх — влияние числа рядов труб г вдоль потока 
(табл. 2.6); С, — влияние взаимного расположения оребренных 
труб; Фи =  Fop/Foe — наружная степень оребрения (см. гл. 3).

Т а б л и ц а  2.6 
Значения коэффициентов Сг в уравнениях (2.11) и (2.12)

Расположение труб 
а пучке Re

Число рядов труб г

1 2 3 4 и более

Шахматное 12 000 
t  50 000

0,82
0,75

0,90
0,88

0,97
0,97

1.0
1.0

12 000 1,4 1.3 1.0 1.0
Коридорное 30 000 1.2 1.2 1,0 1.0

50000 1.0 1,0 1.0 1.0
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Расположение 
труб ■ пучке с С ' т

Шахматное
Коридорное

0,36
0,20

0,32
0,18

0,5
0,7



Для шахматного расположения С, =  [(St — dH)f(S2 — du)]0A-, 
для коридорного Cs — [(Si — du)/(S9 — dH) l0,1- Показатель сте
пени при Re n — 0,6фй'07.

В качестве характерного линейного размера в критериях Nu 
и Re выбран условный размер / , сл'

1усл — (FuPlFoP) йи +  (Fp/Fop) Y °*785 ( ° р  “  4 )  =

=  (йк/Фи) +  (1 -  1/фЛ Y 0,785 ( D * - 4 ) i
где FMp — площадь наружной поверхности труб в промежутках 
между ребрами; F0p =  FMp +  Fp — общая площадь наружной 
поверхности труб и ребер; Fp — площадь наружной поверхности 
ребер; Dv — наружный диаметр ребра, м; dB — наружный диа
метр трубы м; фн =  F 0p/F Mp — условная наружная степень 
оребрения. Таким образом,

* Nu —— Ки/усл/Х; Re =  ц^/усд/^1
Методика, разработанная В. Ф. Юдиным, позволяет также 

применять уравнения (2.11) и (2.12) для расчета гладкотрубных 
пучков. В этом случае ф„ =  1, 1усл =  d^.

Уравнения (2.11) и (2.12) справедливы при следующих усло
виях: /усл =  12-Г-178, Фн =  1-7-21,2, Re =  (54-370) 103: (5Х —
— du)/(S2 — du) =  0,46-г-2,2 — для шахматных пучков; /усл — 
=  27-Г-178, фк =  l-f-18,5, Re =  (10-^370) 10* — для коридор
ных пучков.

Определяющей температурой в форме (2.11) является средняя 
температура потока; скорость относится к наиболее сжатому 
сечению пучка.

Часто оребрение воздухоохладителей и воздушных конденса
торов выполняется в виде сплошных металлических пластин, ко
торые пронизываются пучком труб. Толщина ребра в этом случае 
составляет 6р — 0,2ч-0,5 мм, шаг ребер Sp =  2-г-3 мм, шаг 
между трубами SJd,, =  S2/d„ =  2. Для коридорного л у ч к а  труб 
с таким пластинчатым оребрением А. А. Гоголин [26] рекомен
довал следующую расчетную формулу:

Миж =  С Re» (L/d3)m- (2.13)

Здесь в качестве определяющего размера принята величина 
эквивалентного диаметра суженного проходного сечения, опреде
ляемая соотношением

4, =  2 (Sx -  dK) (Sp -  б р ) / ^  -  <U) +  (Sp -  6P)],

где L  — суммарная длина пластин по ходу воздуха.
Определяющей температурой является средняя температура 

воздуха, скорость определяется для суженного сечения канала. 
Величины п  и т  в формуле (2.13) определяются выражениями:

п =  0,45 +  0,0066 (L/<4); т  =  -  0,28 +  0,08 (Re/ЮОО); С =  АВ ,
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где множитель В  «  1,36 — 0,24 (Re/1000), а значения множи
теля А  приведены ниже:

U a ,  . . .  5 10 20 30 40 50
А  . . .  .0 ,412  0,326 0,201 0,125 0,080 0,0475

Формула (2.13) получена для труб диаметром d^.-* 10-1-16  мм 
при следующих значениях величин: Re — 500-1-2500; L /d, —
-  4-1-50; Sp/d* «  0,18-1-0,35; S j/d . «= 2-1-5; t9 «  - 4 0 - 4 0  °C; 
tup *= 24-6 кг/(м*- с).

График зависимости о* — /  (Re) при наиболее распространен
ных L/d* приведен на рис. 6.10.

Сведения о теплоотдаче воздуха в коридорных пучках труб 
с пластинчатым оребрением при S p — 8-1-20 мм приведены в ра
боте 1261.

Д ля обтекания шахматных пучков труб с разрезными по ходу 
воздуха пластинчатыми ребрами (одно сплошное ребро иа каждый 
вертикальный ряд труб) Д . М. Иоффе получил формулу

Nu =  0,178Re°-e (Lp/d*)"0,14-
Определяющий размер и определяющая температура такие же, 

как и в уравнении (2.13), Lp — ширина одной пластины (ребра) 
по ходу воздуха. Формула справедлива при следующих условиях: 
диаметр труб d ,  =  124-22 мм, Lp ~  244-30 мм, число труб по 
ходу воздуха z =  24-6, wp — 34-10 кг/(м*. с), t» — 254-45 °С,

=  224-48 мм, Sp =  24-5 мм.

2.4. ТЕПЛООБМЕН В СТЕКАЮЩЕЙ ПЛЕНКЕ ЖИДКОСТИ

В вертикальных кожухотрубных и испарительных конденса
торах вода стекает по поверхности труб в виде пленки. Тепло
отдача между поверхностью tpydbi и стекающей пленкой жидко
сти зависит от плотности орошения, геометрических характери
стик труб, теплофизических свойств и температуры орошающей 
жидкости.

Определяющими критериями, отражающими влияние режима 
течения пленки и свойств жидкости, являются Непл =  
и Ргпа =  via, определяемым — Ыипд =  абплД .

Из уравнения расхода жидкости в пленке Г  — сИпл^плР по
лучают Re„n =  Г  Нур), где шпл и бпл — средняя скорость и тол
щина пленки; v, а , Я — свойства жидкости в пленке; Г  — линей
ная плотность орошения, кг/(м- с). Толщину пленки для лами
нарного течения под действием сил тяжести рассчитывают по теоре
тической формуле Нуссельта бпл =  I3(i/7(gp*) 11/3. При других 
режимах величина 6M будет иной.

Часто в качестве характерного размера принимают не 6ПЛ1 
как это сделано в приведенных выше уравнениях, а эквивалент
ный диаметр пленки d, =  46,^. Тогда:

Nujh, =  4абщ Д; R e ^  =  4/7(vp). (2.14)
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Некоторые автора при обобщении опытных данных в критерий 
Нуссельта вместо 4» подставляют величину (vVg)1/3, пропорцио
нальную толщине пленки, тогда

NuM = a ( ^ / * ) ,/3A . (2.15)
Вертикальные трубы. Средний коэффициент теплоотдачи при 

орошении пленкой вертикальной трубы может быть рассчитан 
по уравнениям:

при Иевл <  2000 (ламинарное течение)
Nu =» 0,67 (Ga’Pi^Re™)»/®; (2.16)

при Re** >  2000 (турбулентное течение)

} Nu =* 0,01 (GaPrReju,)173. (2.17)
Здесь Re^a соответствует уравнению (2.14); Г  =  Gf(ndz);

Ga =  g fP /v *; Nu — aH/X;
H  — высота трубы; G — массовый расход жидкости, орошающей 
трубы аппарата, кг/с; d  —  диаметр орошаемой трубы, м (в вер
тикальном кожухотрубном конденсаторе d — d„ )\ г  — число 
труб.

Уравнение (2.17) может быть также представлено в виде:

Nuju, =  0,01 (ReMPr),/3, (2.18)
где Re,,* и Nu„„ определяются по формулам (2.14) и (2.15).

Уравнение (2.18) получено на основании опытов с водой, сте
кающей по внутренней поверхности вертикальных труб с dm  =  
=  ЗЗ-т-65 мм. При температуре воды 10—50 °С выражение (2.18) 
д л я '»  1кВт/(м*-К) 1 приводится к виду

о .  =  (2,5 + 0 ,0 7 / .)  Г ' '3.
Определяющей температурой в формулах (2.14)—(2.18) яв

ляется средняя температура жидкости в пленке.
Горизонтальные трубы. Наиболее близкими к условиям ра

боты испарительных конденсаторов являются исследования, вы
полненные Н. В. Товарасом и др. [60]. Был исследован шахмат
ный пучок из 40 рядов гладких труб (da =  25 мм) по высоте 
с расстоянием между осями труб по вертикали 25„ =  50 мм. 
Поперечный шаг труб S i =  54 мм. Такие пучки применяются 
в испарительных конденсаторах ИК-125 и ИК-200. Трубы пучка 
со стекающей по ним пленкой воды обдувались движущимся 
снизу вверх воздухом. Опыты проводились при температуре 
воды =  5-J-40 °С, плотности орошения Г  =  0,045-4-0,22 кг/(м- с), 
скорости воздуха wB — 0-j-6 м/с.

Д ля скорости воздуха, равной нулю, при R e ^  =  120ч-1360 
(ламинарно-волновой режим течения), Рг =  4,3--11,3 получено 
уравнение

Nunj, =  7 ,5 5 .1 0 -3R eS fP r0-61. (2.19)
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Здесь выражения критериев соответствуют формулам (2.14) и 
(2.15), а Г  — G/(2lz), где G — массовый расход воды, поступа
ющей на эти трубы; I — длина каждой трубы; г — число парал
лельно орошаемых труб (по горизонтали).

Уравнение (2.19) в пределах tw — 10ч-50 °С может быть 
представлено в следующем виде: а*  — (4 -f- 0,054,) Г 1/3> 
( а ш, кВт/(м*.К)).

Авторы работы [601 отмечают, что полученные ими коэффи
циенты теплоотдачи примерно на 40 % превышают данные Л . 3 . Се
милет [56] и на 30—50 % ниже данных А. Д . Чумаченко [58].

Для определения коэффициента теплоотдачи в стекающей 
пленке, обдуваемой воздухом, имеющим скорость we, предложены 
уравнения:

Nuna == 0,01 lR e ^ P r0,62 

при R e, =  Wadg/Vg — 3000-Г-6900;

N u „  =  0,24 Reb? PrL“  ReT0,36 

при ReB =  69004-8500.
Здесь индексом в обозначены величины, относящиеся к воз- 

ДУХУ-

2.5. ТЕПЛООБМЕН ПРИ КИПЕНИИ ЖИДКОСТЕЙ

К ак известно, кипение может быть пузырьковым и пленочным. 
Переход от первого режима кипения ко второму характеризуется 
критической плотностью теплового потока q«pi- Испарители хо
лодильных машин работают при плотностях теплового потока, 
на 1,5—2 порядка меньших х, поэтому пленочное кипение 
здесь не рассматривается. В испарителях холодильных машин 
в зависимости от конструкции аппарата и условий протекания 
хладагента могут быть реализованы следующие виды кипения: 
1) кипение на затопленном жидкостью пучке горизонтальных 
труб; 2) кипение на пучке горизонтальных' труб, орошаемых 
жидкостью; 3) кипение внутри труб и каналов. При этом кипящая 
жидкость находится в насыщенном состоянии (в преобладающем

числе случаев).
Для установления ка

чественных и количе
ственных особенностей 
процесса кипения, поло
женных в основу расчета

Рис. 2.4. Различные режимы 
кипении:
СК — свободная конвекция; H P  — 
нерам итое кь„ение; Р  — разви
тое пузы рьковое кипение
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различных испарителей, необходимо рассмотреть наиболее общий 
вид кипения — кипение в большом объеме. Гидродинамика про
цесса в этом случае определяется парообразованием, а образу
ющийся пар свободно удаляется с поверхности нагрева.

Качественный характер зависимости коэффициента теплоотдачи 
от плотности теплового потока для хладагентов, кипящих на гори
зонтальной трубе, погруженной в объем жидкости для случая не
зависимого задания q (электрообогрев), представлен на рис. 2.4.

При небольших тепловых потоках (линия оа') собственно 
кипение либо совсем отсутствует, либо развито слабо, в виде 
единичных центров на отдельных участках поверхности нагрева. 
В этом случае пар образуется в основном за счет испарения жид
кости у горизонтальной поверхности раздела фаз. Теплоотдача 
здесь характеризуется теми же параметрами, что и для свободного 
движения жидкости. С увеличением q кипение захватывает все 
большую и большую площадь, интенсивность теплообмена уве
личивается и при определенном q =  q^ наступает режим разви
того кипения (линия бв).

Если процесс вести в обратном направлении, от точки в 
к точке б, то прекращению кипения будет соответствовать плот
ность теплового потока qa <  q0. Наличие переходной области 
обусловлено своеобразным гистерезисом величины q, соответ
ствующей началу и прекращению кипения [26, 531. При одном 
и том же q температурный напор, обеспечивающий кипение при 
наличии зародышей (линия ба), меньше напора, необходимого 
для его возникновения.(линия аа').

В области аа'б  процесс нестабилен, и коэффициенты тепло
отдачи могут принимать значения от минимальных на линии аа' 
до максимальных на линии ба. Можно считать, что для переход
ной области характерен процесс неразвитого кипения, при ко
тором коэффициент теплоотдачи зависит от свободной конвекции 
и от парообразования. Поскольку образование зародышей носит 
вероятностный характер, кипение может возникать и при любых 
плотностях тепловых потоков в интервале от qa до <7б в зависимо
сти от конкретных условий. Поэтому точную численную1 вели
чину q6 установить трудно.

Процесс парообразования фреонов и аммиака при одинако
вых рк (или /н) протекает по-разному. При кипении аммиака 
число центров парообразования значительно меньше, отрывной 
объем пузырей значительно больше и гистерезис проявляется 
сильнее, чем при кипении фреонов. Эти особенности связаны 
с различными теплофизическими свойствами, а также различными 
приведенными состояниями при одинаковых рв или ^  рассма
триваемых хладагентов.

Д ля фреонов — коэффициенты теплоотдачи в области свобод
ного движения при 10® ^  Ra 5 в 3-10® описываются уравнением 
подобия

Nu =  0,21Rai/3; (2.20)
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Т а б л и ц а  2.7
Величины j4ck, ВСк, 9а и 0а 

для некоторых холодильных агентов

Параметры
Хладагент

P t ,  МПа
R II R I2 R I3 R21 R22 Аммиак

^ с к
54

201
60

231
67

268
62

242
69

270
74

217
0,1—0,4

? а . Вт/м? 3000
1000

2400
1000

1800
550

3100
1000

2800
1000

10 000
5 000

0,1
0,4

еа, °с 7,5
3,3

5,7
3,0

4,1
1,7

6,7
2,9

5.6
2.6

21,4d0*2 
12,3^0,г

0,1
0,4

для аммиака при 10е ^  Ra 2=5 103

Nu„ =  0,5Rai/4. (2.21)

Здесь определяющей является температура насыщения t„ =  t0, 
а определяющим размером — диаметр трубы.

Выражение (2.20) приводится к размерному виду:

а* =  Д*к<71/4 - 5 f K01/3,
где

Л*к =  (0,21Х)3/4 [gP/(va)]I/4; Я* =  (Л*к)4/3 =  0.21Х [gP/va)]i/3. 

Выражение (2.21) можно представить так:

«а* =  (q/d) 1/8 =  В™ m f *.
где

А™ =  (0,5X)4/s [gP/(va)],/5; В е к  =  (Л с ак“ ) 5/4 -  0.5Я, [gp/(va)]i/4.
Формулы (2.20) и (2.21) можно применять при <7 <  <7а. В не

большом интервале изменения давлений значения А сн и В ок из
меняются незначительно. Их численные величины, а также при
мерные величины <7а и соответствующие им 0а приведены в табл. 2.7. 
Различие между qa и qa уменьшается с повышением давления 
и шероховатости поверхности нагрева. Следует также отметить, 
что при ро »  0,1 МПа для R12 и R22 по опытным данным q6 «  
ft} 10 кВт/м2, тогда как для аммиака его величина составляет 
около 50 кВт/м2.

Для развитого пузырькового кипения характерно большое 
число действующих на поверхности нагрева центров парообра
зования (z, 1/м2). Поэтому особенности теплообмена при этом 
режиме кипения обусловлены условиями возникновения, роста и 
отрыва от поверхности паровых пузырей, иначе говоря, внутрен-
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ними характеристиками процесса парообразования. Если рассма
тривать первичные факторы, определяющие интенсивность тепло
отдачи при развитом пузырьковом кипении, то к иим следует 
отнести физические свойства жидкости, плотность теплового 
потока (или 6), давление (или температуру) насыщения и совокуп
ность свойств системы жидкость—поверхность нагрева.

Из физических свойств жидкости наиболее существенное влия
ние иа теплообмен оказывают поверхностное натяжение, тепло
проводность, теплоемкость и плотность жидкости, а также объем* 
ная теплота парообразования. Физико-химические свойства пары 
жидкость—поверхность нагрева могут быть учтены с помощью 
краевого угла смачивания, механические свойства поверхности — 
с помощью характеристик микрошероховатости поверхности. 
Критериальные уравнения, обобщающие опытные данные в об
ласти развитого кипения из-за сложности, вероятностного ха
рактера процесса парообразования и недостаточности знаний, 
пока еще не могут учесть всех влияющих на теплообмен факторов. 
Они дают удовлетворительные результаты для тех пар жидкость— 
поверхность и в том интервале давлений, к которым относятся 
обобщаемые опытные данные. В частности, большое влияние на 
условия возникновения кипения и число действующих центров 
оказывает удаление рассматриваемого состояния от критического, 
которое можно характеризовать приведенным давлением я  =
— ptjpnp- Чем выше я , тем больше нестабильность кипящей жид
кости и вероятность возникновения в ней паровых зародышей.

Ниже приведены расчетные рекомендации, полученные на 
основании опытов с хладагентами.

По данным А. В. Куприяновой (опыты с уменьшением q), 
для развитого кипения аммиака при <0 =  —40-4-20 °С [р0 =
-  Рш -  (0,78-5-8,6) 105 П а] и <7 =  23—87 кВт/м»

« * - 2,2 (д ,.1  < r T V 7, (2 .22)

■ли Op, =  (3-5-0,021 /0) 90'7. где р0, Па; д, Вт/м*; а ,  Вт/(м**К).
В области неразвитого кипения

®нр а св V" 1 “Ь (а рнЛ*ен)*'

Д ля расчета коэффициента теплоотдачи а рк [Вт/(м*. К) 1 при

Развитом кипении фреонов может быть применена формула 
. Н . Даниловой, построенная с помощью теории термодинамиче

ского подобия на основании опытов со многими фреонами,

орк -  Со9°-” /(я) (RjRnf*  =  Atf-n (R*/R„)0-*. (2.23)
Величина С0 характеризует влияние свойств вещества н а  теп

лоотдачу и определяется из выражения

Со =  550(рКр. 10~5)1/4Г “ 7/8Л1~1/8.
2  П /р  Г . Н . Даашгояоб 33



Т а б л и ц а  2.8
Значения А  -= С о /(я) в уравнении (2.23)

Х ладагент
и. •С

— 100 — 90 — 80 — 70 — 60 - 5 0 — 4Q

R ll
R12
R13
R13B1
R22
RC318
R502

0,825 0,911
0,669

1,050
0,706

0,666

0,617
1,258
0,765
0,707

0,698

0,641
1,555
0,857
0,743

0,751

0,678
1,964
0,991
0,799

0,832

0,734
2,505
1,180
0,885
0,549
0,952

Хладагент
U. °С

—30 — 20 - 1 0 0 10 20

R11
R12
R13
R13B1
R22
RC318
R502

0,816
3,204
1,436
1,008
0,588
1,121

0,930
4,087
1,774
1,178
0,647
1,351

1,084
5,185
2,206
1,408
0,734
1,655

0,561
1,285

2,747
1,707
0,855
2,047

0,597
1,543

3,414
2,090
1,019
2,540

0,647
1,865

4,224
2,569
1,236
3,151

Ниже приведены численные значения С0 для некоторых хлад
агентов:

Хладагент . . . . . R11 R12 R13 R13B1 R22
с , ................. . . 3,5 4,2 5,22 4,51 4,74
Хладагент . . . . . R142 R113 R114 RC318 R502
с , ..................... . . 4,05 3,07 3,51 3,85 4,54

Влияние давления учитывает множитель /  (я), который при 
0,003 <  л <  0,95 можно найти из уравнения / ( я )  =  0,14 +

+  ( 1-6 +  т 2^ ) - . .
В выражениях (2.23) и для С0 приняты обозначения: q — плот

ность теплового потока, Вт/м2; ркр, Т кр — критические давле
ние (Па) и температура (К); М  — молекулярная масса фреона; 
R z — характеристика шероховатости данной поверхности, равная 
высоте неровностей в микрометрах (ГОСТ 2789—77*), для труб 
промышленного изготовления R z =  Зч-6 мкм; /?эт =  1 мкм — 
то же для эталонной поверхности; А  =  C0f  (я). Значения А  для 
некоторых хладагентов при разных t0 приведены в табл. 2.8.

Для кипения на трубах промышленного изготовления с учетом 
величины С0 формула (2.23) может быть представлена в виде:

для R12 а рк =  5,5q°'7Sf  (я); 
для R22 а рк =  6,2q°-75f  (я).
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Теплообмен при кипении иа пучках труб. Условия кипения 
в затопленных кожухотрубных испарителях в некоторой степени 
приближаются к условиям большого объема. Однако здесь имеются 
и свои особенности. Каждый горизонтальный ряд труб (кроме 
самого нижнего омывается поступающей с нижерасположенных 
труб парожидкостной смесью. Суммарная интенсивность тепло
отдачи отдельной трубы (локальная) и всего пучка в целом (сред
няя) зависит от двух факторов: парообразования на каждой 
трубе под действием подводимого от поверхности нагрева теплового 
потока (или 6) и взаимодействия этой поверхности с омывающей 
ее парожидкостной смесью. Здесь стоит отметить, что влияние 
двухфазного потока должно проявляться ие только в отводе теп
лоты путем конвективного теплообмена, но и в интенсификации 
самого процесса парообразования [26]. В этом смысле механизм 
теплообмена при кипении на пучке сходен с механизмом кипения 
в вертикальном канале.

Для кипения на пучке возможна также градация по зонам 
свободной конвекции, неразвитого кипения и развитого кипения. 
В первой и второй зонах влияние двухфазного потока или, иначе 
говоря, влияние рядности положительно, т. е. теплоотдача воз
растает от ряда к ряду снизу вверх. В зоне хорошо развитого ки
пения влияние пучка практически ие сказывается, а при опре
деленных q на верхних рядах теплоотдачи может ухудшаться, 
происходит так называемое «запаривание» поверхности труб.

Гладкие трубы. В условиях работы испарителей (низкие q 
и /„) теплоотдача на пучках гладких труб протекает в зоре свобод
ной конвекции и неразвитого кипения (аммиак) или в зоне 
неразвитого и в начале развитого кипения (фреоны).

Влияние гистерезиса для пучков проявляется в меньшей 
степени, чем для одиночной трубы; значения q& и различие между 
Ял и qa (рис. 2.4) уменьшаются. Величины qa и qa зависят от ше
роховатости труб, свойств жидкости и температуры кипения.

На основании экспериментов с кипением аммиака на шести
рядном пучке стальных (СТЗ) гладких труб диаметром 2 5 x 3  мм, 
относительным шагом S /d  =  1,36 в интервале t0 от —20 до 10 °С, 
q от 0,5 до 12 кВт/м* получено следующее уравнение для расчета 
среднего коэффициента теплоотдачи пучка [27]:

а п — 9<7°’в (р„-Ю~5)0’15.

Рассчитанные на основании этого уравнения коэффициенты тепло
отдачи 18-рядного пучка при условии, что начиная с шестого 
ряда теплоотдача стабилизируется, а также опытные данные 
П. Хеймбаха с трехрядиым пучком медных труб при t0 =  —37-f- 
-5-0 °С и q =* 15-7-38 кВт/м2 обобщаются уравнением

а„  =  13,&70 6.

В этих уравнениях р „  Па; q, Вт/м*; а ,  Вт/(м*.К).
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Рис. 2.5. Локальные (по рядам) коэффициенты теплоотдачи при кипении R22 
на гяадкотрубных пучках при f„ =  — 10 °С:

— одиночная труба [56]

Библиография и анализ работ, посвященных кипению фреонов 
на гладкотрубных пучках, приведены в книге [26]. Большинство 
опубликованных данных относится к пяти-, шестирядным (по 
высоте) пучкам.

Примерные значения для кипения R12 и R22 иа гладко
трубном пучке при t0 >- — 10 °С составляют 1— 1,5 кВт/м2. При 
более низких температурах эти значения увеличиваются. По 
данным Н. М. Медниковой, переходная зона для кипения R22 
на шестирядном пучке соответствует при t0 =  —50 °С: qo — 
=  3,5, <7а ~  3 кВт/м*; при i0 =  —20 °С qa =  2,7; дл =  2,3 кВт/м2.

Характер влияния рядности на теплоотдачу при кипении 
фреонов показан на рис. 2.5.

Степень влияния пучка на теплоотдачу зависит от t0 (или р), q 
(или 0), чистоты обработки поверхности. При высоких давлениях 
и сравнительно больших q это влияние прекращается. На трубах 
с большей шероховатостью влияние рядности меньше, чем на 
очень гладких. В общем, чем менее интенсивен процесс собствен
ного парообразования на каждой трубе, тем больше влияние пучка.

Средний коэффициент теплоотдачи фреонов в области разви
того кипения на пучке труб можно определить по приближенной 
формуле

«п =  «риЕп. (2.24)

где а рк рассчитывается по формуле (2.23); коэффициент е„ учиты
вает влияние пучка труб.
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Ряс. 2.в. Значения е„ в фор- 3,0 
нуле  (2.24) для 30-рядного 
пучка гладких труб (шаг 
труб по вертикали 2,5d) п

2,5Величина вд зависит 
от свойств кипящего 
фреона, температуры 
кипения, плотности 
теплового потока, со- г,° 
стояния поверхности, 
относительного шага 
пучка S id  и общего 
числа рядов в пучке. i;s  
На рис. 2.6 представ
лены значения по
лученные В. Г. Буки- V 
ным и П. Н . Ребровым, 
на основании опытов 
с 30-рядными пучками стальных труб промышленного изготов
ления.

Определение коэффициента теплоотдачи при кипении на пуч
ках с числом рядов 15—20 можно такж е производить по прибли
женной формуле [26]

«„ =  СпяйЛ (р0• Ю -5)0'25 (S/d)~0,48, (2.25)
где С„ =  14,2 для R12; С„ =  16,4 для R22.

В холодильных аппаратах рабочим веществом является не 
чистый хладагент, а его смесь с минеральным маслом, применяе
мым для смазывания компрессоров. Несмотря на ряд исследова
ний, посвященных этому вопросу применительно к фреонам 
(изучалось кипение на одиночных трубах и малорядных пучках), 
количественные обобщенные зависимости для расчета коэффи
циента теплоотдачи при кипении смесей хладагент—масло в ли
тературе отсутствуют.

Главный вывод, который можно сделать из анализа экспери
ментальных данных, состоит в том, что величина отношения коэф
фициентов теплоотдачи смеси (аСм) и чистого хладагента (а) 
зависит от свойств хладагента и масла, температуры кипения, 
плотности теплового потока и концентрации смеси. При малых 
массовых концентрациях масла в смеси £м (до 6 %) отношение 
«см/« =  &см может быть большим, меньшим или равным единице.

При t0 =  (—274----- 10) °С для смесей R12 и R22 с минераль
ными, полностью растворимыми в них маслами и £м =  0,014-0,06 
при q — 15 кВт/м4 всм «  1,1ч-1,25 [26]. В. К . Вельский для ки- 

' пения смеси R12 — масло ХФ-12 на шестирядном пучке труб при 
£м »  0,06, q =* 1ч-3,5 кВт/м2, t0 =  (—254— 15) °С получил 8СМ =  
=  1,44-1,0; при t0 =  — 10 °С и q — 5 кВт/м2 есм «  0,96,



До получения более подробных экспериментальных количе
ственных зависимостей а см =  (t0, q, | м) для кипения смесей R12 
и R22 с маслом при t0 <  О °С, q <  6 кВт/м2 и £м 6 % можно 
принимать, по-видимому, а сн я» а ,  где а  определяется по формуле 
(2.24) или (2.25). При концентрациях смеси более 6 % а еы умень
шается с ростом £м (см. работу (26 J).

Для смеси аммиака с веретенным маслом (£м «  10 %) в опы
тах с одиночной трубой при q -■ 3-f-10 кВт/м2, t0 -• —20 °С по
лучено есм ж  0,87, что соответствует величине термического 
-сопротивления масла Ьн/Хы == 0 ,2 .10"3 м2. К/Вт. 

у  Оребренные трубы, Опытами ряда исследователей [26] дока
зано, что при q — 1,7-т-20 кВт/м2 и низких /0 коэффициенты тепло
отдачи при кипении на оребренных трубах (а ор), имеющих рас
стояние между ребрами $'р =  0 ,3ч -1,5 мм и высоту ребер Лр — 
=  1-т-3,5 мм, выше, чем на гладких. Это обстоятельство можно 
объяснить тем, что при расстояниях между ребрами, соизмеримых 
с отрывными диаметрами паровых пузырей, условия зарождения и 
роста паровых пузырей на ребристых трубах оказываются более 
благоприятными по сравнению с условиями парообразования на 
гладкой поверхности. Кипение возникает при меньших q (или В), 
гистерезис по q и р0 проявляется в меньшей степени, чем для 
гладкотрубных пучков. При определенной для каждой t0 плот
ности теплового потока наступает так называемое запаривание 
поверхности теплообмена, из-за чего теплоотдача ухудшается. 
Библиография работ, посвящаиных кипению фреонов и их сме
сей с маслом, приведена в 126]. „

В_. А. Дюндин на основании собственных экспериментальных 
данных с щёстйрядныш. пучкайй. оребренных труб предложил 
следующие уравнения -. д л я ., расчета коэффициента теплоотдачи 
сребрённого пучка (а0„) труб, выпускаемых отечественной про
мышленностью для R12 и R22 соответственно:

а ор =  18,3<7°’5(ро« Ю -5)0'25̂ ;  а ср=  33?MiW  IQ -8)0’25̂ ,  (2.26); (2.27)

где q и а ор отнесены к полной оребренной поверхности; р0, Па; 
q, Вт/м2; а ер, Вт/(ма. К).

Уравнения получены при е„ — 1, п  =  6, /0 — (—30-1-20) °С, 
q — 0 ,5ч-9 кВт/м2. Д ля п >  6 величины ви, полученные расчет
ным путем, приведены на рис. 2.7, при q — 2 --10  кВт/м2 вц т  1.

Для кипения R22 на девятирядном пучке труб с накатными 
ребрами (ftp — 1,31 мм; Sp =  1,26 мм; d ~  13,74 мм) 127]

а ор =  53,2д0,4 (ро- Ю "5)0-® (2.28)

Д ля многорядных пучков труб А. А. Козырев йа основании 
экспериментального исследования кипения R22 получил урав
нение

а т  =  l O O ^ O v  Ю~6)0,3 п ° '\
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Рис. 2.7, Значения 8„ в формулах (2.26) и (2.27) для пучков оребренных труб:
/  -  f  «  0.5 кВт/и*; ? ■ • } « !  кВт/к*; 3 — q  =■= 2 кВт/м*; ——  — « О ' С . ---------- —
t ,  .  —20 *С

которое соответствует экспериментам с пучком оребренных труб, 
имеющих геометрические характеристики: Dv — 16,54 мм; dBH 
=  11,9 мм; da =  15 мм; Sp — 1,26 мм; Ар =  0,77 мм; толщину 
торца ребра 8, =  0,55 мм; толщину основания ребра 60 =  0,73 мм, 
шаг труб S/d  =  1,24. Опыты проводили путем моделирования 
кипения на пучках с числом горизонтальных рядов п — 12; 24; 
36 и 48, при q 1ч-12 кВт/м2, /0 =  (—20ч-10) °С.

В соответствии с результатами испытаний оребренных кожухо
трубных испарителей, проведенных В. Д . Вайнштейном и В. Б . Га- 
лежей [51, рассчитанные по уравнениям (2.26)—(2.28) значе
ния а ор следует уменьшить на 10— 15 %.

По данным П. Хеймбаха, для оребренного трехрядного пучка 
при концентрации £м — Зч-8 % влияние масла на кипение сме- 

 ̂ сей R 12 и R22 при q — 44-8 кВт/м2 характеризуется отношением 
есм — «ср/зср =  1,05ч-1,3. Д ля смесей с | м =  8 % примерная 
величина есм может быть найдена по рис. 2.8.
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Рве. 2.6. Зависимость асм =  а еи. 0р/а0р от 
g  при кипении на оребрсииом пучке труб 
при Ем =  8 % :
--------------- R12 +  Х Ф 1 Я ------------------R22 +  ХФ32

Трубы с пористым 
металлическим покры
тием. Влияние пучка 
в этом случае должно 
быть незначительным. 
По данным А. А. Ко
зырева для пучка с ме- 
таллизационным по
крытием при q <  
<  10 кВт/м* и п — 
=  16-7-20 запаривания 
не наблюдалось. Д ля 
расчета коэффициента 
теплоотдачи можно 
пользоваться экспери
ментальными данными, 
приведенными в рабо
тах [26, 20]. 

экспериментальные данные [73], 
на теплоотдачу трехрядного

На рис. 2.9 представлены 
характеризующие влияние масла 
пучка труб с пористым металлическим покрытием.

Теплообмен в пленке, орошающей трубы. При кипении хлад
агента, стекающего в виде пленки по трубам, надо различать три 
режима: режим испарения, в котором коэффициент теплоотдачи а я 
зависит только от плотности орошения Г\ режим развитого кипе
ния, в котором Ори зависит только от плотности теплового потока, 
и переходный режим, в котором щ, зависит и от Г , и от q. На осно
вании экспериментов с кипением R12 , R22 и R 113 в пленке, сте
кающей по пучку горизонтальнух труб с da =  184-20 мм, пред
ложены следующие уравнения [18].

Д ля режима испарения

N u „ =  0,027Re£fPr°*3*(S/d.)°*4e, (2.29)
об, квт/(м‘К)

где iNuna =  (оA ) (v2/g)'/3; 
R e ^  =  4 Г p/v; Рг =  v/a; 
S  — расстояние между 
осями труб по высоте; 
Г„ — объемная плотность 
орошения, м3/(м. с), для 
горизонтальных труб Г 0 =  
=  G/(2/zp); остальные обо
значения аналогичны при
нятым выше, в  п. 2.4. 
Уравнение получено при 
Re„„ =  2504-5000; Рг -  
=  34-7.5; S /d . =  1.14-2,2. 
Его можно представить
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Рас. 2.9. Влияние масла иа кнпеиис R22 
ири /0 =  0 “С, ? =  11,3 кВт/м*:
I — порастые трубы; 2 — оребрение труби 
(Sp ■= 0,98 ИМ)



в размерной виде:

а. =  С\Г%’п (S/d,)0*48.
Для хладагентов R l l ,  R12, R22, R113 коэффициент С, соот

ветственно равен 8200, 7800, 9800, 5600.
Для режима развитого кипения рекомендуется следующее 

уравнение:
Nu* =  1,32-10“ 3 ReJ,6X >73 Ргм , (2.30)

где Nu, =  а/(Д ; R e, =  А> =  V o/g  (p'—p'); K p — кри
терий, учитывающий влияние давления, К р =  р « у °! °  — коэф
фициент поверхностного натяжения; X — теплопроводность жид
кого хладагента.

Уравнение получено при Re, =  5-г-100; К р =  (64-60)10*; 
Рг =  3,0-г-7,5. Из него можно получить размерную формулу:

“ри =  C tf0'63 (р9- Ю-8 )0'87.

Для хладагентов R l l ,  R12, R22, R 113 коэффициент С* соот
ветственно равен 0,202; 0,161; 0,187; 0,135.

Для переходного режима коэффициент теплоотдачи можно 
рассчитать по интерполяционной формуле

«« =  « * ./1  + (« !* /“ ■)•
Подробнее о кипении в стекающей пленке см. в работе (26].
Теплообмен при кипении внутри труб и каналов. При кипении 

внутри труб пар движется вместе с жидкостью, образуя паро- 
жидкостную смесь, паросодержание которой по длине трубы  
непрерывно возрастает. В этом случае интенсивность теплообмена 
определяется не только собственно процессом парообразования, 
но и гидродинамической структурой двухфазного потока, которая 
характеризует гидродинамический режим течения. Существова
ние того или иного режима течения двухфазного потока опреде
ляется совокупностью ряда факторов: скорости потока, начального 
массового паросодержания (хг), диаметра трубы, свойств и давле
ния кипящей жидкости, плотности теплового потока и др.

Возможные режимы течения хладагентов в трубах приведены 
в работах [26, 38, 58]. Для определения режима течения в задан
ных условиях можно пользоваться картами режимов. В случае 
кипения хладагентов в горизонтальных трубах такие карты полу
чены Ван-дер-Ягтом (приведена в работе [26]), А. А. Малыше
вым [7]. Последняя представлена на рис. 2.10, где <р — истинное 
объемное паросодержание, Fr0 =  о£/(;4м), Щ — скорость цир
куляции.

Разным режимам течения соответствует различный механизм 
теплообмена, а следовательно, различные коэффициенты теплоот
дачи и определяющие его факторы. Так, например, при пузырь
ковом и снарядном течении коэффициент теплоотдачи зависит от q
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Рис. 2.10. Карта режимов течения двухфазных потоков хладагентов в гори
зонтальных трубах:
/  — снарядный режим; / /  — волновой; I I I  — расслоенный; /V  — волновой кольцевой; 
V — кольцевой

и массовой скорости потока wp и не зависит от х. В этих случаях 
довольно существенно и влияние давления. При кольцевом режиме 
коэффициент теплоотдачи возрастает с увеличением х, в меньшей 
степени зависит от q. Влияние давления на а  в этом режиме про
является весьма слабо, причем иногда в обратной зависимости. 
Наибольшая интенсивность теплоотдачи присуща кольцевому 
режиму течения, при котором теплообмен между стенкой и паро
вым ядром в центре трубы осуществляется через тонкую испа
ряющуюся пленку жидкости.

При движении кипящей жидкости по трубе может происходить 
.смена режимов (рис. 2 .11), а следовательно, и закономерностей,

описывающих теплоот- 
а  I I I дачу. На рисунке по

казано изменение ло
кальной теплоотдачи 
кипящего в горизон
тальной трубе R 12 отдс 
при различных режимах

I м
1

»  !
|

Y
I
I

1
1

• |

1
1 ,
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А л I Ш
I

0,2 0S 0JB 0,8

Рис. 2.11. Зависимость ло
кального коэффициента теп
лоотдачи R12 от массового 
паросодержания при ta =  
=  — 18°С, d BH =  JO мм, 
9 = 5  кВт/м*:
/  — wp =  244 к г / ( м 4* с ) ;  2 — 
wp ■* 50 кг/(м *>  с ) ;  /  — снаряд* 
ный режим; / /  — волновой; 
I V  — волновой кольцевой; V — 
кольцевой
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течения двухфазного потока и массовых скоростях юр. Рис. 2.12
иллюстрирует влияние q на средние для разных режимов течения 
хладагента коэффициенты теплоотдачи R 12 [71 и аммиака [26].

Определение коэффициентов теплоотдачи при кипении в тру
бах может быть выполнено двумя способами: путем определения 
локальных (или средних по участкам) а  для каждого из режимов 
и усреднения их по длине трубы и путем определения среднего 
коэффициента теплоотдачи для всей длины трубы. В настоящее 
время в холодильной технике распространен второй способ как 
наиболее простой. Следует иметь в виду, что использование урав
нений для средних по длине коэффициентов теплоотдачи дает 
приемлемые результаты при идентичности режимов течения в
проектируемом аппа
рате и в экспериментах, 
из которых получены 
расчетные формулы. 
Вследствие этого огра
ничения по применяе
мости последних вклю
чают в себя не только 
пределы опытных вели
чин q, wp, dBH, но и ве
личины паросодержа- 
ния у входа и выхода 
трубы хг и х 2 (либо 
длину трубы).

Вертикальные тру- ^ 
бы' и каналы. Д л я с р  szf 
них коэффициентов теп
лоотдачи, при кипении

Рис. 2.12. Средние коэффи* 
циенты теплоотдачи для раз* 
вых режимов течения при 
* i=  О, Х| =  1:

а ,  кВт /(м г-К) 
5

0,8
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о л
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Л иния на рис. 2.12 Режим течения № кривой

Сплошная  
R I2. горизонтальная труба 

^ ^вн И  ^  ММ, tg «  — 18 °С

Кольцевой
/  — юр =  240 кг/(м*. с) 
2  — «вр 150 кг/(мв* с)

Волновой
Расслоенный

3  — uip =  94 кг/(м '- с)
4 — и>р =  50 кг/(м*- с)

Штриховая 
Аммиак, вертикальная гру- 
с ^вн =  41 мм

Снарядный
Пузырьковый

$ — ! , = .  (—30 ® — 10) «С 
( ,  7  — t ,  =  - 1 0  и —30 °С
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аммиака в вертикальных трубах и кольцевых каналах Г. И. Ма
люгин предложил следующее уравнение:

Nu =  0,51 Re+55Рг°,69К р31 [(р'/р") -  I ] , 0,31 (2.31)
полученное на основании экспериментов с трубой (dBH =  41 мм), 
кольцевыми каналами (d, =  3; 7 и 11 мм) длиной I — 1,5 м при 
q =  0,5-г-14 кВт/м2, t0 =  (—30ч-Ю) °С. Пределы изменения: Re+=  
=  0 ,0164-2 ; КР =  (11,8ч -33,8)104; Рг =  1,74ч-2,07, xt &  0.

В уравнении (2.31) Nu =  а сЦ/Х; Re+ =  qdj(rp'\)', Кр =  
=  pd^/o; р*, р ' — плотности пара и жидкости; г — теплота 
парообразования. Размерный вид формулы (2.31): >

а  =  (14,3 +  0,04<0) q°-55d -° ’u .

Д ля расчета среднего коэффициента теплоотдачи при кипении 
R12 и R22 в плоских щелевых каналах с высотой до 1 м и шири
ной щелевого зазора бщ =  1ч-4 мм можно рекомендовать уравне
ния, предложенные Б . Б . Земсковым:

t  Nu =  3,0 (Re")0,3Во0,33 при 0,025 <  Re* с  0,25;

“ Nu =  4,2 (Re")0,3 Bo0,33ReS’2 при 0,25 <  Re* <  2,5,
где Nu =  ad^/X) Re" =  w ^djv . Bo =  gpdl/o  — критерий бонда; 
Re* — модифицированный критерий Рейнольдса, Re* =  
=  ^ /( r p v ) ;  da =  2бщ; w0 — приведенная скорость пара.

Уравнение обобщает результаты экспериментов’, проведенных 
при q =  1ч-10 кВт/м2; р0 =  0 ,15ч-0,91 МПа; хг =  0ч-0,2; 
wp =  12-т-ЮОО кг/(м2. с).

Коэффициент теплоотдачи при кипении R12 и R22 в каналах 
пластинчатых испарителей ленточно-поточного типа примерно 
на 10—20 % выше, чем для плоских каналов (подробнее см., 

' в  [26]).
Горизонтальные трубы. Для расчета локальных по х  и срёд- 

шгХ"ТюрежййамП<оэффициентов теплоотдачи фреонов в работе 
[7 ] рекомендованы следующие интерполяционные формулы: 

для расслоенного и волнового режимов

а  =  0,58а* 1 +  («рк/а.»)* х-0,19; 
для снарядного режима

а»<7 =  а® V  1 +  (арк/а®)2;
для кольцевого режима

«  =  У I +  36 ,5 -10~9 rp'/q)*'* (арк/а т )г.■

Здесь а рн рассчитывается по формуле (2.23); а ш — коэффициент 
теплоотдачи при турбулентном движении однофазной жидкости, 
найденный по уравнению (2 .8), если в число Re* подставить 
истинную скорость жидкости а / и условный диаметр сечення,
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занятого жидкой фазой, dyc — У ( 1 — <р)̂ сеч/0,785, где / сеч — 
площадь поперечного сечения трубы; w — истинная скорость 
пара. Значения истинных параметров определяются по истинному 
паросодержанию, для расчета которого используется уравнение 
.(3.31), приведенное в гл. 3.

Средние по длине трубы коэффициенты теплоотдачи кипящих 
фреонов могут быть определены по формулам, полученным 
С. Н . Богдановым на основании экспериментов с R12, R22, 
R 142 в трубе с dBH =  12 мм, I =  1,5 м, при одр =  50-f-600 кг (ма. с), 
q =  l-f-20 кВт/м2, t0 =  (— 10-f-30) “С; в трубу поступала насы
щенная (л^ =  0) или слегка переохлажденная жидкость. При 
малых q и определенных wp для R12 и R22 158]

a  —  Cq0,X5(w p f,bl.
Для R12 коэффициент С =  23,4; для R22 — С — 32,0.
Пределы применимости формулы по q:

юр, к г /(м * -с ) .........................  60 120 250 400
д, кВт/м^ .............................  1,5 1,8 2,0 2,5

При величинах q, больше указанных выше, рекомендуется 
формула

а  =  Л<7°'6 (wp)°-2d~°'2, (2.32)
где А  зависит от свойств и температуры (давления) кипения.

Судя по структуре формулы (2.32), она отражает влияние на 
теплоотдачу и конвективного теплопереноса, и теплопереноса 
парообразованием, что характерно для снарядного и волнового 
режимов течения. Коэффициент А  для хладагентов R12 и R22 
имеет следующие значения:

/, “С ..................... —30 — 10 0 10 30
/4К и .....................  0,854 1,045 1,14 1,23 1.25
/4К и ..................... 0,95 1,17 1,32 1,47 1,47

Во всех приведенных формулах: а ,  Вт/(м2-К); q, Вт/м2; d, м; 
юр, кг/(м*. с).

Для условий полного (*2 =  1) и неполного (дс2 =  0,45-f-0,9) 
испарения в горизонтальном плоском змеевике, включенном 
в схему холодильной машины Бо-Пиерре, были обобщены экспе
риментальные данные по средней теплоотдаче и рекомендовано 
расчетное уравнение

Nu =  С Re2/Cf,
где С — коэффициент, зависящий от условий кипения в трубе; 
Nu =  ad BI!M; Re =  wpdBJ]i; Kf — критерий, характеризующий 
скорость парообразования в трубе; Kf =  (хг—Xj) r/(gl). Для 
полного испарения п =  0,4; С — 8,2. Ю~8; для неполного п — 0,5; 
С =  9 . 10~4. Пределы изменения Re2Kf =  109-j-0 ,7 .10l*.
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Ф. Н. Дьячков получил уравнения 1191 для теплоотдачи при 
кипении R22 в трубах с внутренним оребрением в виде пяти- и 
десятиканальной вставки (см. рис. 5.9). Опытные данные обобща
лись в виде зависимостей приведенных коэффициентов теплоотдачи 
от определяющих их параметров.

Среднее значение коэффициента теплоотдачи при неразвитом 
кипении, приведенное к полной площади внутренней поверхности,

а пр =  100 ( w p f 7dT*A (Р0/Ркр)°-А- (2.33)
Формула применима для труб, изготавливаемых промышлен

ностью в диапазоне режимных параметров: wp =  90-f-200 кг/(м2. с), 
t0 =  (—15-Г-5) °С, qBH «  4ч-6 кВт/ма для пятиканальных труб 
и qBH <  8-г-10 кВт/м* для десятиканальных (большее q соответ
ствует меньшей t0). Неразвитое кипение соответствовало измене
нию х  от 0,3 до 0,8 для пятиканальной трубы и от 0,2 до 0,7 — 
для десятиканальной.

При развитом кипении

«„р =  20<7в'н (Ро/Ркр)0,3- (2.34)
В этом случае qm >  6 кВт/ма для пятиканальной и двя >
>  10 кВт/м® для десятиканальной трубки.

Формулы (2.33) и (2.34) учитывают влияние контактных со
противлений между трубой и ребрами и применимы только для 
труб, опыты с которыми положены в основу этих уравнений. 
Размер десятиканальной трубы примерно соответствует рис. 5.6, а.

Опубликованные в литературе данные о кипении внутри труб 
фреономасляных смесей позволяют считать, что в условиях работы 
холодильных испарителей lq — l-j-6 кВт/м* при 1М «С (7-т-Ю) % ] 
при наличии масла в хладагенте коэффициент теплоотдачи либо 
увеличивается, либо не изменяется по сравнению с кипением 
чистого хладагента. Наибольшее увеличение а  происходит на 
начальном участке трубы, где концентрация масла наименьшая. 
По мере движения потока концентрация масла в жидкой фазе 
увеличивается и теплоотдача уменьшается. При насосной схеме 
питания испарителя жидкостью существует оптимальная крат
ность циркуляции фреономасляной смеси. Имеющихся сведений 
по этому вопросу недостаточно для разработки рекомендаций по 
расчету а СМ) приближенно можно принимать а см=  а  чистого 
хладагента.

2.6. ТЕПЛООБМЕН ПРИ КОНДЕНСАЦИИ ПАРА

В аппаратах холодильных машин происходит в основном 
пленочная конденсация. Капельная конденсация может наблю
даться лишь при наличии масляных или других загрязнений по
верхности. Для возникновения конденсации температура поверх
ности теплообмена tov должна быть ниже температуры насыщения 
tu — t* при данном давлении чистого пара или при его парциаль
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ном давлении, если пар находится в смеси с неконденсирую- 
щимися газами.

Коэффициент -теплоотдачи при пленочной конденсации опре
деляется термическим сопротивлением пленки и зависит от режима 
течения конденсата в пленке. Режим движения определяется 
величиной числа Re пленки

R enn =  w x 6 j v  =  q x x / ( r p v )  =  a x0*/(rpv),

где w x — средняя скорость пленки в сечении, находящемся 
на расстоянии х  dr начала ее образования; 8Х — толщина пленки 
в этом сечении; v и р — кинематическая вязкость (мг/с) и плот
ность (кг/м3) конденсата; г — теплота парообразования, Дж/кг; 
qx, ах, 0 — средние на участке от 0 до х  соответственно плот
ность теплового потока, коэффициент теплоотдачи и температур
ный напор, 0 =  tK — fCT.

Режим стекания пленки по поверхности охлаждения зависит 
от ее толщины и длины участка течения и может быть ламинарным 
и турбулентным. Ламинарное течение может сопровождаться 
волновым движением пленки, обусловленным силами поверхност
ного натяжения между пленкой и паром, а также случайными воз
мущениями на поверхности пленки. Чисто ламинарное движение 
соответствует числам Renn <  ReBona> где ReB0™ характеризует 
начало волнового движения.

Для пленки, стекающей под действием сил тяжести по верти
кальной поверхности, П. Л. Капица получил выражение

Кеволя =  0,56 [a /(pvg1/3)]3/1\
где о, Н/м; р, кг/м3; v, м2/с — свойства жидкости, определяе
мые по tK.

При fK =  (304-50) °С для аммиака ReB(bnH =  7,3; для R 12 ReB0JIH=  
=  5,4, а для R22 — ReBOnH =  4,5. При конденсации на гори
зонтальных трубах волновое движение может возникать на тру
бах, диаметр которых отвечает условию [321: d„ >  20 (a/pg)0,5.

Турбулентный режим движения пленки характеризуется чис
лами Ren„ :> R e „ p, где ReKp — критическое число Рейнольдса, 
при котором происходит переход к турбулентному течению. По 
рекомендации 132J можно принимать для неподвижного пара на 
вертикальной поверхности ReKp =  400.

Большое влияние на теплоотдачу конденсации оказывает 
скорость пара, определяющая силу  трения между движущимся 
паром и пленкой. Эта сила может как подтормаживать, так и 
ускорять пленку конденсата в зависимости от взаимного направ
ления движения пара и конденсата. Благодаря этому толщина 
пленки и ее термическое сопротивление могут изменяться.

В зависимости от типа аппарата конденсация может происхо
дить на горизонтальных или вертикальных трубах (кожухотруб
ные конденсаторы), внутри труб (воздушные и испарительные 
конденсаторы), в вертикальных гофрированных, каналах (пла-
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Т а б л и ц а  3.0
Значения В 1В»/(м7/4> K3/4)J 

Яда нажбодее уяотребмтелышх u u u t i im

Х ладагвп

Температура коядеясацяя *С

10 20 30 40 60 во

Вода
R717
R22
R12
R502
R11
R113

7719
8005
1752
1500
1411
1619
1186

8442
7916
1656
1450
1352
1596
1188

9060
7760
1555
1398
1284
1573
1190

9678
7595
1447
1340
1211
1542
1180

10 184 
7 402 
1 324 
1 277

1 507 
1 175

10 691 
7 135 
1 185 
1 203

1 470 
1 154

Х /щ ш п

Температура коядеясацяя 1̂ , *С

—50 —40 —30 —20 “ ,в

R13 1532 1463 1384 1262 1203

стинчатые конденсаторы). Условия стекания и отвода конденсата 
при этом различны и должны быть учтены в расчетных зависимо
стях для коэффициента теплоотдачи.

Конденсация иа горизонтальных трубах. Одиночная гладкая 
труба. Рассмотрим конденсацию н е п о д в и ж н о г о  н а с ы-

> щ е н н о г о  п а р а .  Для расчета коэффициента теплоотдачи 
а  [Вт/(м*.К)1 применяется теоретическая формула Нуссельта, 
полученная для ламинарного движения пленки,

о =  0.728 V grpW/iybl,)- (2.35)
Учитывая небольшие значения температурных напоров в 

в конденсаторах холодильных машин все физические свойства 
жидкости в формуле (0.35) можно определять по температуре кон
денсации <*• Уравнение (2.35) можно представить в виде:

а  =  0,728В (ed.)-®-*5.

где В =  У  grpk*/v; р, к  и v — плотность (кг/м*), теплопровод
ность (Вт/(м*К) и кинематическая вязкость жидкости. Значения В 
для некоторых хладагентов даны в табл. 2.9.

В случае конденсации п е р е г р е т о г о  п а р а  в выра
жение (2.35) вместо г  подставляется величина Af =  ia — i \  
где in и i' — энтальпии перегретого пара и насыщенной жидкости.

Пучок труб. Кожухотрубные конденсаторы холодильных уста
новок выполнены в виде пучка горизонтальных труб, иа наружной
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поверхности которых конденсируется пар. В этом случае условия 
теплоотдачи на различных по высоте рядах труб неодинаковы 
вследствие натекания конденсата с верхних рядов на нижние, 
а также влияния скорости пара. Последнее обусловлено тем, 
что объем межтрубного пространства невелик, а количество пара, 
поступающего в аппарат, большое.

При н е п о д в и ж н о м  п а р е  и непрерывном стеканнн 
конденсата с верхних рядов на нижние толщина пленки увеличи* 
вается, а коэффициент теплоотдачи уменьшается от ряда к ряду. 
Согласно теоретическому решению В. Нуссельта в этом случае 
коэффициент теплоотдачи пучка можно определить так: а„ =  
*  а^л-0,25, где а я  — подсчитывается по формуле (2.35), п — 
число рядов труб по вертикали.

Как показали многочисленные исследования, стекание кон* 
денсата с трубы на трубу происходит ие плавно, а в виде отдель
ных капель и струек, которые попадая на нижележащую трубу 
с одной стороны утолщают пленку, а с другой — турбулизируют 
движение конденсата в пленке. Благодаря этому влияние изме
нения толщины пленки оказывается меньшим, чем вытекает из 
теоретического решения. С учетом этого на основании ряда опыт* 
ных исследований для конденсации на пучке медленно движу* 
щегося пара можно рекомендовать формулу

а =  aNn~*-W!.
Скорость пара, в свою очередь, оказывает воздействие на 

режим стекания пленки и ее толщину. При подаче пара сверху 
он с наибольшей скоростью обтекает верхний ряд, а затем по мере 
конденсации скорость пара уменьшается по глубине пучка. Оба 
фактора — натекание конденсата и скорость пара — действуют 
одновременно и совместно, поэтому разделить их трудно.

Для расчета среднего коэффициента теплоотдачи при конден
сации на пучке д в и ж у щ е г о с я  п а р а  принята методика, 
предложенная JI. Д . Берманом, согласно которой влияние ско
рости учитывается при определении коэффициента теплоотдачи 
верхнего ряда а м , а влияние рядности пучка — при определении 
отношения о„/а1в.

На основании опытов с водяным паром при р =  (0,0324- 
4-0,89) 10» Па, 0 *={0,64-12) "С, Re' =  wmd j\*  -  464-864 при 
объемном содержании воздуха в паре не более 0,017 % получено 
уравнение:

**. =  25,7а„ [р* (•Т/(*Р<*.)Г-0в ( а ^ /Х ) - 0’8, (2.36)

где ая — подсчитывается по формуле (2.35); w* — скорость в уз
ком сечении горизонтального ряда труб; параметры пара (р*) 
н жидкости (р и X) определяются по температуре конденсации 4-  
Для пучка труб, имеющих по высоте постоянное проходное сече
ние (для пара), средний коэффициент теплоотдачи, учитывающий



влияние скорости и натекание конденсата, можно определить 
по уравнению [54 ]

<хп =  а 1ш0,84еп—°’07/[  1 -  (1 -  е0’84)], (2.37)

где п  — число рядов труб по высоте коридорного пучка или поло
вина числа труб шахматного; е — степень конденсации пара, 
е =  Gnl — Ga2; Gnl и Gn2 — массовый расход пара на входе и вы
ходе из пучка.

Опытные данные для конденсации аммиака на пучках труб нам 
неизвестны. Для приближенного расчета можно применять фор
мулы (2.35)— 2.37).

Для конденсации движущихся паров фреонов О. П. Иванов 
рекомендует расчетные уравнения:

a im — 0,43а^ (Re")°'12(Pr")_0,33; а„ =  a lwn~0A\  (2.38)

полученные на основании экспериментов с R12 и R22, конденси
рующимися на пучке с шахматным расположением труб. Число 
труб, расположенных друг над другом по высоте, 10. Пределы 
изменения: Re" =  w^d^h" =  (0,7-i-18) 10s; q — 4-f-15 кВт/м2; p =  
=  (5,2-7- 12, 1) 105 Па. Скорость w\ соответствует входу пара в пу
чок труб.

Влияние скорости пара при конденсации фреонов проявляется 
в большей степени, чем у воды и аммиака и сказывается на вели
чине a w уже при w" — l-f-2 м/с. При определенных условиях 
скорость пара Ъюжет не только турбулизировать пленку, но и зна
чительно утоньшать ее и даже срывать. В этих случаях средний 
коэффициент теплоотдачи будет не уменьшаться с ростом q, как 
это следует из вышеприведенных уравнений, а увеличиваться 
(увеличение q соответствует возрастанию скорости пара). Такое 
явление имеет место в конденсаторах турбокомпрессорных холо
дильных машин, где пар движется снизу вверх со скоростями 
более высокими, чем в конденсаторах поршневых машин. При рас
чете таких конденсаторов надо пользоваться результатами, полу
ченными при испытаниях аппаратов (см. п. 4.7).

Конденсация на оребренных горизонтальных трубах. Оди
ночная труба. При конденсации на оребренных трубах с мелким 
оребрением коэффициенты теплоотдачи выше, чем при конденса
ции на гладких трубах. Это можно объяснить различной длиной 
пленки конденсата на поверхности ребер и межреберных участков 
трубы. Кроме того, при определенных конфигурации ребер и чис
лах We происходит стягивание конденсата в канавки между реб
рами и уменьшение толщины пленки на большой части поверх
ности ребер. Методика учета различия условий конденсации на 
ребрах н участках трубы, не занятых ребрами, предложена 
Д. Катцем и др. С учетом этой методики и ряда эксперименталь
ных данных для расчета коэффициента теплоотдачи при конден
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сации неподвижного пара на оребренной трубе можно применять 
формулу

I ®р =  <М>р. (2-39)
в которой a N соответствует выражению (2.35), а

*р =  1,1 (FB/F oP) Ё$* (d jh 'p) '»  +  (Fr/F op),

где Ej, — коэффициент эффективности ребра; hp — условная вы
сота ребра, hp =  0,785 {D% — dl)!Dp\ FB — площадь вертикаль
ной поверхности ребер; Ft — площадь горизонтальной поверх
ности межреберных участков трубы и торцов ребер; Fop — пол
ная площадь оребренной поверхности. Д ля трубы длиной 1 м:

F . =  n ( D l - f i ) / ( 2 S p); Г 
Fr =  nd„( 1 — бо/Sp) -f- nD p6T/Sp, -  *«

F op — F в FT,
где D p — диаметр ребра; dK — наружный диаметр трубы; Sp — 
шаг ребер; б0 и бт — толщина ребра в основании и на торце.

Формула (2.39) подтверждается опытными данными с R12 
н R22 в пределах изменения qop =  3000ч-15 ООО Вт/ма при tK =  
=  (204-50) °С и (Sp — 60)/ftp >• 0 ,6 . Стягивание конденсата с тор
цов ребер можно учитывать [23] умножением правой части равен
ства (2.39) на поправочный множитель

* 0 -  1 + 0 ,7 ( 5 T/S P),
полученный при 6T/S P =  04-0,6 и S p =  0,94-2 мм. В этом случае

®р =  “ лЛМа- 
Д ля труб с редкими ребрами =  1.

При конденсации д в и ж у щ е г о с я  п а р а  на одиночной 
оребренной трубе

a pa> — 0,43ap (Re') 0’12 (Рг")-0'33. (2.40)
Пучок оребренных труб. При конденсации на пучке оребренных 

труб н е п о д в и ж н о г о  п а р а

«п. ор =  арф»! =  а рлср*’16» (2-41)
при конденсации д в и ж у щ е г о с я  п а р а

«п. оР ш =  a P n^qp0,16* (2.42)
•В формулах (2.41) и (2.42) число труб пср предлагается рас

считывать по формуле

лср =0,92n°e5(Sr/S B)°-5,
где п0$ — общее число труб в кожухотрубном испарителе; Sp — 
шаг труб по горизонтали; S B — шаг труб по вертикали.

Данные по теплоотдаче при конденсации R 12 на пучке оребрен
ных труб приводятся также в работе И. И. Гогонина и др. [141.
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Конденсация в вертикальных трубах и каналах. Вертикаль
ные трубы. При обычных режимах работы вертикально-трубных 
конденсаторов режим течения пленки может быть либо ламинар
но-волновым, либо смешанным: ламинарно-волновым (в верхней 
части трубы) и турбулентным (в нижней).

При конденсации н е п о д в и ж н о г о  п а р а  на вертикаль
ной стенке или трубе высотой Я

а  =  С V grpX3/(v0tf). (2.43)

При ламинарном течении пленки (Ren.,, •< ReB&nB) С =  0,943. 
При ламинарно-волновом течении (ReB0JUI •< Re™ <  Re„p) С =  
=  1,15. Прн смешанном режиме течения может быть применено 
уравнение, предложенное Д . А. Лабунцовым [32], '

a/g/A. =  (400/z) {I - f  0,625P r i 05 l(z/2300) -  1]}4/3,
где 1в =  (v2/g)i/3; z =  (M H )/(rp lg). X

Теплофизические свойства жидкости выбираются по tK/ Фор
мула применима при г >  2300, г/(ср0) ^  5; Ргж ^  1. Произве
дение (Я 0)кр, при котором наступает турбулентный режим тече
ния пленки, может быть найдено по формуле [54 ]

(Я0)„р =  (2300 гц/Я) l(v*/g) р /(р -р " )  ]‘/з.

При tK =  (30— 50) °С значения (Я8)к„ (м. К) для различных 
хладагентов получаются следующими: 12,8—9,2 для аммиака; 
10,1—7,4 для R 12; 17,5— 15,9 для R22:

При ReM >■ ReKp, когда‘на большей части поверхности трубы 
пленка движется турбулентно, расчетное уравнение имеет вид 143 ]

a lt /X =  0,017R eSfPr° '5.

Вертикальные щелевые каналы. Этот случай характерен для 
конденсаторов пластинчатого типа. По данным В. О. Мамченко, 
средняя теплоотдача в вертикальных плоских щелевых каналах 
с d3 — 26щ =  1-г-6 мм, высотой Я  =  I =  0,96 м при конденса
ции в них пара R I2  и R22 в диапазоне q =  1,25-т-ЗЭ кВт/м2, — 
=  20н-40 °С, w lx =  0,15-г-6,5 м/с обобщается уравнениями:

a  =  0 ,2aw (Re,x)0,12 ( Р г ) -0 ’33 
при 1 ,2 .105 Re;x с  4 ,5 .10е;

a  =  0,246- Ю—3a w (Re« ) 0,55 (Рг') -0 *33 
при 4,5-10® <  Re^x «  2,5-10’ .
Здесь Re»x =  wn l h ’ \ а£х — скорость пара на входе в канал; 
a N рассчитывается по формуле (2.43). Для каналов, выполненных 
из пластин VII-0,2K  (/„d =  °i44) [31, средние коэффициенты 
теплоотдачи примерно на 30 % выше, чем для плоских.

Конденсация внутри горизонтальных труб. В воздушных 
Конденсаторах, а также в конденсаторах-испарителях кожухо-
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Рис. 2.13. Схема конденсации пара внутри грубы при расслоенном двухфаз
ном потоке и ламинарном течении плеики >

трубного типа конденсация хладагента происходит внутри гори
зонтальных труб. В этом случае образующийся конденсат движется 
вместе с паром по трубе. Скорость пара изменяется подлине трубы 
от максимальной на входе до близкой к нулю на выходе. Режимы 
течения двухфазного потока пар—конденсат зависят от взаимо
действия сил трения между паром и пленкой и силой тяжести 
в пленке.

Для конденсации м е д л е н н о  д в и ж у щ е г о с я  п а р а ,  
характерной для условий работы холодильных аппаратов (невы
сокие q), основным режимом течения двухфазной смеси, 
движущейся по горизонтальной трубе, является расслоенный 
(рис. 2.13). В этом случае конденсация происходит на верхней 
части сечения трубы, а образующаяся жидкость стекает вниз, 
образуя в нижней части трубы донный конденсат (ручей). Такой 
режим имеет место при преобладающем влиянии сил тяжести 
в пленке; влияние сил трения на межфазной границе пренебре
жимо мало.

Соотношение между поверхностью, на которой происходит 
конденсация и образуется пленка, и поверхностью, занятой 
ручьем, определяется величиной пленочного угла ф (см. рис. 2.13). 
В общем случае пленочный угол зависит от свойств жидкости, 
температуры конденсации, температурного напора (или q), диа
метра трубы и выходных условий; его величина изменяется по 
длине трубы. На основании ряда исследований с хладагентами 
в горизонтальных трубах со свободным стоком конденсата и ла
минарным течением пленки можно принимать чр =  240°, т. е. 
считать, что конденсация происходит примерно на 2/3 внутренней 
поверхности трубы.

Для конденсации пара при расслоенном течении в трубах 
с относительным наклоном к горизонту 0,002, ф =  240° и Рг за  1 
Д. Чейто предложил следующую теоретическую формулу:

а  =  0,56 V  (grp№)/(vMBa)- (2.44)
Здесь а  — средний и по сечению, и по длине коэффициент тепло
отдачи. При угле наклона трубы к горизонту 10—20° средние коэф-
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об, кВт/(м ?К) Рис. 2.14. Коэффициенты теп-

1" ^
* лоотдачи при конденсации ам

миака внутри горизонтальных 
труб:
/  — <1ЕЯ «  U  мм; я — йв я  =  25 мм: 
Ш в а  =  100*200; 1К — (30*  40)°С

S

фициенты теплоотдачи уве
личиваются на 10—20 % 
по сравнению с рассчи
танными поформуле(2.44).

В опытах Н. Ф. Чопко 
й Ю. Н. Ш иряева с тру
бами, имеющими относи

тельную длину //d„ я =  100-М 00 для фреонов и lldm  =
— 100-J-200 для аммиака, влияние длины на а  не отмечалось.

На основании опытных данных с R12, R22, R142, конденси
рующимися в медных горизонтальных трубах, Н. Ф. Чопко 
предложил следующую формулу для расчета средней теплоот
дачи:

где К  — критерий фазового перехода, К  =  г/(ср0); ср — массо
вая изобарная теплоемкость жидкости; в качестве определяю
щего размера в критерии Nu и Ga подставляется dB„.

Увеличение а  по сравнению с уравнением (2.44) связано, по- 
видимому, с влиянием скорости пара.

Ю. Н. Ширяев в результате экспериментов с R12, R22, R502, 
R717 в горизонтальных трубах с dBe =  14 и 21 мм при //d„„ =  
=> 50—200, q =  l-f-36 кВт/м* и /„ =  30-Ь50 °С установил, что 
расслоенный режим течения двухфазного потока хладагентов 
ограничен диапазоном числа Re£x =  а>вх<2иА — (6^-7) 10*.

На рис. 2.14 представлены опытные данные Ю. Н. Ширяева 
для конденсации аммиака в стальных (сталь Х18Н9Т) трубах. 
Они соответствуют эмпирическим формулам

Конденсация в плоском змеевике. При конденсации R 12 и R22 
внутри змеевика, составленного из горизонтальных труб, соеди
ненных между собой калачами, коэффициенты теплоотдачи имеют 
меньшие значения, чем для конденсации в одиночной трубе со 
свободным стоком, и могут быть рассчитаны по формуле

где езм =  0,195^ h 5; <7вя. Вт/м*.
Влияние масла и неконденсирующихся газов на теплоотдачу 

при конденсации хладагентов рассмотрено в гл. 4.

а  =  86907"

а  — ctwe3M,
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2.7. ТЕПЛО- И МАССООБМЕН МЕЖДУ ВОДОЙ И ВОЗДУХОМ

При соприкосновении воды с воздухом между ними возникает 
конвективный («сухой») теплообмен за счет температурного напора 
te — tm, а также массообмен за счет разности парциальных давле
ний водяного пара в потоке воздуха ръ и в воздухе, находящемся 
непосредственно у поверхности воды p"w. Давление p"w прини
мается равным давлению насыщения при температуре воды tm. 
От воздуха к воде через элементарную площадку dF  под действием 
температурного напора возникает поток сухой теплоты

Подобное уравнение можно написать и для потока теплоты («влаж
ной»), переносимой за счет массообмена при конденсации водяных 
паров из воздуха на поверхности воды (это направление условно 
будем считать положительным), или же при испарении влаги 
с поверхности воды в воздух. Если в качестве разности потенциа
лов для массообмена вместо парциальных давлений принять 
разность влагосодержания (кг/кг) в потоке воздуха (dB) и у по
верхности воды (dw), то такое уравнение будет иметь вид

где а  — коэффициент массообмена, кг/(ма.с); г — теплота паро
образования воды (кДж/кг), которую можно выразить так: г —
— 2501—2,334,.

Общий тепловой поток через поверхность dF

dQ — dQCyx -(- dQBJI — о — tw) (a/o ) -f- {dB — dw) r] dF.

Приняв по Льюису, что a /a  та свл — теплоемкость влажного 
воздуха, и учитывая, что свл =  1,006 +  l,87dB [кД ж /(кг.К ) 1, 
а энтальпия воздуха (кДж/кг) описывается соотношением

iB =  1,006fB +  (2501 -Ь-1,87fB) dB, 

приходим к уравнению Меркеля

где cw — теплоемкость воды, кДж/(кг-°С).
Второй член выражения, стоящего в квадратных скобках, мал 

по сравнению с разностью энтальпий и его можно учитывать по
правочным коэффициентом А  [581

При расчете воздухоохладителей можно принимать /1 =  1, 
а при расчете градирен и испарительных конденсаторов рассчи
тывать А  по tw\

dQ сух =  а  (*в — tm) dF.

dQaji — о (dg do,) г dF ,

dQ — о — t̂e) —' £**» (dB — û>3 dF ,

dQ =  A c  (<B — iw) dF. (2.45)

10 15 20 25 30 35 °C 
0,99 0,98 0,97 0,96 0,95 0,94
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Уравнение (2.45) должно быть проинтегрировано по поверх
ности конкретного аппарата. При небольших изменениях темпе
ратуры воды, при которых сохраняется линейная зависимость 
между приращениями tw и С9, можно применять уравнение для 
средней логарифмической разности энтальпий Aim, кДж/кг;

Ai* =  (Aie -  А<м)Л1п (Д<в/А<м)1.
где А(0 и Aiu — большее или меньшее значение разности энталь
пий (а — Уравнение (2.45) со сделанными выше допущениями 
можно представить в интегральной форме

Q =  A o M mF. (2.46)

Это уравнение дает возможность определить общий тепловой поток 
в аппарате, получаемый как путем теплообмена, так и массооб- 
мена, но оно не дает соотношения между «сухой» и «влажной» 
теплотой в процессе. Для того чтобы найти это соотношение, надо 
уметь определять не только энтальпию, но и другие параметры 
воздуха в конце процесса (температуру, влагосодержание и др.). 
Для этого проанализируем процесс изменения состояния воздуха 
в аппарате.

Потоки теплоты dQ и влаги dW , проходящие Через элементар
ную площадку dF, равны произведению расхода воздуха, прохо
дящего мимо этой площадки, на приращение энтальпии или 
влагосодержания;

dQ =  Аа  (<. - Q d F  =  G d i,\ (2.47)

dW =  a  (d. -  <Q dF =  Gddb. (2.48)

Разделив уравнение (2.47) на (2.48), получим выражение 
для «тепловлажностного отношения» в (кДж/кг), представляющего 
собой угловой коэффициент в i—d-диаграмме [58],

е =  dQjdW  =  dijddu  =  А ( l .  — C )/(d , -  <Q. (2.49)

Вопрос о направлении процесса изменения состояния воздуха 
и его изображении в i—d-диаграмме представляет интерес лишь 
для воздухоохладителей. Поэтому в дальнейшем положении будем 
принимать А  =  1. Интегрируя уравнение (2.49) в пределах от 
начального состояния (ial, dn ) до текущего переменного (ia, dJ  
и принимая температуру воды а следовательно, и величины iu 
и <£ш постоянными, получаем в окончательном виде

0 .  -  Q / ( d .  - < Q  =  (*„ -  C )/(d .. -  <С). (2.50)

Это уравнение представляет собой в i—d-диаграмме уравнение 
прямой линии, которая проходит через точки tBi, dBl и iw, dw —  
рис. 2.15. Все промежуточные состояния воздуха, равно как 
U конечное, лежат на этой прямой. Сформулируем это крайне
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важное положение, которое 
обычно называется «прави
лом прямой линии». При 
соприкосновении воздуха 
с водой, имеющей постоян
ную температуру, измене
ние его состояния будет про
текать в i—d-диаграмме по 
прямой линии, соединяющей 
точку начального состояния 
воздуха с точкой на линии 
насыщения, имеющей темпе
ратуру, равную температуре 
воды. В реальных аппара
тах температура воды не 
остается постоянной. Поэтому 

. в правило прямой линии для 
этих случаев необходимо вно
сить некоторые коррективы, 
в общем не изменяющие его 
основополагающего значе
ния, особенно если учесть, 
что сами изменения темпера
туры воды в холодильных 
аппаратах сравнительно не
велики.

Однако и в реальных ап
паратах энтальпия и влаго-
содержание выходящего воздуха всегда находятся в соответствии 
с тепловым и влажностным балансами аппарата, которые можио 
выразить следующими уравнениями:

». =  *1 ±  (Q/G); dt  -  ±  (WIG).
В зависимости от начального состояния воздуха и температуры 

воды можно осуществить различные процессы тепловлажностной 
обработки воздуха, с разным направлением потоков теплоты и 
влаги. В приведенных выше уравнениях положительным принято 
направление теплоты и влаги от воздуха к воде, что соответствует 
процессу обработки воздуха в воздухоохладителе. Если примем 
в нем dQ — 0, то получим процесс «адиабатного увлажнения»

(i. -  С) cw (d , — <Q =  0. (2.51)

В этом случае тепловлажностное отношение процесса будет 
равно энтальпии воды

Еад — (*в — Itc)/ (dB — *С) =  Сц4 а, — Сц£ вл*
Температура tBa называется температурой влажного термо

метра.

Ряс. 2.15. Изображение в i—rf-диаграшм 
правила прямой линии:
J, г  — начальное и конечное состояния «os- 
духа; 4 — промежуточное состояние воздуха; 
4 — состоят* воздуха непосредственно над 
поверхность» воды (/ — eoaat)
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Рис. 2. 16. Тепловлажиостиая
обработка воздуха в форсуноч
ной камере: а — адиабатное 
увлажнение; б — увлажнение 
с повышением энтальпии (гра
дирня); в — увлажнение или 
осушение с понижением энталь
пии (воздухоохладитель)

Уравнение (2.51) характеризует процесс, в котором отсутствует 
внешний подвод теплоты к воде или отвод теплоты от нее. Этот 
процесс можно осуществить, например, если некоторое количество 
воды разбрызгивать в форсуночной камере в потоке проходящего 
воздуха по схеме, приведенной на рис. 2.16, а. При этом прене
брегаем подводом теплоты за счет работы насоса, а также тепло- 
притоком от окружающей среды через стенки трубопроводов и ка
меры. Вода в этом случае будет испаряться, заимствуя теплоту, 
необходимую для своего испарения, только от проходящего через 
камеру воздуха. Температура воды будет равна температуре 
влажного термометра в потоке воздуха.

Такой же процесс имеет место на смоченном шарике влажного 
термометра, в котором температура воды, пропитывающей бати
стовый чехольчик, ^удет устанавливаться только путем тепло
массообмена с обдувающим термометр воздухом без постороннего 
подвода или отвода теплоты.

Если в циркуляционный водяной трубопровод форсуночной 
камеры включить нагреватель (рис. 2.16, б), то температура раз
брызгиваемой воды во входящем воздухе станет выше tB„, и про
цесс будет протекать с повышением его энтальпии. Такой процесс 
происходит в испарительных конденсаторах и градирнях.

При включении охладителя воды (рис. 2.16, в) температура ее 
понизится ниже tBJn, и процесс будет идти с понижением энталь
пии воздуха, т. е. с отводом теплоты от него. Такой процесс про
исходит в воздухоохладителях.

Таким образом, температура воды, равная температуре влаж
ного термометра в воздухе, является границей, отделяющей про
цессы холодильные (отвод теплоты) от# процессов отопительных 
(подвод теплоты). Эти процессы изображены на рнс. 2.17 в i—d-
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диаграмме. Линия /вл —
=* const лишь немного отли
чается от линии i =  const.
Поэтому во многих расче
тах, особенно при сравни
тельно низких температурах 
воздуха (до + 1 5  °С), эти ли
нии можно считать приблизи
тельно совпадающими. Надо 
отметить, что процессы с под
водом теплоты могут проте
кать и с понижением темпе
ратуры (сектор между ли
ниями tA =  const и tBJlA =
=  const на рис. 2.17). Уве
личение энтальпии в этом 
случае происходит за счет 
увлажнения воздуха.

Другой температурой, 
очень важной с точки зрения 
тепловлажностной обработки Рис. 2.17. Изображение различных про- 
воздуха, является темпера- цессов обработки воздуха в f—rf-диа- 
тура точки росы (fpoсы), при гРамме 
которой имеющееся в воз
духе количество влаги насыщает его полностью. Из уравнения 
(2.48) очевидно, что при равенстве dB =  dw количество обменен
ной влаги равно нулю, поэтому процесс обработки воздуха 
пойдет по линии dB =  dA =  const (е =  оо) — см. рис. 2.17. 
При этом tw =  /росы- При повышении tw выше /росы d“w >  dB, 
поэтому процесс пойдет с увлажнением воздуха. При пониже
нии tw ниже /росы d"w <  dB, в результате чего воздух будет 
осушаться. Таким образом, температура точки росы является 
граничной между процессами увлажнения и осушения воздуха. 
На рис. 2.17 нанесены также линии адиабатного (г — tancw) и 
изотермического (г — г )  процессов увлажнения воздуха.

В поверхностных воздухоохладителях можно осуществить 
массообмен лишь в виде конденсации влаги из воздуха при темпе
ратуре поверхности ниже точки росы. Для этого случая и к по
верхностным воздухоохладителям относится все то, что было ска
зано выше о тепло- и массообмене между водой и воздухом. При 
температуре поверхности такого воздухоохладителя выше точки 
росы процесс пойдет по линии d  =  const и, естественно, что пра
вило прямой линии перестает в данном случае действовать, так как 
отсутствует массообмен.

На рис. 2.18 показаны пределы, в которых можно осуществить 
тепло- и массообмен в поверхностных воздухоохладителях. Из 
него видно, что снижение температуры поверхности увеличивает 
осушающее действие воздухоохладителя лишь до момента, когда
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работки воздуха 
духоохладителях

в поверхностных воэ-

При этом уравнение (2.45) можно 
d Q = ld Q cyx =  la  (tB~  tw)dF .

Интегральное уравнение 
для полного теплообмена 
имеет вид

Q =  laQF, 
где 0 — средний температур
ный напор между воздухом 
и поверхностью (стенки воз
духоохладителя или воды), К.
,  . Дольшое значение коэф

фициента влаговыпадения со
стоит в том, что он позво
ляет для расчета массооб- 
мена W  (кг/с) использовать 
опытный материал по сухому 
теплообмену различных воз
духонагревательных аппа
ратов

W  =  ( |— 1) aQF/r.
Такой метод обычно приме
няют для расчета поверх
ностных ребристых воздухо
охладителей.

линия процесса станет . ка
сательной к линии ф =  
=  1 (8шт)- При дальнейшем 
снижении температуры по
верхности е будет возра
стать и, следовательно, осу
шающее действие воздухо
охладителя при той же хо- 
лодопроизводительности бу
дет уменьшаться.

Тепло- и массообмен в 
воздухоохладителях (осо
бенно' в поверхностных) 
можно рассчитать по урав
нениям для сухого конвек
тивного теплообмена. В этих 
расчетах массообмен учиты
вается введением коэффици
ента влаговыпадения

£ Q/Qcyx — (h  
-  i*)/(*i-**)cB„. (2.52) 

написать в следующем виде;

Рис. 2.19. Изображение в i—d-днаграмме 
правила прямой лниии дли случая кон
такта воздуха с рассолом:
I  — начальное состояние воздуха; 2 — конеч
ное состояние воздуха; <аам  — температура 
■амерзанмв рассола
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Связь между коэффициен
том влаговыпадения и тепло
влажностным отношением 
можно выразить следующими 
формулами:

| =  е/(е—г); г  =  г|/(|-1).

Таким образом, коэффи
циент влаговыпадения так 
ж е, как и тепловлажностное 
отношение, может служить 
характеристикой. наклона 
линии процесса в i— d-диа
грамме.

При температуре поверх
ности ниже О °С на поверх
ности воздухоохладителя вы
падает слой инея, тепловое 
сопротивление которого необходимо учитывать при расчетах. 
Подробнее об этом сказано в гл. 6.

Иногда при отрицательных температурах применяются кон
тактные воздухоохладители оросительного или форсуночного 
типа. Влага воздуха, соприкасаясь с гигроскопической поверх
ностью хладоносителя (рассола), растворяется в ней без замерза
ния. При контакте воздуха с поверхностью холодного рассола, 
имеющего температуру ts и обладающего гироскопическими свой
ствами, применимо все сказанное выше о контакте с водой. Однако 
в этом случае парциальное давление водяных паров над поверх
ностью рассола, а следовательно, и влагосодержание d'w при той же 
температуре будет меньше, чем для воды. Понижение влагосодер- 
жания зависит только от температуры замерзания рассола но не 
от вида растворенной в нем солн.

% Правило прямой линии для рассолов справедливо так же, как 
и для воды, но в этом случае процесс обработки воздуха ориентир 
руется не на точку с параметрами tw> ф =  1» а на точку с пара
метрами ts, ф* <  1. Из рис. 2 .19  видно, что при одинаковых тем
пературных условиях осушающее действие рассола выше, чем 
воды. Относительная влажность воздуха, равновесного с рассолом, 
в зависимости от его температуры замерзания приведена на 
рис. 2 .20. При положительных температурах <р, не зависит от 
температуры. Конденсация влаги на поверхности рассола приво
дит к снижению его концентрации и к повышению температуры 
замерзания. В  этом случае необходимо принимать меры к восста
новлению концентрации рассола.
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Ряс. 2 .20. Зависимость равновесной от
носительной влажности воздуха над рас
солами от температуры их замерзания



Г л а в а  3

ТЕПЛОВОЙ И ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИЙ РА СЧ ЕТ  
ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ

3.1. ЗАДАЧИ И ПОРЯДОК РАСЧЕТА

Различают конструктивный и поверочный т е п л о в о й  
р а с ч е т  аппаратов. Задачей конструктивного расчета, который 
выполняется при проектировании аппарата, является определе
ние площади поверхности теплообмена, необходимой для пере
дачи заданного теплового потока при заданных температурах сред. 
При поверочном расчете определяют конечные температуры сред 
и тепловую производительность для определенного аппарата, 
конструкция и площадь поверхности которого известны. Повероч
ный расчет обычно производят для выяснения тепловых показа
телей аппарата при режимах работы, отличных от расчетного.

Г и д р о м е х а н и ч е с к и й  р а с ч е т  ставит целью опре
деление гидравлических сопротивлений н мощностей, необходи 
мых для перемещения рабочих сред в аппарате. При этом принятые 
скорости движения сред должны быть увязаны с допустимыми 
сопротивлениями и условиями оптимизации.

При выполнении конструктивного теплового расчета должны 
быть известны (либо выбраны): предполагаемый тип аппарата, 
материалы для основных узлов, некоторые геометрические раз
меры (например, диаметр труб, форма н размеры ребер и т. п.), 
тепловая производительность аппарата, участвующие в теплооб
мене среды и температуры входа и выхода их из аппарата.

Некоторые данные принимаются на основании сведений, имею
щихся в литературе для аппаратов, по типу аналогичных проекти
руемому. К ним относятся: конструктивная схема аппарата, схема 
движения сред, примерные величины проходных сечений, допу-. 
скаемые перепады давлений, оптимальные величины скоростей 
сред, плотности теплового потока и др.

После предварительного, ориентировочного установления 
необходимых для расчета сведений осуществляется тепловой и 
гидравлический расчет аппарата.

Тепловой расчет целесообразно выполнять в следующем по
рядке: 1) составляется тепловой баланс аппарата; 2) определяется 
средний температурный напор Вт между средами в аппарате;
3) определяются коэффициенты теплоотдачи теплой и холодной 
сред ост и а х; 4) определяется коэффициент теплопередачи аппа
рата k и плотность теплового потока q\ 5) находится площадь по
верхности теплообмена F; 6) выбирается коэффициент запаса 
к найденной величине F, осуществляется компоновка аппарата 
н уточняются принятые значения скоростей и проходных сечений; 
7) определяются и сопоставляются с  допустимыми гидравличе- 
екие сопротивления рабочих сред; 8) находятся мощности, необ-
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ходимые для создания принятых скоростей движения; 9) подби
раются насосы и вентиляторы, обеспечивающие необходимые 
мощности и потери напора.

Если аппараты проектируемого типа выпускаются промыш
ленностью серийно, то после определения площади поверхности 
следует подобрать подходящую марку аппарата из имеющихся 
нормалей или каталогов. Затем по известной компоновке аппарата 
и расходам сред найти их действительные скорости и сопоставить 
с принятыми в расчете. В  случае больших расхождений необ
ходимо пересчитать площадь поверхности и подобрать другой 
аппарат из выпускаемых. После уточнений F  и скоростей можно 
выполнять гидромеханический расчет.

Если коэффициент теплоотдачи одной из сред "(или обеих) 
зависит от температурного напора стенка— жидкость, то после 
нахождения 0т  вычисляют коэффициент теплоотдачи среды, для 
которой а  не зависит от 6, затем графоаналитическим методом 
или методом последовательных приближений находят плот
ность теплового потока, определяют площадь поверхности аппа
рата (если требуется, находят k и коэффициент теплоотдачи вто
рой среды); далее расчет ведут в указанном выше порядке.

При поверочном расчете кроме конструкции и размеров аппа
рата должны быть известны расходы рабочих сред и их темпера
тура на входе в аппарат.

Поверочный расчет аппарата может быть выполнен в следую
щем порядке: 1) определяются коэффициенты теплоотдачи сред; 
2) определяется коэффициент теплопередачи аппарата; 3) нахо
дятся величины изменений температуры (Д*т и Atx) и конечных 
температур (/т2 и /12) теплой и холодной жидкостей в аппарате;
4) определяется тепловая производительность аппарата.

Так как в начале этого расчета средние температуры жидко
стей в аппарате (<т. ср и ср) и неизвестны, то при выполнении 
пунктов 1 и 2 либо ориентировочно задаются этими величинами, 
либо физические свойства жидкостей, входящие в уравнение для 
определения ос, находят по температурам на входе в аппарат (<т1) 
и tn ). После определения AtT и Atx можно уточнить значения 
физических свойств и пересчитать ос и А. При малых разностях 
температур, характерных для работы холодильных аппаратов, 
этим уточнением можно пренебречь.

3 .2 . УРАВНЕНИЯ ТЕПЛОВОГО БАЛАНСА И ТЕПЛОПЕРЕДАЧИ

В  основе теплового расчета аппарата (конструктивного и по
верочного) лежат два основных уравнения: теплового баланса 
и теплопередачи.

Уравнение теплового баланса, пренебрегая теплообменом с ок
ружающей средой, можно записать в следующем общем виде;

Q — GT (ixl — iTa) — Gx (ija in ) (3.1)
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■ли для однофазных сред
Q — GjCp ,  (/т | — в  GfCp ,  (tjff — (ц)| (3*2)

где Q —  тепловая производительность аппарата, Вт; i —  удель
ная энтальпия, Дж/кг; G —  массовый расход рабочей среды, кг/с;

—  массовая изобарная теплоемкость среды, Дж/(кг* К). Ин
декс т указывает, что величины относятся к теплой среде, индекс 
х —  к холодной; индекс 1 обозначает величины у входа в аппа
рат, 2 —  у выхода из него. .

Для конденсатора уравнение теплового баланса запишется 
в виде

Q =  Gw (Iti — | ( /а  — /at);
для испарителя

<2 — G*cp ,  (<«i — <,») =  G* ( i„  — <u).
Расходы сред можно представить так:

G , =  G, =  ®,р,/„ (3.3)
где и» — скорость, м/с; р —  плотность-среды, кг/м*; / — площадь 
поперечного сечення, через которое движется среда, м*.

Часто в тепловых расчетах аппаратов применяется понятие 
волной теплоемкости массового расхода рабочей среды, которая 
определяется выражением: W =  Gcp [Дж/(с. К) — Вт/К1. Эту 
величину иногда также называют водяным эквивалентом. С уче
том выражения для W уравнение теплового баланса (3.2) примет 
вид

Q =  W4At4 =  WxAtXt (3.4)
где

Atr =  trl — Дtx =  /а  — /я*
Из выражения (3.4) следует, что

At,jAtx =  WJW,,
т. е. что изменение температур рабочих сред в аппарате обратно 
пропорционально их водяным эквивалентам.

Следовательно, для процессов конденсации и кипения, в кото
рых At хладагента равно нулю, водяные эквиваленты W =  оо, 
поэтому уравнение (3.4) можно применять только в случае изме
нения температур сред в аппарате.

Уравнения (3.1)— (3.4) связывают между собой производитель
ность аппарата, расходы и температуру проходящих через него 
сред, их скорости и проходные сечения.

Уравнение теплопередачи, из которого обычно определяют 
площадь поверхности теплообмена, имеет вид

Q — kQJF — qF, (3.5)
где к —  коэффициент теплопередачи, Вт/(м*. К); F —  площадь 
поверхности теплообмена, м*; q  — плотность теплового потока 
от теплой среды к Холодной, Вт/м*.
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Рис. 3 .1 . Схемы изменения температур сред в  аппаратах: а — в противоточном; 
6  — в прямоточном; в —  в испарителе; г —  в конденсаторе

Разность между температурами сред (температурный напор) 
по поверхности аппарата изменяется и поэтому в уравнение тепло
передачи подставляется средний температурный напор. Характер 
изменения температур сред зависит от схемы их движения и соот
ношения водяных эквивалентов. Д ля прямотока и противотока 
однофазных сред, а также при конденсации и кипении одной из 
сред характер изменения температур сред и температурного напора 
между ними показан на рис. 3 .1 . В  теплообменниках с однофаз
ными средами, например в регенеративном теплообменнике холо
дильной установки, может встречаться перекрестное или смешан
ное течение сред. При конденсации пара или кипении жидкости 
схема движения не оказывает влияния на 0 т .

В  тепловом расчете аппаратов холодильных установок исполь
зуется средний логарифмический температурный напор 0т , кото
рый находится при условии постоянства массовых теплоемкостей 
и коэффициента теплопередачи по поверхности аппарата. Он опре
деляется по уравнению

ет =  (0в- е м)/[1п(0в/еи)], (3.6)

которое справедливо для прямоточной и противоточной схем 
движения сред; ве и 0М —  соответственно большая и меньшая
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I  — однократноперекрестный ток; 2 — двухкратный; 3 — трехкратный; 4 — четырех
кратный

из разностей температур сред на входе и выходе аппарата 
(рис. 3 .1). ’

В  аппаратах с перекрестным и смешанным движением сред 
значение вт, найденное по уравнению (3.6) для противотока, умно
жают на поправочный коэффициент е0, который находят по гра
фикам зависимостей e0 =  f  (Р, R). Д ля схем движения, наиболее 
часто встречающихся в холодильных аппаратах, эти графики 
приведены на рис. 3 .2 . Д ля более сложных схем значения е0 
приведены в литературе по теплопередаче 132, 4 3 ] . Величины Р 
и R определяются из выражений:

Р  — Д ^ х/(/т1 — tXi); R — Д * т / Л * х .

Если для какой-либо сложной схемы движения выполняется 
условие 0тпрям >  О,90тпрот, то средний температурный капор 
можно вычислить по формуле

0щ ~  (Вт прям +  втпрот)»
Если 0б/0„ <  1,7, то с точностью до 2 % вт может быть 

найден по средней арифметической зависимости
0т  =  О,5(8б +  0м).

3.3. КОЭФФИЦИЕНТ ТЕПЛОПЕРЕДАЧИ АППАРАТА

Коэффициент теплопередачи k  является важной теплотехни
ческой характеристикой аппарата. Его величина зависит от коэф
фициентов теплоотдачи сред и от термического сопротивления
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стенки теплопередающей поверхности и загрязнений. При прочих 
равных условиях численное значение коэффициента теплопере
дачи зависит от того, к какой поверхности его относят. На вели
чине теплового потока Q выбор расчетной поверхности не сказы - 
ваетЬя, так как во всех случаях произведение kF  в уравнении (3.5) 
остается одинаковым.

В  теплообменных аппаратах трубчатого типа из-за небольшой 
толщины стенки трубы коэффициент теплопередачи принято рас
считывать так же, как н в аппаратах с плоской поверхностью 
теплообмена, —  по формуле для плоской стенки. При этом коэф
фициент теплопередачи, отнесенный к наружной поверхности 
теплообмена Fu (со стороны среды с коэффициентом теплоот
дачи а,,), можно определить по уравнению

‘■“1/(£+&£тг+^&)' <3-7»
а коэффициент теплопередачи, отнесенный к площади внутренней 
поверхности (со стороны среды с коэффициентом теплоот
дачи Ом,),

где а и отнесен к площади поверхности F„, а м  —  к поверхно
сти FBM; термические сопротивления стенки аппарата и загр яз
нений 2б|/А.1 отнесены к площади поверхности Fer, которая может 
быть равной F„, FBK или Fcp =  0 ,5  (F„ +  FlM). Если F *  и Fm 
намного отличаются друг от друга, а загрязнения имеются с обеих 
сторон стенки аппарата, то в уравнениях для k  должно быть два 
слагаемых, учитывающих эти сопротивления и различие площа
дей поверхностей, на которых они отлагаются.

Очевидно, что k m =  kn (F J F №) и что уравнение теплопере
дачи с  учетом выражений (3.7) и (3.8) можно записать в виде

Q =* -  * в А *Fm. (3 .9)

Д ля аппаратов с Fи — F  ни уравнения (3.7) и (3.8) переходят 
в формулу для теплопередачи через плоскую стенку и поэтому 
кя — kBU. Д ля аппаратов с оребренными трубами коэффициенты 
теплопередачи, отнесенные к гладкой и оребренной поверхности 
могут различаться в несколько раз.

Формулы (3.7) и (3.8) применимы для расчета гладкотрубных 
аппаратов (в этом случае F J F m =  d jd m), а такж е оребренных 
при идеальном контакте ребер с основной стенкой аппарата (пло
ской или трубчатой) и одинаковой температуре всей поверхности 
ребра. Ко второму случаю относятся, например, фреоновые кон
денсаторы и испарители с накатными ребрами. В  воздухоохла
дителях и воздушных конденсаторах ребра имеют малую толщину 
и сравнительно большую высоту. Кроме того, контакт между 
ребрами и поверхностью трубы неидеальный н потому возникает
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контактное термическое сопротивление. В  тепловом расчете этих 
и аналогичных им аппаратов при определении коэффициента 
теплопередачи приходится учитывать эффективность ребра Ev =  
=  вр/во или эффективность всей оребренной поверхности Е  =  
=  е 0р/етр (0р —  средний по высоте ребра температурный напор 
между поверхностью ребра и окружающей его средой; 0О —  тем
пературный напор между основанием ребра и средой; 0тр —  
то ж е между поверхностью трубы и средой; 0ор —  то ж е между 
общей поверхностью труб и ребер и средой).

Важной конструктивной характеристикой аппарата, влияю
щей на его производительность и, в частности, на величину k, 
является коэффициент оребрения Р, представляющий отношение 
большей площади поверхности теплообмена к меньшей. При 
оребрении наружной поверхности аппарата Р =  F B/ F B a, при оре- 
брении внутренней Р =  F^JF^. Величину р находят по конструк
тивным и геометрическим параметрам оребрения, принятым 
в начале расчета. Д ля характеристики увеличения оребренной 
поверхности по сравнению с основной гладкой (поверхность трубы, 
несущей ребра в трубчатых аппаратах или пластин в пластинчато
ребристых) служит степень оребрения <р =  FOVIF0, представляю
щая отношение площади оребренной поверхности (F op) к неоре- 
бренной (F0). Д ля стенки аппарата, оребренной снаружи и внутри, 
характерны две степени оребрения; наружная <р„ =  F J F 0-n и 
внутренняя Фвн == FBH/F0. BH, где F 0. H и F0. вн —  площади на
ружной и внутренней поверхности стенки аппарата (без ребер). 
Для трубчатых аппаратов F 0. J F 0. вн =  Очевидно, что
Р =  F H/ F Bft =  (фн/фвн) О ^н^вн) ИЛИ Р =  F bH/ F н =  (фвн/фн) X  
X (dBB/d )̂ в зависимости от того, с какой стороны оребрение 
больше.

С учетом введенных понятий и обозначений коэффициент тепло
передачи аппарата, оребренного с наружной и внутренней сторон, 
можно вычислить по уравнениям;

где kH, kBR отнесены соответственно к полной наружной или 
полной внутренней поверхности аппарата; £ н и Е ю  —  коэффи
циенты эффективности наружной и внутренней поверхностей; 
Яст =  Ятр +  #загр —  термическое сопротивление стенки трубы 
(/?Тп) и различных загрязнений (Явагр)-

Термическое сопротивление металлической стенки аппарата 
может оказывать некоторое влияние на величину # ст, если она 
выполнена из коррозионно-стойкой стали или других материалов 
с А. =  12-Г-15 Вт/(м-К), а загрязнения невелики. В  остальных

(ЗЛО)

(3.11)
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Примерные расчетные значения £ ст
Т а б л и ц а  3.1

Вид
аппарата Хладагент

Тепло- н 
хладоноситель

t

Материал
стенки
трубы

л ст.
м! - К/кВт

Испаритель
Аммиак 
R12, R22 
R12, R22 
R12, R22

Рассол СаС12 
» СаС12 
» CaCl* 

Вода

Сталь
»

Медь
»

0,70— 0,80
0 .30— 0,40

0,2— 0,25
0,12— 0,15

Конденсатор
Аммиак 
R12, R22 
R12, R22

Вода
>
»

Сталь
»

Медь

0,40— 0,50
0,20— 0,30
0,15— 0,20

случаях основными в величине /?ст являются термические сопро
тивления загрязнений. Последние резко изменяются в зависимо
сти от условий и продолжительности эксплуатации. Д ля средних 
условий можно рекомендовать ориентировочные расчетные зна
чения # от, указанные в табл. 3 .1 .

Уравнения (3.10) и (3.11) для конкретных аппаратов могут 
быть упрощены. В  гладкотрубных аппаратах Ев '— ^ВН 1 » 
a F H/FB(l — F 0. H/F0. вн — dB/dBB. В  аппаратах с накатным оре- 
брением также можно принимать £ н =  £ Вн =  1- В аппаратах 
воздушного охлаждения, где обычно применяют наружное оре
брение, фвн =  1, Е ва =  1, FB/FBa =  р. В  аппаратах с внутрен
ним оребрением £ н =  1, tpH =  1, F BH/FH =  ji. В  холодильных 
аппаратах в качестве расчетной поверхности, к которой относят 
коэффициент теплопередачи, обычно принимают поверхность со 
стороны тепло- или хладоносителя. В  воздушных аппаратах — 
это наружная оребренная поверхность (F H), в кожухотрубных 
конденсаторах и испарителях —  внутренняя поверхность труб 
(FBH).

В  аппаратах с жидкими хладоносителями а„ и а вн —  кон
вективные коэффициенты теплоотдачи, методы вычисления кото
рых изложены в гл. 2. В  испарительных конденсаторах и воздухо
охладителях коэффициент теплоотдачи со стороны воздуха (а„) 
должен учитывать влагообмен, а в камерных батареях —  еще 
и лучистый теплообмен.

Д ля вычисления коэффициентов теплоотдачи при кипении 
и конденсации хладагентов необходимо знать температурный напор 
между стенкой и хладагентом. Его можно определить методом 
последовательных приближений либо графоаналитическим мето
дом. Сущность последнего состоит в следующем: по теоретическим 
или эмпирическим уравнениям типа а а =  / (0а) получают зави
симость для плотности теплового потока со стороны хладагента

Ял =  ®а®а — / (9а) ejFw.



Подобную же зависи
мость для плотности теп
лового потока со стороны 
тепло- нли хладоносителя 
получают по уравнению

Рис. 3 .3 . Графоаналитический метод рас
чета теплообменного аппарата (испари
теля)

в,'т

Чш ~  e«,/(l/aM f  R crF jF j.
Здесь обе величины q отне
сены к площади поверхно
сти со стороны тепло- или 
хладоносителя Fw; FA —  
площадь поверхности со 
стороны холодильного 
агента. При наличии оре
брения поверхности под 
а ,  и a w надо понимать 
приведенные коэффици
енты теплоотдачи.

Обе зависимости строят 
в координатах q— 0 (рис. 
3 .3 ). В  точке пересечения

обеих линий плотности теплового потока qa и qw равны между 
собой, а также равны q — плотности теплового потока от 
горячей среды к холодной при стационарном режиме работы 
аппарата. Поскольку в указанных аыше уравнениях qa и цт 
отнесены к Fw, то найденная из графика величина q -- qFW, 
т . е . относится к площади поверхности Fw. По этой величине и 
заданному Q определяют площадь поверхности аппарата Fw — ■ 
“  Q/<7fh>- Если при определении qa и qw их относят к площади 
поверхности Fa, то из графика находят q qF& и Q/qFа — Fa. ,

3.4. ПРИВЕДЕННЫЕ КОЭФФИЦИЕНТЫ ТЕПЛООТДАЧИ.
КОЭФФИЦИЕНТЫ ЭФФЕКТИВНОСТИ ОРЕБРЕННОЙ ПОВЕРХНОСТИ

В  связи с тем, что температурный напор изменяется по высоте 
ребра и не равен напору в основании ребра, для характеристики 
процесса теплообмена между оребренной поверхностью и средой 
применяют понятие приведенного коэффициента теплоотдачи. 
Приведенный коэффициент теплоотдачи представляет отношение 
теплового потока между оребренной поверхностью н средой к про
изведению температурного напора между стенкой аппарата, не
сущей ребра, и средой 0 тр на величину площади поверхности, 
к которой осуществляют приведение. Если контакт между ребрами 
и трубой идеальный, то температура основания ребра равна тем
пературе стенки трубы и 0 тр — 0 О. В  этом случае

(3.12)
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где а„ —  истинный конвективный коэффициент теплоотдачи 
между поверхностью и средой, отнесенный к средней разности 
температур между ними и к общей поверхности труб и ребер, 
F p, FM и Fap —  площади ребер, межреберных участков труб 
и поверхности, к которой осуществляется приведение; Ер — 
эффективность ребра; Епл. —  эффективность оребренной поверх
ности при отсутствии контактного сопротивления. Если в ка
честве Fap рассматривать поверхность F 0f) ~  Fp +  FMp, то 
£ ид =  Ер + ( 1 -  £ р) (Fup/Fap) или

Ешя =  Ер +  1(1 £ р) (1 вр/5р)1/ф.
В  случае труб с насадными отдельными круглыми и прямо

угольными или пластинчатными ребрами между основанием по
следних и стенкой трубы возникает контактное термическое со
противление. Оно уменьшает количество теплоты, передаваемое 
(или воспринимаемое) ребрами. При тепловом расчете и конструи
ровании аппаратов это обстоятельство необходимо учитывать. 
Величина контактного термического сопротивления зависит от 
качества контакта, которое определяется способом соединения 
трубы и ребра. В  настоящее время контакт между ними дости
гается путем механической или гидравлической раздачи труб. 
Качество контакта определяется натягом, создаваемым при раз
даче, а также материалом пленки, которая наносится на трубы и 
ребра перед раздачей. Пленка из мягкого материала (олово, цинк) 
или из лака при раздаче труб деформируется и заполняет пустоты, 
образующиеся между ребром и трубой. Наличие контактного 
сопротивления в тепловом расчете можно учесть либо при опреде
лении эффективности оребренной поверхности, либо при расчете 
коэффициента теплопередачи включением RH в общее термическое 
сопротивление.

Первый способ, предложенный А . А. Гоголиным, состоит в том, 
что рассматривается эффективность оребренной поверхности Е, 
учитывающая наличие контактного сопротивления. Обозначим 
величину, характеризующую эффективность контакта между реб
рами и несущей стенкой аппарата, С,( — 0 о/0тР — (to —
— tmV(tip — im), где tTp, t0, ^ — температура поверхности 
трубы, основания ребра и жидкости. Представив приведенный 
к оребренной поверхности коэффициент теплоотдачи о Пр. ор =
— Q/OrpFop), получим уравнение для приведенного коэффи
циента теплоотдачи при наличии контактного сопротивления 
между трубой и ребром

®пр. ор — «К [(^ ир/Еор +  (CKEpF p/F 0р)] =  ос,(Е, (3.13)
Здесь величина, стоящая в квадратных скобках и обозначенная Е, 
характеризует эффективность всей оребренной поверхности с  уче
том контактного сопротивления между ребрами и трубой. Е е 
можно представить в следующем виде:

Е  — £рСк +  [(1 — Е РСИ)(1 ~ 6p/Sp)]/«p. (3.14)
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Коэффициент теплоотдачи, приведенный к поверхности f tl!
®вр. о =

Очевидно, что при С* =  I Е =  Е ,„ . В  формулах (3.13) и (3.14) 
применительно к наружному оребрению а к =  а„ , £  =  Ен, ф =
— фв, применительно ко внутреннему а„  =*• а ля, Е =  £ вв, ф —
— фви-

Коэффициент теплопередачи аппарата можно определить по 
формулам (3 .10) и (3 .11 ), вычислив Ея и (или) Е„я либо применив 
понятие приведенного коэффициента теплоотдачи. Т а к , например, 
для аппарата, оребренного с наружной стороны:

k g  =  1 Д (1 / а „ р. 0р ) ~Ь ( R o r F o p / F e x )  ~h ( F о р /а я н Р •>)]> 

ви/а пр. opPop) " f  (RetFкн/F ct) ”1“ (1/°^b«)J-
Д ля определения E  или авр необходимо зиать коэффициенты 

контакта Ск и эффективности ребра Ер.
В  воздушных аппаратах с наружным оребреннем труб для 

ребер литых, накатных и насадных с последующей металлиза
цией (припоем) величина С„ — 1, для ребер с воротником, наса
женных иа обезжиренную трубу, при заполнении возможного за
зора конденсатом из воздуха С„ =  0 ,9 5 -j-0 ,9 8 ; в остальных слу
чаях для насадных ребер в зависимости от степени оребрения фи 
и качества исполнения контакта можно принимать:

Ф8 ........................ 10 15 20 25
С„ ...................  0 ,7— 0,86  0 ,6 — 0 ,8  0 .55— 0,75  0 ,5— 0,7

В  работе 151 ] получены экспериментальные данные о контакт
ном сопротивлении между алюминиевыми гофрированными реб
рами (прямоугольного сечения) и медными трубами при различ
ных способах их соединения и предварительном покрытии труб 
и ребер различными материалами (цинк, олово, лак). Опыты про
водились при R e =  1000-^-4000. Установлено, что нанесение на 
трубы покрытий из олова или цинка уменьшает контактное сопро
тивление на 9 — 20 % и что прн механической раздаче труб оно 
меньше, чем при гидравлической.

В  аппаратах со вставленными в трубы ребрами контактное 
сопротивление такж е играет существенную роль в процессе теп
лопередачи. Д ля испарителей с внутритрубным кипением 
Ф. Н. Д ьячков при q =  1,75-г-14 кВт/м2 и расходном паросодер- 
жании х =  0 ,1 -г-0,9 вы явил влияние температуры кипения на 
контактное сопротивление:

t0 ....................................................................... 5  — 5 — 1 5 вС
С „ ....................................................................... 0 ,86  0 .7  0 ,6

Это влияние автор объясняет различием коэффициентов ли
нейного расширения материалов трубы (медь) и оребренной 
вставки (алюминий). Приведенные величины Ся получены для 
вставки с  пятью ребрами.

72



Рис. 3 .4 . Ребра различной конфигурации: а — прямые; б — круглые; в — ква
дратные; г — элемент пластинчатого ребра на коридорном пучке труб; д — 
то же на шахматной пучке. Круглые и квадратные рёбра показаны как с пря* 
моугольным, так и с трапециевидным сечением

В некоторых литературных источниках приведены опытные 
данные не для Ск, а для контактного термического сопротивле
ния, пропорционального разности температур между трубой и 
основанием ребра, RKT =  0кт/0, где 0И1 =  fTp —  t0. Зависимость 
между /?кт, отнесенным к оребренной поверхности, и С , в урав
нении (3.14) имеет вид

С _________ I____________________________ !__________________
1 +  * « та к£ ид „  Г „  . ( l - E p ) O -  Sp/ S p ) V  

I +  «итак^£р + ------------ ------------- J

При втором способе учета неплотности контакта между ребрами 
и несущей их стенкой аппарата приведенный коэффициент тепло
отдачи рассчитывают по уравнению (ЗЛ 2), a RKr включают как 
слагаемое в общее термическое сопротивление. В  этом случае 
для аппарата с наружным оребрением

^  == 1/Ц1/а пр) ”1“ 4 " (^ет^*ор/^ст) " f  (̂ ‘ ор/а вя в̂н)1>

а в выражение для kBH надо включить слагаемое RHtFbJ F op-
Коэффициент эффективности ребра Ер зависит от формы, раз

меров и материала ребра и от величины коэффициента тепло
отдачи между поверхностью ребра и окружающей его средой а я. 
Для определения Ер можно применять уравнение

=  th  (mh')l(mh'), (3.15)
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где т — У  2 а к/(Х8р); Я, и бр —  теплопроводность и толщина 
ребра; Л' —  условная высота ребра, зависящая от его формы н 
размеров.

В холодильных аппаратах находят применение прямые ребра 
постоянной толщины (рис. 3 .4 , а), к которым относятся гладкая 
насадка пластинчато-ребристых поверхностей, продольные ребра 
внутри труб. Более часто ка практике встречается наружное 
оребрениетруб. Ребра на трубах могут быть круглыми (рис. 3 .4 , б) 
постоянной или переменной толщины, квадратными (рис. 3 .4 , в) 
либо выполняться в виде пластин, насаживаемых одновременно 
на несколько труб (см. рис. 6 .1 ). Условно выделенные элементы 
таких ребер показаны на рис. 3 .4 , г и д.

Формулы для определения h' для ребер разной формы при
ведены в табл. 3 .2 .

Размеры Dp, d„, А и В  показаны на рис. 3 .4 , из которого видно, 
что уравнения для прямоугольных и шестигранных ребер приме
н я й с я  при расчете пластинчатых ребер в коридорных и шахмат
ных пучках труб. При этом буквой А обозначается больший раз
мер, В — меньший.

Ниже приведены значения Ер, вычисленные по формуле (3 .15), 
в зависимости от mh':

m h ' ..........................  О 0,1 0,2 0,3 0,4
Е р ..........................  1,00 0,997 0,987 - 0,971 0,950

mh' ..........................  0,5 0,6 0,8 1,0- 1
£ р ..........................  0,924 0,895 0,830 0,762

mh' . . . . . . .  г 1,2 1,4 1,6 1,8 2,0
Ер 0,695 0,632 0,576 0,525 0,482
mh' . \ .................. 2,5 3,0 3,5 4,0
Е р ..........................  0,394 , 0,332 0,285 0,250

Т а б л и ц а  3.2 
Формулы для определения А' в уравнении (3.1S)

Ребро

Эле
менты

Формулы для определения
ребер

ПО
рис. 3 .4 У других величин

Прямое а Л ' =  Л —

Круглое

Л

б h' *  h  (1 +  0,35 In р) P ^  ®P^H > 

й =  0,5(£>p- d B)

Прямоугольное г p = l,2 8 (BidnW  (A tB y -0.2
Квадратное в =  0,5dH( p -  1) X p =  l,15B/d„

Шестигранное д X  (1 +  0,35 In p) p =  1 ,27-? V (A/B) — 0,3  
aa
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Для ребер трапецеидального сечення можно использовать уравне
ние (3.15) и данные табл. 3 .2  для прямоугольного ребра, прини- 
мая в них среднюю толщину ребра бр - -  0 ,5  (б0 -f~ бт) и умножая 
полученные результаты на коэффициент ед (см. работу (581).

При выборе размеров ребер следует иметь в виду, что практи
чески в большинстве случаев нецелесообразно иметь Ер <  0 ,7 . 
Вместе с тем размеры ребра можно оптимизировать, например, 
по минимуму массы для заданного теплового потока или по макси
муму теплового потока при заданной массе. Аналитические соот- 
шения между оптимальными высотой и толщиной ребра приве
дены в работе [3 4 ).

Если известны тепловой поток Q, расход среды G и начальная 
ее температура, то конечная температура легко может быть най
дена из уравнения теплового баланса (3.4)

где знак «плюс» относится к холодной среде, а «минус» —  к теплой.
Если величина теплового потока неизвестна, а известными 

являются начальные температуры обеих сред, то конечную тем
пературу любой среды можно найти с помощью так называемого 
коэффициента полезного действия (КП Д ) теплообменника rj, 
представляющего собой отношение действительно полученного 
изменения температуры среды к максимально возможному:

Из этого уравнения получают выражение конечной температуры 
среды

tt — ^  Ч (^ti —  hi)'
Д ля сред, движущихся в аппарате противотоком, КП Д аппа

рата может быть выражен следующей формулой, пригодной как 
для теплой, так и для холодной среды:

Нетрудно заметить, что kF/W =  At/в. Некоторые авторы для 
величины kFlW  применяют заимствованное из зарубежной ли
тературы обозначение NTU  (число единиц переноса теплоты)-, 
однако введение этого понятия вместо давно используемого в оте
чественной литературе КПД теплообменника представляется 
неоправданным.

3 .S . КОЭФФИЦИЕНТ 
ПОЛЕЗНОГО ДЕЙСТВИЯ (КПД) АППАРАТА

(3.16)

(3.17)
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В  испарителе изменяет температуру теплая среда (хладоноси
тель), температура холодной (кипящего хладагента) остается 
постоянной (ix — t0), поэтому W* =  оо. В этом случае из уравне
ния (3.17) следует выражение для КПД испарителя

Т1„ =  1 — exp (—kF/Wa). (3.18)

Индекс и относится к испарителю, s —  к хладоносителю.
В  конденсаторе изменяет температуру холодная среда (вода, 

воздух), температура теплой — (конденсирующегося хладагента) 
остается постоянной (<т =  tK), Wi — оо. Выражение для т| в этом 
случае будет аналогично уравнению (3.18)

ть =  1 — exp (—kF/Ww). (3.19)

Индекс к относится к конденсатору, ш —  к воде или воздуху. 
Зависимость между величиной kF/W и КПД теплообменного 
аппарата, испарителя, конденсатора, в котором для одной из 
сред W =  оо, показано ниже

kF/W ...................  0 ,5  1,0 1,5 2 ,0  3 ,0  4 ,0  5,0
Ч ........................ 0 ,393  0,632 0,777 0,865 0,950 0,982 0,993

С помощью КПД аппарата можно вычислить тепловой поток 
в нем и площадь теплопередающей поверхности, не вычисляя 
средний температурный напор между средами. Из уравнений 
(3.4) и (3.16) следует:

Q =  Щ  (<т1 -  <»). (3.20)
Д ля определения площади теплопередающей поверхности F 

в уравнение (3.20) вносим выражение для т) из уравнения (3.18) 
или (3.19) и решаем его относительно F. В  результате получаем

W ‘-*dh3]-
Д ля испарителя здесь надо подставлять разность между началь
ной температурой хладоносителя ts\ и температурой кипения 
хладагента t0, а для конденсатора —  разность между темпе
ратурой конденсации ^ и начальной температурой охлаждаю
щей воды или воздуха twl.

3 .6 . ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОНСТРУКТИВНЫХ РАЗМЕРОВ 
И ПРОХОДНЫХ СЕЧЕНИЙ В АППАРАТАХ

Кожухотрубные аттараты . В кожухотрубных аппаратах трубы 
в решетках обычно размещаются в углах равносторонних треуголь
ников с расстоянием между осями S  =  (1 ,25-т-1,5) da. При раз
вальцовке труб не рекомендуется принимать S  <  l,3d„. При 
размещении по сторонам треугольника трубы в решетке распо
лагаются в виде правильного шестиугольника —  гексагональное 
расположение (рис. 3 .5 ). Д ля этого случая соотношение между
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числом труб а, размещаемых по 
стороне внешнего шестиуголь
ника, числом труб т, находя
щихся на его большей диагонали, 
и полным числом труб птр, запол
няющих все шестиугольники 
трубной решетки, представлено 
в табл. 3 .3 . Если число труб т 
больше 13, то в пространстве 
между гранями внешнего шести
угольника и обечайкой можно 
разместить еще некоторое число 
труб (до 10— 15 % от лтр). Такое 
размещение называют полным 
заполнением решетки; соответст
вующее ему число труб пав также 
приведено в табл. 3.3.

Внутренний диаметр обечайки (кожуха) можно найти из 
уравнения

Dbh =  mS, (3.21)

в котором принято, что расстояние между стенкой обечайки и 
крайними трубами, размещенными по большой диагонали внеш
него шестиугольника, равно 0 ,5 S .

Общее число труб, расположенных в пределах шестиугольни
ков,

=  0 ,75  (m2 — 1) +  1. (3.22)

Если из теплового расчета получили общее число труб, соот
ветствующее полному заполнению трубной решетки, то число 
труб т, входящее в уравнение (3.21), можно найти с помощью 
табл. 3 .3 .

При выборе основных размеров трубной решетки и обечайки 
может быть принят следующий порядок. Размерами (диаметром) 
труб, формой и размерами ребер обычно задаются в начале рас
чета. Толщину стенки трубы определяют из условий прочности

Т а б л и ц а  3 .3

Число труб, размещаемых в трубиой решетке 
кожухотрубного теплообменника

а т 'Ч'р ппз а
1

т 'Ч'р гепз а m «тр лпз а т ”тр ппз

2 3 7 7
1
8 15 169 187 14 27 547 613 20 39 1141 1303

3 5 19 19 9 17 217 241 15 29 631 721 21 41 1261 1459
4 7 '37 37 10 19 271 301 16 31 721 823 22 43 1387 1615
5 9 61 61 <> 21 331 367 17 33 817 931 23 45 1519 1765
6 11 91 91 12 23 397 439 18 35 919 1045 24 47 1657 1921
7 13 127 127 13 25 469 517 19 37 1027 1165 25 49 1801 2083

Рис 3 .5 . Размещение труб в  труб* 
ной решетке по схеме шестиуголь
ника



и способности против коррозии. По конструктивным и техноло
гическим соображениям она должна быть не меньше 0 ,5 — 0,8  мм 
для медных труб и 1,5— 2 м м — для стальных. Общую длину 
труб находят из уравнения

L  =  Fl(nd),
где F — расчетная площадь поверхности, определяемая из теп
лового расчета, a d  — соответствующий ей диаметр труб. Если 
в тепловом расчете найдена площадь оребренной поверхности, 
то вместо F подставляется Fop/fi либо вместо nd подставляется 
площадь поверхности оребренной трубы длиной в I м.

Затем, задаваясь длиной одной трубы /, находят общее число 
труб в аппарате п =  L/1 (здесы п соответствует пгр или ппв 
в табл. 3 .3). Для кожухотрубных аппаратов в зависимости от 
производительности I =  l,5 -f-8  м. Найденное значение п округ
ляют до целого числа и по формуле (3.22) или по табл. 3.3 опре
деляют числа труб л  и в , а по уравнению (3.21) — диаметр обе
чайки D BB.

Полученные размеры, число и компоновка труб в обечайке 
должны быть увязаны с  выбранными при тепловом расчете ско
ростями рабочих сред. Иначе говоря, проходное сечение тепло
обменника должно отвечать условию

/ =  G/(wp),
где G —  расход рабочей среды, кг/с; р —  плотность, кг/м3; w — 
принятая при определении коэффициентов теплоотдачи скорость 
среды (оптимальная или близкая к ней), м/с.

Ниже приведены соотношения между конструктивными ха
рактеристиками аппарата н скоростями рабочих сред для слу
чаев, наиболее часто встречающихся в холодильных аппаратах.

Движение рабочей среды внутри труб. Этот случай относится 
к расчету проходных сечений для тепло- и хладоносителя в кон
денсаторах и испарителях с межтрубным протеканием хладагента, 
а такж е к расчету проходных сечений для хладагента в испари
телях с  внутритрубным кипением.

При использовании прямых гладких труб проходное сечение

/ — fm — 0,785daititx =  0,785dBHn/z,
где пх —  число труб в одном ходу; п -г- общее число труб; г —  
число ходов. Отсюда: решая это уравнение относительно п% и 
подставляя в него f  из предыдущего соотношения, получаем

»*х =  f/(0.785d2B„) =  G/(0,785d2BHtt»p); г =  п/пх.
При использовании прямых труб с внутренним продольным- 

оребрением или турбулизаторами
/ =  /ор =  0,785<& Жп/г,

где Ж  =  /0р//гл —  коэффициент, учитывающий • сужение про
ходного сечения за счет ребер. ,,
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рис. 3 .6 . Возможные схемы про* 
теканкя хладоносителя в ко* 
жухотрубных испарителях с 
внутритрубным кипением хлад
агента: а —  продольное движе
ние хладоносителя; б —  по
перечное движение н сегмент
ные перегородки; в —  попереч
ное движение и концентриче
ские перегородки

Т а б л и ц а  3.4 

Значения У~% к формуле (3 .23 )

. L

S«
§

Vt при b/DBH

0,15 0.2 0.25 0,30

0 ,2
0 ,3
0 .4
0 .5

0,830
0,678
0,587
0.525

1,051
0,858
0,743
0.665

1,233
1,005
0.872
0,775

1,397
1,136
0,983
0,880

Для известной скорости движения среды и найденного числа 
труб п можно определить п% и г. Найденные значения я , пх и z 
округляются до целых чисел, причем г обычно выбирается рав
ным четному числу. Для хладо- и теплоносителя обычно прини
мают г — 2-Т-8 ходов. Для хладагента, кипящего в трубах, г ~  
~  1-7-2. После этого проверяется соответствие между скоростями, 
принятыми в тепловом расчете и найденными для окончательной 
компоновки аппарата. При большом различии между ними рас
чет повторяется.

Движение рабочей среды в межтрубном пространстве может 
осуществляться либо вдоль, либо поперек труб (рис. 3 .6 ). Этот 
случай характерен для движения хладоносителя в межтрубном 
пространстве испарителя с внутритрубным кипением.

При продольном обтекании оребренных труб проходное се
чение

/ «  0 .785Ж  (D3 — ndl)lz.
Обычно г — 1-7-2. При отсутствии наружного оребрения труб
Ж — \.

В  случае поперечного обтекания движение рабочей среды при
обретает сложный характер. В пространстве между перегород
ками она движется, в основном, поперек труб, при проходе че
рез окна в перегородках — вдоль труб. При переходе от одного 
направления к другому на некотором участке поверхности поток 
движется по наклонной траектории. Кроме того, часть потока 
проходит вдоль аппарата через зазоры между перегородками и 
стенкаин труб и обечайки. Д ля этого случая в качестве проход-
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Рис. 3 .7 . Схема теплообменнрго аппарата витого типа:
ж  — жидкость: П  — пар

ного сечения можно принимать среднюю геометрическую вели
чину из живого сечения при поперечйом токе /поп, найденного 
по диаметру обечайки, и живого сечения в окне перегородки 
при продольном токе /пр,

/ — V fnonfnp — /поп (3.23)
где х  — fnp/fnon- Для гексагонального расположения труб 
в пучке и ЬЮВЯ — 0 ,15-г-0,30 величины даны в табл. 3 .4 . 
Размер Ъ показан на рис. 3 .6 , б.

Учитывая преобладающую роль поперечного движения, автор 
134] предлагает принимать /пои яа /щ,, т . е. % =  1. В  общем слу
чае уравнение (3.23) можно представить в виде

/ =  Dbj[\  -  ( d j S ) ] ^ ;
при S/d„ =  1,3 / =  0 .2 3 1 Z W / X .

Пластинчатые и пластинчато-ребристые теплообменники. В ап
паратах этого типа проходное сечение для обеих рабочих сред 
может быть подсчитано по следующей формуле:

/ =  пВЬЖ,
где п — число каналов, образованных пластинами для протека
ния хладоносителя; В  —  ширина канала; б —  расстояние между 
пластинами; Ж  —  коэффициент стеснения проходного сечения 
ребрами (в пластинчато-ребристых теплообменниках). При пе
ременном зазоре между пластинами, имеющими волнистый ха
рактер, в расчет принимается среднее его значение бср.

Д ля стандартных пластин отечественного производства про
ходные сечения образуемых ими каналов приведены в рабо
тах [3, 2 6 ] . Величина Ж  в выполненных пластинчато-ребристых 
теплообменниках изменяется в пределах 0 ,7 — 0 ,8 5 , в зависимости 
от формы, толщины и шага ребер 117].

Теплообменники витого типа (рис. 3 .7). Такие теплообменники 
применяются в холодильных машинах для переохлаждения жид
кого хладагента перед регулирующим вентилем за счет перегрева
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всасываемого компрессором пара. Жидкий хладагент проходит 
по змеевику, а парообразный —  в межтрубном пространстве, 
между внутренним барабаном, на котором в несколько рядов 
навиты трубы, и обечайкой. Проходное сечение этого межтруб- 
ного пространства

h  — nDepm (S  —  dn),
где Dcp =  0 ,5  (D6 +  DBe) —  средний диаметр межтрубного про
странства; D6 =  (10ч-20) dn— наружный диаметр барабана, на 
который навиваются трубы; DBB =  D0 - f  2т S —  внутренний диа
метр обечайки; т —  число слоев навивки труб; S  ^  l,4d,, —  рас
стояние между осями труб в двух смежных слоях.

Проходное сечение навитых труб при параллельном соедине
нии отдельных спиралей

f-1 =  0,785dlnm. ^
Д ля того чтобы гидравлическое сопротивление труб н каждом 
змеевике было одинаковым, все они должны иметь равную длину, 
т. е. L =  nD fo =  jiD 222. Отсюда следует, что при разных диа
метрах навивки змеевиков (Dlt Ь г и т. д .) число витков г в разных 
змеевиках должно быть различным и определяться из последнего 
уравнения. Общая .габаритная длина змеевика / (см. рис. 3.7) 
должна не менее чем в 5— 10 раз превышать ширину кольцевого 
проема, равную 0,5(D BH —  D 6).

3 .7 . ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ 
ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ

Задачей гидромеханического расчета является определение 
потерь давления Ар, обусловленных гидро- или аэродинамиче
скими сопротивлениями, возникающими при движении рабочих 
сред в теплообменном аппарате. Знание величин Др необходимо 
для определения мощности насосов и вентиляторов, а такж е для 
выбора рациональных конструктивных характеристик н оптими
зации режимов работы аппарата.

Закономерности, описывающие процессы движения различ
ных сред и общие методы расчета гидродинамических потерь, 
приведены в работе [2 5 ]. Здесь эти вопросы рассмотрены лишь 
применительно к определению потерь давления в аппаратах хо
лодильной установки.

Сторона тепло- и хладоносителя. В  общем виде гидравлическое 
сопротивление аппарата на стороне тепло- и хладоносителя мо
жет быть выражено следующим уравнением:

А р =  АРтр +  Д рм =  И  I Ш А )  “ >аР/2 +  23 £а>*р/2, (3 .2 4 )

где Дртр —  потеря давления от трения при протекании тепло- 
нли хладоносителя в каналах и трубах, Па; Дрм —  потеря дав
ления от местных сопротивлений, связанных с внезапным изме-
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нением скорости или направления потока, П а; £ —  коэффициент 
трения; L  —  длина канала или трубы, м; 4 , —  эквивалентный 
диаметр канала, м, 4» — 4//Т7; f  —  сечение для прохода жидкости, 
м*; П  —  периметр сечения, смачиваемый жидкостью, м; ш — 
скорость рабочей среды в данном сечении, м/с; р —  ее плотность, 
кг/м3; £ —  коэффициент местного сопротивления.

При характерных для холодильных аппаратов малых пере
падах температур гидромеханический расчет можно вести, рас
сматривая поток как изотермический. В  частности, изменением 
вязкости и ускорением, возникающим при изменении плотности р, 
можно пренебречь. Гидравлическое сопротивление за счет напора, 
создаваемого столбом жидкого тепло- или хладоносителя, в рас
чет аппарата не вносится, так как в закрытых циркуляционных 
системах этот напор компенсируется отрицательным напором 
в опускных трубах, а в системах с открытой циркуляцией он не
велик по сравнению с напором в системе трубопроводов и должен 
учитываться при расчете последней.

Коэффициент тренря 6 для прямых и гладких труб опреде
ляется по следующим уравнениям.

Д л я ламинарного потока независимо от шероховатости трубы 
или канала

£ =  Л /Re. (3.25)

Здесь постоянная А зависит от формы сечения канала: для круг
лого сечения А =  64; для квадратного А =  57; для прямоуголь
ного с отношением сторон Ыа =  0,1 А =  85, при Ыа =  0 ,2  А — 
=  76 , при Ыа =  0 ,4  А =  66, при Ыа =  0 ,6  А =  60; для плоской 
и кольцевой щелей А — 96 ; для равностороннего треугольника 
А =  53.

Д л я турбулентного' потока (R e  =  3 ООО-—100 000) в гладких 
трубах по Блазиусу ,

g -  0,3164/Re°-25. (3.26)
Это уравнение можно применять без поправки на шероховатость 
для гладких медных и латунных труб. Д ля стальных труб, обла
дающих заметной шероховатостью, рекомендуется уравнение 154]

1 =  0,11 l(A/d„H) +  (68/Re) ]»•»,

где А —  эквивалентная абсолютная шероховатость, мм; d„B — 
внутренний диаметр трубы, мм.

Для новых чистых стальных цельнотянутых труб А я* 
«й 0,02-т-0,05 мм; для стальных цельнотянутых труб, побывав
ших в контакте с хладагентами и деаэрированной очищенной во
дой, А л? 0,1 мм; для стальных труб в рассольных системах 
А т  0 ,5  мм.

При протекании тепло- и хладоносителей в спиральных змееви
ках коэффициент трения, подсчитанный по приведенным уравне
ниям, надо умножить на коэффициент есв, зависящий от отноше
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ния радиуса змеевика по оси трубы R к внутреннему диаметру 
трубы

. . . .  250 20  10 8  6  S 4 3
« о  ...................  1,0 1,10 1,25 1,35 1,50 1,60 1,70 1,90

Из всего разнообразия местных сопротивлений в холодильных 
аппаратах наиболее часто встречаются: внезапное расширение £р 
при переходе потока из меньшего сечения fM в большее /б внезап
ное сужение £с сечения с /б иа /м и повороты потока без изменения 
сечения Со- Д ля расчета первых двух коэффициентов рекомен
дуются уравнения (25 J:

Коэффициенты Ср и £е отнесены к скорости потока в меньшем 
сечении

Д ля определения £„ при резком повороте потока на угол v° 
можно рекомендовать следующие соотношения:

При плавном повороте на 90° круглого (dBH) или квадратного 
(da„xd„a) канала в зависимости от отношения радиуса изгиба 
(по оси трубы) R к dBH:

Более подробные сведения о местных сопротивлениях приве
дены в работе 1251. Формулы для расчета Ар тепло- или хладо- 
иосителя в гофрированных каналах различной формы приве
дены в монографиях (3, 261.

Прн поперечном обтекании груб жидкостью или газом гидрав
лическое сопротивление Ар (Па) состоит преимущественно из 
местных сопротивлений, поэтому расчетное уравнение в этом 
случае будет иметь следующий вид:

где С —  коэффициент местного сопротивления, отнесенный 
к одному ряду труб в многорядном пучке; w — скорость жидкости 
(газа) в суженном сечении между трубами, м/с; Сх —  коэффициент, 
учитывающий число рядов труб по потоку г.

Значения коэффициентов местного сопротивления для по
перечного обтекания труб различными жидкостями и газами 
определялись многими исследователями. Наиболее полными яв
ляются исследования А. А. Ж укаускаса с сотрудниками [213, 
проведенные на воздухе, .воде и трансформаторном масле, т . е. 
в широком диапазоне плотностей и вязкостей. Коэффициент мест

Ср =  [1 - Ч М Г .  C e - 0 , 5 [ l - ( / « / / 6) f ? !

L 30 60 90°
0,6 1.0 1,2

0 ,5  0 ,6  0 ,8  1,0 2 ,0  5 ,0  10,0 
1.2 0 ,7 5  0 ,30  0 ,20  0,11 0 ,08  0 ,06

Ар — С (ш*р/2) С „ (3.27)
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Рис. 3 .8 . Номограмма для определения коэффициентов сопротивления пуч
ков труб: о — коридорных; б — шахматных

ного сопротивления выражен автором [21 ] в виде функции от 
ряда факторов

С =  f  (R e, а, Ь), (3.28)
где Re —  число Рейнольдса, отнесенное к скорости в суженном 
сечении между трубами и к наружному диаметру трубы; а =  
=  S Jd B —  отношение поперечного шага труб к их наружному 
диаметру; b =  S 2/^ —  то же для продольного по потоку шага 
труб (расстояния между рядами).

Зависимость (3.28) представлена в виде номограмм на рис. 3.8. 
Основные графики дают коэффициент сопротивления £0 для слу
чая коридорного расположения труб по квадрату (а =  Ь) и шах
матного по равностороннему треугольнику (а =  S t̂d  ̂ =  1,1556). 
Д ля других соотношений между а и b в углу номограмм дан по
правочный коэффициент es. Таким образом, £ =  £0ев. 

Зависимость коэффициента Cz от г приведена ниже:

г ................. 1 2 3 4 5 6 7 и более
С£°Р . . .  1,8 1,19 1,085 1,04 1,0 1,0 1,0
C f ax“ . . 2 ,2  1,25 1,1 1,09 1,06 1,04 1,0
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Кроме гидравлического или аэродинамического сопротивления 
самого аппарата насос или вентилятор должен преодолевать еще 
сопротивление сети трубопроводов или воздуховодов, а также 
аппаратов, потребляющих холод. Поэтому мощность насоса или 
вентилятора, потребная для перемещения тепло- или хладоноси
теля, в общем случае будет равна

N =  Ntn +  Nc =  [G/(pri)] (Арап +  А/>0).

где Л̂ ап и Nc —  мощность, расходуемая на перемещение тепло- 
или хладоносителя через теплообменный аппарат и во внешней 
сети, В т; G — массовый расход среды, кг/с; tj —  КП Д насоса 
или вентилятора; ДУ>ап и Дрс —  гидравлические сопротивления 
аппарата и внешней сети.

Сторона хладагента. Кроме гидравлического сопротивления 
•протеканию тепло- и хладоносителя в ряде случаев необходимо 
учитывать гидравлическое сопротивление, возникающее при дви
жении кипящего хладагента в трубах. Чрезмерно большое со
противление приводит к понижению давления всасывания и соот
ветственно к понижению температуры кипения, что ухудшает 
экономичность работы холодильной машины. В  случае примене
ния насосной системы циркуляции хладагента расчет гидравли
ческих сопротивлений необходим также для определения расхода 
мощности и подбора насоса.

Общее гидравлическое сопротивление при протекании в трубе 
кипящей жидкости (т. е. двухфазного потока) складывается из 
потерь на трение (Др?р)> на местные сопротивления (ДрЙф), на 
ускорение потока (Друф) и на понижение или повышение давле
ния из-за влияния статического напора столба жидкости (Ар??):

А / ф =  Дr i t  +  Д/мф +  Ар ?  ±  Др??; (3.29)

Др$> =  Hg  [р' (1 — ф) +  р'ф] «  Hgp' (1 — ф), (3.30)

где Н —  высота испарителя, м; g  =  9,81 —  ускорение свобод
ного падения, м/с2; р' и р* —  плотность жидкости и пара, кг/м3; 
ф —  истинное объемное паросодержание (доля сечения трубы, 
занятая паром).

В  уравнение (3.30) следует подставлять среднюю по поверх
ности величину ф. Аналитическая зависимость ф от объемного 
расходного паросодержания f} получена А. А. Малышевым и др. 
[40] на основании экспериментов с R 12 в горизонтальных и вер

тикальных трубах. Д ля практических расчетов удобнее иметь 
зависимость ф от массового расходного паросодержания х. Изме
нение последнего по длине трубы при равномерном ее обогреве 
может быть принято прямолинейным. В  соответствии с этим и
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Рис. 3 .9 . Зависимость истинного объемного паросодержания q> от массового 
расходного паросодержания к (R 12; dan == 20 мм; wt — 0,1 м/с):

1 — горизонтальные трубы; — — — вертикальные (
известной зависимостью между Р И х уравнение, предложенное 
в [4 0 ], может быть представлено в виде

<3-3 »

где а  =® р'/р'; А =  2 ,5 5  (FroGa)-®-111 — для горизонтальных труб; 
А =  2 ,37F ri_0,l4Ga” e*123 — для вертикальных; F r0 —  число Фруда, 
Fr0 =  wll(gdBBy, Ga —  модифицированное число Галилея, Ga =  
=  (g/v2) [alg  (р' —  р ')]15; ш0 =  шр/р'— скорость циркуляции хлад
агента, м/с; dBB —  внутренний диаметр трубы, м; v —  кинемати
ческий коэффициент вязкости жидкости, м2/с; or —  поверхностное 
натяжение жидкости, Н/м;

Примерная зависимость ф от х, соответствующая уравнению 
(3.31), для наиболее часто встречающихся условий приведена 
на рис. 3.9.

Потеря давления на ускорение потока равна разности кине
тических энергий пара и жидкости в конце и начале аппарата

( Д/7у̂  — 0,5  [(bu*i — ®ni) Рп ~Ь (®ж* — Рж]> (3.32)

где Шд и ша  —  истинные скорости пара и жидкости, м/с,

®п =  (G0<>x)/(yf)\ wm =  [Go6 (I -  х)]Д( I — ф) f];

индекс 2 относится к выходу хладагента из аппарата, а индекс 1 —  
ко входу; G0g — общий массовый расход хладагента, проходя
щего через трубу, кг/с; f  =  0,785djjB —  проходное сечение трубы, 
ма. Обозначая через wp =* G0alf массовую скорость потока хлад



агента, постоянную по длине трубы 1кг/(м*-с)1, после некоторых
преобразований получаем

Л*»?ф = {(̂ Ф*)2- ( X i / V i f  +  (р '/р )[(т ^ У  -  (т ^ г )* ]}-
При подаче хладагента в аппарат через Т Р В  хг =  0 ,1-М ),2 

и этой величиной при определении Ар у пренебрегать нельзя. 
При подаче хладагента насосом и через отделитель =  Фх =  0. 
Д ля этого случая

6^ ! { ( , Л )« +  (р-/р-) [ ( } = * ) *  -  I ] } .  (3.33)

Если в уравнении (3.33) принять полное испарение жидкости 
(*2 =  Фа =  1). то

а _дФ .. (®Р)* / .  Р’  N (и>Р)*
а Р у ------2р̂  \ ~"рг ) ------

Это последнее уравнение чаще всего и применяется в расчетах. 
Нетрудно заметить, что оно представляет собой уравнение кине
тической энергии выходящего из аппарата пара.

Более трудной является задача вычисления потерь на тре
ние (Др?р) кипящего хладагента. Наиболее просто можно решить 
задачу, если рассматривать двухфазный поток как поток гомоген
ной жидкости, в которой и жидкость, и пар движутся с одинако
вой скоростью («гомогенная модель»). Плотность этой жидкости 

• -такова: рсм =  р"<р +  р' (1 —  <р). Из равенства wm =  w„ следует 
равенство |$ =  ф.

Расчет трения по схеме гомогенной модели ведется так же, 
как и для однофазного потока. Число Рейнольдса, входящее 
в уравнение коэффициента трения, вычисляется, по большей 
части, исходя из предложения, что вязкость смеси равна вязкости 
жидкости. Иногда подсчет вязкости производится по более слож
ным зависимостям [57].

Применение гомогенной модели дает хорошие результаты при 
пузырьковом и дисперсном режимах течения, когда одна из фаз 
значительно преобладает над другой. Однако эти режимы не ха
рактерны для холодильных аппаратов. Для расслоенного, сна
рядного и кольцевого режимов, наиболее часто встречающихся 
в аппаратах холодильных установок, гомогенную модель приме
нять для расчета Др?* не рекомендуется, так как она не соответ
ствует в этих случаях гидродинамической структуре потока.

Более подходящими для вычисления потерь давления вслед
ствие трения являются уравнения, учитывающие неравенство 
скоростей жидкости и пара в потоке. В се они основаны на прин
ципе внесения корректирующих множителей в уравнение для 
Дртр в однофазном потоке. Эти корректирующие множители 
являются чисто экспериментальными и поэтому применимы в усло
виях, для которых были получены.
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wp ,кг/(мг-с)

Рис. ЗЛО. Коэффициент фтр для расчета сопротивления на трение двухфаз-, 
ного потока хладагента

Известно много исследований гидравлического сопротивления 
пароводяных потоков применительно к котлам и атомным реак
торам. Однако условия этих исследований (большие значения wp 
и <7, а такж е значительно меньшие отношения р'/р") не соответ
ствуют условиям работы холодильных аппаратов.

Для расчета Др?р кипящих в горизонтальных трубах фрео
нов можно использовать формулу И. Хавлы . Последний, обобщив 
опыты исследователей с R l l ,  R 12 и R 22, получил для случая 
полного испарения следующее : .

где | —  коэффициент трения в однофазном потоке пара с массо
вой скоростью дар,

фтр —  коэффициент, учитывающий влияние на трение паросо
держания потока; приведен на рис. 3 .10.

Р . Греннерюд [161 исследовал полное сопротивление при про
текании двухфазного потока R 12 в калаче из трубы с dBB — 20,8 мм

Д р ^  =  1 ( Ш в11) - ^ ф трХ (3.34)

| =  0 ,3164/Re0'*5 =  0,3164./(®pdBH/fi')0-25;
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и радиусом изгиба (по оси трубы) R =  75 мм. Если пренебречь 
в его уравнении гидростатическим напором и трением в калаче, 
то последнее можно написать в следующем виде:

а д ? - и . ^ £ [ £  (1 -  р Л * » + ^ ° ™ ] . Р -35 )

где С —  коэффициент местного сопротивления для калача при 
однофазном потоке; ft и х находят в месте расположения калача 
по общей длине змеевика, предполагая линейное изменение х 
по длине. Местное сопротивление калача можно такж е учитывать 
в уравнении (3.34), увеличивая длину змеевика на некоторую 
величину L:mB, определяемую из соотношения

=  <*,н-| | Ч (р 7 р ') (1  -  (3.36)

Уравнения (3.35) и (3.36) получены для хладагента R 12 при 
t0 =  (Оч— 40) °С, д — 1,1 -т-5,2 кВт/м*, wp =  354-900  кг/(м2 с). 
По данным Р . Греннерюда, (юр)оп* =  200 кг/(м*-с).

При отсутствии опытных данных непосредственно с  хладаген
тами местные сопротивления можно рассчитывать для двухфаз
ных потоков по уравнениям гомогенной модели {54 ]. Дело в том, 
что парожидкостной поток преодолевает местные сопротивления 
практически мгновенно, а это позволяет пренебречь ничтожными 
относительными перемещениями фаз между собой и считать по
ток гомогенным.

В  общем случае

А р ?  =  С-0,5 (шр)2/[р'ф +  Р (1 -  ф)], (3.37)

где См —  местный коэффициент сопротивления для однофазного 
потока.

Помимо уравнений, описывающих отдельные гидравлические 
сопротивления, входящие в уравнение (3 .29), известны уравне
ния, дающие сразу полную величину Ар**, за исключением 
влияния гидростатического напора. Бо-Пиерре предложил упро
щенное уравнение для случая полного испарения фреонов (х2 =  1) 
в горизонтальных плоских змеевиках

Лряф =  я | , ^ * вр (^ в н ) , (3.38)

где if —  опытный коэффициент полного сопротивления, учиты
вающий как трение, так и ускорение двухфазного потока (для 
чистого хладагента t|) =  0 ,03 , а при наличии масла =  0,07); 
* с Р =  0 ,5  (Xj +  х2) —  среднее расходное паросодержание хлад
агента; L —  суммарная длина змеевика и дополнительных участ
ков, эквивалентных местным сопротивлениям.

Уравнение (3.38) можно применять как при начальном паро- 
содержании хг =  0 , так и при хх =  0 ,15 , соответствующем по
даче хладагента в аппарат через Т Р В . То ж е самое можно ска
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зать и об уравнении, полученном А. А. Гоголиным при испыта
нии воздухоохладителей [26 J

А / *  -  6• 10“ 5 (Ш ш) (qwp)*’” , (3.39)

где Ар** —  в П а; L —  полная длина последовательно соединен
ных прямых труб, м; q —  плотность теплового потока на внутрен
ней поверхности трубы, Вт/м3.

Это уравнение было получено для R 12 и R 22 в диапазоне 
(<7шр) — (ЗОО-i-12 ООО) 103 Вт-кг/(м4-с) для медных труб с dBH =  
=  8 ^  14 мм при LldBH =  170-7*650. Испытанные воздухоохла
дители имели длину прямой трубы между калачами 0 ,4 — 0 ,5  м. 
При длине труб около 1,5 м результаты подсчета по уравнению 
(3.39) надо уменьшать на 10 %.

Для подсчета потерь давления хладагентов, кипящих в тру
бах с внутренним оребрением, в работе [2 6 ] рекомендуется урав
нение А р *  =  2,1 А р**. Величину для двухфазного по
тока R 22 в трубах с звездообразными вставками, образующими 
5— 10 каналов, можно определять по уравнению [19]

Ар?* =  Apfp (iMs — 4>i-*fi)/(Jf2 — *0-
Величина А р*» характеризующая потери давления на тре

ние для однофазного жидкого потока, рассчитывается по урав
нению

A P?v =  I  (Ш») (шр)2/р*.

где 1 определяют по формуле (3.26); свойства жидкости выбирают 
по температуре насыщения.

Д ля определения ij>2 и ifo, соответствующих хг и хх (массовым 
паросодержаниям на выходе из аппарата и на входе в него), в ра
боте [19] приведены графики. Ниже даны выборочные данные 
из этих графиков для двух температур кипения /0 =  0 °С и — 15 °С:

х. . . . . . .  0,1 0 ,2  0 ,3  0 ,5  0 ,7  0 ,8  0 ,9  1,0
................... ....  4,1 6 ,0  8 ,4  14,0 18,4 20,8 22 ,6  24,5

i j i . j i ...................  5 ,0  7 ,5  11,5 19,0 26 ,0  29 ,0  32 ,0  35,0

Сведения о потерях давления хладагентов в трубах с внутрен
ним оребрением приведены такж е в работе [3 3 ].

Кожухотрубные аппараты с движением тепло- или хладоноси
теля внутри труб. Гидравлическое сопротивление со стороны 
хладагента определяется только гидростатическим набором, т. е. 
высотой столба хладагента в аппарате Ар**. Гидравлическое со
противление со стороны тепло- или хладоносителя, движущегося 
внутри труб, состоит из потерьна трение и местные сопротивле
ния. Местные потери составляются из потерь на входе из крышек 
в трубы (ApBX) v потерь на Удар при'выходе из труб (Ар вых)« ПО- 
терь на поворот потока на 180 °С в самих крышках (Дркр) и, на
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конец, потерь на вход тепло- 
нли хладоносителя в шту
цера из крышек и в крышки 
из штуцеров (Д^шт)-

Общее уравнение для 
гидравлического сопротивле
ния потоку тепло- или хла- 
доноснтеля в кожухотрубном 
аппарате может быть пред
ставлено как сумма этих 
отдельных потерь
Др  «  Дртр +  Дрпх +  Др ВыЖ +

ДРкр +  ДРшт- (3.40)
Сделаем следующие допу

щения: 1) скорость в крыш
ках близка к нулю(Дрнр« 0 ) ;  
2) скорость в штуцерах при
мерно равна скорости в тру
бах. С учетом этих допуще
ний уравнение (3.40) можно 
переписать в следующем 
виде:

Др =  ( | - £  +  С и + 1  +  

^ * ± 1 )  0,5»*р ,

Ар, кПа

+  ' (3.41)

Рис. 3.11. Гидравлическое сопротивле
ние при протекании воды в трубках ко* 
жухотрубиого конденсатора (г = 8 ;  tw — 
=  5 °С ; А = 0 , 1  мм; dBH — 20  мы)

где | — коэффициент трения 
тепло- или хладоносителя 
в трубах; L  —  длина обе
чайки; <fBH —  внутренний 
диаметр трубы; Ъи% =  0 ,5  — 
коэффициент местных со
противлений при входе в трубы; г —г число ходов тепло- 
или хладоносителя в аппарате; w —  скорость тепло- или 
хладоносителя в трубах; р —  плотность тепло- или хлгдоноси- 
теля.

В выпускаемых сейчас горизонтальных кожухотрубных аппа
ратах dm та 0 ,02 м, преимущественные значения z =  8 и 10, 
L/dM =  75-f-300. Д ля этих условий на рис. 3.11 графически по
казана зависимость гидравлического сопротивления от скорости 
воды для разных отношений L/dBH.

В кожухотрубных испарителях с движущимся внутри труб 
рассолом можно пользоваться уравнением (3.41) с вычислением 
коэффициента трения | по уравнениям (3.25) или (3.26) в зави
симости от характера потока. Принимая приближенно | л; 
яа const ss  0 ,029  при R e =  2 000-f-20 000, получают следующее
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Значения коэффициента g в уравнении (3.42)
Т а б л и ц а  3.S

Шаг пере D,  ни
Re

городок /
100 500 1000 5000 10 000 50 000 100 000

1 =  0,2D
200
400

> 6 0 0

0 ,15
0 ,20
0 ,24

0,080
0,096
0,120

0,066
0,082
0,095

0,052
0,066
0,077

0,048
0,058
0,068

0,038
0,047
0,054

0,034
0,042
0,048

1 ■= D

200
400
600

> 1 0 0 0

0,73
0 ,90
1,20
1,55

0,40
0,47
0,62
0 ,75

0,34
0,40
0,52
0 ,63

0,30
0,34
0,42
0 ,50

0,28
0,30
0,39
0.46

0 ,24
0,26
0,32
0 ,38

0,22
0,24
0 ,30
0,35

упрощенное уравнение для протекания рассола в  кожухотруб
ном испарителе (Ар, Па):

Ар =  [1,48 (L/dB„) - f  89]zay2p l0 -2.

Кожухотрубные аппараты с движением тепло- или хладоно
сителя в межтрубном пространстве. Гидравлические сопротивле
ния со стороны холодильного агента рассчитывают по формуле 
(3.29) Или принимают по данным испытаний аппаратов аналогич
ного типа.

Гидравлические сопротивления хладоносителя в случае про
дольного обтекания всего пучка труб (при отсутствии попереч
ных перегородок) определяют по формуле (3.24). При установке 
в  аппарате перегородок (см. рис. 3.6) для расчета сопротивлений 
со стороны хладоносителя может быть рекомендовано уравне
ние [34]

Ар — £z (Did,,э) 0,5пу2р, (3.42)

где £ —  коэффициент сопротивления, приведенный в табл. 3 .5 ; 
г —  число ходов хладоносителя; D — диаметр обечайки.

Эквивалентный диаметр

d3 =  (D 2 -  nfi)/(D +  ncL),
\

где п —  общее число труб в испарителе.
Скорость w относится к сечению f, которое определяют по 

уравнению (3.23).
В  аппарате с поперечными перегородками (рис. 3 .6 ) Ар хладо

носителя может быть такж е рассчитано по методике, приведенной 
в [56 ].

Воздушные аппараты. Сопротивление со^ стороны жидкого 
хладоносителя или кипящего агента в трубах воздухоохладите
лей определяется по соответствующим формулам и графикам, 
приведенным выше в этом параграфе, или принимается на основа-
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нии данных испытаний аппаратов, аналогичных рассматривае
мому. Сопротивление со стороны воздуха в воздушных гладко
трубных аппаратах может быть вычислено с помощью уравне
ния (3.27) и рис. 3 .8 .

Аэродинамическое сопротивление коридорных пучков с пла
стинчатым оребрением Др (Па) может быть найдено по формуле 
А. А. Гоголина

Ар =  А {Lick) (юр)1-7, (3.43)

где А = 0 ,1 1  — для неровных поверхностей и А =  0 ,07  —  для 
тщательно изготовленных поверхностей; L  —  полная длина пла
стин по ходу воздуха, м; d8 —  эквивалентный диаметр суженного 
сечения между ребрами, и трубами, м; юр — массовая скорость 
воздуха в суженном сечении, кг/(ма-с); формула действительна 
при Lldg =  154-50; wp =  З-ьЮ  кг/(м2-с); диаметре трубы 10— 
15 мм; шаге ребер 2— 3 мм.

Для шахматных пучков может быть рекомендована формула 
Д . М. Иоффе [31 ]

Ар =  0 ,233 (S2/Sp)°'i2(wp)USz, (3 44)

где Si — шаг рядов труб по ходу воздуха; Sp — расстояние 
между ребрами в свету (Sp =  S p —  бр); z — число рядов труб 
по ходу воздуха. Формула получена для условий: диаметр труб 
12— 22 мм; шаг труб S 2 =  26 -ь55  мм; шаг ребер S p -  2 ,5 -ъ 4  мм; 
число рядов труб г =  2-j-6 ; wp =  Зч-12 кг/(ма-с).

При выпадении влаги в виде конденсата и при малом расстоя
нии в свету между ребрами Sp сопротивление существенно воз
растает. Т ак, для пластинчатых ребер при Sp =  2 мм Арва1Ар — 
=  1,8. Д ля круглых ребер при том же Sp это отношение равно 2 ,5 ; 
при Sp =  3 мм оно составляет 1,9, а при Sp =  5 мм оно равно 1,3. 
Это является одной из причин, по которым шаг круглых ребер 
не рекомендуется делать меньше 3— 4 мм.

При выпадении влаги в виде инея представляется возможным 
для нахождения Ар применять уравнения (3.43) и (3.44), учиты
вая лишь уменьшение и увеличение скорости воздуха между 
ребрами из-за уменьшения величины Sp при образовании инея.

Д ля расчета аэродинамического сопротивления потока воз
духа, поперечно обтекающего пучок труб с круглыми или спи
ральными ребрами, можно рекомендовать уравнение В . Ф. Юдина 
[681, которое в общем виде может быть представлено так:

Eu =  CCZCS {Ш э)0’3 Re?0, (3.45)

где Eu — число Эйлера, Eu =  Apl(pw)2.
Значения коэффициентов в уравнении (3.45) таковы: для 

шахматных пучков С =  2 ,7 ; С , =  1; п =  — 0,25; для коридор
ных пучков С =  0,26; Сг =  (S 2 —  dnV(Si —  ^н)0,68'. п =  — 0,08. 
Величины Сг при разных г приведены в табл. 3.6.
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Зяачемяя Сг » формуле (3.41)
Т а б л и ц е  3.6

•
Re для шахматных пучков Re дл« коридорных пучка»

12 ООО 30 ООО so 000 12 ООО S0 ООО

I 1,20 1,30 1,45 2.6 2.3
2 2,20 2,46 2,60 3.4 3.0
3 3,25 3,30 3,45 4.2 3.6
4 4,20 4,20 4,30 4.7 4.2
S 5.0 6.0 5,10 6.5 6.0

* >  8 JP II М С , =  *

В  размерном виде уравнение (3.45) можно записать следующим 
образом:

для шахматных лучков

Ар =  2,7C,CtCt (дар)1'75, (3.46)
где C| ~  /•••*/<£•* —  коэффициент» характеризующий линейные 
размеры ребер; С* ~  ^>.я/р°.я __ коэффициент, учитывающий 
влияние физических свойств газа; для воздуха при t =  — 40-г* 
4 - + Ю °С Ct =  0 ,0505 +  0 ,00023f; 

для коридорных пучков

Д Р =  0,26 CtCtCiCt (Шр)1*92,  (3.47)

где Ci — /о,2г/<й’3; Сг — v0,e8/p0,92; для воздуха при t — — 404- 
4 —НЮ °С С* =  0 ,326  +  0,001275/.

В  уравнениях (3 .45)— (3.47) Ар — в Па; w —  скорость газа 
в  суженном сечении; v —  кинематическая вязкость газа; 1„ — 
условный характерный размер; d, —  эквивалентный диаметр 
суженного сечения;

к  -  ( d j Ф*) +  (1 -  1/Ф*) V  0,785 (0*р -  d2.) ;  
d, -  2 [Sp (St da) ~  26pAp)/(2Ap +  S p),

где ф' =  F op/FMp —  отношение полной наружной поверхности 
труб и ребер к поверхности межреберных участков труб; Dp =  
=  dH +  2/ip —  наружный диаметр ребер; Ар, 6р, Sp —  соответ
ственно высота, толщина и шаг ребер; St — шаг труб по фронту 
пучка.

Уравнения (3.45) и (3.46) справедливы при следующих усло
ви ях: для шахматных пучков R e — (2 -1 0 3)-i-(l,8> 105) и I J i k — 
=  0 ,1 5 4 -6 ,5 ; для коридорных пучков R e =  (4 -103)ч -(1 ,6 -1 0 5) и 
/о/d, =  0 ,8 4 -1 1 ,5 ; (Ss —  dH)/(Si —  dH) *= 0 ,5 4 -2 ,0 . Эти уравне
ния могут применяться и для расчета гладкотрубных пучков. 
В  этом случае: l0 =  dm, a d ,  — 2 (S% —  dv)
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Д ля трубчатых аппаратов с  гофрированными просечными 
ребрами, предложенными ВНИИхолодмашем, Т. М. Сутыриной 
и др. [52], получено следующее уравнение для определения Ар:

Ар  =  0 ,132 (L/d.) (юр)1-77,

где L  — общая длина всех ребер вдоль потока; ц>р —  массовая 
скорость воздуха.

Это уравнение получено на основании экспериментов с мо
делью аппарата, представляющей пучок медных труб диаметром 
12 мм, расположенных коридорно с шагом 3 0 x 3 0  мм. Ребра из 
алюминия —  пластинчатые, насажены на три трубы, ш аг ребер 
равен высоте гофр и составляет 3 ,5  мм. Коэффициент оребрения
0 =  16,7. В  одной секции из трех труб по ходу воздуха L/d, =  
= 20,8.

Сведения о сопротивлениях пластинчато-ребристых поверх
ностей с различными типами насадок приведены в работах [3, 17].

Г л а в а 4  

КОНДЕНСАТОРЫ

4.1. КЛАССИФИКАЦИЯ КОНДЕНСАТОРОВ 
И КОНДЕНСАТОРНЫХ КОМПЛЕКСОВ

В  зависимости от вида охлаждающей среды конденсаторы 
можно разделить на следующие группы: 1) с газовым, преиму
щественно воздушным, охлаждением; 2) с жидкостным, преиму
щественно водяным, охлаждением; 3) с жидкостно-газовым, пре
имущественно водовоздушным, охлаждением; 4) с  охлаждением 
кипящей жидкостью; 5) с охлаждением путем отвода теплоты 
к грунту —  грунтовые.

В  зависимости от условий подачи холодильного агента в аппа
рат его конденсация может происходить: на наружной поверх
ности теплообмена —  кожухотрубные конденсаторы; внутри труб 
и каналов —  змеевиковые, пластинчатые конденсаторы.

По характеру омывания поверхности теплообмена^ охлаждаю
щей средой различают следующие конденсаторы: с естественной 
циркуляцией среды; с принудительной циркуляцией среды; с оро
шением поверхности аппарата охлаждающей жидкостью; с кипе
нием охлаждающей жидкости.

Комплексы конденсатор— окружающая среда либо конденса
тор— водоохлаждающее устройство— окружающая среда пред
ставляют так называемые конденсаторные комплексы (устройства). 
Возможные варианты конденсаторных комплексов показаны на 
рис. 4 .1 . Рассмотрим подробнее эти варианты.
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Рве. 4 .1 . Возможные варианты конденсаторных комплексов:

1. S — вход ■ выход охлаждающей среды (жидкой ж  г**ообразкой » :  1 — вход паро- 
обрмного агевта: 4 — выход жидкого агента

На рис. 4 .1 , а  показана прямоточная схема с водяным охлажде
нием. Такие схемы используются в малых лабораторных и тор
говых установках, при этом вода после конденсатора направ
ляется в канализацию. Экономичность такой схемы может быть 
повышена при использовании подогретой в конденсаторе воды, 
например, для бытовых целей или подогрева воздуха.

На рис. 4 .1 , б  показана наиболее распространенная система 
оборотного водоснабжения с использованием таких водоохлажда- 
кЬщих устройств, как градирни, брызгальные бассейны и т. п. 
В  тех случаях, когда охлаждающая вода имеет коррозионно
активные добавки (морская вода, вода технологическая и т. п.), 
находит применение двухконтурная система (рис. 4 .1 , в), кото
рая комплектуется на базе компактных поверхностных аппара
тов. Т ак , например, на судах шведской постройки в кессоне 
судна устанавливается титановый пластинчатый аппарат заборт
ная— пресная вода, в котором охлаждается пресная вода, цирку
лирующая по внутренним судовым системам.

На рис. 4 .1 , г показана схема, в которой охлаждение осу
ществляется кипящей жидкостью. Примером применения таких 
схем может служить конденсатор-испаритель каскадной холо
дильной машины либо конденсатор-испаритель ректификацион
ной колонны блока разделения воздуха.

Схема, показанная на рис. 4 .1 , д, применяется в тех ж е слу
чаях, что и схема рнс. 4 .1 , в, когда по эксплуатационным нли 
иным соображениям обосновано введение промежуточного тепло
носителя. В  данной схеме используется двухфазный термосифон, 
в  котором промежуточный теплоноситель претерпевает фазовые
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превращения [23 J. Эта схема выгодно отличается от двухконтур
ной отсутствием насоса, что обусловливает ее более высокую на
дежность в сравнении с другими, использующими однофазный 
промежуточный теплоноситель. В  районах с сухим прохладным 
климатом широко используются испарительные конденсаторы 
(рис. 4 .1 , е), удачно совмещающие в одном аппарате собственно 
конденсатор и вентиляторную градирню (см.'схему на рис. 4 .1 , б). 
Во всех случаях вторичные аппараты конденсаторных комплек
сов могут быть заменены аппаратами-утилизаторами либо потре
бителем теплоты, если его удовлетворяет температурный уровень 
охлаждающей среды, покидающей конденсатор. По схеме, ана
логичной приведенной на рис. 4 .1 , а, работают конденсаторы 
с воздушным охлаждением, в этом случае вместо насоса устанав
ливается вентилятор.

Более подробное описание рассмотренных выше конденсатор
ных комплексов приведено в работе [23].

4.2. КОНДЕНСАТОРЫ С ВОЗДУШНЫМ ОХЛАЖДЕНИЕМ

Конденсаторы бытовых холодильников и кондиционеров. По
конструктивным признакам их можно классифицировать сле
дующим образом:

Листотрубные конденсаторы по конструкции аналогичны про
катно-сварным испарителям, применяемым в холодильниках 
«Орск», «ЗИЛ» (рис. 4 .2 , а).

Трубчатые оребренные конденсаторы представляют собой змее
вик из стальных труб, к которому крепятся ребра. При этом при
меняются следующие типы оребрения:

в виде узких пластин бпл =  0,2-т-0,8 мм, насаженных на 
однорядный змеевик, перпендикулярно к оси труб. Диаметр труб 
^тР =  6-т-10 мм, шаг 20— 35 мм; шаг ребер 4— 12 мм; коэффициент 
оребрения р =  7—20 (рис. 4 .2 , б);
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г)

Ряс. 4 .2 . Конденсаторы домаш
них холодильных шкафов; а  — 
с проволочным оребрением; б  — 
фрагмент конденсатора с пло
скими ребрами; в — конденса
тор трубчатый с листовым оре
брением; г — конденсатор ли- 
сготрубиый прокатно-свариой

в виде сплошного ли* 
ста толщиной 0 ,5— 1,0 мм, 
на который крепится пло
ский змеевик из труб 
dxP =  5 — 6 мм; шаг труб 
35— 60 мм; коэффициент 
оребрения Р =  7-4-10.
В листе делаются про
сечки в виде жалюзи 
(рис. 4 .2 , в);

в виде спиралей, на
виваемых на змеевик, из 
T p y 6 d Tp =  4 ,75  мм; ребра 
стальные h  == 3 ,5  мм, 
вр =  0,7 мм;, шаг спи
рали 3 ,5  мм; коэффициент 
оребрения Р =  7.

Конденсаторы с проволочным оребрением (рис. 4 ,2 , г) пред
ставляют собой змеевик из труб диаметром 4 ,8— 6,5  мм, к кото
рому точечной сваркой приварены прямые проволоки диаметром 
1,2— 2,5  мм, выполняющие роль ребер. Ш аг труб змеевика 40— 
60 мм; шаг проволоки 6— 9 мм; коэффициент оребрения |$ =  
=  3 — 10. Применяются конденсаторы как с горизонтальным, 
так и с вертикальным расположением труб. Ориентация труб не
существенно сказывается на процессах теплообмена, так как для 
таких аппаратов k =  а„ =  9-4-12 Вт/(м2- К), а такж е на поте
рях давления в конденсаторе.

При принудительной конвекции воздуха с помощью венти
лятора чаще применяют конденсаторы из труб с пластинчатыми 
ребрами либо змеевики из овальных труб. Например, на заводе 
ЗИ Л  начинают производить трубчатые с листовым оребрением 
конденсаторы, что значительно увеличит надежность работы хо
лодильного агрегата («ЗИЛ-64», «КШ-260П»). В  трехкамерном 
холодильнике «ЗИЛ-65» установлен трубчатый конденсатор с вен
тилятором для его обдувания. Подобного типа конденсаторы при
меняются в бытовых кондиционерах.

Воздушные конденсаторы малых холодильных машин. Малые 
холодильные машины широко используются на предприятиях 
торговли и общественного питания, в транспортных кондиционе
рах и т. п. В  работе [23 ] подробно описаны конструкции конденса-
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торов малых холодильных ^  
агрегатов типа ВС, ВН  и В П , „ 
выпускаемых Харьковским, я 
Ярославским и Рижским заво- *  
дами холодильных машин. х> 
Мелитопольхолодмаш провел £  
испытания нового холодильного 
оборудования. Холодильные 
машины М В В4-1-2, 1М ВВ6-1-2, 
1М ВВ9-1-2 рекомендованы к се
рийному выпуску.

Характеристики конденса
торов для этих машин приве
дены в табл. 4 .1 .

Конденсаторы воздушного 
охлаждения с принудитель- я 
ным движением воздуха пред- | 
ставляют собой батареи из го- § 
ризонтальных труб с насажен- к 
ными на них алюминиевыми i  
ребрами. Шесть таких труб, | 
расположенных в два ряда по §  
три трубы по ходу воздуха, | 
образуют секцию. Секции по- м 
следовательно соединены между S' 
собой калачами и параллельно §_ 
коллекторами в батарею. Вен- 8 
тиляторная установка состоит а 
из диффузора, четырехлопаст- g 
ного вентилятора и приводного 8 
электродвигателя. Эффекта в- g 
ность работы конденсаторов § 
может быть улучшена путем *  
применения алюминиевых про- ^  
еечных ребер.

Наиболее распространенным 
типом конденсаторов воздуш
ного охлаждения для малых 
холодильных машин является 
трубчатый тип аппаратов со 
сплошным пластинчатым оре
брением.

Обычно на практике трубы 
медные н имеют алюминиевое 
оребрение. Например, такими 
конденсаторами комплектуются 
кондиционеры «Баку 1500» и 
«Баку 2500», многие установки
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I

кондиционирования воз
духа на транспорте. Кон
денсатор состоит (рис. 4.3) 
из кожуха 1, внутри ко
торого горизонтально рас
положены оребренные мед
ные трубы 2, соединенные 
в плоские змеевики. Па
раллельные змеевики объ
единяются в верхней части 
паровым 3, а в нижней — 
жидкостным 4 коллекто-

Рис. 4 .3 . Схема конденсатора типа КВ

рами, в диффузоре 5  устанавливается лопастной вентилятор. 
Скорость воздуха в узком сечении составляет 2— 5 м/с; для 
различных типов конденсаторов она различна. Удельный теп- 
лосъем, отнесенный к 1 ма наружной поверхности, составляет 
q =  170-—340 Вт/м*.

В  последнее время за рубежом появились конденсаторы воз
душного охлаждения из плоскоовальных труб. В  нашей стране 
их производство впервые освоено ПО АвтоЗАЗ для комплекто
вания транспортных кондиционеров. Элемент таких труб пока
зан на рис. 4 .4 , а. В  настоящее время для конденсаторов исполь
зуются четырех-, восьми- и тринадцатиканальные трубы; их 
характеристики показаны в табл. 4.2.

Внутренние перегородки обеспечивают жесткость трубы и 
являются ребрами, развивающими внутреннюю поверхность. 
Основной тип аппарата из таких труб набирается следующим 
образом: из сгона трубы делается змеевик; в пространство между 
шлангами труб укладывается просечная зигзагообразная насадка 
и полученный таким образом блок прокаливается в печке 
(рис. 4 .4 , б). Блок представляет собой цельнопаяную конструк
цию, калачи отсутствуют. Пайкой достигают хорошего терми
ческого контакта между трубой и насадкой. Другой способ изго
товления таких аппаратов состоит в получении оребрения методом 
«строгания» (рис. 4 .4 , в). Ребра получаются в виде «ресниц», 
расположенных в шахматном порядке. Этот способ обеспечивает 
идеальный термический контакт, но для изготовления такого 
профиля идет толстостенная труба, а это приводит к увеличению 
расхода металла. Описанные выше аппараты по сравнению с труб-

Рис. 4 .4 . Элементы конденсаторов из плоскоовальных труб: а — фрагмент пло
скоовальной алюминиевой трубы; б — фрагмент теплообменного элемента (тру- 
ба-насадка); в — фрагмент алюминиевого профиля, полученного методом «стро
гания»
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чатыми аппаратами с 
пластинчатым оребрением 
имеют лучшие теплотех
нические и массогабарит
ные характеристики.

Воздушные конденса
торы для установок сред
ней и большой произво
дительности. В  качестве 
таких аппаратов исполь
зуются либо поверхности, 
аналогичные трубчатым 
с пластинчатым оребре
нием, либо аппараты из биметаллических труб с накатными реб
рами; при этом компоновочные решения могут быть различными, 
также как и ориентация секций в пространстве. Гипронефтемаш 
(ныне ВНИИнефтемаш) разработал, ряд конструкций аппаратов 
воздушного охлаждения (А ВО). На этой основе ВНИИхолодмаш со
здал градацию аммиачных воздушных конденсаторов. В  основу ап
паратов положена биметаллическая труба,состоящ ая из внутренней 
трубы диаметром 2 5 x 2  мм из углеродистой стали и плотно наса
женной на нее наружной трубы диаметром 3 8 x 8  мм из алюми
ния АД1-М. Наружная труба —  оребренная с накатными ребрами. 
Размеры трубы показаны на рис. 4 .5 . Коэффициент оребрения та
ких труб р =  9. Оребренные трубы развальцовываются в труб
ных решетках прямоугольной формы. Секция имеет четыре либо 
восемь рядов по фронту. Размещаются трубы в решетке по углам 
равностороннего треугольника с шагом 56 мм. На рис. 4 .6  пока
зана одиночная секция.

В  соответствии с  нормалями вы пускаю тся аппараты трех 
типов.

1. Малопоточные аппараты марки АВМ с  длиной труб 1,5 
и 3 ,0  м и соответственно с одним либо двумя вентиляторами ло
пастного типа диаметром 800 мм. Варьированием числа рядов 
в секции (4— 6—-8) достигается рациональное число единиц типо
размерного ряда, охватывающего набор поверхностей от 12 до

630 м2. Аппараты могут 
иметь жалюзи.

2. Горизонтальные ап
параты, сходные с первым 
типом, в иих используются 
трубы длиной 4 и 8 м. Ти
поразмерный ряд охваты
вает поверхности от 300 до 
3550 ма. Один из таких ап
паратов показан на рис.4.7.

3. Зигзагообразные ап
параты отличаются оттруба

Т а б л и ц а  4.2
Характеристики некоторых 

отечественных плоскоовальных труб

Чи
сло

кана
лов

Площадь 
(м*) поверх

ности 1 м Проходное 
сечение, м*

Масса 
1 м, кгвну

трен
няя

внеш
няя

4
8

13

0,064 
0,119 
0,184

0,050
0,094
0,138

0 ,4 7 .10"1 
0 ,9 9 -1 0 '4 
1 ,4 7 -10-«

0,17
0,40
0.56
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Рис. 4.6. Восьмирядная 
секция воздушного кон
денсатора



Рис. 4 .8 . Зигзагообразный воздушный конденсатор 
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Т а б л и ц а  4.3
Стальные воздушные конденсаторы дли аммиачных 

и углеводородных холодильных установок

Номи
нальная
площадь
поверх

ности
V  “ *

Производи
тельность 
вентилято

ров для 
одного ап
парата V, 

м3/ч

Тепловая
нагрузка 
конденса
тора (рас
четная) Q, 

кВт

Расположе
ние секций

Коэффи
циент 

оребре- 
иня Р

Число 
рядов 
труб в 
секции

Длина 
труб 

*тр> м

325 30  000 81 Горизон 9 6 3
850 100 0 0 0 268 9 4 4

1800 205  0 0 0 559 тальное - 9 4 8

5300 425  000 1163 Зигзаго 9 8 6
7500 640  000 1745 образное 14,6 8 6

рассмотренных выше ориентацией секции в пространстве. В  их 
секциях используются трубы длиной 6 м. Секции располагаются 
так, как показано на рис. 4 .8 , —  по шесть штук на один венти
лятор. Некоторые из конденсаторов, рекомендуемых для холо
дильной техники, приведены в табл. 4.3.

Конденсаторы воздушного охлаждения снабжаются, как пра
вило, вентилятором, который является источником шума. На 
рис. 4 .9  показан конденсатор английской фирмы «Сиарл» (Searle) 
с верхним расположением четырехлопастного вентилятора. Ниже 
приведены уровни звукового давления (дБ) по октавным полосам 
при <р =  30° и R =  10 м:

Средняя частота,
Г ц ..........................  63 125 250 5
Уровень звуково
го давления L, дБ 58 61 58 !

Уровень звукового давления 
снижается с увеличением расстоя
ния от вентилятора и угла наклона 
луча распространения звуковой вол
ны. Т ак , для расстояния в 10 м 
уровень звукового давления в зави
симости от угла наклона <р состав
ляет соответственно для октавной 
полосы 63 Гц:

Ф, 0 . . . 0 30 60 90 
L, дБ . . 59 58 64 63

Рис. 4 .0 . Конденсатор воздушного охлажде
ния (английской фирмы «Сиарл»):
1 — эвукозащитиая сетка; 2 — теплообменная 
секция в корпусе; 3 — опоры
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С изменением R для всех октавных полос снижение звукового 
давления (ДL) составит:

R,  м ........................ 10 20 40 60 80 100 150 200
AL, д Б .................. 0  6 12 15 18 20 23 26

Поэтому при конструировании крупных конденсаторов воздуш
ного охлаждения их следует выносить из помещения и принимать 
меры для снижения уровня шума. Так, в рассмотренном случае 
(рис. 4.9) применяется звукозащитная решетка, изготовленная 
из сетки, состоящей из проволоки, покрытой пластиком. Решетка 
устанавливается на нейлоновую прокладку. Опоры рекомендуется 
устанавливать на амортизаторы. Вентилятор представляет собой 
отбалансированное алюминиевое четырехлопастное колесо.

В  некоторых фреоновых конденсаторах производства зарубеж
ных фирм при достаточном развитии наружной поверхности 
используются трубы с внутренним оребрением. В  конденсаторе 
фирмы «Сиарл Баш» (Searle Buck) применение труб с внутренним 
оребрением позволило повысить коэффициент теплопередачи на 
30 %.

Основные тенденции в конструировании воздушных конденса
торов направлены на сокращение их габаритных размеров; при
менение высокоэффективных и малошумных вентиляторов; исполь
зование высокотеплопроводных легких металлов, а для отдель
ных узлов неметаллических материалов; обеспечение идеального 
термического контакта между трубой и ребром.

4.3 . КОНДЕНСАТОРЫ С ВОДЯНЫМ ОХЛАЖДЕНИЕМ

Горизонтальные кожухотрубные конденсаторы. Горизонталь
ные кожухотрубные конденсаторы имеют широкое распростране
ние, особенно в установках средней и крупной производитель
ности .

На рис. 4 .10 показан общий вид отечественного аммиачного 
конденсатора. Горячие пары холодильного агента из компрессора 
через патрубок 3 поступают в верхнюю часть обечайки конденса
тора и заполняют межтрубное пространство. Пар при этом кон
денсируется на наружной поверхности труб, развальцованных 
в трубных решетках. Жидкий холодильный агент из нижней части 
конденсатора поступает в регулирующую станцию или ресивер. 
Вода проходит внутри труб конденсатора. Конденсатор с двух 
сторон закрыт крышками. К правой крышке приварены входной 8 
и выходной 7 патрубки. В крышках устанавливаются перегородки, 
создающие необходимое (обычно четное) число ходов по воде.

Кожухотрубные конденсаторы могут быть выполнены из пря
мых труб, как это показано на рисунке, или из U-образных труб, 
в последнем случае аппараты имеют одну крышку.

Трубный пучок в аммиачных конденсаторах набирается из 
стальных труб d =  2 5 x 2 ,5 .  Трубы в пучке располагаются по
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сторонам равносторон
него треугольника с ша
гом по горизонтали 
34 мм. В морском ис
полнении такие конден
саторы набираются из 
труб с увеличенной до
3— 4 мм толщиной стен
ки. Техническая харак
теристика выпускаемых 
заводом «Компрессор» 
аммиачных конденсато
ров марки К ТГ (нор
маль Н 136— 66) при
ведена в табл. 4.4.

Плотность теплового 
потока (удельный теп- 
лосъем) в аммиачных 
кожухотрубных конден
саторах составляет
4— 5 кВт/м2, скорость 
воды —  0 ,8 — 1,5 м/с. 
Иногда эти аппараты 
используются и для R22. 
Однако для фреонов 
в большинстве случаев 
изготавливается специ
альная аппаратура, 
имеющая свои особен
ности и отличия по 
сравнению с аммиачной.

В нашей стране для 
производства фреоно
вых конденсаторов и 
испарителей в настоя
щее время применяются 
медные трубы с накат
ными ребрами из заго
товки диаметром 2 0 x 3  
и 1 6 x 2  мм; профиль 
накатки показан на 
рис. 4 .11 . В  работах 
последних лет по иссле
дованию процесса кон
денсации показано, что 
профиль оребрения ока
зывает влияние на ин
тенсивность процесса.
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ff) 20°1,27
^ —0,2

e) JM

fi-3,77

Рис. 4 .1 1 . Виды оребрения 
теплообменных накатных 
труб: а, б —  применяемых 
в настоящее время в СССР;
в ■■ • прилагаемых
лтихп ом; г— применяе
мых в ЧССР; д —  приме
няемых в Англии; е —  при
меняемых в СШ А; ж  —  дру
гих зарубежных фирм

Так,  оребрение, показанное на рис. 4.11,  б и в, имеет более высокую 
теплоотдачу, чем показанное на рис. 4.11,  а. В некоторых стра
нах выпускается фреоновая аппаратура со стальными накатными 
трубами. На рис. 4.11,  г  показан профиль такой трубы, приме
няемой в ЧССР.

В табл. 4 .5  приведены данные ВНИИхолодмаша о фреоновых 
кожухотрубных конденсаторах марки К ТР.

Удельный теплосъем в конденсаторах К ТР, отнесенный к на
ружной поверхности, составляет примерно q =  3 ,5  тсВт/м2. Ско
рость воды в таких конденсаторах доходит до 2 ,5  м/с.
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Т а б л и ц а  4.5
Конденсаторы кожухотрубные горизонтальные фреоновые

Марка

Площадь
действи
тельной 

наружной 
поверхно
сти F , м*

М аксималь
ная произ
водитель

ность Q, мм

Диаметр 
обечай- 
ки D> 

мм

Число
труб
лтр

Длина 
труб 

/тр« мм

Число
ходов

2

КТР-4 4 ,8 15,4 194 23 1,0 4; 2
К ТР-6 6,8 21,5 219 29 1,5 4; 2
КТР-9 .9,0 30,8 273; 377 46; 53 1,0; 1,3 4 ; 2
К Т Р -12 12,8 43,3 377; 325 86 1,0; 1,2 4 ; 2
К Т Р -18 18,0 63,8 377; 325 86 1,8 4 ; 2
КТР-25 30,0 104,7 404 135 1,5 4
К ТР-35 40,0 140 404 135 2,0 4
К ТР-50 49,6 173 404 135 2,5 4
КТР-65 62,0 216 500 210 2,0 4; 2
КТР-85 92,5 322 500 210 3,0 4; 2
К ТР-110 107 373 600 293 2 ,5 4
К Т Р -150 150 523 600 293 3,5 2
К ТР-200 200 700 800 455 3,0 4; 2
К ТР-260 260 1360 800 455 4,0 2
КТР-380 407 — 900 680 4,0 —
КТР-500 500 900 680 5,0

В настоящее время ВНИИхолодмаш разработал новый ряд 
фреоновых конденсаторов (преимущественно для судовых уста
новок); в них использованы трубы с профилем, показанным на 
рис. 4.11,  б. В  табл. 4 .6  приведены некоторые данные о таких 
аппаратах. Ш аг труб по горизонтали в пучках равен 22 мм.

В связи с большой холодопроизводительностью турбоагрега
тов и специфическими условиями их работы конденсаторы турбо
компрессорных машин имеют некоторые конструктивные особен
ности. Д ля уменьшения вибрации трубных пучков устанавли
вают поперечные перегородки и стяжки, а для равномерного 
распределения пара в конденсаторе его подают в аппарат через 
коллектор в нескольких местах. Иногда устанавливают боковую 
подачу пара, а после его входа —  распределительную решетку. 
В  некоторых конструкциях в трубном пучке для более равномер
ного доступа пара к теплообменным трубам оставляют свободные 
проходы. Д ля работы на аммиаке или пропан-пропилене в допол
нение к нормам на конденсаторы марки К ТГ в СССР выпускаются 
четыре типоразмера конденсаторов с большой площадью поверх
ности. Теплообменная труба этих аппаратов имеет диаметр 38 мм 
и располагается в пучке с шагом 46 мм. Характеристика таких 
аппаратов приведена в табл. 4 .4 . Скорость воды в таких конденса
торах доходит до 3 м/с и может варьироваться заменой крышек.

Д ля аммиачных аппаратов q =  9 ,8  кВт/м2 при k =  
=  1,4 кВт/(м2-К ), а для пропан-пропилена q — 4 ,3  кВт/м2 при 
k =  0 ,62  кВт/(ма- К).
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Конденсаторы типа КС К

Т а б л и ц а  4.7

Марка
Площадь 

поверхности 
(внутренняя) 

^ви> ***

Днанетр 
обечайки 
0 x 6 ,  мы

Число
труб
птр

Дли-
на

труб
*тр>
мм

Число
ходов

Z

Ем кость, м*
Масса.

кгпо
воде

по
фрео

ну

зо к с к 30,0 700Х  10 268 1780 6 0,233 0,488 1 924
35КСК 35,0 7 00X  10 268 2480 6 0,264 0,615 2 310
50КСК 51,5 8 0 0 X 1 0 386 2480 4 0,385 0,758 2 997
60КСК 62,0 800X  10 386 2980 4 0,428 0,913 3 502
ю о к ск 98,5 1000Х 10 614 2980 4 0,740 1,413 5 592
150КСК 140,0 1200X 10 870 3990 4 1,100 2,120 8 072
200КСК 186,0 1 2 0 0 Х 10 870 3990 4 1,300 2,600 10 310

Для фреоновых турбоагре
гатов используются аппараты 
К Т Р-380, К ТР-500 из табл. 4 .5 .

Охлаждение конденсаторов 
судовых установок оеуществ-’ 
ляется, как правило, заборт
ной водой, поэтому они более 
подвержены коррозии. В  связи 
с этим их материальное и кон
структивное оформление имеет 
ряд особенностей. Т ак , судовые 
конденсаторы типа КС К. (семь 
типоразмеров) изготавливаются 
из более толстостенных труб 
диаметром 2 5 x 4 .  Градация 
таких конденсаторов приведена 
в табл. 4.7.

Вертикальные кожухотруб
ные конденсаторы. Аппараты 
этого типа представляют собой 
вертикальную цилиндрическую 
обечайку с приваренными к ней 
решетками, в которых раз
вальцованы стальные трубы 
диаметром 57 X 3 ,5 . Конденсация

Ри с. 4 .1 2 . Вертикальный аммиачный 
конденсатор марки КВ:
1 — указатель уровня; 2 — к  воздухо
отделителю; 3 — уравнительная линия; 
4 — предохранительный клапан; 5 — 
спуск воздуха; 6  — вход аммиака; 7 — 
нанометр; S — выХод жидкого аммиака; 
9 — сп уск наела; 10 — отвод воды; I I  — 
лапы крепления
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происходит на наружной по
верхности труб, а вода в виде 
пленки стекает внутри труб 
под действием силы тяжести.

оо

о.

я 
к
**На конденсаторе устанавли- «= 

вается питательный бак £  
с отверстиями и колпачками 
для распределения воды.

Московский завод «Ком
прессор» выпускает аммиач
ные конденсаторы такого . 
типа марки КВ (табл. 4.8). 
Конденсаторы КВ (рис. 4.12) 
выгодно отличаются до- 2  
вольно компактной кон- 
струкцией, высокими коэф- « 
фициентами теплопередачи 
k  =  814 Вт/(м2-К) и возмож- 
ностью использования в ка- ~  
честве охлаждающей среды | 
кроме циркуляционной также | 
речной, морской и прудовой g 
воды, даже в случае, если S. 
она загрязнена. Средний “ 
температурный напор в та- § 
ких конденсаторах 0Ш =  5  
=  4-1-7 °С. |

Вертикальные кожухо- I  
трубные конденсаторы, ис- *  
пользуемые в технологиче- * 
ских схемах, бывают и S. 
с принудительной циркуля- g 
цией воды. В этом случае g 
по конструкции они подобны | 
горизонтальным кожухо- £  
трубным конденсаторам.

Противоточные двухтруб
ные конденсаторы. Завод 
«Компрессор» изготовлял та
кие конденсаторы из сталь
ных труб диаметром 38 х  4 мм 
и 5 7 x 3 , 5  мм для аммиака.
Как для воды, так и для 
хладагента двухтрубные эле
менты соединены последо
вательно, а для лучшего 
удаления конденсата трубы 
имели небольшой наклон
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Т а б л и ц а  4. 9 
Переахладнтет против от очные (см. рис. 4.13)

М арка
Площадь 

поверхности 
охлаж де
ния F, ы*

Число
сек
ций

Число 
труб 

в сек
ции 
птр

Диаметр 
штуцера, мм

Габаритные и 
установочные 
размеры, мм

Мас
са,
кг

оиоо:Я*W S 
3 
2 -  «•«Э ВО

ДЯ
Н

ОГ
О

d, Вы
со

та
 

Н

Р
ас

ст
оя

н
и

е 
ме

жд
у 

тр
у

ба
ми

 
Н

г

Д
ли

на
 

ст
ой

- 
| 

ки
 

Нг
 

|

6ПП 5,85 1 12 32 32 1380 803 1405 565
8ПП 7,8 1 16 32 32 1690 1095 1700 730
12ПП 11,7 2 12 40 50 1700 803 1405 1110
16ПП 15,6 2 16 50 50 2 0 1 0 1095 1700 1450

по ходу агента. В  настоящее время такие конденсаторы для 
аммиачных машин не выпускаются, однако они продолжают экс
плуатироваться на старых действующих установках.

Основными недостатками двухтрубных конденсаторов яв
ляются: большой расход металла, малая компактность, большое 
число разъемных соединений. Достоинство этих аппаратов в том, 
что их можно устанавливать без переохладителя при противо
токе воды и хладагента.

В  автономных кондиционерах получили применение двух
трубные конденсаторы, представляющие собой две трубы, вста
вленные одна в другую и согнутые в змеевик. Иногда наружная 
труба заменяется резиновым шлангом. В  этом случае конденса
ция фреона происходит во внутренней трубе. Внутри спирального 
змеевика в таком конденсаторе размещается герметичный ком
прессор, что способствует компактному расположению всего 
оборудования.

В  настоящее время по типу старых двухтрубных конденсато
ров завод «Компрессор» выпускает противоточный переохлади- 
т е л ь . ПП (рис. 4 .13), служащий для понижения температуры 
сконденсированного холодильного агента ниже температуры кон
денсации. Переохладитель устанавливается после оросительного 
или кожухотрубиого конденсатора. Размерный ряд таких аппара
тов приведен в табл. 4 .9 .

Иногда в качестве переохладителей применяют аппараты 
элементного типа 156].

Пакетно-панельные конденсаторы. В  1960 г. на заводе «Ком
прессор» разработан опытный образец аммиачного пакетно-па
нельного конденсатора. Основным элементом его секций является 
стальная цельноштампованная панель, показанная на рис. 4 .14 , а. 
Панель состоит из двух стальных листов, в которых выштампо- 
ваны вертикальные ручьи. Листы сварены по бокам и скреплены 
сваркой в пространстве между ручьями. В каналах, образованных
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Р и с. 4 .1 4 .  П аке
тн о-п анел ьн ы й  
конденсатор

листами, конденсируется холодильный агент. Перемычки между 
каналами работают как плавниковые ребра.
■ Конденсатор (рис. 4 .14 , б) состоит из отдельных секций, 
каждая из которых составлена, в свою очередь, из последова
тельно установленных типовых панелей. Пакет из секций стяги
вается шпильками и зажимается между двумя массивными пли
тами-крышками. К  верхней и нижней кромке каждой секции 
приварены стальные трубы, соединенные между собой верти
кальными трубами. Панели расположены таким образом, что 
с одного конца рамки остается проход для охлаждающей воды. 
Внутренние полости секций параллельно соединены жидкостными 
и паровыми коллекторами, состоящими из муфт. Герметичность 
по воде обеспечивается применением уплотняющих прокладок. 
Такая конструкция конденсатора допускает его разборку для 
осмотра, чистки и нанесения антикоррозионных покрытий.

Несмотря на указанные преимущества, серийное производство 
таких конденсаторов еще не налажено. Их масса н габаритные
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размеры велики. Однако при соответствующей конструктивной 
доработке панельные конденсаторы могут в ряде случаев ока
заться конкурентоспособными по сравнению с кожухотрубными 
и пластинчатыми.

Пластинчатые конденсаторы. Аппараты пластинчатого типа 
разрабатываются в УкрНИИхиммаше. Д ля однофазных жидко
стей они впервые нашли применение в молочной промышлен
ности, а затем в химической и других отраслях народного хо
зяйства. Поверхности такого типа набираются из гофрированных 
пластин толщиной около 1 мм.

Различают три типа пластинчатых аппаратов: разборного, 
полуразборного и сварного /типов. Первый тип аппаратов наби
рается из гофрированных пластин, уплотняемых по периметру 
резиновыми прокладками. Второй тип аппаратов набирается из 
попарно сваренных по периметру пластин, уплотняемых между 
собой резиновыми прокладками. Третий тип аппаратов —  цель
носварной.

В  качестве конденсаторов водяного охлаждения, как показали 
работы Л Т И Х П , УкрНИИхиммаша и ВНИИхолодмаша, могут 
с успехом использоваться цельносварные аппараты, а в качестве 
испарительных конденсаторов можно применять полуразборные 
аппараты. Основным элементом пластинчатого аппарата является 
гофрированная штампованная пластина [3, 23]. Основные харак
теристики перспективных пластин для аппаратов холодильных 
установок приведены в табл. 4.10.

В каналах, составленных из пластин, имеются точки опоры, 
что позволяет выдерживать разность давлений по обе стороны 
пластины, а также повышенное внутреннее давление в канале. 
Пластины в пакете располагают одна относительно другой под 
углом 180°. К аждая пластина омывается двумя рабочими средами, 
при этом поперечное расположение гофр способствует .турбули- 
зации потока. Пространственная схема движения рабочих сред 
показана на рис. 4.15.

Рис. 4.15. Пространственная схема организации потоков в пластинчатом кон*
денсаторе: ■
4^ -  охлаждающая жидкость; — пар; ^  — конденсат; 1 , 3  — левая н правая при- 
Жимные плиты; 2 — тсплообмемиые пластаны гофрированные
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В  качестве конденса
торов холодильных машин р 
наиболее перспективно’ 
применение цельносвар
ного или пакетно-свар
ного варианта. В  этом 
случае пластины с по
мощью попеременно уста
навливаемых 'прокладок 
свариваются в блок либо 
пакет и из пакетов наби
рается сам конденсатор. 
Сварной блок (пакет) по
казан на рис. 4.16.  К  тор
цевым входам привари
ваются соответственно 
водяной, паровой и жид
костный коллекторы со 
штуцерамй. Д ля разгрузки 
концевых пластин блок 
сжимается с обеих сторон 
двумя прижимными пли
тами, которые крепятся 
болтами. Аммиачный про
мышленный конденсатор 
с площадью поверхности 
50 м2, разработанный 
УкрНИИхиммашем и 
Л ТИ Х П ом , был испытан 
в схеме холодильной ма
шины. Масса аппарата 
составляла 1800 кг, мак
симальная тепловая про
изводительность Q =  
=  500 к В т при среднем 
температурном напоре 
0т  =  3 ,2  К  и скорости 
движения воды в каналах 
wB — 0 ,6  м/с. Прн работе 
конденсатора обеспечива
лось значительное пере
охлаждение агента. В  ком
прессорном цехе, где был 
установлен пластинчатый 
конденсатор, ранее рабо
тало четыре конденсатора 
К.В75 общей площадью 
300 м2. После включения
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Рис. 4.16. Сварной блок 
(пакет) пластинчатого кон
денсатора

Рис. 4.17. Пластинчатый аппа
рат с оболочками противода
вления

Рис. 4.18. Общий вид теплообменника (конденсатора) с центральной непо
движной плитой (исполнение 111):
чяглл.ТГ 11°&вижиая и неподвижная плиты; 3 — сваренная пара пластин, образующая 
т « £ Е ? “ . ВМал; — откРытый можпластнниый канал с резиновой уплотнительной прокладкой по контуру г>ластииы
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нового конденсатора при том ж е общем расходе воды давление кон
денсации снизилось на величину Др =  0,5-=-1,0 кПа. Эти показа 
тели иллюстрируют достоинства пластинчатого конденсатора.

Большую долю в общей массе пластинчатого конденсатор?, 
занимают прижимные плиты и болты. С целью сокращения массы 
аппарата прижимные плиты можно заменить тонкостенными ци
линдрическими оболочками противодавления. Такой аппарат 
состоит из пакета пластин 1 с подводящими и отводящими кол
лекторами 2. Роль плит выполняют тонкостенные оболочки 3, 
полости которых 4 через вентили 5 заполняются средой высокого 
давления либо несжимаемой жидкостью (рис. 4 .17 ).

В  УкрНИИхиммаше разработаны конструкции полуразбор- 
ных теплообменников, которые с успехом используются как кон
денсаторы (рис. 4 .18). Такие аппараты дают возможность сво
бодного доступа к поверхности теплообмена со стороны охлажда
ющей воды; по паровой стороне пластины попарно сварены. 
В се  штуцера размещены в неподвижной центральной плите, что 
позволяет не отсоединять трубопроводы от аппарата при его 
разборке и чистке.

4 .4 . КОНДЕНСАТОРЫ С ВОДОВОЗДУШНЫМ ОХЛАЖДЕНИЕМ

Различают два вида таких конденсаторов: оросительные и 
испарительные. Оросительные конденсаторы в настоящее время 
сняты с производства.

Испарительные конденсаторы. Применение испарительных кон
денсаторов в зонах с сухим и жарким климатом может оказаться 
экономически более целесообразным, чем , кожухотрубных кон
денсаторов и градирен. Они позволяют при высоких температурах 
наружного воздуха получать достаточно низкие температуры 
конденсации tK, при этом используется минимальный расход 
воды. Такие зарубежные фирмы, как «Йорк» (Jork), «Линде» 
(Linde), выпускают испарительные конденсаторы производитель
ностью до 2000— 3000 кВ т при — 35 °С и tBl =  22 °С. Испари
тельные конденсаторы выпускаются странами СЭВ. Т ак , в Г Д Р  
конденсаторы выпускает предприятие «Нема» (Nema). В Н Р  про
изводит конденсаторы типа «Эвако» (Evaco). В  СССР производятся 
конденсаторы И К-90 производительностью 209 к В т  и И К-180 
производительностью 417 кВ т (t̂  =  38 °С, *в1 =  22 °С). Боль
шинство конденсаторов имеет традиционное исполнение: гладко
трубные горизонтальные змеевики, осевой или центробежный 
вентилятор с верхним либо нижним его расположением.

Рассмотрим принцип действия испарительного конденсатора 
и особенности протекания процессов переноса в нем. На рис. 4 .1 9 , а 
показана принципиальная схема типового конденсатора. Н аруж
ный воздух с параметрами tBl и iB1 через жалюзи 7 засасывается 
вентилятором 1 в подзмеевиковое пространство корпуса 2. Далее 
воздух проходит через межтрубное пространство горизонтальных
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змеевиков, внутри которых через коллектор 5 поступает пере
гретый пар хладагента, который охлаждается, конденсируется 
и через жидкостной коллектор 6 поступает на регулирующую 
станцию. Вода из поддона 8, оборудованного переливным и под- 
питочным устройством 9, насосом 10 подается к оросительному 
коллектору 4 и орошает змеевики. Д ля устранения уноса капель 
воды воздухом служит элиминатор 3.

Примерное изменение температур сред по высоте аппарата 
показано на рис. 4 .19 , б. К ак  видно, температуры воздуха tB 
и воды С  меняются по довольно сложному закону. В се рабочее 
пространство аппарата можно разделить на шесть зон:

I  —  в поддоне находится вода, температуру которой можно 
считать постоянной по объему;

I I  —  дождевое подзмеевиковое пространство;
I I I  —  основное межтрубное пространство, где процессы пере

носа осложняются тепловы
делениями внутреннего источ
ника (конденсации);

IV  —  подфорсуночное про
странство, аналогичное второй 
зоне;

V —  зона удаления капель
ной влаги;

VI —  зона трактов венти
лятора, где происходит подо
грев воздуха.

На рис. 4 .20  показаны про
цессы изменения состояния „ . вл „п __ Рис. 4.20. Изображение процесса из-
влажного воздуха в диаграмме менення состояния воздуха в i - d - диа- 
*—а. Точка 1 соответствует грамме
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Рис. 4.21. Отечественный испарительный конденсатор:
I  — каркас; 2, 3 — забор и подача воды; 4 — поплавковый клапан; 5 — змеевик; 6 — 
сепаратор; 7 — форконденсатор: 8 — запорный вентиль; 9 — диффузор; 10 — венти
лятор; 11 — оросительное устройство

состоянию наружного воздуха, а точка 4 —  состоянию воздуха 
после прохождения форсунок, точка 5 —  состоянию воздуха, 
покидающего конденсатор, точка s —  состоянию влажного насы
щенного воздуха при температуре tbn, равной средней темпера
туре воды iw.

На рис. 4.21 показан отечественный испарительный конден
сатор . Он имеет верхнее расположение вентилятора 10, отдельную
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Т а б л и ц а  4.11
Конденсаторы испарительные ИК

Марка

Тепловая 
нагрузка 

на основную 
секцию при 
t =  30 °С и 

Ф *  50 % Q, 
кВ т

Площадь 
поверх

ности 
одной 

секции 
F ,  м*

Расход 
воздуха 
V, м!/с

Расход воды, л/с
Число
форсу

нокциркули
рующей

подпи-
точной

ИК-125 380 131 12,20 8,8 0,21 16
И К-200 615 212 19,44 13,9 0,33 26
ИК-315 928 318 30,69 21,9 0,55 39

Диаметр
рабочего Мощность

Габаритные размеры
Масса»Марка двигателя кг

D, мм N , кВ т
L в н

ИК-125 700 2,2 4142 1700 2855 2900
ИК-200 700 2,2 6242 1700 2855 4600
ИК-315 800 4,0 6242 2320 2855 6950

секцию форконденсатора 7 , в остальном соответствует рассмо
тренной выше схеме. Основные данные некоторых разработан
ных во В Н И Х И  и ВНИИхолодмаше конденсаторов серии ИК 
приведены в табл. 4 .11.

В  действующих установках используются конденсаторы типа 
«Эвако» производства В Н Р  (табл. 4 .12).

Указанная производительность достигается при температуре 
конденсации аммиака tK — 35 °С и температуре воздуха по мок
рому термометру tBn — 18 °С. Теплота перегрева снимается 
в форконденсаторе, изготовленном из оцинкованных оребрен
ных труб; далее насыщенный пар поступает в маслоотделитель, 
где сепарируются капли масла. Затем пар попадает в основную 
секцию, представляющую собой группу змеевиков из оцинкован-

Т а б л и ц а  4.12
Коидеисаторы испарительные «Эвако»

Мар
ка

Тепло
вая на
грузка 
Q, кВ т

Площадь 
поверх

ности 
F , м*

Габаритные 
размеры, мм Расход 

возду
ха М , 

кг/с

Расход
подпн-
точной
воды»

л/с

Мощность 
двигателя 

вентилятора 
JVA„. кВ тL В Н

100 160 100 1200 4000 4050 12 0,07 3X 2,0
400 560 400 2400 4000 4050 24 0,27 4X 6 ,0
600 835 600 3600 4000 4050 36 0,54 6Х  12,0
800 1120 800 4800 4000 4050 48 0,81 8Х  12,0

1000 1400 1000 6000 4000 4050 60 1,08 10X 15,0
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ных стальных труб диаметром 2 5 x 2 ,5 ,  
располагаемых в шахматном порядке. 
Расход воды с учетом испарения и 
уноса составляет до 5— 8 % от расхода 
воды в кожухотрубном конденсаторе 
такой ж е производительности.

Интересна конструкция испаритель
ного конденсатора фирмы «Данхем 
Буш» (Dunham Buck) —  рис. 4 .22. Кон
денсатор хорошо защищен от корро
зии. Вентилятор 6, расположенный 
внизу, работает практически на сухом 
воздухе. Такие элементы, как отбой
ник 1, сопла 2, водяные магистрали 
(на рис. 4 .22  не показаны), поддон 4, 
изготовлены из неметаллических ма
териалов. Основная поверхность 8 на
бирается из стальных либо медных 
труб 3. Б лок , включающий в себя соп
ла, основную поверхность, качающиеся 
заслонки 7, исключающие падение воды 
вниз, отделены от других частей пла
стиковым конвертом. Вентилятор обо-\ 
рудован регулирующим клапаном 5 . ;  
Рекомендуемые режимы работы tK =  

=  ЗЗ-т-47 °С при t =  18-Ь28 °С. Ряд аппаратов рассчитан на п р о -: 
изводительносгь от 7 до 1000 кВт. \

4.5. ОСОБЕННОСТИ ЭКСПЛУАТАЦИИ КОНДЕНСАТОРОВ

Влияние присутствия воздуха на работу конденсатора. Воздух 
попадает в конденсаторы холодильных установок при вскрытии 
различных аппаратов во время ремонта; при работе испаритель
ной системы на низких температурах кипения, когда система 
длительное время находится под вакуумом; во время заправки 
системы хладагентом и маслом; при недостаточном вакуумирова- 
нии системы после монтажа; при продолжительной работе ком
прессоров в режиме влажного хода, когда всасывающий вентиль 
остается прикрытым.

Независимо от места проникновения воздуха в систему он 
скапливается на стороне высокого давления: в нагнетательной 
линии, конденсаторе и ресивере, поскольку гидравлический 
затвор, имеющийся в ресивере, предотвращает прорыв паровой 
и газовой фаз в испарительную систему.

Д ля смеси воздух— хладагент воздух является неконденсиру- 
ющимся компонентом. Присутствие его в системе холодильной 
установки приводит к повышению давления конденсирующейся 
смеси по сравнению с давлением насыщения чистого хладагента,

Рис. 4.22. Испарительный 
конденсатор с нижним рас
положением вентилятора
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что, в свою очередь, является причиной возрастания мощности, 
потребляемой компрессором, увеличения температуры нагнета
ния, снижения коэффициента подачи .компрессора и холодопроиз- 
водительности холодильной установки, ускорения изнашивания 
пар трения компрессора. На рис. 4 .23  показана связь давления 
конденсации смеси с концентрацией воздуха (в смеси) для раз
личных температур. Повышение давления в конденсаторе есть 
результат резкого снижения интенсивности теплоотдачи при кон
денсации хладагентов в присутствии неконденсирующихся при
месей, что равносильно выключению из работы части его тепло
обменной поверхности.

Рассмотрим физическую картину конденсации пара в присут
ствии воздуха и причины снижения интенсивности теплоотдачи 
в этом процессе по сравнению с конденсацией чистого пара.

Перемещаясь к холодной поверхности теплообмена конденса
тора, пар хладагента увлекает за собой и неконденсирующийся 
компонент —  воздух. Возникает поперечный поток массы из 
объема смеси (ее ядра) к стенке. Пар хладагента конденсируется 
на твердой стенке, образуя жидкостную пленку конденсата 
(рис. 4 .24), поверхность которой непроницаема для воздуха. 
При осуществлении непрерывного процесса у поверхности жидкой 
пленки накапливается диффузионный слой с повышенными отно
сительно ядра потока концентрацией и парциальным давлением 
воздуха. Под действием разности парциальных давлений у по-
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Рис. 4 .24. Изменение температуры и 
парциальных давлений компонентов 
при конденсация паровоздушной 
смеси:
/ — стенка теплообменной поверхности 
конденсатора; 2 — пленка конденсата

верхности конденсации и в 
объеме смеси воздух диффун
дирует через встречный поток 
парогазовой смеси, препят
ствуя ее движению к поверх

ности конденсации. П оскольку, согласно закону Дальтона, 
давление паровоздушной смеси рсм во всем объеме одина
ково, парциальное давление ра.гр и соответствующая этому 
давлению температура насыщения пара хладагента гр У по
верхности пленки конденсата будут ниже, чем в парогазовом 
ядре рн. я и tH'„. Отсюда следует, что при одной и той ж е плот
ности теплового потока разность температур я —  tcv при 
конденсации хладагентов в присутствии инертного компонента 
будет больше, чем при конденсации чистого вещества (<„. я —  
температура насыщения хладагента, соответствующая его парци
альному давлению в ядре потока смеси; tcr —  температура по
верхности стенки со стороны конденсирующегося хладагента —  
рнс. 4 .24).

Плотность теплового потока при конденсации хладагента из 
парогазовой смеси можно рассчитать по уравнению, аналогич
ному уравнению при конденсации пара без примесей инертного 
компонента

Методика определения коэффициента теплоотдачи при конден
сации из парогазовой смеси (а см) или термического сопротивле
ния RCM приведена в работе 132]. Это сопротивление состоит из 
двух слагаемых

Первое слагаемое —  есть термическое сопротивление пленки 
конденсата, второе —  суммарное термическое сопротивление, опре
деляемое интенсивностью тепломассопереноса из ядра потока 
к пленке за счет разности температур (4 . я —  <Ст) и диффузион
ной составляющей, представляющей собой произведение плот
ности потока массы конденсирующегося вещества на теплоту 
парообразования. Таким образом, термическое сопротивление 
теплоотдаче от ядра потока к стенке теплообменной поверхности 
конденсатора Rcu выше, чем при конденсации чистого вещества 
при прочих равных условиях. Следовательно, наличие воздуха 
в системе холодильной установки приводит к снижению иитенсив-

Я — ®см (̂ н. я ^ст) — 45 if п. я — с̂т).
А ОМ

R  о м  —  - f -  Я д .
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W 18 q,KBT/M2 8 ([,кВт/мг

Рис, 4 .26. Влияние присутствия воздуха иа теплообмен при конденсации ам
миака (а) и R12 (б);

t
/ — конденсация чистого аммиака; 2 — смесь с концентрацией воздуха 2.5 %: Я — 
то же, но 17,5 % воздуха; 4 — то же, но 35,3 % воздуха; 5 — чистый R I2 ; 6 — смесь 
с содержанием воздуха 14.7 %; 7 — то же, но 20 % воздуха; S —• то же, но 32,6 % воз
духа

ности теплообмена в конденсаторе, что подтверждается резуль
татами многочисленных экспериментальных исследований.

На рис. 4 .25  представлены экспериментальные данные И. В . Ма- 
зюкевича для теплообмена при конденсации паров аммиака и 
R 12 в смеси с воздухом на поверхности горизонтальных и вер
тикальных труб. Увеличение концентрации инертного компо
нента существенно снижает величину коэффициента теплоотдачи 
по сравнению с конденсацией чистого вещества. Д ля смеси с од
ной и той ж е концентрацией воздуха увеличение плотности теп
лового потока приводит к снижению разницы в величинах коэф
фициентов теплоотдачи при конденсации чистого пара и смеси.

Сопоставление относительного изменения коэффициентов теп
лоотдачи при конденсации паровоздушных смесей свидетельствует
о существенном влиянии физических свойств низкокипящего 
компонента на процесс конденсации в присутствии воздуха.

В  большей степени отрицательное влияние неконденсиру- 
ющихся газов проявляется при конденсации веществ, у которых 
термическое сопротивление пленки конденсата (RH) невелико 
по сравнению с полным сопротивлением Rcld (вода, аммиак). 
Д л я фреонов термическое сопротивление пленки конденсата 
велико и является преобладающим в величине Reм, поэтому для 
них влияние неконденсирующихся примесей менее значительно.

Вместе с тем данные, приведенные на рис. 4 .25 , свидетель
ствуют о резком снижении интенсивности теплоотдачи при конден- 
сациив присутствии даже небольших по объему количеств воздуха. 
Так, при объемном содержании в смеси всего лишь 4 % воздуха 
(такое количество воздуха может остаться в элементах холодиль
ной установки после монтажа и недостаточного вакуумирова- 
Ния) коэффициенты теплоотдачи в конденсаторах фреоновых 
систем снижаются на 10— 30 %, а аммиачных— почти на 50 %.■ 
Отсюда то серьезное внимание, которое уделяется при эксплуа
тации холодильных установок удалению воздуха из систем.
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Существенное влияние на теплоотдачу при конденсации смесей 
хладагентов с неконденсирующимися примесями оказывает ско
рость пара. В  работах Ю. Н . Ш иряева по исследованию конден
сации внутри горизонтальных труб и Г . И. Величко по конден
сации на наружной поверхности горизонтальной трубы с одно
сторонним боковым подводом пара в межтрубное кольцевое 
пространство показано, что на входном участке конденсатора, 
где скорость смеси максимальна, образуется так называемый 
участок оттеснения, на котором концентрация инертного компо
нента минимальна. На этом участке конденсируется практиче
ски чистый пар низкокипящего компонента. По длине участка 
конденсации скорость смеси падает, а концентрация инертного 
компонента увеличивается и достигает максимальной величины 
в конце участка конденсации. Длина участка оттеснения обратно 
пропорциональна величине .средней начальной концентрации 
инертного компонента.

Выполненные исследования позволяют сделать важный прак
тический вывод о целесообразности удаления воздуха из рабо
тающей установки в точке, наиболее удаленной от места входа 
паровоздушной смеси, т. е. оттуда, где концентрация воздуха 
в смеси наибольшая. Заметим, что при неработающих компрес
сорах место отбора смеси для удаления воздуха не имеет прин
ципиального значения.

Анализируя зависимости, графически представленные на 
рис. 4 .23 , приходим к еще одному важному для правильной экс
плуатации конденсаторов холодильных установок выводу. Д ля 
того чтобы увеличить концентрацию воздуха в смеси, направля
емой в воздухоотделители и снизить таким образом потери хлад
агента в процессе выпуска воздуха, необходимо либо повышать* 
давление, либо снижать температуру смеси, либо использовать 
указанные методы одновременно. Например, для того чтобы 
массовая концентрация воздуха в смеси достигла 60 % при тем
пературе tCM — — 15 °С, необходимо сж ать смесь воздуха и R 12 
до давления 1,2 МПа, воздуха и R22 —  до давления 1,6 МПа, 
воздушно-аммиачной смеси —  до 0 ,45  МПа. Давление должно 
быть тем выше, чем больше отношение молекулярных масс хлад
агента и воздуха.

В  практике эксплуатации фреоновых холодильных установок 
отбираемая для выпуска воздуха смесь обычно сжимается спе
циальным компрессором до двух-, трехкратного давления конден
сации, а затем охлаждается до низких температур [361.

Влияние присутствия масла на работу конденсатора. В  систему 
холодильной установки масло попадает при работе поршневых, 
ротационных или маслозаполненных винтовых компрессоров. 
Масло увлекается потоком сжимаемого пара хладагента, посту
пает в нагнетательную линию и далее в конденсатор. В  зависи
мости от физических свойств хладагента и масла, режимов работы 
компрессора, скорости парового потока масло, уносимое из ком*
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прессора, может быть как в парообразном состоянии, так и в виде 
мелкодисперсных или более крупных капель.

В зависимости от взаимной растворимости хладагента и масел 
характер их влияния на процесс теплообмена в конденсаторе 
может быть различен. Аммиак ограниченно растворяется в ма
слах, используемых для смазки компрессоров аммиачных холо
дильных установок (Х А , Х А -23, Х А -30, Х А -34, «Фригус», вере- 
тенное-2 и др.). Плотность жидкого аммиака около 650 кг/м8, 
что значительно ниже плотности указанных смазочных масел 
(около 900 кг/м3). Некоторое количество масла, увлекаемого 
паром хладагента и не уловленного в маслоотделителе (в сред
нем 0,05  % от массового расхода аммиака), в парообразном либо 
жидкокапельном состоянии попадает в конденсатор и конденси
руется либо осаждается на его холодной теплообменной поверх
ности. Вследствие разности плотностей конденсата аммиака и 
жидкого масла последнее стекает по теплообменной поверхности 
и скапливается в нижней части конденсатора либо ресивера. 
Систематические исследования влияния присутствия масла на 
теплообмен при конденсации аммиака до настоящего времени 
отсутствуют, а имеющиеся в литературе сведения по этому воп
росу малочисленны и порой противоречивы.

В  ряде работ и рекомендаций по эксплуатации конденсаторов 
аммиачных холодильных установок отмечается, что масляная 
пленка толщиной 0 ,0 5 — 0 ,08  мм, покрывающая теплообменную 
поверхность конденсатора, является дополнительным термиче
ским сопротивлением теплоотдаче, которое необходимо учиты
вать при расчете поверхности теплопередачи (\,ас «  0 ,12  Вт/(м- К). 
Отмечается, что замасливание поверхности конденсатора вызы
вает рост температуры конденсации и, как следствие этого, рост 
удельного потребления электроэнергии на привод компрессора 
и снижение холодопроизводительности холодильной установки.

Кроме того, выполненные Н. И. Мирмовым [42 ] эксперименты 
па исследованию коэффициентов теплоотдачи при конденсации 
паров аммиака с маслом на горизонтальных трубах диаметром 
2 5 x 2 ,5  мм показали, что коэффициенты теплоотдачи при кон
денсации смеси возрастали на 19— 26 % по сравнению с конден
сацией аммиака без масла. Визуальные наблюдения за тепло
обменной поверхностью позволили сделать вывод об отсутствии 
постоянной пленки масла на поверхности. Увеличение тепло
отдачи автор объясняет Тем, что под воздействием различных 
температур и давлений, контакта с аммиаком и конструкцион
ными материалами и в присутствии небольшого количества воз
духа, имеющегося в установках, масла оксидируются и стано
вятся поверхностно-активными веществами. Д ля образующегося1 
раствора аммиака с оксидированным маслом даже при ограни
ченной их взаимной растворимости характерно снижение вели
чины поверхностного натяжения, а это, в свою очередь, сказы
вается на режиме течения пленки конденсата.
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\ Я л я  окончательного решения вопроса о влиянии масла на 
теплообмен при конденсации аммиака для различных условий 
работы холодильной установки, ориентации поверхности и кон
центрации масла нужны дополнительные, более детальные и об
ширные исследования.

При/ обычных давлениях и температурах, характерных для 
условиям эксплуатации холодильных машин, большинство наи
более распространенных агентов R 11, R 12 , R 21 , R 22, R 113 неог
раниченно растворяются в маслах, применяемых для смазыва- 
иийч компрессоров. Например, R 12 неограниченно растворим 
в маслах л Ф -12-18 , ХМ -35; R 22 —  в маслах Х Ф -22-24 , Х Ф -22С -16, 
ХМ-35(. Попадание масла в конденсаторы холодильных устано
вок, работающих на этих хладагентах, не приводит к образованию 
устойчивой\ленки масла на поверхности теплообмена. Таким 
образом, м Ьш ю  предполагать, что коэффициенты теплоотдачи 
при конденсации фреономасляных смесей не будут существенно 
отличаться от таковых при конденсации чистых фреонов. Для 
более уверенного суждения по этому поводу необходимо прове
дение специальных исследований.

Влияние качества воды и способа водоподготовки на работу 
конденсатора. Вода, подаваемая в конденсаторы холодильных 
установок, зачастую содержит растворенные соли (в основном, 
кальция и магния), которые в процессе эксплуатации постепенно 
оседают на поверхности теплообмена, образуя слой твердого осад
ка —  накипи. Коэффициент теплопроводности осадка жесткой 
воды составляет 1,2— 1,4 Вт/(м-К), что примерно в 40 раз ниже 
теплопроводности стальных и в 300 раз ниже теплопроводности 
медных труб. Следовательно, отложение накипи на поверхности 
теплообмена существенно повышает общее термическое сопро
тивление и резко снижает интенсивность теплопередачи. Помимо 
накипи на поверхности теплообменных аппаратов может осаж 
даться грязь, ил, окалина, ржавчина, содержащиеся в циркули
рующей воде. Поверхность теплообмена может обрастать биоло
гическими отложениями и микроорганизмами/

В се эти факторы снижают тепловую эффективность конденса
ционных устройств, что, в свою очередь, приводит к снижению 
холодопроизводительности холодильной установки, повышению 
удельного расхода энергии на выработку холода, увеличению 
износа оборудования. Поэтому организация надежной очистки 
вода, ее обработка и подготовка перед подачей в конденсаторы — 
одна из серьезных и важных задач эксплуатации теплообмен
ного оборудования.

Д ля отделения наиболее крупных механических и биологиче
ских фракций, содержащихся в воде, на практике широко исполь
зуют различные типы фильтров (сетчатые, самоочищающиеся 
и др.). Снижения уровня загрязнений воды органическими и ми
неральными коллоидно-дисперсными веществами в ряде случаев 
достигают путем отстаивания загрязненной воды и коагуляции
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примесей добавлением технического железного купороса или 
сернокислого глинозема.

Иногда для смягчения воды, т. е. извлечения из нее солей 
кальция и магния, применяют катионитовые фильтры, в которых 
катионы кальция и магния замещаются катионами N a*, Н+ либо 
NH4 , соли которых имеют рыхлую структуру и легко удаляются 
с поверхности теплообмена.

Для предотвращения образования накипи на теплообменных 
поверхностях в последнее время стали использовать и специаль
ные способы обработки воды —  магнитный и ультразвуковой. 
Суть способа магнитной обработки жесткой воды заключается 
в пропускании ее через магнитное поле, образованное постоян
ными магнитами либо электромагнитами. При этом все соли 
жесткости остаются в воде, но она теряет свойства накипеобра- 
зования, содержащиеся в ней соли выпадают в осадок в виде 
легко удаляемого потоком шлама. Физический механизм этого 
процесса до конца не раскрыт, однако исследования показали, 
что эффективность магнитной обработки воды зависит от скорости 
потока, напряженности магнитного поля и других факторов. 
Важ но отметить и тот факт, что магнитная обработка воды сни
ж ает ее коррозионные свойства.

Способ ультразвуковой обработки основан на создании уль
тразвуковых колебаний поверхности теплообмена с помощью 
специальных генераторов. Упругие ультразвуковые колебания 
поверхности передаются пристенному слою охлаждающей воды. 
Возникающие возмущения и турбулизация в этом слое препят
ствуют отложению накипи на теплоотдающей поверхности и 
обрастанию ее микроорганизмами.

В  зависимости от условий эксплуатации, степени загрязнен
ности воды, подаваемой в конденсаторы, производительности 
холодильной установки и других условий может быть применен 
тот или иной способ водоподготовки или их различные сочетания. 
Однако ни один из них не может полностью исключить возмож
ности загрязнения поверхности, поэтому теплообмеиная поверх
ность должна периодически очищаться от накапливающихся 
отложений.

В  настоящее время разработаны и применяются различные 
способы восстановления эффективности теплообмена в конден
саторах холодильных установок: химический, механический и 
тепловой.

Химический способ очистки наиболее распространен, поскольку 
наиболее эффективен, прост и наименее трудоемок. Он основан 
на растворении накипи щелочным либо кислотным раствором, 
прокачиваемым насосом по замкнутой рециркуляционной схеме 
[2 3 ]. Состав раствора и его температура определяются химиче
скими свойствами слоя накипи, материалом конструкции тепло
обменного аппарата и подбираются исходя из конкретных условий 
эксплуатации. Непременным условием химической очистки яв
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ляется последующая нейтрализация и промывка теплообменной 
поверхности.

Механический способ заключается в удалении твердого осадка 
с  поверхности конденсаторов с помощью различных механических 
приспособлений (щеток, ершей, шарошек, протяжек, скребков 
и пр.), приводимых в движение электро- либо пневмодвигателями. 
Одновременно с использованием указанных механических средств 
в трубы может подаваться вода либо воздух, удаляющие отделяе
мый осадок из труб. Механический способ очистки довольно 
трудоемок, связан с применением специального инструмента 
и, кроме того, может привести к повреждению поверхности тепло
обмена —  образованию локальных очагов коррозии или интен
сивного осаждения накипи.

Тепловой способ основан на использовании теплового удара —  
резкого изменения температуры поверхности, в результате чего 
происходит растрескивание слоя накипи и даже отделение ее 
с  поверхности из-за различия в коэффициентах температурного 
расширения металла стенки и слоя накипи. Удалить отдели
вшийся слой накипи далее уж е не составляет труда. Тепловой 
способ очистки теплообменной поверхности применяется реже, 
чем перечисленные выше, поскольку он может привести к появ
лению температурных напряжений в элементах конденсационных 
устройств, а иногда даже к нарушению прочности и плотности 
конденсатора.

4.6. РЕЗУЛЬТАТЫ ИСПЫТАНИЙ КОНДЕНСАТОРОВ

Испытания теплообменных аппаратов имеют целью устано
вить величины коэффициентов теплопередачи, плотностей тепло
вого потока и гидравлических сопротивлений при различных 
режимах работы холодильной машины.

При испытаниях конденсаторов обычно измеряются: расход 
охлаждающей среды (воды или воздуха), ее температура на входе 
и выходе из конденсатора, мощность, затрачиваемая на пере
качку охлаждающей сриды, температура и давление конденсации, 
температура хладагента иа входе в конденсатор и на выходу из 
него, расход проходящего через конденсатор хладагента.

Основные вопросы методики испытаний изложены в работе
[5 5 ]. Ниже приведены результаты испытаний некоторых типрв 
конденсаторов (почерпнутые из литературных источников), полу
ченные различными авторами.

Аммиачные конденсаторы. Водяные конденсаторы. Во ВН И К- 
ТИхолодпроме был испытан выпускаемый заводом «Компрессор» 
г о р и з о н т а л ь н ы й  к о ж у х о т р у б н ы й  к о н д е н 
с а т о р  К Т Г -90 . По результатам испытаний был сделан вывод
о том, что в интервале плотностей теплового потока q =  2 ,3 -ь  
-т-5,8 кВт/м2 коэффициенты теплопередачи аппарата практически 
ие зависят от q, слабо зависят от температуры конденсации tK
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(рис. 4 .26), а определяются в основном скоростью воды и сте
пенью загрязнения поверхности (рис. 4 .27), а такж е присут
ствием в аммиаке воздуха. Анализ результатов этих испытаний 
позволяет предположить наличие в конденсаторе примерно 1 % 
воздуха в аммиаке, причем столь низкая концентрация не может 
быть зафиксирована используемыми лабораторными приборами 
[4 2 ]. Присутствие ж е даже небольшого количества воздуха 
и наличие загрязнений иа поверхности труб определяет низкие 
значения коэффициента теплопередачи и пологий характер зави
симостей k =  / (q) и k =  f  (w) , показанных на рис. 4 .26 и 4.27.

Обобщая результаты испытаний промышленных горизонталь
ных конденсаторов кожухотрубного типа, можно сказать, что 
после длительной работы аппарата его коэффициенты теплопере
дачи определяются в основном термическим сопротивлением 
загрязнений. Рекомендуемые для ориентировочных расчетов зна
чения k соответствуют кривой 5 на рис. 4-27. При скорости воды 
w =  1,5 м/с k — 1 ,16 кВт/(м2-К ), так что при принимаемом обычно 
значении 0т  =  4 ч -5  °С значение q составляет 4 ,6 —5,8  кВт/м*.

К ак показали результаты испытаний в е р т и к а л ь н ы х  
к о ж у х о т р у б н ы х  к о н д е н с а т о р о в ,  интенсивность 
их работы такж е определяется в основном количеством подавае
мой на охлаждение воды и степенью загрязнения аппарата. 
По опытам, проведенным во ВНИКТИхолодпроме, при уменьше
нии интенсивности орошения от 6000 до 2000 л/(м*ч) коэффици
ент теплопередачи конденсатора с  гладкими трубами снизился
от 2 ,3  до 1,5 кВт/(ма‘ К ). Д аж е 
при большом расходе воды аппа
рат не может работать эффектив
но, если не обеспечено смачивание 
водой внутренней поверхности 
труб по всей высоте аппарата. 
По результатам испытаний прак
тическое значение удельного
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Рис. 4.26. Зависимость коэффициента теплопередачи аммиачного конденса
тора КТГ-90 от плотности теплового потока при w =  1,5 м/с

Рис. 4.27. Зависимость коэффициентов теплопередачи аммиачных конденса
торов водяного охлаждения от скорости воды:

горизонтальные кожухотрубные с чистой поверхностью; i  — то же после 16-часовой 
раооты: 3 — то же после длительной работы; 4 — КТГ-90; 5 — К ТГ, рекомендуемые для 
£„„*ета1 6 ~  элементный 14-трубный конденсатор при Я — 5 кВт/м*; 7 — то же семв- 
тРУбиый после длительной работы при q =  5 кВт/и*
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теилосъема кожухотрубного вертикального конденсатора с глад
кими трубами при длительной его эксплуатации составляет 4 ,6 — 
5,2  кВт/м2 при 0т  =  4 -ь 5 °С . Применение в вертикальных кожу
хотрубных конденсаторах труб с проволочным оребрением позво
лило значительно (в 1,25 раза) интенсифицировать эти аппа
раты [3 0 ].

В  долговременных промышленных испытаниях аммиачного 
п л а с т и н ч а т о г о  к о н д е н с а т о р а  с площадью по
верхности 50 м2 получены максимальные значения коэффициента 
теплопередачи k — 2 ,6  кВт/(ма-К ) и удельного теплосъема q =
— 9 кВт/м2 при 8т  — 3 ,5  °С и скорости воды 0 ,6  м/с 147 ]. При этом 
обеспечивалось значительное переохлаждение жидкого аммиака.

Испарительные конденсаторы. Методика испытаний испари
тельных конденсаторов имеет некоторые особенности: измеряются 
расходы и параметры всех трех сред, участвующих в тепломассо
обмене: хладагента, воды и воздуха. П оскольку тепломассообмен 
в  аппаратах испарительного охлаждения зависит от энтальпии 
окружающего воздуха, однозначно связанной с  его температурой 
по влажному термометру, то при испытаниях измеряется такж е 
температура воздуха по влажному термометру на входе и выходе 
из аппарата. Фиксируется мощность, потребляемая электро
двигателями вентиляторов и водяных насосов, а также расход 
добавляемой свежей воды.

На основании результатов испытаний двух аммиачных испари
тельных конденсаторов производительностью 835 кВ т ороситель
ную систему в работе [72 ] рекомендуется выполнять из труб 
квадратного профиля с  водораспределителями из пластика. 
Между змеевиками под распределителем устанавливалась решетка 
из трех слоев пластиковых сеток, что при использовании «ква
дратных труб» обеспечивало смачивание змеевиков иа ширине 
400— 450 мм. (При использовании в оросительной системе испари
тельного конденсатора обычных труб диаметром 31 ,75  мм с  водо
выпускными отверстиями диаметром 8 мм, расположенными на 
расстоянии 200 мм друг от друга, ширина зоны смачивания со
ставляет 150— 200 мм.) В  результате производительность аппарата 
повысилась на 8 — 18 %.

Результаты исследования теплотехнических характеристик 
испарительных конденсаторов И К-125, «Эвако-200» и «Эвако-400» 
приведены в работе [49]._

На рис. 4 .28  представлена плотность теплового потока в испа
рительных конденсаторах типа «Эвако» при различных темпера
турах конденсации tK и скорости воздуха в живом сечении wB - 
=  4 ,5  м/с. Потребляемая электродвигателями вентиляторов мощ
ность, приходящаяся на 1 к В т отведенной теплоты в режиме 
tK =  35 °С, iB„ =  1& °С, составляет примерно 10— 15 Вт/кВт.

В  работах [12, 6 4 ] приведены результаты исследований моде
лей испарительных конденсаторов, а такж е рекомендации по их 
расчету и совершенствованию.
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Воздушные конденсаторы. На рис. 4 .29  представлены резуль
таты испытаний описанных выше воздушных конденсаторов раз
личной конструкции при работе в составе аммиачных холодиль
ных установок: аппарата ЯЮ  Ф К Б  цельностальной конструкции 
с  оцинкованной наружной поверхностью, аппарата В К Л -630 
с  оребрением из навитой алюминиевой ленты (данные ВНИИ- 
холодмаша), аппарата К.ВО-2ЮО с  алюминиевыми ребрами, изго
товленными методом литья под давлением [2 ]. К ак видно из 
рисунка, аппараты В К Л  и Я 10 Ф К Б имеют примерно одинако
вую эффективность теплопередачи. При плотности теплового 
потока, отнесенной к площади наружной (оребренной) поверх
ности, qa =  0 ,2  кВт/м®, и температуре окружающего воздуха 
tB1 =  20 °С эти аппараты обеспечивают температуру конденса
ции «  23 °С —  примерно иа 12° ниже, чем у аппарата К ВО -2100. 
Одиако мощность, потребляемая электродвигателями вентиля
торов, отнесенная к 1 кВ т отведенной теплоты по результатам 
испытаний- в аппарате К В 0 2 1 0 0  оказалась на 9 и 35 % ииже, 
чем в аппаратах Я 10 Ф К Б  и В К Л -630 соответственно.

В  работе [45 ] приведены некоторые рекомендации по приме
нению в промышленных холодильных установках конденсаторов 
воздушного охлаждения, основывающиеся на опыте широкого 
практического использования такого типа аппаратов для охла
ждения технологических сред в нефтехимической промышлен
ности.

Фреоновые конденсаторы. Д л я фреоновых кожухотрубных 
конденсаторов типа К Ф -130 с водяным охлаждением, имеющих 
оребрение, соответствующее изображенному на рис. 4 .11 , a , a 
также кожухозмеевико- ^  
вых с такой ж е геомет-
рией оребрения при 0т  =
=  б-г-8 “С и скорости воды ^

\б,о
tc
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Рис. 4.28. Зависимость плотности теплового потока в испарительных конден
саторах типа «Эвако» от температуры воздуха по влажному термометру

Рис. 4.29. Зависимость коэффициента теплопередачи от плотности теплового 
потока и аммиачных воздушных конденсаторах:
/ — KBO-2IOO при в>р — 8,7 кг/(и*.с): J  — то же, шр =  11.6 кг/(м*.с): 3  — ЯЮ ФКВ 
при в>р =  8.5 кг/(м*. с); 4  — ВКЛ-630
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* л , .  кВт/(мг -К)

Рис. 4.30. Зависимость коэффициентов теплопередачи фреоновых кожухотруб- 
иых конденсаторов от плотности теплового потока:
/ —S — КТР-300 холодильной машины ХТМФ-235 с центробежным компрессором (/„= 
=  (3 5 *4 0 )  °С. 111 =  2 ,5 * 2 .9  м/с); 4, 5 — КТР-300 машины ХТМФ-248 («к =  35 "С. 
в> =» 2,1 м/с); 6, 7 — КТР-600 машины ХТМФ-348 =  35 “С; ш =  2.0 м/с); 8 — кри
вая гарантированных значений при »  ■= 2 м/с (Л,,аГр ■= 0); 9, Ю — КТР-12 машины 
е поршневым компрессором (и> =  1,9 м/с); // — кожухоэмеевнковыА конденсатор (и/ =  
=  1,8 м/с); 12 — КФ-130 (ш — 1.4 м/с); 13 — конденсатор холодильной машины с цен
тробежным компрессором (F  — 230 м*; W =  2,7 м/с)

1,4 м/с коэффициент теплопередачи, отнесенный к внутренней 
поверхности kBH =  2-т-2,1 кВт/(м2-К ), а плотность теплового 
потока <7„н =  12-т-20 кВт/м2.

Коэффициенты теплопередачи фреоновых конденсаторов с мед
ными оребренными трубами, работающих в составе холодильных 
машин с центробежными компрессорами (по данным Е . 3 .  Бухтер 
и др .), приведены на рис. 4 .30 . К ак видно из рисунка, коэффи
циенты теплопередач таких конденсаторов имеют большие зна
чения и увеличиваются с ростом плотности теплового потока. 
Это объясняется особенностями конструкции конденсаторов, со
здающими условия для повышения скорости пара и сдува пленки 
конденсата с поверхности труб. При скорости воды w =  2 ,5  м/с 

-в этих аппаратах плотность теплового потока qBH =  1 1 -И 7  кВт/м2 
при 0т  =  4 “С.

Испытания фреоновых конденсаторов с воздушным охлажде
нием для малых холодильных агрегатов проведены во ВН И К- 
ТИхолодпроме [31, 691. Конденсаторы с площадью поверхности 
от .0,9 до 5 ,5  м2 изготовлены из стальных труб диаметром 1 2 x 1  мм 
с  насаженными на них плоскими стальными ребрами, штампован
ными из ленты толщиной 0 ,3  мм, шириной 24 мм. Секции конден
саторов оцинкованы горячим способом. Испытания проведены 
при работе агрегатов на R 1 2  и R 22. На рис. 4.31 штриховыми 
линиями показаны коэффициенты теплопередачи конденсаторов
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Рис. 4.31. Коэффициенты теплопередачи воздушных конденсаторов малой про
изводительности в зависимости от массовой скорости воздуха (а) и от плотно
сти теплового потока (б)

первых отечественных агрегатов типа ФАК, ИФ и Ф ГК , испытан
ных Д . М. Иоффе. Переход к последовательному соединению 
секций в конденсаторах и совершенствование технологии изгото
вления обеспечили повышение эффективности теплопередачи кон
денсаторов. Коэффициент теплопередачи воздушного конденса
тора ВК -160, изготовленного из медных труб с плоскими алю
миниевыми ребрами, входящего в состав холодильных машин 
марки ХМ 1-20 и 1 С Р 9 х 2 , составил 38 Вт/(м2-К ) при скорости 
воздуха в живом сечении шря^Ю кг/(м2-с). Испытания проводи
лись на хладагенте R 12.

В последнее время в холодильных машинах малой произво
дительности воздушные конденсаторы изготавливаются не с пло
скими стальными, а с гофрированными просечными ребрами из 
алюминия, насаженными на медные трубки. Наружная теплоот
дача и аэродинамическое сопротивление такого типа конденсато
ров подробно исследовано в работе [521. Сопоставление зависи
мостей для конденсаторов с гофрированными просечными и глад
кими ребрами показывает, что эффективность конвективной 
теплоотдачи у первых выше в 1,6— 1,7 раза, а аэродинамическое 
сопротивление в 1 ,4— 1,5 раза.

Удельная металлоемкость горизонтальных кожухотрубных 
конденсаторов mFDH — MIFBn в аммиачных машинах средней 
производительности составляет 3 5 —25 кг/м2,- а малой производи
тельности 45— 80 кг/м2. Для фреоновых оребренных конденсато
ров малой производительности mF ви =  45^-80 кг/м2. Для конден
саторов «Эвако» mf-H„ — 23-f-35 кг/м2.

В последнее время в СССР и за рубежом конденсаторы с воз
душным охлаждением все шире применяются в составе не только 
малых холодильных машин, но и в машинах крупной произво
дительности. Т ак , например, такие зарубежные фирмы, как 
«Шмиц, ГЕА» (Schmitz, GEA, Ф РГ), «Грам» {Gram, Дания), «Фин- 
коил» (Finncoil, Финляндия) и др., выпускают воздушные кон
денсаторы производительностью до 500 кВ т для аммиачных 
холодильных установок. Теплопередающая поверхность аппара
тов изготовляется либо из стальных труб со стальными пластин
чатыми ребрами (контакт за счет оцинковки поверхности), либо
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из стальных труб круглой илн овальной формы с  алюминиевыми 
пластинчатыми ребрами (контакт —  пайкой, механическим обжа
тием ребер и т .д . ) .  Диаметр труб 16— 25 мм. Использование 
воздушных конденсаторов обеспечивает снижение расхода воды 
и сокращение среднегодового расхода электроэнергии на работу 
холодильной установки.

4.7. ОСОБЕННОСТИ ТЕПЛОВОГО РАСЧЕТА 
КОНДЕНСАТОРНЫХ КОМПЛЕКСОВ

Выбор вида конденсаторного комплекса определяется особен
ностью объекта, для которого проектируется установка, районом 
размещения объекта либо особенностью режима его перемещения, 
степенью автономности объекта, располагаемыми природными 
ресурсами и их качеством. Т ак , если объект находится в черте 
города, а сам конденсаторный комплекс проектируется на пло
щадке вне здания, то оно чаще всего решается в виде конденса- 

.тора водяного охдаждения —  водоохлаждающее устройство. Само 
ж е водоохлаждающее устройство может представлять собой гра
дирню, пруд либо декоративный фонтан. При ограничениях 
на воду проектируется конденсатор воздушного охлаждения. 
При выборе вида устройства учитываются такж е такие факторы, 
как ограничения по уровню шума, качество воды, стационарность 
размещения либо тип транспортного объекта (самолет, судно, 
железнодорожный состав, автомобиль и т. п .).

При учете вышеизложенных ограничений возникают два или 
три конкурирующих варианта. Окончательный выбор вида осу
ществляется на основе технико-экономического сопоставления.

Выбор типа конденсатора зависит от многих факторов, таких 
как общая холодопроизводительность установки, назначение 
установки и условия ее работы.

Крупные установки комплектуются, как правило, конденса
торами кожухотрубного типа в вертикальном либо горизонталь
ном исполнении или конкурирующими с  ними аппаратами из 
листового проката. В  последнее время в установках средней 
и крупной производительности используются рассмотренные выше 
унифицированные конденсаторы воздушного охлаждения. Судо
вые установки комплектуются (как правило) конденсаторами 
водяного охлаждения; исключение составляют суда с динамиче
ским поддержанием (на воздушной подушке, на подводных 
крыльях и т. п.) Наземные и летательные транспортные средства 
комплектуются установками с аппаратами воздушного охла
ждения.

Расчету конденсатора предшествует расчет цикла установки, 
в котором количество теплоты, отводимое в конденсаторе, всегда 
больше холодопроизводительности, так как дополнительная теп
лота подводится к рабочему телу в процессе его сжатия. Если 
выбран способ отвода теплоты в окружающую среду, то опреде-
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Рис. 4.32. Соотношение тепловой нагрузки конденсатора 'и холодппроиэводи- 
тельности машины

ление расчетной температуры конденсации осуществляется сле
дующим образом.

Для прямоточной схемы водоснабжения по средней темпера
туре самого жаркого месяца tcp. ме0 определяется температура 
воды в водозаборе twt. Нагрев воды в конденсаторе принимают 
равным Мш - -  (2-^-5) К  при дешевой воде и Дtw — (6 — 10) К  — 
при дорогой 1361. Температура конденсации tK twi +  3.

Для системы оборотного водоснабжения с использованием гра
дирни среднюю температуру воздуха наиболее жарких суток 
следует определять по формуле

Н̂. Ж ~  "4" Т ,

•где tm — средняя температура воздуха самого жаркого месяца; 
Т —  постоянная величина, определяемая СНиП 2 .01 .01— 82.

Влажность наружного воздуха наиболее жаркого месяца 
Фи. ж находится в зависимости от района по i— d-диаграмме, и 
по значениям <„ и <рн определяется температура влажного термо
метра <вл; далее рассчитываются значения:

где t j  —  коэффициент эффективности градирни, ц  —  ( t wl —
—  twiVitwа —  tan) ". значения tj приведены в работе 1361;

txBi ^  twi ~f~ 3 ; /к ~  3.

Д ля системы воздушного охлаждения

=  *и. < - « ^  +  ( 5 ч - 6 ) ;  +  10 .

Приведенные выше рекомендации сделаны на основе опыта 
эксплуатации существующего оборудования. При известной тем
пературе конденсации tK, кипения t0 и заданной холодопроизво- 
дительности Q0 производительность конденсатора Q может быть 
оценена по графикам рис. 4 .32  либо получена расчетом.

Методика расчета горизонтальных кожухотрубных конденса
торов приводится применительно к машинному либо ручному
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счету. В  качестве исходных данных принимают: температуру 
кипения t0, холодопроизводительность Qn, температуру охлажда
ющей воды (теплоносителя) twl, зависимости теплофизических 
свойств теплоносителя и агента, геометрические характеристики 
пучка и труб. Дополнительно вводим ориентировочное значение 
нагрева теплоносителя Atw и скорость движения ww, в первом 
приближении допустимую потерю давления на стороне тепло
носителя Артах и среднюю температуру теплоносителя lw, сум
марное термическое сопротивление 2,8t/%v.

Порядок построения алгоритма:
определяем ориентировочное значение температуры конденса

ции
=  tm +  Atw — (2 —i— 3);

из цикла либо из графиков определяем производительность 
конденсатора Q и расход холодильного агента G (специальная 
подпрограмма);

определяем требуемый расход воды

G,„ =  Q/(A^aAo);

по задаваемой скорости воды определяем число труб в ходу 

Пх — 4(?ш/(рШи)Я^вн) >
по уравнению (2.7) или (2.8) рассчитываем коэффициент теп

лоотдачи от стенки к воде а ш и далее приводим его значение к рас
четной поверхности а шпр [см. формулу (3 .1 2 )];

в качестве первого приближения рассчитываем значение коэф
фициента теплоотдачи от пара агента к стенке

« а1 =  0,725 У  Vd,-, ^ f - ^ c-Tl)-  V M >n,

где 1|>р, ipCT и 1|>п определяются по приведенным в гл . 2 формулам, 
At — г Ср. и (/п £к), я fCTj — (̂ к Ч- tw)/2; 

решая систему уравнений
<7 =  e j U i M . B p i  +  E S i A i l ;  • 

< 7 =  а  а А ;

=  0а 4"
находим плотность теплового потока q;

определяем общую площадь поверхности аппарата
F  =  Q!q

и общую длину труб по значению поверхности 1 м длины
L =  F/Fa. м>

далее длину одной трубы (при общем числе труб п)
Lx =  Lln\
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по заданной компоновке пучка труб определяем скорость пара 
в узком сечении аппарата w'o и уточняем значение коэффициента 
теплоотдачи от стенки к агенту [см. формулы (2 .40—2.42)1

а „  =  0 ,4 3 а а1 (Рг' ) - 0'33 (Re")°-12;

полученное значение а а2 используем для корректировки расчета;
по известной длине одной трубы и числу ходов z проверяем 

величину гидравлических потерь
О хвР

А Рш =  l ( S W < U  +  (бвж +  6 .и *)1  (2 -  1) <  А Рш шах.

Как правило, такой расчет повторяют несколько раз, варьируя 
величины ww, Lx и т. п. Сходимость расчета по Atw может быть 
проверена балансовым уравнением:

Q. == @&Ас — (jwCpW (tw2 trjji) =  kFQm,

где 0m определяется по формуле (3.6).
Методика расчета пластинчатых конденсаторов приводится 

применительно к машинному счету. В  качестве исходных данных 
принимаются те ж е, что и при расчете кожухотрубных аппаратов. 
Помимо этого, выбрав тип пластины (см. табл. 4 .10), определяют 
ее геометрические характеристики Flt Lnp, 6 СТ, /ъ  d0. Для дан
ного типа пластин расчетные уравнения для теплоотдачи и ги
дравлического сопротивления на стороне воды имеют вид [3, 231:

Nu =  с Re"1 Рг" (Ргж/РГс,)0'25;
I =  A Re".

Предполагаемое расчетное значение термического сопротив
ления со стороны воды 2 б гА,г. Вводим ориентировочные вели
чины: подогрев воды в аппарате Atw (Atw =  0 ,5 —5 °С); коэффи
циент теплоотдачи со стороны воды (с учетом термического со
противления стенки и загрязнений a w = .1 0 0 0 4 -4 0 0 0  Вт/(м2-К ); 
коэффициент общего гидравлического сопротивления единицы 
относительной длины извилистого щелевого канала «  0 ,3 4 - 5 ,0 . 
К ак правило, конденсатор выбирается одноходовым с  npatoBO- 
точным движением рабочих сред.

Порядок построения алгоритма:
определяем ориентировочное значение средней температуры 

стенки
^cti =  ~h ?ш)/2 ;

^ля условия Ар «  Аршах из теплового баланса рассчитываем 
рациональную среднюю скорость теплоносителя в каналах кон
денсатора [3 ]

__n  а я/ (^ст! ?ш) А р  шах .
Ww ~  * У СрД^РаА!
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вычисляем критерий Рейнольдса потока воды
Re =  wwd jyw\

рассчитываем величину коэффициента гидравлического сопро
тивления [3 ]

=  Л/Re**;
полученное значение сравниваем с £х, при необходимости расчет 
повторяем;

используя соответствующее критериальное уравнение [31, 
определяем коэффициент теплоотдачи

ОС,,, =  Nu Xjd,

и условный коэффициент теплоотдачи (с учетом термического 
сопротивления

а ш1 =  1/0 / ® »+  ®iAf):

рассчитываем коэффициент теплоотдачи со стороны конденси
рующегося холодильного агента 1см. формулу (2.43)1

« .1  - 1 , 1 6 Y [Ч [ рпап~ ' и)1Г ---- ;
'  V i - n p \ ‘ K —  * C T l )

находим среднюю плотность теплового потока в аппарате

Яп — Ук ~~ ?ш)/(1/®« +  +  l/®al)

и рассчитываем площадь поверхности теплообмена
F =

определяем число пластин в аппарате (см. рис. 4.15) 
n =  F/F, +  2 ;

число каналов по холодильному агенту па и воде пш
па =  па =  п/2,

а такж е площади поперечного сечения каналов по агенту /а и 
воде fw\

из уравнения теплового баланса рассчитываем действительную 
величину подогрева воды . / '

=  QliPwCpaWdw)
и сравниваем с первоначально выбранной (при необходимости 
расчет повторяем);

определяем скорость пара на входе в конденсатор

wl =  Ql(rplf»y,
находим критерий Рейнольдса по пару

R e; =  waLno/vl;
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рассчитываем величину Я ,  учитывающую влияние скорости 
пара при конденсации в щелевых каналах на а а:

при 1,2-10® С  R ei <  4 ,5 - 10е Пх =  0 ,2  (R e,)012 (Рг')-® -® ; 
при 4,5- 10е с  Re„ с  2 ,5 - 107 Пй =  0,246- Ю' 3 (R ea)0-55 (Р г * )-0-33; 
рассчитываем коэффициент теплоотдачи при конденсации дви

жущегося пара в вертикальных щелевых каналах (см. гл . 2)
сса1 =  a  NI1,

где a N рассчитывается по формуле (2.43) при tK —  tc =  1 К ; 
используя уравнение теплового баланса

методом Ньютона определяем действительную температуру стенки 
со стороны конденсирующегося агента и при условии сходимости 
U% ~  ta  рассчитываем значение коэффициента теплоотдачи

ц  _  ________ С̂ТД — <̂в________ , »
(l/CCo, -f- 2  бl/Xi) (tK--  с̂т»)

определяем коэффициент теплопередачи Т "' 

k — 1/( 1/Яа -f- ^  8iA j +  1/ос»); 

рассчитываем плотность теплового потока

Яр =  kQm.
После этого уточняем величину поверхности аппарата, рас

считываем массовый расход воды
Gw =  pwwFa/iw\

рассчитываем действительный перепад давлений иа стороне
теплоносителя

ДР —  ̂(Z-пр/̂ э) (Рш®а)/2) А Оmax*

Методика расчета конденсаторов воздушного охлаждения раз
работки Гипронефтемаша подробно рассмотрена в монографии 
[35]. Специфика расчета аппаратов воздушного охлаждения с при
нудительной подачей воздуха состоит в том, что аэродинамиче
ская характеристика аппарата должна быть согласована с тако
вой для выбранного типа и номера вентилятора. Номер и число 
вентиляторов во многом определяют и размеры фронтального 
сечения аппарата. Расчет начинается с выбора приемлемого зна
чения одного из параметров, например скорости воздуха wK. 
Затем:

рассчитываем коэффициент теплоотдачи со стороны воздуха а в 
по уравнению подобия, полученному для данной геометрии 
поверхности;
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рассчитываем эффективность ребра Ер и приведенный коэф
фициент теплоотдачи [см. формулу (3.12) или (3.13) 1

®пр “  ( f , / p / f o p  ' FMp/Fop)'l
принимаем глубину аппарата L;
рассчитываем значение плотности теплового потока q, решая 

уравнения:

q  ~  Ч  ~  ® п р 6 в> ® m  ~  ® а  ~ f"  б в >

далее определяем требуемую поверхность аппарата

F0p =  Q / < ? ;

по компактности аппарата (ш =  FopfV) уточняем фронталь
ное сечение аппарата;

рассчитываем перепад давлений по воздушной среде.
Расчет повторяем несколько раз с целью получения конкури

рующих вариантов и выбора из них лучшего.
Одним из показателей аппарата является его эффективность

"П ■ 1 Д tiJА/вд,

где ДtL —  текущая разность температур; Д?в* —  разность тем
ператур на входе в аппарат. Используя известные выражения 
применительно к конденсатору, можно получить выражение

М/.Я — 1 — е в = 1 -
*вх

где С* — константа.
Отсюда следует, что для данного значения т| длина канала 

пропорциональна величине Ĝ -n . Значение tj не должно быть 
малой величиной. Окончательное ее значение принимается на 
основе оптимизационных расчетов с минимизацией величины 
приведенных затрат.

Рассмотрим одну из методик расчета испарительного конден
сатора. Выбираем геометрические характеристики поверхности 
теплообмена (диаметр и шаг труб, размеры и шаг ребер и т. п .). 
Расчет выполняем для 1 ма фронтального сечения поверхности 
по воздуху. Ниже кратко изложена методика такого расчета на 
ЭВМ. Входными данными являю тся: температура конденса
ции 2К; энтальпия входящего воздуха iB1; массовая скорость 
воздуха wp; плотность орошения Гш, кг/(с-м); поверхность тепло
обменного пучка F n, (м-/м2); объем поддонного Vn. п и форсуноч
ного Кф.п пространства, (м3/м2); теплопроводность материала 
труб Хст; термическое сопротивление загрязнений диаметр
труб d0-

Принимая, что выполняется соотношение Льюиса, рассчиты
ваем коэффициенты массообмена, отнесенные к разности влаго- 
содержаний (см. п. 2.7) aFn, av ф. п, av п, п соответственно для
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поверхности пучка, объемов форсуночного и подзмеевикового 
пространства.

Рассчитываем коэффициент теплоотдачи от трубы к пленке 
воды а® и от конденсирующегося пара к трубе а к. Д алее рассчи
тываем коэффициент теплопередачи ku от агента к наружной 
поверхности пленки.

Для элемента поверхности dFK с  учетом выражений (2 .45), 
(2 .47), (3.5) уравнения теплового баланса принимают вид (см. 
рис. 4 .21):

(^к il) d F  в  —  [Ор в  (^wl i )  GaPpa/tail d F u]

&f Onj i| i) dF в =  0| dij,,
где G„„ G, —  расходы воды и воздуха.

Система решается методом подбора значений температуры 
воды в иижней части пучка; счет останавливается при равенстве 
температур воды, выходящей из форсуночного пространства, 
и на входе в пучок (см. рис. 4 .19). При этом просчитываются три 
зоны: под поверхностью теплообмена, межтрубного пространства 
и верхней до оросительного устройства.

Тепловая нагрузка на конденсатор определяется по формуле
n  _ GB (iB4 —  i Bi) -f- kHFK (/K iw)
4 k -------------------------2-------------------- '

Далее рассчитывается плотность теплового потока и по соот
ветствующей формуле новое значение а к; при достаточном его 
совпадении с введенным в начале счета значением а к счет пре
кращается. На печать выводятся необходимые величины.

Г л а в а  б 

ИСПАРИТЕЛИ

5.1 . КЛАССИФИКАЦИЯ ИСПАРИТЕЛЕЙ

Классификация испарителей может быть различной в зави
симости от принципа, положенного в ее основу.

По характеру охлаждаемой среды (по назначению) испарители 
можно разделить на следующие группы:

1) испарители для охлаждения жидких хладоносителей и тех
нологических продуктов;

2) испарители для охлаждения воздуха;
3) испарители для охлаждения конденсирующегося хлад

агента в каскадных холодильных машинах (испарители-конден
саторы).

Ко второй группе относятся батареи и воздухоохладители 
непосредственного охлаждения, рассматриваемые далее, в гл. 6 .
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В  данной главе будут рассмотрены теплообменные аппараты, 
обозначаемые обычно термином «испарители» и используемые 
для охлаждения жидких хладоносителей и жидких технологиче
ских сред (при включении испарителя в какой-либо технологиче
ский процесс), а такж е испарители-конденсаторы каскадных 
холодильных машин.

По конструктивному признаку испарители делят на кожухо
трубные, кожухозмеевиковые, панельные, пластинчатые.

В зависимости от условий циркуляции охлаждаемой■ жидкости 
различаются испарители двух типов:

1) с закрытой системой циркуляции охлаждаемой жидкости, 
прокачиваемой насосом; к ним относятся испарители кожухо
трубные;

2) с открытым уровнем охлаждаемой жидкости, циркуляция 
которой в испарителе создается мешалкой; к ним относятся испа
рители панельные.

Это разделение важно с точки зрения эксплуатации аппаратов. 
Открытая система, особенно в случае рассолов, неблагоприятна 
из-за сильной коррозии труб и бака. Кроме того, работа с откры
той системой хладоносителя требует применения насосов большей 
мощности вследствие необходимости преодоления дополнитель
ного гидростатического напора.

По характеру заполнения хладагентом испарители делят на 
затопленные и незатопленные. К  последним относятся ороситель
ные и кожухотрубные с кипением в трубах.

Испарители делят такж е на группы в зависимости от того, 
на какой поверхности происходит кипение хладагента: в межтруб
ном пространстве (кожухотрубные затопленные, оросительные) 
или внутри труб и каналов (кожухотрубные с кипением в трубах, 
пластинчатые, панельные). Последнее разделение методически 
важно с  точки зрения выбора модели для расчета теплоотдачи 
кипящей жидкости.

По характеру движения хладагента могут быть испарители 
с естественной и принудительной его циркуляцией. Все известные 
нам испарители относятся, как правило, к первой из указанных 
групп. В  оросительных и кожухотрубных испарителях с кипе
нием внутри труб, а такж е в змеевиковых испарителях для подачи 
хладагента может быть применена насосная система.

5.2. КОЖУХОТРУБНЫЕ ИСПАРИТЕЛИ ЗАТОПЛЕННОГО ТИПА

Затопленные кожухотрубные испарители в настоящее время 
являются наиболее распространенным типом в холодильных уста
новках средней и крупной производительности как в СССР, 
так и за рубежом. В  этих аппаратах хладагент кипит на наруж
ной поверхности труб (гладких или оребренных), хладоноситель 
проходит внутри труб.

Кожухотрубные испарители обладают некоторыми преимуще
ствами по сравнению с аппаратами других типов и, в  частности,
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панельными. К  ним относятся: закрытая система циркуляции 
хладоносителя, обеспечивающая меньшую его аэрацию и вслед
ствие этого меньшую коррозию оборудования; большая компакт
ность; относительно высокая тепловая эффективность и др. Серь
езным недостатком кожухотрубных испарителей является опас
ность замерзания в трубах хладоносителя при прекращении 
его циркуляции.

Отечественная промышленность выпускает аммиачные зато
пленные кожухотрубные испарители типа И Т Г  с площадью 
внутренней теплопередающей поверхности от 40 до 800 м2 и хо- 
лодопроизводительностью от 100 до 2000 кВ т (см. табл. 5.1) 
и фреоновые типа И ТР с площадью поверхности от 12 до 400 м2 
при Qo — 50-4-1600 кВ т (см. табл. 5 .2 ). Последние выпускаются 
как в виде отдельных аппаратов, так и в агрегатированном испол
нении (до 9000 к В т). В  США кожухотрубные испарители зато
пленного типа выпускаются с холодопроизводительностью от 
175 до 1750 кВ т (аммиачные) и от 90 до 10 000 кВ т (фреоновые).

Кожухотрубный испаритель представляет собой цилиндриче
ский горизонтально расположенный барабан (кож ух, обечайка) 
с плоскими днищами-решетками, в которых развальцованы или 
вварены трубы, причем трубы могут быть прямыми, U -образными 
или свернутыми в змеевик. Хладоноситель (рассол) поступает 
в трубы испарителя через крышки, привернутые на прокладках 
к фланцам трубных решеток и присоединенные с помощью патруб
ков к внешней сети хладоносителя.

Д ля удобства выполнения ревизии и очистки внутренней 
поверхности труб без демонтажа рассольных линий иногда выпол
няют кожухотрубные испарители с рассольными камерами, 
имеющими патрубки и отдельные съемные крышки. Рассольные 
камеры расположены с одной или двух сторон аппарата (в зави
симости от числа ходов). В отечественных испарителях принято 
четное число ходов, что обеспечивает расположение рассольных 
патрубков на одной стороне аппарата. Число ходов по хладо- 
носителю обычно лежит в пределах от 4 до 12 и выбирается таким, 
чтобы обеспечить достаточно высокую его скорость. Хладоноси
тель обычно подводится к нижнему штуцеру и отводится от 
верхнего.

Парожидкостная смесь от регулирующего вентиля подводится 
в испаритель снизу в межтрубное пространство. Д ля аппаратов 
с большой площадью поверхности подвод парожидкостной смеси 
осуществляется от общего коллектора в нескольких точках по 
длине испарителя. В  верхней части испарителя предусмотрено 
свободное от труб пространство, которое служит сухопарником. 
В  крупных аппаратах для обеспечения равномерного омывания 
поверхности потоком отвод пара производится с помощью несколь
ких патрубков, объединенных общим коллектором.

Важным конструктивным параметром кожухотрубных испари
телей является отношение длины обечайки аппарата к его диа
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метру LID. Увеличение отношения LID снижает массу аппарата 
из-за меньшей относительной величины массы крышек и фланцев, 
позволяет уменьшить число ходов при одинаковых подогревах 
хладоносителя, уменьшает сопротивление проходу хладоносителя 
и упрощает конструкцию аппарата.

Аммиачные испарители. Характеристики аммиачных кожухо
трубных испарителей средней производительности, выпускаемых 
отечественной промышленностью, приведены в табл. 5 .1 . Эти же 
аппараты могут быть использованы для пропановых установок.

Общий вид аммиачного кожухотрубного испарителя, выпу
скаемого отечественной промышленностью, приведен на рис. 5 .1 . 
В  аппаратах этого типа использованы трубы бесшовные гладкие 
стальные (Ст2 и СтЗ). Наружный диаметр и толщина стенки труб 
составляют 2 5 x 2 ,5  мм (для аппаратов средней производитель
ности с площадью поверхности до 400 м2) и 3 8 x 3  мм (для аппара
тов с площадью поверхности более 400 ма). В  аппаратах зарубеж
ных фирм используются стальнЫе трубы с меньшей толщиной 
стенки (6 =  2 мм).

Пучок труб шахматный гексагональный. Перемычки между 
трубами составляют 7 мм (вместо прежних 9 мм) в отечественных 
и 6—7 мм —  в аппаратах передовых зарубежных фирм (США, 
Англия). Применение пучка с меньшими значениями шага обес
печивает большую компактность аппаратов, меньшую массу, 
а такж е меньшую зарядку испарителя хладагентом.

Обечайка испарителя изготовлена либо из стальных электро- 
сварных труб, либо свальцована и сварена из листовой стали. 
Крышки аппарата —  чугунные литые. Численные значения отно
шения LID кож уха в аппаратах отечественных и передовых зару
бежных фирм «Сабро» (Sabro), «Зиро» (ZIRO) примерно одинаковы 
и составляют 5— 8 .

Трубные решетки являются одной из наиболее ответственных 
деталей кожухотрубного аппарата. Они изготовлены из углеро
дистой или легированной стали, толщина их рассчитывается из 
условий прочности (см. гл. 8) . Крепление труб в решетке осу
щ ествляется, как правило, за счет развальцовки концов труб. 
В  местах примыкания перегородок крышек к трубной решетке 
осуществляют цековку заподлицо выступающих торцов разваль
цованных труб (при развальцовке труб с выступом за наружную 
плоскость решеток на 1— 2 мм). Минимальное расстояние между 
крайними трубами пучка и внутренней поверхностью обечайки 
составляет 15—20 мм. Поступающее в испаритель масло периоди
чески удаляется через маслоотстойник, расположенный в ниж
ней части аппарата.

Автоматическое питание аммиачных кожухотрубных испари
телей осущ ествляется, как правило, с помощью поплавковых 
регулирующих вентилей низкого или высокого давления либо 
с помощью реле уровня П РУ -5. Статический уровень жидкого 
аммиака в испарителе должен поддерживаться на высоте, при-
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Т а б л и ц а  5.2.
Испарители кожухотрубные горизонтальные 

фреоновые затопленного типа

Марка Холодиль- 
ный агент

Площадь
передающей
поверхности.

“*

Диаметр
кожуха,

мм
Длина

кожуха,
мм

Чксло
труб

ИТР-12 R12 12/3,7 325 1415 70
ИТР-18 R12 18/5,3 325 1665 84
ИТР-35 R12 35/10,6 426 1940 145
ИТР-50 ' R12 50/15,5 525 1985 207
ИТР-70 R12 70/21,0 530 2240 249
ИТР-105 R12 100/33,0 600 3700 237
ИТР-210 R12 209/68,0 800 3730 484
ИТР-400 R12 390/134,0 1200 3870 920
ИТР-65 R22 65/19,0 500 2435 210
ИТРН-80 R22 77/25,0 600 3100 218
ИТР-35Н R22 35/13,0 500 3000 123

Диаметр условного
прохода штуцера. мм

Число„ горизои- Масса,М8рК8 тальных по агенту по хладо- кг
рядов труб иосителю

(вход и
Вход Выход выход)

ИТР-12 9 25 50 50 300
ИТР-18 11 32 50 50 360
ИТР-35 14 40 70 80 575
ИТР-50 14 50 80 80 870
ИТР-70 18 50 80 100 1250
ИТР-105 16 50 100 125 1650
ИТР-210 23 50 125 150 2988
ИТР-400 28 65 125 200 6068
ИТР-65 16 32 100 80 1035
ИТРН-80 13 40 200 125 1400
ИТР-35Н 10 25 125 80 900

мерно равной 0,8D. При автоматическом питании испарителя 
с помощью терморегулирующих вентилей перегрев пара на вы
ходе из аппарата должен составлять не более 1,5 °С, при этом 
обеспечивается достаточное заполнение испарителя в диапазоне 
плотностей теплового потока от 2 до 4 ,5  кВт/м2 и сухой ход ком
прессора.

Фреоновые испарители. Основные характеристики затоплен
ных фреоновых кожухотрубных испарителей, выпускаемых оте
чественной промышленностью, приведены в табл. 5 .2 . Общий вид 
фреонового кожухотрубного испарителя затопленного типа пока
зан на рис. 5 .2 .

При малых температурных напорах, с которыми обычно рабо
тают испарители холодильных машин, коэффициенты тепло
отдачи кипящих фреонов (особенно R 12) оказываются, как пра-
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вило, ниже коэффициентов теплоотдачи на стороне хладоносителя. 
В этом случае тепловое сопротивление на стороне кипящего 
фреона снижают за счет оребрения теплопередающей поверхности. 
В отечественных фреоновых кожухотрубных испарителях исполь
зуются медные трубы с накатными наружными ребрами, размеры 
которых показаны на рис. 4 .11 , б. Коэффициент оребрения труб 
р «  3 ,4 . В аппаратах зарубежных фирм применяются трубы 
примерно той же геометрии. Перспективным представляется при
менение стальных труб с накатными ребрами, а также поверхно
стей, имеющих специальное покрытие. Для R 22 в условиях 
кондиционирования воздуха может оказаться целесообразным 
применение гладких стальных труб, так как теплоотдача кипя
щего R22 при одинаковых £0 на 20— 30 % выше, чем R 12.

Трубы в пучке расположены по вершинам равностороннего 
треугольника, перемычки между трубами в испарителях средней 
производительности составляют 5 мм. В  аппаратах зарубежных 
фирм иногда применяют более плотные трубные пучки с пере
мычками 4— 4,7  мм. Концы труб развальцованы в трубных решет
ках. Минимальное расстояние между крайними трубами пучка 
и внутренней поверхностью обечайки составляет 8 мм. Отноше
ние длины обечайки к ее диаметру в отечественных аппаратах 
обычно равно от 3 ,5  до 6 . Большинство зарубежных фирм прини
мает отношение LID =  6-=-10, что позволяет несколько снизить 
кассу металла в аппарате.

В  испарителях, используемых при температурах кипения 
выше — 40 °С, основные детали (обечайка, крышки, трубные ре
шетки, фланцы) изготовлены из стали марки ВСтЗсп4 (5) по 
ГОСТ 380— 7 1 *. В испарителях И ТР-35Н  и И ТРН -80, исполь

зу ем ы х в двухступенчатых холодильных установках с температу
рами кипения до — 80 °С, указанные выше детали аппарата изго
товлены из стали марки 12Х 18Н 9Т (подробнее о материалах 
см. гл. 8).

И з-за более высокой стоимости медных накатных труб по 
сравнению со стальными гладкими при проектировании фреоно
вых испарителей целесообразно выбирать большие температурные 
напоры, чем в аммиачных.

Уровень заполнения межтрубного пространства жидкостью во 
фреоновых испарителях ниже, чем в аммиачных, так как при 
кипении фреонов происходит вспенивание жидкости из-за наличия 
в ней растворенного масла. Величина оптимального уровня зави
сит от плотности теплового потока или среднего температурного 
напора в аппарате (при 0 =  7 К  высота уровня равна около 
0,6 диаметра кожуха).

В  условиях резко переменных нагрузок фреоновых испарите
лей автоматическое питание их по уровню нежелательно: недо- 
заполнение испарителя приводит к резкому снижению произво
дительности аппарата. Для оптимальных условий работы испари
теля необходимо, чтобы выходящий пар имел степень сухости
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“■ нем случае —  перегрев
Л. не более 1 К .

Отсасывание из ис-
S парителя влажного пара
а с  последующим осуше-
* нием его в регенера-
1 тивном теплообменнике

*  обеспечивает частичный 
g I  отвод масла из аппара- 
§ 8 та, что весьма целесооб- 
tg S.» разно при сильно меня- 
о ющейся тепловой на- 
| I s  грузке испарителя, 
g -" j Иногда для удаления 
8 масла из испарителя, 
g- |-я- работающего на R 22 , 
§ некоторое количество
о маслофреоновой смеси 
& в | из зоны максимальной

концентрации масла
§  отводят под давлением
<* ^  веса столба жидкости 

и направляют в реге-
о^-5 н ер ативный теп лообмен-
g ник, из которого масло
£ с потоком пара уно-
g § *  сится во всасывающую
а линию. На пути отво-
"  SS. димой из испарителя
gj £<= маслофреоновой смеси
g.  ̂§ устанавливают термо-
| „ & эжекционный и солено-
*  идный вентили. Датчик
я 1 1  термоэжекционного вен-
>о || тиля размещен на вы-
& ° | ходе из регенеративного
м теплообменника.

На рис. 5 .3  пред-
§ gS ставлен испаритель тур-
■§ бокомпрессорной ма-
g |oL шины, выпускаемый
| « й отечественной промыш-
g  ■ | ленностью.

. Т е п л о п ер ед а ю щ а я
2  5 * поверхность этих ап-
j  *2  паратов образована
£  Л. | медными оребренными
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трубами, собранными в плотный шахматный пучок с перемыч
ками между трубами 4 мм. Трубами занята примерно по
ловина трубной решетки, свободная часть кожуха исполь
зуется для * осушения и перегрева пара. Для обеспечения 
необходимой величины перегрева пара на всасывании в компрес
сор в отечественных аппаратах осуществляют подачу хладоноси
теля в верхний патрубок: при этом в зоне перегрева пара создаются 
максимальные температурные напоры 0. Чтобы уменьшить унос 
капель жидкости вместе с паром, над пучком труб расположены 
сепараторы. На дне аппарата имеется специальный распредели
тель, который обеспечивает равномерный подвод парожидкостной 
смеси по всей длине аппарата, что способствует турбулизации 
потока и улучшению процесса теплопередачи в аппарате.

При конструировании испарителей, а также при их эксплуа
тации необходимо учитывать влияние гидростатического столба 
жидкости на температуру кипения. Оценить теоретически истин
ное значение этого влияния трудно, поэтому на практике поль
зуются приближенными расчетами. Если условно считать, что 
парожидкостная смесь в испарителе имеет плотность некипящей 
жидкости, то по величине последнего и высоте уровня жидкости 
от нижней точки испарителя с помощью таблиц насыщенных паров 
нетрудно определить температуру кипения в нижней зоне. При 
кипении плотность парожидкостной смеси снижается и влияние 
гидростатического столба на температуру кипения уменьшается. 
Влияние гидростатического давления жидкости делается особенно 
заметным, когда абсолютное давление в испарителе мало.

5.3. КОЖУХОТРУБНЫЕ ОРОСИТЕЛЬНЫЕ ИСПАРИТЕЛИ

В кожухотрубных оросительных испарителях рассол, как 
и в затопленных, проходит внутри труб, а холодильный агент 
стекает по поверхности труб в виде тонкой пленки.

Кожухотрубные оросительные испарители лишены некоторых 
существенных недостатков испарителей затопленных: они не тре
буют большого количества хладагента для заполнения, гидро
статический столб жидкости в них мал и практически не влияет 
на работу аппарата. По интенсивности теплопередачи эти аппа
раты несколько превосходят затопленные за счет более высокого 
коэффициента теплоотдачи а а (со стороны хладагента). Коэф
фициент теплопередачи этих аппаратов при рабочих нагрузках 
почти не зависит от плотности теплового потока и при посто
янной скорости рассола определяется в основном кратностью 
циркуляции орошающей жидкости. В  случае, если часть тепло
передающей поверхности аппарата не смочена жидкостью, интен
сивность теплопередачи существенно снижается. Поэтому вопросу 
равномерного орошения поверхности труб в конструкции аппа
ратов уделяется большое внимание.

В настоящее время отечественная промышленность не выпу
скает оросительных испарителей. Некоторые зарубежные фирмы
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изготовляют и используют эти аппараты для поршневых и турбо
компрессорных машин. Выпускаемые в США аппараты этого 
типа работают на фреонах R l l ,  R 12, R 113 и R 114. Отсутствие 
свободного уровня жидкого хладагента в работающем ороситель
ном испарителе делает целесообразным использование его в судо
вых холодильных установках.

5.4. КОЖУХОТРУБНЫЕ ИСПАРИТЕЛИ 
С КИПЕНИЕМ ХЛАДАГЕНТА ВНУТРИ ТРУБ

В  испарителях этого типа, как следует из их названия, хлад
агент кипит внутри труб, а хладоноситель движется в межтрубном 
пространстве. За счет установленных в обечайке перегородок 
обеспечивается относительно высокая скорость поперечного обте
кания пучка труб хладоносителем. Эти аппараты могут иметь два 
конструктивных исполнения: 1) с U-образными трубами, за
крепленными в одной трубной решетке; при этом исключается 
термическое напряжение в трубах; 2) с прямыми трубами, за 
крепленными с обеих сторон в трубных решетках. Трубы могут 
быть гладкими и оребренными (снаружи и изнутри). В  отече
ственной литературе испарители первого типа иногда называют 
кожухозмеевиковыми. Отсутствие хладоносителя в трубах обес
печивает возможность использования кожухотрубных испарите
лей с внутритрубным кипением для получения низких конечных 
температур хладоносителя, не опасаясь его замерзания и воз
можного разрыва труб. Это особенно важно при охлаждении 
воды, поэтому испарители с кипением хладагента внутри труб 
нашли широкое применение в водоохлаждающих агрегатах.

Большим достоинством этих испарителей, особенно в случае 
применения внутриоребренных труб, является малая емкость по 
хладагенту (меньшая в несколько раз по сравнению с кожухо
трубными затопленными испарителями). Вместе с тем малая ем
кость и связанная с ней малая инерционность аппарата на стороне 
хладагента усложняют регулирование питания испарителя. Во
прос этот чрезвычайно важен для обеспечения эффективной работы 
аппаратов. При недостаточном заполнении испарителя, когда 
выходящий пар значительно перегрет относительно температуры 
кипения, средние по поверхности коэффициенты теплоотдачи на 
стороне пара резко снижаются. Поэтому заполнение испарителя 
должно быть таким, чтобы обеспечить выход пара с х =  0 ,9 ч -1,0 : 
дальнейший перегрев пара необходимо осуществлять в регене
ративном теплообменнике.

На рис. 5.4 и 5 .5  приведены разработанные ВНИИхолодмашем 
конструкции кожухотрубных испарителей с кипением холодиль
ного агента внутри труб, прямых и U -образных. Основные раз
меры аппаратов с прямыми трубами приведены в табл. 5 .3 . Тепло
передающая поверхность этих испарителей выполнена из медных 
труб наружным диаметром 20 мм и толщиной стенки 1,5 мм с вну-
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тренним оребрением в виде ^  
звездообразной вставки, а 
образующей 10 каналов я 
для хладагента. Коэффи- *  
циент оребрения р =  2 ,52 о  
(рис. 5 6 , а). -

Трубы в аппарате 
имеют гексагональное рас
положение с шагом 22 мм. 
Обечайка аппарата, рас
пределительная камера, 
торцевые крышки сталь
ные (ВСтЗсп), трубные ре- *  
шетки выполнены из стали I  
ВСтбсп. Эти испарители а  
предназначены для работы “ 
в интервале температур | 
кипения — 30 <  i0 <  5 °С *  
с хладагентами R 22, R 12 1, 
и R 502. В  качестве хла- & 
доносителей могут быть g 
использованы: вода, вод- ^  
ные растворы хлористого g 
кальция (при pH =  6,5-г- о 
-f-9,5), этиленгликоль и а 
другие низкозамерзающие S 
жидкости, не вызывающие & 
коррозии системы на S 
стороне хладоносителя. к 
В  межтрубном простран- 8 
стве аппаратов установ- i  
лено несколько перегоро- | 
док, обеспечивающих ско- & 
рость хладоносителя ws=  5 
=  0,3-г-0,8 м/с. Рекомен- s  
дуемый температурный на
пор вт =  6 -И 0 °С .

Кожухотрубные испа
рители с кипением холо
дильного агента внутри 
труб широко распростра
нены за рубежом. В  США 
аппараты этого типа вы
пускаются производитель
ностью от 15 до 1500 кВт 
для работы с хладаген
тами: аммиак, R12,  R 22,
R 500 и R502.
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Рис. S.S. Виды труб е вяутренккм оребреннем: в  — десятяканалькая днаме* 
гром 20; б — воеьмнкамалымя диаметрам 16:

Расуаоя Жями 
сг'свке, ни* Fw  

и*/*
*»• и* Масеа.

КГ/М

в
в

139.2
вв.!

o.ise
0.111

2.52
a.ai

2.98
3.1

1.031
0.597

В  табл. 5.4 приведены технические характеристики кожухо
трубных испарителей известной фирмы «Бон» {Bohn, США), 
Теплопередающая поверхность в этих испарителях выполнена из 
медных труб диаметром 1 5 ,9 x 0 ,6 2 5  мм. В  трубы вставлены алю
миниевые пятилучевые вставки, закрученные винтом с шагом 
600 мм. Площадь испарителей по гладкой наружной поверхности 
труб составляет от 1,82 до 156 м*. Указанная в таблице холодо- 
производительность подсчитана при среднем температурном на
поре 6т  «= 7,4 К. Расчетный коэффициент теплопередачи, отне
сенный к наружной поверхности труб, равен 1,4— 1,8 кВт/(м*. К) 
при кнпенни в трубах R22 или R502. Испарители с диаметром 
обечайкн 273 мм и выше имеют по два независимых змеевика 
с отдельными жидкостными и паровыми патрубками. Испарители 
меиьшнх размеров имеют по одному змеевику. В  каждом змеевике 
хладагент совершает от двух до шести ходов в соответствии с пере
городками в крышках. Хладоноситель протекает в межтрубном 
пространстве поперек труб с помощью перегородок, отстоящих 
друг от друга на расстоянии, равном 15— 40 % от диаметра обе
чайки. Кроме испарителей ДХМА фирма выпускает испарители 
типа Д ХМ В с гладкими стальными трубами диаметром 15,9Х  
Х 0,9  мм без внутреннего оребрения для охлаждения кор роз и- 
онио-активных сред.

S.8. ПАНЕЛЬНЫЕ ИСПАРИТЕЛИ

Основные технические характеристики отечественных панель
ных испарителей приведены в табл. 5.5.

Панельный испаритель (рис. 5.7) представляет собой заполнен
ный хладоносителем прямоугольный металлический или железо-

6 П/р Г. Н. Дамкдовов 161



Т а б л и ц а  5.5
Панельные аммиачные испарители открытого типа

Марка
Площадь 

поверхно
сти, м*

Габаритные размеры бака, мм
Число
секций

L В Н

40ИП 40 3470' 735 1050 8/5
60ИП 60 3670 1060 1050 12/5
90ИП 90 3670 1045 1050 18/5
120ИП 120 6100 1115 1200 12/10
180ИП 180 6100 1625 1200 18/10
240ИП 240 6100 2135 1200 24/10
320ИП 320 6100 2815 1200 32/10

Диаметр условного прохода
штуцера, мм

Емкость
Марка по аммиаку по аммиаку. КГпо хладо- м*

иосителю
Вход Выход (выход)

40ИП 20 65 100 0,223 1500
60ИП 20 100 100 0,332 2180
90ИП 20 100 150 0,497 3000
120ИП 40 150 200 0,501 4000
180ИП 40 150 250 0,744 5530
240ИП 40 200 250 1,008 7130
320ИП 40 200 300 1,340 9440

П р и м е ч а н и е. В знаменателе дроби приведена площадь поверхности
одной секции.

бетонный бак, в который помещены испарительные секции па
нельного типа и создающая циркуляцию хладоносителя мешалка. ' 
Каждая секция состоит из двух горизонтальных коллекторов 
диаметрами 3 2 x 3 ,5  и 5 7 x 3 ,5  мм и двух вертикальных стояков 
диаметром 2 5 x 2 ,5  мм, образующих прямоугольную раму с  вва
ренными в нее штампованными сварными панелями. Кипение 
холодильного агента происходит в нижнем коллекторе и верти
кальных каналах панелей. Перемычки между каналами такж е 
участвуют в теплообмене, выполняя роль ребра; наружная по
верхность панелей омывается хладоносителем.

По интенсивности внутренней циркуляции эти аппараты не
сколько уступают вертикальио-трубным, которые ранее выпуска
лись нашими заводами; по-видимому, это связано с отсутствием 
стояков, в которых происходит обратная циркуляция жидкости. 
Вместе с тем панельные аппараты обладают рядом преимуществ 
по сравнению с  вертикально-трубными: 1) наряду с  общим умень-
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Рис. 5 .7 . Панельный аммиачный испаритель ИП:
/ — отделитель жидкости; 2 — патрубок для выхода паров аммиака; 3, 4 — сборный 
ы распределительный коллекторы; S — патрубок для входа жидкого аммиака; 6 — пере
лив рассола; 7 — патрубок для выхода рассола; 8 — спуск рассола; 9  — изоляция; 
Ю — вентиль для спуска масла; / I  — предохранителькый клапан

шением массы на 25— 30 % снижается в 5— 6 раз расход бесшов
ных труб, стоимость которых почти втрое выше стоимости листо
вого материала; 2) уменьшается емкость аппарата по хладагенту, 
что приводит к уменьшению емкостей ресиверов.

5 .6 . ИСПАРИТЕЛИ-КОНДЕНСАТОРЫ 
КАСКАДНЫХ ХОЛОДИЛЬНЫХ МАШИН

Известно, что получение температур — 80 °С и ниже в много
ступенчатых машинах оказывается затруднительным из-за чрез
мерно низкого давления паров рабочего тела в испарителе. В  таких 
случаях оказывается предпочтительным применение каскадных 
холодильных машин с использованием различных хладагентов 
в отдельных каскадах. В  нижнем каскаде иепользуют агент высо
кого давления ( R 13 или полученный в последнее время R 503, 
представляющий собой азеотропную смесь R 23 и R 13), в верх
нем —  агент, обычно применяемый в холодильных машинах 
с умеренными температурами кипения (аммиак, R 22, R 12, R502). 
Температура конденсации в нижнем каскаде должна быть в пре-
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делах от — 30 до 0  °С, более высокие значения tK нежелательны, 
так как при этом давление конденсации R 13 чрезмерно увели
чивается.

Верхний и нижний каскады связаны между собой аппаратом 
испаритель-конденсатор (обозначаемый часто КДИ, т. е. конден- 
сатор-испаритель), в котором пар хладагента, циркулирующего 
в нижнем каскаде, конденсируется за счет охлаждения его кипя
щим хладагентом верхнего каскада.

При остановке и отеплении машины жидкий R 13 кипит, давле
ние пара резко возрастает. В  связи с этим в нижней ветви каскада 
предусматривается расширительная емкость, рассчитанная на 
достаточно высокое давление, куда при отеплении перекачивается 
из аппаратов хладагент R 13. Эта емкость используется такж е и для 
хранения R13.  В  случае, если расширительная емкость отсут
ствует, необходимо предусмотреть большой объем системы ниж
него каскада (не менее 10 л на 1 кг заряда R13). Д ля сокращения 
размеров расширительной емкости конденсацию агента нижнего 
каскада целесообразно производить в большом объеме. К таким 
конструкциям относятся кожухотрубные аппараты с конденса
цией в межтрубном пространстве и кипением внутри труб. При 
этом из-за малой емкости аппарата со стороны кипящего агента 
предъявляются повышенные требования к . точности регулирова
ния количества подаваемой среды в системе верхнего каскада. 
В связи с этим кипение часто осуществляется в межтрубном про
странстве, а конденсация —  внутри труб.

На рис. 5.8  представлен кожухотрубный испаритель-конден
сатор К Д И -105, выпускаемый заводом «Компрессор» для фрео
новой каскадной машины ФКМ 25-90А, работающей с исполь
зованием R 22 в верхнем каскаде и R 13 —  в нижнем. Площадь 
наружной теплопередающей поверхности аппарата составляет 
102 м*. Конденсация R 13 происходит внутри труб, а кипение 
R 22 —  в межтрубном пространстве. Д ля обеспечения слива кон
денсата R13 аппарат установлен в агрегате с небольшим накло
ном (1 : 30) в сторону сосуда для сбора жидкости.

Все детали аппарата (за исключением труб) выполнены из 
коррозионно-стойкой стали марки Х 18Н 9Т . Трубы аппарата 
(общее число их 245) —  медиые, снаружи оребренные; концы труб 
развальцованы в трубных решетках, приваренных к корпусу. 
Наибольшее рабочее давление 15*10* кПа, пробное 19*10* кПа. 

г Имеющиеся в настоящее время результаты испытаний КДИ 
чрезвычайно ограничены. Г . А. Вихорев, исследовавший 
в О ТИ ХП е работу каскадной машины, получил коэффициент 
теплопередачи КДИ  0,175— 0,205 кВт/(м*. К). Проведенные на 
заводе «Компрессор» испытания каскадной машины ФКМ 25-90А 
показали для КДИ -105 при 0 =  8 °С k =  0 ,23  кВт/(м*. К). При 
работе низкотемпературной каскадной установки на эффектив
ность КДИ значительно влияет присутствие неконденсирующихся 
примесей, содержащихся в агенте нижнего каскада.
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Основные вопросы методики испытаний приведены в работе 
[551. Здесь же рассматриваются результаты испытаний испари* 
телей как серийно изготовляемых промышленностью, так н 
опытных образцов или моделей.

Аммиачные испарители. Кожухотрубные затопленные'. На 
рис. 5 .9  представлены результаты испытаний, проведенных в раз- 
иое время во ВНИКТИхолодпроме с  испарителями разных типов
[5 6 ]. Материал труб —  сталь. Кривая 1 получена в опытах 
с испарителем из гладких труб диаметром 5 7 x 3 ,5  мм, располо- 
женных в виде коридорного пучка с шагом 76 мм. Кривые 2, 4 
и 5 относятся к испарителям из стальных гладких труб диаметром 
25 X 3 мм, кривая 3 —  к испарителю с оребренными накатными 
трубами; внутренний диаметр труб 20 мм, коэффициент оребре
ния 2 ,8 . Предполагалось, что за счет оребрення можно будет 
получить более компактные аппараты. Результаты испытаний 
не подтвердили этого предположения. Возможно, это связано 
с тем, что межреберные участки загрязняются маслом и пере
стают участвовать в активном теплообмене. Д ля пропановых, 
а также аммиачных турбокомпрессорных установок, где замасли
вание теплопередающей поверхности испарителя практически 
отсутствует, применение стальных труб с накатными ребрами,

по-видимому, целесообразно.
В  результате испытаний 

установлено существенное влия
ние перегрева выходящего из 
аппарата пара на коэффициент 
теплоотдачи: перегрев на 2 ,5  °С 
уменьшает коэффициент тепло-

5.7 . РЕЗУЛЬТАТЫ ИСПЫТАНИЙ ИСПАРИТЕЛЕЙ

Рнс. 5 .9 . Зависимость коэффициентов 
теплопередачи аммиачных кожухо* 
трубных испарителей от плотности 
теплового потока:

°>s 1'° 1,s 2>5 ---------- ч и с т ы х ;-------------------- замасленных

№ кривой Тнп аппарата и . °с w, м/с

1 Испаритель ВНИКТИхолод- 
прома

От —20 до 0 1,5

2 ИТГ-40 От —30 до — 10 t.33

3 ИТР-90 — 15 1.6

4
5 ИТГ-140 — 15 

—2 1.6



отдачи примерно на 25 % . Вслед
ствие этого в аммиачных ис
парителях рекомендуется иметь 
перегрев пара не более 1,5 °С.
Рекомендованная скорость рас
сола равна 1,5 м/с, гидравличе
ское сопротивление Ар по рас
солу в испарителе И ТГ-140 
составляет 80  кПа (is =  — 21 °С).

Определенные в опытах ко
эффициенты теплопередачи ис
парителя оказались на уровне 
значений, рекомендуемых зару
бежной литературой. Д ля аммиачных кожухотрубных затоплен
ных испарителей с гладкими трубами в соответствии с американ
ским справочником по хладотехнике рекомендуется принимать 
следующие коэффициенты теплопередачи:

1) для воды k =  0 ,72ч -1 ,1  кВт/(ма.К );
2) для раствора CaCls k =  0 ,2 5 4 -0 ,5 6  кВт/(м*. К).
Большие значения k относятся здесь к 0т  =  6 °С и выше и

к большим скоростям хладоносителя; меньшие —  к вт =  4 ,4 °С 
и ниже и к меньшим скоростям. Там ж е для аммиачных испа
рителей рекомендуется интервал скоростей wa =  1 ,04 -3 ,0  м/с. 

' Д ля ориентировочных расчетов величина q может быть при
нята из табл. 5 .6 , составленной на основании результатов испы
таний промышленных испарителей при w, =  1,5 м/с. Опыты были 
проведены с рассолом СаС12 высокой концентрации (р15 =  
=  1250 кг/м3). При использовании рассола с меньшей концентра
цией величина q возрастает.

Панельные испарители. В о  ВНИКТИхолодпроме В . К. Ле- 
мешко провел испытания открытого панельного испарителя 
марки 30ИП с площадью поверхности 27 м2. Испаритель имел 
шесть секций, каждая из которых включала пять панелей. Сред
няя скорость рассола (СаС12 с р16 =  1220 кг/м3) составляла при
мерно 0,55 м/с. Основная серия опытов с рассолом проведена при 
t0 =  — 15 °С. Опытные значения коэффициентов теплопередачи 
панельного испарителя после 400 ч работы составляют 0 ,52—  
0,58 кВт/(м2. К) при q — 2,3-г-3,5 кВт/м®. Температура кипения 
аммиака при изменении ее от — 15 до 0 °С не влияла на коэффи
циенты теплопередачи аппарата. В  опытах с водой в качестве 
хладоносителя коэффициенты теплопередачи аппарата возросли 
в среднем на 20 % (при этом скорость стала 0 ,65  вместо 0 ,55  м/с).

Практически такие же значения коэффициента теплопередачи 
получены Н. В . Яковлевым при испытании на аммиаке пакетно
панельного испарителя 20К П  с закрытой схемой циркуляции 
рассола. По-видимому, гофрированная наружная поверхность 
панелей обеспечивает несколько более высокие коэффициенты 
теплоотдачи а ,  на стороне рассола, чем в вертикально-трубном

, Примерные значения q 
в аммиачных кожухотрубных 

испарителях

Т а б л и ц а  5.6

Температура 
кипения U, 

“С

q  (кВт/м*) при 0т , °С

3 4 5

0 1,63 2,3 3,0
—  10 1,4 2 ,2 2 ,8
— 2 0 1,3 2 ,0
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аппарате, одновременно увеличивая и сопротивление аппарата 
по рассолу. В  панельном испарителе при работе на аммиаке со 
средней разностью температур 5—б °С q »  2 ,94-3 ,5  кВт/м*.

Фреоновые испарители. Хожухотрубные затопленные. Опыт
ные значения коэффициентов теплопередачи,, полученные разными 
авторами при испытании кожухотрубиых испарителей, работаю* 
щнх на R 12, значительно расходятся между собой. Частично это 
объясняется <4ен, что аппараты испытывались в несопоставимых 
по /0, 9 , условиях.

На рис. 5.10 представлены данные о коэффициентах тепло
передачи испарителей ИТР-1800 н ИТР-600, полученные Е . 3 . Бух

е р о м  и др. при испытании турбокомпрессоров на R12. В  этих 
испытаниях осуществлялось независимое изменение тепловой 
нагрузки и температуры кипения. Возможно, однако, что коэф
фициенты теплопередачи аппарата все же несколько занижены, 
так как при испытаниях испарители заполнились хладагентом 
лишь наполовину, а вычисленные коэффициенты отнесены ко всей 
теплообменной поверхности аппарата.

Ряд данных получеи при испытании кожухотрубных затоплен
ных испарителей, работающих на R22.

Во ВНИКТИхолодпроме испытан испаритель ИТР-70 с мед
ными оребренными трубами (56). Измеренная концентрация

масла в испарителе составила 
10 %. На рис. 5.11 представ
лены опытные коэффициенты 
теплопередачи испарителя в за
висимости от тепловой нагрузки 
при температурах кипения 

=  — Ю н 5 °С. На основа
нии испытаний был сделан 
вывод о том, что при скоростях 
рассола 1,0 <  w, <  1,7 м/с 

»
Рис. 6 .10. Зависимость коэффициентов 
теплопередачи от плотности теплового 

''"15 2 3 4 6 8 10 15 потока в испарителях турбокомпрес* 
q , к В т /» 2 сорных холодильных иашии (56]:

М криво# Тип аппарата U. "С

*В*

/
г ХТМФ-238 а

2 - 5
3,8 (вода) 
1.5 (вода)

9 ХТМФ-348 От — 17 до —25 1,7 (раствор CaClt). 
р «  1240 кг/м*

4 ХМФУБС-45 - 1.85 («ода)

S По данным Джонса, для хладагента R11
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Т а б л и ц а  5.7\
Примерные значении q BH 

во фреоновых испарителях 
типа ИТР-70 для R22 
при * . =  (— 15-ь5)°С

V  *с “/с ввн, кВт/м*

1,0 3,25
1.5 4.65

с 1.0 4.65
1,5 6,40

1.0 5,70О 1.5 7,90

L

-25°С .
- • К ? ' >
+5°С ^ ’ч о ас

.S '
S '  "

Ч в и , « В т ! » г

Рис. 5 .11. Коэффициент теплопере- 
дачн кожухотрубного испарителя 
ИТР-70 при работе иа R22

в интервале температур кипения — 15 <  (0 <  5 °С  коэффици
енты теплопередачи практически (в пределах около 10 % ) не за
висят от температуры кипящего фреона.

Кривые на рис. 5.11 представляют опытные данные после двух 
лет работы испарителя. Численное значение термического сопро
тивления загрязнений после двух лет работы аппарата составляет
2  (№) =  0,10 (м*. К)/кВт.

Д ля фреоновых (R 22) испарителей, аналогичных испытанному 
аппарату И ТР-70, при использовании в качестве хладоносителя 
раствора СаС1, с р15 — 1250 кг/м8 значение qBH может быть ори
ентировочно найдено из табл. 5 .7 . При использовании рассола 
меньшей концентрации величина q возрастает.

В  работе (5 ]  приведены результаты испытаний на заводе 
«Компрессор» четырех промышленных кожухотрубных испарите
лей с межтрубным кипением R 22. Цель испытаний —  выявить 
наиболее эффективные теплообменные поверхности. Испытания, 
проводили в диапазоне плотностей теплового потока qn от 0 ,5  
до 4 ,5  кВт/м* и температур кипения it от — 40 до 8 °С, причем 
уменьшение q„ сопровождалось снижением t0 в соответствии 
с характеристикой машин, в составе которых испытывался испа
ритель. Скорость в направление движения хладоносителя в тру
бах испарителя изменяли, вводя хладоноситель в аппарат как 
через нижний, так и через верхний патрубки крышки.

Увеличение компактности теплонередающей поверхности по
вышает интенсивность работы аппарата. Т ак , для испарителей 
с  медными оребренными трубами с исходными диаметрами 16 X 1,5 
и 16x2 мм коэффициент теплопередачи на 35— 50 % выше, чем 
для испарителей с трубами диаметром 20x3 мм, и на 40—60 %
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выше, чем для испарителей с гладкими стальными трубами, что 
объясняется, в первую очередь, повышением коэффициента тепло
отдачи а а со стороны хладагента в компактных аппаратах, а такж е 
повышением а ,  со стороны хладоносителя в трубах с малым вну
тренним диаметром. Аппараты с  медными оребренными трубами 
1 6 x 2  мм, имеют лучшие показатели, чем аппараты с трубами 
1 6 x 1 , 5  мм, благодаря более высокому коэффициенту оребрения 
(около 4). Завод «Компрессор» для серийных аппаратов исполь
зует медные оребренные трубы с исходным размером 1 6 X 2  мм.

Ц * коэффициент теплопередачи влияет также место ввода 
хладоносителя в аппарат. При положительных температурах кипе
ния интенсивность теплопередачи при верхнем вводе в аппарат 
хладоносителя оказывается на 15— 20 % выше, чем при нижнем; 
с понижением t0 это влияние уменьшается. При t0 <  — 20 °С 
нижний ввод оказывается более выгодным.

В  работе 18] приведены некоторые показатели испарителя 
ИФ400 при работе его в составе машины ХМ -22 ФУУ400/1 (хладо
носитель —  раствор хлористого кальция с р =  12404-1310 кг/м3). 
При t0 — — 40 °С и нижнем вводе хладоносителя коэффициент 
теплопередачи составляет 0, 15 кВт/(м2. К) вместо 0,12 при вводе 
хладоносителя через верхний патрубок.

Более высокие коэффициенты теплоотдачи при кипении R22 
по сравнению с R 12 иногда позволяют отказаться от использова
ния дорогих и дефицитных медных оребренных труб и при работе 
с R 22 использовать промышленные кожухотрубные испарители 
типа И ТГ с гладкими стальными трубами.

Проведенное сопоставление результатов испытаний во 
ВНИКТИхолодпроме, ВНИИхолодмаше, Л ТИ Х П е и на заводе 
«Компрессор» [56] гладкогрубных испарителей И ТГ-20, И ТГ-35, 
И ТГ-40, И ТГ-90 показало, что значения коэффициентов тепло
передачи аппаратов удовлетворительно согласуются между собой 
(в пределах 10— 15 % ): По результатам испытаний были сделаны 
следующие основные выводы. В  исследованном интервале t0 и q 
скорость хладоносителя оказывает существенное влияние на k 
лишь при значениях ее, меньших 1,5 м/с. При большем значе
нии wt величина k определяется в основном термическим сопро
тивлением со стороны агента. Д ля режима кондиционирования 
использование в качестве хладоносителя воды вместо СаС12 при 
прочих равных условиях обеспечивает увеличение k на 10— 40 % 
(большая величина относится к большим q). Наиболее высокие 
коэффициенты теплопередачи при q, равном 2 ,5  и 3 ,5  кВт/ма, 
обеспечиваются в режиме работы испарителя, при котором пар 
выходит с перегревом не более 1 °С.

Коэффициенты теплопередачи кожухотрубных испарителей 
типа И ТГ на R 22 с хладоносителем СаС1а (рХ5 я* 1250 кг/м3) в ин
тервале —  15 <  t0 <  5 °С могут быть описаны пучком прямых, 
представленных на рис. 5.12. Д ля ориентировочных расчетов 
практическое значение два может быть принято по табл. 5.8.
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Примерные значения qBB 
а гдадкотрубиых испарителях 

типа ИТГ, работающих 
яя R22 при tt =  (—40-*-5) °С

Т а б л и ц а  5.8

0 „ .  “С v a. м/е *ВН'
кВт/м*

А 1.0 1,63
1.5 2,32

С 1.0 2,32
1.5 3,50

£ 1,0 3,14
1.5 4,65

k '5\6 
п 8 т !» г

Ряс. 5 .12. Коэффициенты теплопередачи 
кожухотрубиых испарителей типа ИТГ 
при работе иа R22

На заводе «Компрессор» при испытании двухступенчатой низ
котемпературной установки ФДС-20 получены данные о работе 
испарителя И ТРН -80 на R 22 в области температур хипения от 
— 60 до —в 0  °С  В  качестве хладоносителя был использован R30. 
Опытные значения коэффициентов теплопередачи при скоростях 
хладоносителя w, =  0,7-1-1 м/с и q =  0 ,3 -4-1 кВт/м* составляли 
k =  0 , 1-К ), 15 кВт/(ма. К ); при wg =  0,4-т-0,5 м/с и q  =  0 ,2 -г- 
-Ь0,8 кВт/м* k =  0 ,0 4 -f-0 ,l кВт/(м*. К). Влияния /0 на k не об
наружено.

В работе [29 ] приведены результаты исследования теплопере
дачи опытного кожухотрубного испарителя ИНЭ-5,2 (рис. 5 .13) 
с металлизационным покрытием наружной поверхности (толщина 
покрытия 100 мкм, пористость 36 % ). Аппарат прошел две серии 
испытаний: стендовые на чистом хладагенте jR 12 в составе кон
тура естественной циркуляции и на масло-фреоновой смеси R 22  
и ХФ -22С в составе поршневой холодильной машины. При ра
боте в составе холодильной машины на масло-фреоновой смеси

(концентрация масла около 2 %) 
коэффициент теплопередачи 
примерно на 15 % ниже, чем при 
работе испарителя на чистом

5

■ <>♦*

2
с г *

.

6 8 12 16 20 ,  
Чвн,кВт/м !

Рис. 5.13. Результаты теплотехниче
ских испытаний опытного испарителя 
ИНЭ-5,2:
1 — опытинй испаритель: i  — испаритель 
иа оребренных труб; д .  А, О. D, Ш — 
иа чистом хладагенте R I2  ( 4  — • ,  =• 4 м/с, 
t ,  =  6 "С: Д — 3 М/с, <, =  5 "G  О —
2 м £ , <„ *= 5 °С; Q — 3 м/с. U =  Ю *С; 
И  — < м/с. t , =  Ю °С); О* ♦  — *  составе 
холодильной машины иа маслофреоиовой 
смеси R22 и ХФ-22С ( 0 - 3  м/с. < • «  
«  5 °С; ♦  -  3 м/с, f ,  -  О »С)
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хладагенте. Перегрев паров хладагента в испарителе из труб 
с пористым покрытием снижает теплотехническую эффективность 
аппарата в значительно б<?льшей степени, чем в испарителях 
из оребренных труб. В  работе [29] сделан вывод о том, что при 
одинаковых значениях среднелогарифмического температурного 
напора между хладагентом и хладоносителем применение труб 
с пористым металлизационным покрытием эффективнее, чем труб 
оребренных: более чем вдвое снижается расход меди, сокра
щается длина труб, уменьшаются габаритные размеры аппа
ратов.

Удельная металлоемкость испарителей средней производи
тельности такова: аммиачных И ТГ mF вя =  MIFm — 23—32 кг/мя, 
фреоновых И ТР mF вя =  60-7-80 кг/мя.

Испарители с внутритрубным кипением. Подробные испыта
ния нескольких промышленных кожухотрубных испарителей с ки
пением R 12 и R 22 в трубах выполнены во ВНИИхолодмаше. 
Р . В . Павлов и К- Д . Кан [56] исследовали испаритель общей 
поверхностью 10,4 ма с U -образными гладкими медными трубами 
длиной 2 м и диаметром 2 0 X 3  мм, внутри которых кипел R12.  
Расположение труб шахматное с шагом 27 мм. Аппарат имел два 
хода по хладагенту и 11 поперечных перегородок для потока 
воды. Испытания показали возможность получения температуры 
охлаждаемой воды t «  0 ,8  °С при скорости ее 0 ,64 м/с и tQ =  
=  — 5 °С. В  испытанном аппарате при t0 — — 2 °С, ws =  0,2-г- 
— 0,5  м/с и охлаждении воды на At =  2,5-=-10 °С плотность тепло
вого потока, отнесенная к внутренней площади поверхности, 
составляла qBB — 1,4-г-4,0 кВт/м2.

Значительно большая интенсивность теплопередачи была полу
чена в испарителях, имеющих трубы с внутренним оребрением, 
снижающим термическое сопротивление на стороне холодильного 
агента.

В  работе [33 ] приведены полученные во ВНИИхолодмаше 
результаты подробного исследования теплопередачи пяти испа
рителей, использующих алюминиевые трубы с внутренним оребре
нием, профиль которого приведен на рис. 5 .6 . Аппараты имели 
два хода по хладагенту и 20 перегородок для потока охлаждае
мой воды. Основные опыты проведены с R 22 при t0 =  (— 5~-2) °С 
и перегреве выходящего пара на 1— 3 °С. Вода при скорости ее 
0 ,3 — 1,0 м/с охлаждалась на 1,5— 5 °С; температура воды на вы
ходе составляла 2— 8 °С. Плотность теплового потока, отнесен
ная к внутренней поверхности труб, составила qm =  2,3-=- 
-г* 11,0 кВт/м* при среднем температурном напоре 0ОТ =  8 -=-Ю°С 
и средней скорости воды 0 ,6— 1,0 м/с.

Наиболее эффективным, естественно, оказался аппарат с тру
бами, имеющими одновременно внутреннее и наружное оребрение. 
Д ля аппарата с пятиканальными трубами коэффициенты тепло
передачи при работе на R 12 оказались примерно .на 10 % ниже, 
чем при работе на R 22 .
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Рис. 5.14. Зависимость коэффициента теплопередачи от плотности теплового 
потока:
г — ХМВ-Зв, Ы п =  10 “С: 3 — ХМ В-36. Д<_ =  З °С: 3 — «Эшер-Внсс» {Esher-Wiss), 
А<0 =  5*С

Рис. 5.15. Падение давления Ар иа 1 м длины трубы и коэффициенты тепло* 
передачи в зависимости от массовой скорости хладагента R22 прн ta =  (4-5-8) °С, 
Д<„ =  2-5-4 °С:
/ — ХМВ-140; 2 — ХМ В-36; 3  — одиночная груба по опытам Гофмана, feBH — ХМВ-36 
ври <, =  5 *С: в =  2,3 кВт/м*; — ( l ,5 « 3 )  X

На рис. 5.14 и 5 .15 приведены данные С. Г . Кувшинова и 
И. Ф. Ядунова по теплопередаче и гидравлическому сопротивле
нию, полученные при испытаниях испарителя водоохлаждающей 
холодильной машины Х М В -36. Кипение фреономасляной смеси 
происходило в трубах с внутренним оребрением, образованным 
алюминиевыми десятиканальными вставками. Трубы медные диа
метром 2 0 x 1 , 5  мм, длиной 5 м имеют два хода по хладагенту.

Результаты опытного определения теплоотдачи и гидравли
ческого сопротивления со стороны кипящего хладагента в аппа
ратах с внутренним оребрением приведены такж е в работах 
133, 48, 56 ].

Модели пластинчатых испарителей. В  работах [22, 2 6 ]  при
ведены результаты комплексных исследований теплопередачи, 
теплоотдачи и гидравлического сопротивления со стороны хлад
агента R 22 и хладоносителя в моделях пластинчатого испарителя 
с площадью поверхности 0 ,38 ма, выполненного из пластин О КЛ -5 
с гофрами в елку, образующими сетчато-поточные или ленточно- 
сетчато-поточные каналы, а также из пластин П-1 с горизонталь
ными гофрами, образующими ленточно-поточные каналы [3 ] .
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Р ае. 5 .16 . Коэффициенты тепло- 
передачи опытных пластинча
тых испарителей при работе на 
аммиаке и R22 (хладоноситель— 
СаС1*):
1 .2  — аммиак. <« — О °С (пласти
к и  ОКЛ-5); 9, 4. 5 — R22. <, =  
— —20 °С (пластины ОКЛ-5): 6. 
7. в — R22, U =  —20 °С (пласти
ны П-1)

Геометрия каналов при
нята на основании пред
варительных опытов авто
ров с плоскими и гофри
рованными каналами раз
личных размеров.

Модель представляла 
собой пакет, сваренный 
из четырех вертикально 
расположенных пластин. 
В  канале, образованном 
двумя внутренними пла- 

о 5 ю 15 го стинами, кипел хладагент,
д~, кВт/м2 в  боковых каналах цир

кулировал хладоноситель. Испытания проводили на стенде в кон
туре естественной и вынужденной (насосной) циркуляции. Коэф
фициенты теплопередачи для чистых хладагентов представлены 
на рис. 5 .16  [2 6 ].

При кратности циркуляции хладагента, равной 1 (что соответ
ствует режиму, близкому к оптимальному), а также при выну
жденной циркуляции ш0 =  0 ,03 м/с, гидравлическое сопротивле
ние R 22 Дра =  3,5-=-8 кПа при q — 1-г-2 кВт/м*, что весьма не
значительно и может не учитываться [2 6 ] . Перегрев пара на вы
ходе из испарителя значительно ухудш ал теплопередачу аппа
рата при работе его с чистым R 22 и еще более —  при работе на 
смеси. При перегреве (Дta — 4 °С) пара R 22 коэффициент тепло
передачи снижался на 10— 30 %. По результатам испытаний 
моделей испарителей авторы работ [22 , 1 Г сделали рекомендации
об оптимальной геометрии аппаратов, приведенные в гл. 10.

При кипении аммиака в пластинчатом испарителе теплопере
дача выше, чем в идентичном фреоновом аппарате. Коэффициенты 
теплопередачи аммиачного испарителя снижаются в 1,5— 2 раза 
в присутствии масла.

Сопоставления энергетической эффективности, масс и объемов 
исследованных испарителей кожухотрубного оребренного и пла
стинчатого типов при одинаковых затратах мощности на про
качку хладоносителя показали, что пластинчатые испарители 
в 2— 5 раз эффективнее и компактнее и в 1,5— 3 ,5  раза легче.

Данные о коэффициентах теплопередачи модели пластинчатого 
испарителя из пластнн ТСП-0,75 приведены в работе [6 7 ].
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Холодопроизводительность испарителя определяется тем коли
чеством теплоты Q||T («нетто»), которое хладоноситель должен 
отнять от охлаждаемого объекта. Учитывая теплопритоки на пути 
движения хладоносителя между объектом и испарителем, тепло
вой эквивалент работы, затрачиваемой на циркуляцию хладоно
сителя, теплопритоки через наружную поверхность испарителя, 
определение площади поверхности последнего производится по 
величине <?0 =  (1,14-1,2)  Q”r. Меньшие значения коэффициента 
относятся к ббльшим Q“T. Из уравнения теплового баланса 
(см. гл. 3) по величине Q0, разности энтальпий хладагента и тем
ператур хладоносителя на входе в испаритель и выходе из него 
определяют расходы Ga и G, (кг/с).

В  табл. 5 .9  и 5.10 приведены ориентировочные значения 
температурных напоров, изменения температуры и скорости 
хладоносителя, которыми можно руководствоваться при расче
тах испарителя. Эти данные заимствованы из литературных 

' источников [26, 55, 5 8 ] и отчетов по испытаниям промышленных 
аппаратов (см. п. 5.7). Более обоснованно значения 0ОТ и ws могут 
быть найдены на основании технико-экономической и энергетиче
ской оптимизации.

Средний логарифмический температурный напор в соответ
ствии с формулой (3.6) для кожухотрубных испарителей мржет 
быть вычислен по уравнению

0Ш =  (<й -  U / ln  [(<й -  ~  to)]-
Д ля открытых панельных испарителей благодаря интенсивной 

рециркуляции хладоносителя его средняя температура практи
чески равна температуре на выходе из бака tsi, поэтому для таких 
испарителей средний температурный напор

6т  ~  5̂2 0̂-

Площадь поверхности испарителя можно найти из уравнения 
(3.5), приняв в качестве F =  F pac, где F pac —  площадь наруж
ной или внутренней поверхности испарителя.

5.8. ОСОБЕННОСТИ ТЕПЛОВОГО РАСЧЕТА ИСПАРИТЕЛЕЙ

Т а б л и ц а  5.9
Условия работы аммиачных испарителей

°с Хладоиоснтель
Кожухотрубные (панельные) испарители

в„,  "СТп М ,. “С " V  И/с

— 15

— 30

Раствор хлори
стого натрия, хлори
стого кальция 

Раствор хлорн- ' 
стого кальция

4— 5 (3—4)

5 - 6  (3— 4)

3— 4 (2— 3) 

2— 3 (2— 3)

1 ,0 -1 ,5  (0,3—0,4) 

1,5— 2,5 (0,4— 0,6)
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Т а б л и ц а  5.10 
Условия работы фреоновых испарителей типа ИТР

U, X л едой оситель
Затопленные испарители Испарители с кипением 

внутри труб
«с ®т'

К Mt. к “V «W
К

At..
К “/с

5 Вода 5— 8 3,5— 4,5 1.5— 2,0 4—7 1,5—4 0,6— 1,0
— 15 Раствор хлори

стого кальция, эти- 
леигликоль

5 - 8 4,5—5,5 1 .5 -2 ,0 4— 7 2— 5 0 ,6 - 1 ,0

— 35 Раствор хлори
стого кальция, эти- 
леигликоль, R30

4— 7 4,5—5,5 1,0— 2.0 3—6 2— 4 0 ,5 - 1 .2

Выбрав геометрические характеристики труб и ребер (для 
ребристых труб) и задавшись скоростью хладоносителя, по одной 
из приведенных в гл. 2 формул рассчитывают а ,.

Коэффициент теплоотдачи кипящего холодильного агента за
висит от разности температур стенки трубы и кипения, которая 
определяется, в свою очередь, средним логарифмическим темпе
ратурным напором и соотношением между термическими сопро
тивлениями агента, хладоносителя и загрязнений. Поэтому в фор
муле (3.5) оказываются две неизвестные величины; F и k, иначе 
говоря, F и 0а. Д ля определения последней могут быть также 
использованы: условие равенства (при стационарном процессе) 
тепловых потоков от хладоносителя к стейке трубы, от стенки 
к хладагенту и от хладоносителя к хладагенту: a s0,  =  а а8 а «  
=  kQm =  q и равенство 0т  =  0а +  0„  где q, а„  k  н а ,  отнесены 
к одной и той же расчетной поверхности /?рас. Решение этих урав
нений можно осуществлять методом последовательных прибли
жений либо графоаналитическим методом, который излагается 
ниже.

С помощью данных гл. 2  находят соответствующую рассма
триваемому случаю формулу для а а и приводят ее к виду: о а =  
=  £ а0Г. Затем задаются несколькими значениями 0а и зная, 
что она может изменяться в пределах от 0  до вт, строят график 
зависимости <7* =  / (0»), где

<7а — »F&/Fр«с ** В а0а ^  Fa/Fрас - ( 5 . 1 )

Здесь F a —  поверхность со стороны агента.
Далее находят выражение плотности теплового потока от 

хладоносителя к стенке, в которое включаются все термические 
сопротивления, кроме сопротивления агента,

<6 8 >

176



где Fre —  средняя площадь поверхности трубы с загрязнениями; 
термические сопротивления загрязнений (м*. К/кВт) можно при
нимать по табл. 3 .1 .

Величина а ,  не зависит от 0 , и поэтому прямая gt — f  (0») 
может быть построена по двум точкам, одна из которых соответ
ствует 0,  =  0 , а вторая —  произвольной величине в интервале 
от 0  до бт . В  точке пересечения линий, соответствующих урав
нениям (5.1) и (5 .2), qt =  ?а =  9 . Зная 9 , из уравнения (3.5) 
определяют f pac. Д еля 9  на 0т , а затем на 0а, находят Л и а„, 
отнесенные к

Далее в соответствии с методикой, изложенной в гл. 3, опре
деляют общую длину труб и их число, осуществляют компоновку 
труб в аппарате, находят габаритные размеры аппарата. В  зави
симости от типа испарителя определяют число ходов или число 
поперечных перегородок по хладоносителю, число вертикальных 
рядов или число ходов по хладагенту. По этим данным уточняют 
скорости хладоносителя и хладагента, принятые в начале расчета, 
и коэффициенты теплоотдачи се, и а а. В  случае большого расхожде
ния между начальными значениями и полученными при компо
новке расчет повторяют. После этого рассчитывают гидравлические 
потери в аппарате и определяют мощность насоса (см. гл. 3). 
Полный тепловой и гидравлический расчет испарителя удобно 
выполнять на ЭВМ.

Расчет испарителя-конденсатора каскадной холодильной ма
шины сводится, как обычно, к определению необходимой тепло
передающей площади поверхности по уравнению (3.5). В  нем 
величина Q0 определяется из условий работы машины.

Коэффициент теплопередачи k испарителя-конденсатора для 
случая кипения в межтрубном пространстве может быть определен 
по уравнениям (3.10) или (3 .11), в которых а „ —  коэффициент 
теплоотдачи при кипении в межтрубном пространстве хладагента, 
Циркулирующего в верхнем каскаде (например, R 22); а вя —  
коэффициент теплоотдачи при конденсации хладагента нижнего 
каскада (например, R 13). Расчет рекомендуется проводить по 
соответствующему уравнению (см. гл. 2). В  настоящее время 
экспериментальные данные о коэффициентах теплоотдачи при 
конденсации R 13 внутри труб для условий, соответствующих 
работе КДИ, отсутствуют. По данным Н. С. Зайнулиной 1561, 
в  техническом R 13 содержится до 2  % по объему R I 4 ,  не конден
сирующегося в условиях работы КДИ, что приводит к снижению 
коэффициентов теплоотдачи более чем в 2 раза относительно 
значений для очищенного R13 (с концентрацией R 14 менее 
0,1 % ). Это обстоятельство следует учитывать при проведении 
теплового расчета испарителя-конденсатора.



Г л а в а  в

ВОЗДУХООХЛАДИТЕЛИ ™ 
И ОХЛАЖДАЮЩИЕ БА ТАРЕИ

6.1. КЛАССИФИКАЦИЯ ВОЗДУХООХЛАДИТЕЛЕЙ

Воздухоохладителем принято называть теплообменный аппа
рат, предназначенный для охлаждения (а в большинстве случаев 
и для осушения) воздуха. Движение воздуха в воздухоохлади
телях —  принудительное.

В  зависимости от целей охлаждения воздуха и температурных 
условий можно назвать несколько областей, в которых широко 
применяются воздухоохладители: 1) комфортное кондициониро
вание воздуха или близкие к нему по параметрам воздуха области 
технологического кондиционирования (например, в точном при
боростроении, производстве полупроводников и т. п .); 2) техно
логическое кондиционирование воздуха в пищевой промышлен- - 
ности; 3) охлаждение воздуха в камерах хранения охлажденных 
продуктов; 4) охлаждение воздуха в камерах хранения мороже
ных продуктов; 5) охлаждение воздуха в низкотемпературных 
установках. В  табл. 6.1 приведены некоторые данные, характери
зующие условия работы воздухоохладителей в названных обла
стях применения.

По принципу действия (способу охлаждения воздуха) воздухо
охладители делятся на поверхностные (сухие), контактные (мок
рые) и смешанные.

В  наиболее широко распространенных поверхностных воздухо
охладителях воздух отдает теплоту холодильному агенту или 
хладоносителю, протекающему внутри труб. Аппарат, в трубах 
которого кипит холодильный агент, называется воздухоохлади
телем непосредственного охлаждения и является испарителем 
в схеме холодильной машины. Аппараты, в трубах которых про
текает вода или рассол, называются соответственно воздухоох
ладителями водяного или рассольного охлаждения.

Поверхностные воздухоохладители могут быть скомпонованы 
и из ряда пластин, образующих каналы или 1цели: с одной стороны 
пластин циркулирует хладагент или хладоноситель, с другой —  
воздух. В  щ елях, предназначенных для циркуляции воздуха, 
целесообразно размещение своеобразного оребрения, часто на
зываемого насадкой. Форма ребер в этом случае может быть раз
ной [261. . .

Поверхност.ные воздухоохладители могут исполняться гладко
трубными и ребристыми. Оребрение позволяет значительно умень
шить сопротивление теплоотдаче от воздуха к наружной поверх
ности труб и сделать аппарат более компактным. В  ряде случаев 
целесообразно применять трубы и с внутренним оребрением.
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У словак работы воздухоохладителей
Т а б л и ц а  6.1

Параметры воздуха 
перед воздухоохладителем Тепло-

влаж - Коэффи
Условия
работы

Область
применении Темпе

р у

Относи
тельная

влаж
ность

Ф

Темпе
ратура
точки
РО СЫ .

•с

иостиое 
отноше
ние к, 

кДж/кг

циент 
влаго

выпаде
ния {

Высоко*
темпера

Комфортное кон
диционирование 

Технологическое 
кондиционирование:

2 0 - 3 0 0,4— 0,7 7— 20 7000— 
23 000

1.1— 1.6

турные 
с выпа

в пищевой про
мышленности

10— 15 0,7— 0,9 5 - 1 3 5000— 
10 000

1,3— 2,0

дением
капель

ного
конден

сата

в радиоэлек
тронной, при
боростроитель
ной н других 
видах промыш
ленности

1 5 -3 5 0,2— 0,6 —7— 26 5 000— 
20 000

1 .1 -2 .0

Низко-

Камеры хранения 
охлажденных про
дуктов

О т — 5 
до + 5

0,8—0,9 О т — 8 
до + 3

5 0 0 0 -  
20 000

1 ,2 -2 ,0

темпе
ратур

ные

Камеры хранения 
мороженых продук
тов

О т — 18 
до — 30

0 , 9 -
0,95

10 000— 
30 000

1 ,1 -1 .3

с обра
зовани
ем ннея

Низкотемператур
ные установки (тер
мобарокамеры, ис
пытательные уст
ройства и т. п.)

О т — 50 
до — 80

1 .0 -1 ,1

В  контактных воздухоохладителях воздух непосредственно 
соприкасается с хладоносителем, чаще всего с водой. Конструк
тивно они выполняются форсуночными либо с орошаемой на
садкой. Возможно такж е создание контактных воздухоохладите
лей с пенным режимом.

В  воздухоохладителях смешанного типа внутри труб кипит 
холодильный агент. Снаружи трубы орошаются рассолом либо 
другим раствором, имеющим низкую температуру замерзания. 
В  воздухоохладителях систем кондиционирования воздуха воз
можно орошение труб водой. Орошение увеличивает поверхность  
теплообмена, воспринимающую теплоту от воздуха. Кроме того, 
в низкотемпературных воздухоохладителях рассол удаляет сне
говую шубу с труб. В  некоторых случаях орошение труб может 
осуществляться с помощью пены, образующейся при вдувании 
воздуха в поддон воздухоохладителя. Этот принцип использован
в одном из воз^уг ооу смешанного типа—---------- — -—

'  ^Иногда приходится различать воздухоохладители по их рас
положению в охлаждаемом объекте или относительно этого
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объекта. При этом можно выделить подвесные (пристенные и по
толочные), напольные и магистральные воздухоохладители. Под
весные воздухоохладители обычно размещаются в самом охлаждае
мом помещении, напольные— ъ  самом помещении либо вблизи 
от него, а магистральные встраиваются в воздуховоды, подводя
щие воздух к охлаждаемым помещениям. Подвесные и напольные 
воздухоохладители могут непосредственно забирать воздух в ох
лаждаемом помещении, а затем, подавать его обратно (бесканаль- 
ные воздухоохладители) или осуществлять эти процессы (чаще 
одну раздачу) через специальные каналы (канальные воздухо
охладители). В  последнем случае обеспечивается более равномер
ная подвижность воздуха в помещении и достигается лучшее 
выравнивание в нем температурно-влажностного режима.

Необходимо отметить, что в последнее время все чаще воздухо
охладитель (главным образом небольшой производительности) 
объединяют с компрессором, конденсатором и вспомогательным 
оборудованием в один автоматизированный агрегат. Такие агре
гаты, изготовленные, собранные и заправленные хладагентом 
в заводских условиях, легко размещаются в подходящих местах 
рядом с охлаждаемым помещением, обеспечивая большую не
зависимость, а соответственно и надежность поддержания не
обходимого температурно-влажностного режима.

Аппараты, служащ ие для охлаждения воздуха в помещениях 
(камерах), где отсутствует вынужденная циркуляция воздуха, 
называются охлаждающими батареями.

6.2 . ПОВЕРХНОСТНЫЕ ВОЗДУХООХЛАДИТЕЛИ

Гладкотрубные воздухоохладители используются в настоящее 
время чрезвычайно редко. Их применение бывает целесообразным, 
тогда, когда при охлаждении воздуха одновременно требуется и 
его значительное осушение. В  этом случае более низкая темпера
тура наружной поверхности гладкотрубного аппарата по сравне
нию со средней температурой наружной поверхности оребренного 
позволяет достичь большей конденсации влаги в процессе охла
ждения воздуха. Иногда приходится применять гладкотрубные 
аппараты из-за повышенной влажности обрабатываемого воздуха 
и соответственно значительного осаждения инея или образования 
льда на поверхности труб.

Скорость воздуха в суженном сечении гладкотрубных воздухо
охладителей принимают до 6 м/с — для низких температур и до 
12 м/с —  для средних.

Ребристые воздухоохладители выполняются обычно из круг
лых стальных, медных или алюминиевых труб. В  отдельных слу
чаях, когда необходимо существенно повлиять на такие характе
ристики оребренного пучка труб, как компактность или аэро
динамическое сопротивление, можно применять плоские или кап
леобразные трубы. При этом необходимо учитывать, что повы-
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шение давления свыше 1 ,5— 2 ,0  МПа внутри тонкостенных труб 
с профилем, отличным от круглого, может привести к их дефор
мации и разрушению.

По расположению труб в пучке различают теплообменники 
с коридорным и шахматным расположением труб.

В  поверхностных воздухоохладителях возможна различная 
организация подачи холодильного агента в шланги: сверху либо 
снизу и различная кратность п циркуляции хладагента через 
воздухоохладитель. Под кратностью циркуляции понимают отно
шение массы хладагента, подаваемой в воздухоохладитель (кг/с), 
к массе испаряющегося в нем хладагента за тот ж е промежуток 
времени. При верхней подаче и небольших значениях плотности 
теплового потока может наблюдаться раздельное движение двух
фазной смеси в трубах воздухоохладителя, т. е. жидкость дви
ж ется, не заполняя всего сечения трубы, по сегменту вдоль ниж
ней образующей, причем сечение этого сегмента по мере перемеще
ния вниз постепенно уменьшается и при п =  1 последние капли 
жидкости испаряются на некотором расстоянии от выходного 
сечения трубы. При л > 1  на выходе’ окажется избыточная не
выкипевшая жидкость. Пар движется по свободному от жидкости 
сечению труб со скоростью, обычно превышающей (иногда в де
сятки раз) скорость движения жидкости. Исследования, прове
денные Г . Лорентценом, показали, что коэффициент теплопере
дачи воздухоохладителя с верхней подачей при п =  1 на 30— 
50 % ниже, чем у воздухоохладителя с нижней подачей. Цирку
ляция избыточной жидкости при п >  I обычно обеспечивается 
насосной схемой подачи хладагента и имеет большое значение, 
так как значительно уменьшает необходимость строгого дозиро
вания подачи в отдельные охлаждающие приборы.

Поверхности теплообмена оребренных воздухоохладителей. 
Применяемые в трубчатых воздухоохладителях ребристые по
верхности можно разделить на следующие: 1) пластинчатые;
2) спирально-навивные; 3) спирально-накатные; 4) с отдельными 
насадными ребрами. По способу сопряжения трубы с ребром раз
личают: монолитные поверхности, когда ребра на трубе получают 
при отливке или последующей накаткой; насадные поверхности, 
когда ребра изготавливаются отдельно, часто даж е из другого 
металла, и плотно насаживаются на трубу. Типы оребрения пока
заны на рис. 6 . 1.

Пластинчатое оребрение широко применяется в воздухо
охладителях отечественного и зарубежного производства. Ребра 
без воротников делаются толщиной 0 ,4 —0 ,5  мм из мягкой стали, 
латуни марки Л 62 и дюралюминия марки Д1 А; ребра с выштам- 
пованными воротниками —  из мягкого алюминия толщиной 0 ,2  мм. 
Шаг ребер в аппаратах, работающих при положительной тем
пературе поверхности, выбирают от 2 до 4 ,5  мм. В  аппаратах, 
рассчитанных на режимы с инееобразованием, шаг ребер дости
гает 10— 15 мм.
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Рис. 6. 1 . Типы ребристых поверхностей: а — спирально-накатные ребра; 6 — 
отдельные насадные ребра; в — спирально-навивные ребра; г — пластинчата» 
ребра

Трубы воздухоохладителей с пластинчатым оребрением обычно 
медные с диаметром от 9 x 0 ,5  мм до 1 8 x 1  мм или стальные с диа
метром 2 5 x 2 ,5  мм. Трубы судовых водяных воздухоохладителей, 
работающих на забортной воде, выполняются из мельхиора.

Для интенсификации теплообмена на наружной поверхности 
путем турбулизации воздуха все чаще применяют пластины, от-
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штампованные с зигза
гами или волнами, пер
пендикулярными к по
току воздуха (рис. 6.2).
Хдачным конструктив
ным решением этой 
проблемы являются 
пластинчатые ребра 
с просечками, предло
женные ВНИИхолодма- 
шем, в которых смеще
ние просеченных уча
стков пластины отно
сительно ее поверхности 
периодически нарушает 
нарастающий погранич
ный слой [52].

Чрезвычайно важ
ным при изготовлении 
пластинчатой ребри
стой поверхности является получение надежного теплового кон
такта между ребром и трубой. При использовании медных труб 
это достигается путем их принудительного расширения после 
насадки ребер. В  отечественной практике большое распростране
ние получил способ, при котором раздача труб производится 
путем протягивания через них шарика, диаметр которого на 0,5 мм 
больше внутреннего диаметра трубы. Такой способ дает хорошие 
результаты при достаточно толстых ребрах, изготовленных из 
твердого материала. Все чаще применяют тонкие алюминиевые 
ребра, в которых для увеличения площади соприкосновения 
с трубами при штамповке отбортовываются воротники. Эти во
ротники служат одновременно для фиксации шага ребер при их 
надевании на трубы. Увеличение диаметра труб при этом лучше 
производить гидравлическим способом: путем подачи внутрь труб 
масла под давлением 15,0—20,0 МПа. За последнее время у нас 
осваивается изготовление цельноалюминиевых пластинчатых по
верхностей с антикоррозионным наружным покрытием (аноди
рование, лакопокрытие и т .д .) .

Если применяют стальные трубки и ребра, то для улучшения 
контакта аппарат после сборки подвергают горячей оцинковке.

' Поверхности из медных труб и медных или латунных пластин 
после сборки обычно лудят.

Соединение труб в шланги осуществляется с помощью кала
чей на пайке. В ряде случаев соединение труб и калачей произ
водят с помощью эпоксидной смолы или особых клеев, что сни
жает трудоемкость операций и позволяет применять алюминиевые 
трубы вместо медных. Чтобы уменьшить число соединений при 
образовании шлангов, применяют U-образные трубы.
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Спирально-навивные ребристые поверхности Изготавливаются 
путем навивки стальной, алюминиевой или медной ленты на трубу 
с помощью приспособления, устанавливаемого на навивочном 
станке. Так как длина наружной кромки ребра значительно пре
вышает его длину в основании, внутренняя часть навиваемой 
ленты предварительно должна гофрироваться. Спирально-навив
ные ребра применяются в широком диапазоне геометрических 
размеров.

В водяных воздухоохладителях центральных и местных кон
диционеров конструкции НИИсантехники используется стальная 
труба диаметром 2 2 x 2  мм с оребрением из стальной ленты высо
той 10 мм и толщиной 0,4 мм. Шаг ребер обычно равен 4 мм. 
После навивки ребер труба подвергается горячему цинкованию.

Для изготовления аммиачных и рассольных воздухоохлади
телей для крупных холодильников применяют оребренные сталь
ные трубы диаметрами 57x3,5 (редко); 38x3 (38x2,25) и 32х  
Х2,25 мм. Оребрение во всех случаях делается из стальной ленты 
толщиной 1 мм и высотой 30 мм. Для увеличения периода работы 
воздухоохладителя без оттаивания образующегося на нем инея 
шаг ребер первых рядов по направлению движения воздуха де
лается 30 мм, а остальных — 20 мм. Необходимо иметь в виду, 
что воздухоохладители с навивными ребрами более трудоемки 
при изготовлении и требуют большего расхода металла на 1 м* 
теплообменной поверхности, чем аппараты с пластинчатым оребре
нием. Так, например, по данным венгерских специалистов, за
траты труда на изготовление 1 ма поверхности с навивными реб
рами в 1,2— 1,8 раза больше, чем для поверхности с пластинча
тыми ребрами [26]. Эти обстоятельства объясняют то, что в послед
нее время поверхности с пластинчатым оребрением постепенно 
вытесняют поверхности с  навивными ребрами.

Спирально-накатные ребристые поверхности выполняются пу
тем выдавливания ребер из толстостенной медной или алюминие
вой трубы. Путем накатки алюминиевых трубок с начальной тол
щиной стенки 5 мм получают поверхность с трапециевидными 
ребрами. Толщина трубы после накатки 2 мм. Существуют биме
таллические трубы с накатными ребрами: трубы стальные, ребра 
алюминиевые. В табл. 6.2 приведены некоторые характеристики 
спирально-накатных поверхностей, изготавливаемых в Советском 
Союзе.

Поверхности с отдельными насадными ребрами применяются 
редко из-за большой трудоемкости их изготовления.

Геометрическими характеристиками воздухоохладителей 
с оребренной поверхностью являются площади: поверхности ре
бер Fv\ свободной от ребер наружной поверхности труб FMp 
и полной наружной теплообменной поверхности F op =  Fp +  M Mp, 
отнесенные к 1 м длины трубы, а также живое сечение (/жив) 
аппарата. Ниже приводятся формулы для нахождения этих, 
величин при различных видах оребрения.
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Т а б л и ц а  6.2
Некоторые характеристики спиральио-иахатных поверхностей

Зниод-
юготокятеяь

Диаметр
трубы.

мм

Т олщия»
ребра

Шаг
ребер

Вы*
сота

ребра

Поверхность 
(м*) на 

I и длины 
трубы

1

§
§ в

и
I I

К S
.  х% е.
* 1
« виU <Е
Х»>!

торца ОСЙО-
меня

ММ
к4>р.
&Sа я

«
1  0.0* т « ■ я

Домоде
довский 

завод «Кон
диционер» 
Гипронеф- 

темаш

17,5X 2

28X 2

0,5

0.6

1.5

1.1

3,6

3,5
3,0

7.0

10,5
14.0

0,055

0,066

0,611

0,79
1,29

11,1

12,0
19,6

1 . »

3,34
2,54

Для пластинчатых ребер:

FMp — 3,14d„(l — 6p/Sp);
t __t —  dg) aImm — IQp g jr j  •

Для накатных ребер:

Fv =» 0,785 (Z>* — d£) -g—;

Fup =  3,14d„ (1 — бо/Sp); r 
t t ( ,  +  2A5op/Sp ^
/жив — /фр  ̂I  I .

Для навивных ребер:

F p -  0,785 [D* -  (D -  0,8A)S] +  3,14 (d, +  1,2ft) ;

FMp ~  3,14 (dg Z?6p/Sp);

* t / i  +  4'4V SP \i ж и в— /фр^ 1  5 ^

Здесь n-i — число труб, охватываемых одной пластиной; dH — 
наружный диаметр трубы; /фр — фронтальное сечение аппарата; 
бср — средняя толщина накатного ребра. Остальные обозначе
ния ясны из рис. 6.1.

Для поверхностей со спирально-навивными и спирально
накатными ребрами коэффициент оребрения § =  6— 12; для по
верхностей с пластинчатыми ребрами р =  10-j-25. Вид оребрения
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Рис. 6 .3 . Компактность различных оребренных поверхностей в зависимости 
от шага ребер:
О — с пластинчатыми алюминиевыми ребрами; Д — с пластинчатыми латунными ребрами; 
•  — со спирально-навивными ребрами; X  — со спирально-накатиымн ребрами

Рис. 6 .4 . Масса I ма различных оребренных поверхностей в. зависимости от 
коэффициента оребрения н толщина ребер (6р, мм):
/ — спирально-иавнвиые стальные ребра н стальная труба; t  — пластинчатые латун
ные ребра н медная труба; I  — пластинчатые алюминиевые ребра и медная труба; 4 — 
пластинчатые алюминиевые ребра и алюмнииевая труба

и его геометрические характеристики существенно влияют на 
компактность и массу воздухоохладителя. На рис. 6.3 и 6.4 пред
ставлены данные А. А. Гоголина о компактности и массе различ
ных оребренных поверхностей. По сравнению с накатными и 
навивными ребрами пластинчатые ребристые поверхности обла
дают большей компактностью. Наиболее компактны пластинчатые 
аппараты с тонкими ребрами (бр =  0,2 мм) и шагом ребер S p =  
—- 1 ,8 4 -2 ,0  мм.

Для производственных воздухоохладителей, работающих в ус
ловиях инееобразования, шаг ребер увеличивают до 5 мм для 
воздухоохладителей с автоматическим оттаиванием через каждые 
2—2,5 ч и до 17,5 мм для воздухоохладителей с более редким 
[26]. На основании отечественных и зарубежных исследований, 
посвященных определению оптимальных условий работы воз
духоохладителя, рекомендуется осуществлять оттаивание тогда, 
когда производительность аппарата из-за образования инея сни
жается приблизительно на 20 % [55].

Рис. 6.4 показывает, что переход от латунных ребер к алюми
ниевым позволяет снизить массу аппарата в 1,5—2 раза при той же 
толщине ребер. Облегчения воздухоохладителей можно также
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добиться путем пере- 2  
хода к более тонким „ 
ребрам. Наибольшей а  
массой на 1 м* поверх* *  
ности обладают сталь* ® 
ные трубы с  навивными “ 
ребрами толщиной 1 мм, 
наименьшей — пластин
чатые ребристые по
верхности с алюминие
выми тонкими ребрами 
и трубами.

В  табл. 6 3 приве
дены технические ха
рактеристики различ
ных ребристых поверх
ностей, применяемых 
в воздухоохладителях. 
Данные этой таблицы 
могут рассматриваться 
в качестве приближен
ных рекомендаций, по
зволяющих ориентиро
ваться на начальной 
стадии проектирования 
аппарата. Характери
стики трубчато-ребри
стых поверхностей, при
меняемых в некоторых 
конкре/иых типах ВО, 
приведены в работе [26 ].

Конструктивные ■ 
аэродинамические ха
рактеристики воздухо
охладителей. Современ
ные поверхностные воз
духоохладители в боль
шинстве случаев выпол
няются в виде пучка 
круглых оребренных 
труб, заключенного в 
металлический кожух. 
Циркуляция воздуха че
рез воздухоохладитель 
осуществляется с по
мощью вентиляторов: 
осевых — в том случае, 
когда аэродинамическое
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сопротивление воздухоохладителя мало, и центробежных — в слу
чае необходимости преодолевать значительное аэродинамическое 
сопротивление, создаваемое не только оребренным пучком, но 
и жалюзи, фильтрами, воздуховодами и т. д. При подборе венти
лятора для воздухоохладителя существенное влияние на решение 
часто оказывает то обстоятельство, что осевые вентиляторы, 
несмотря на свою малую мощность, имеют такие неоспоримые 
преимущества, как малошумность и сравнительно легкое регу
лирование (например, поворотом лопаток).

Необходимо иметь в виду, что стремление увеличить скорость 
воздуха в живом сечении воздухоохладителя для улучшения на
ружного теплообмена может привести к такому увеличению мощ
ности вентилятора, когда тепловой эквивалент его работы станет 
соизмеримым с тепловой нагрузкой, воспринимаемой воздухо
охладителем. Вероятность этого возрастает с понижением тем
пературы обрабатываемого воздуха и соответственно увеличе
нием его плотности. В  первом приближении можно считать, что 
мощность электродвигателей вентиляторов составляет 10—20 Вт 
на 1 м* теплообменной поверхности.

По данным работы [261, скорость воздуха в живом сечении 
аппарата (без инея) в среднем принимают равной 3— 5 м/с. Выпа
дение инея на теплообменной поверхности уменьшает живое сече
ние аппарата и ведегг к увеличению аэродинамического сопротив
ления. При выпадении влаги в виде росы это сопротивление также 
возрастает по мере увеличения интенсивности выпадения влаги gw, 
но начиная со значений gw, близких к .0 ,1 5 -1 0 "3 кг/(м2*с), рост 
аэродинамического сопротивления прекращается. Кроме того, 
увеличение скорости воздуха может привести к срыву и уносу 
образующихся капель конденсата, что требует установки после 
воздухоохладителя специальных сепараторов для их улавлива
ния. Срыв и унос капель обычно начинается в том случае, когда 
значения массовой скорости превосходят 5—6 кг/(м*-с) для пла
стинчатых ребер и 4 кг/(м*-с) — для круглых. При массовой ско
рости 8— 10 кг/(м2-с) ббльщая часть влаги уносится воздухом [65].

Число рядов труб в воздухоохладителе по ходу воздуха обычно 
лежит в пределах 4 — 12, в аммиачных вертикальных аппаратах 
достигает 18, в горизонтальных— 26—28. Во фреоновых возду
хоохладителях обычно используются медные трубы диаметрами 
10X1 (10X0,5);  12x1  (12x0,8) ;  15x1 (15x0,8) ;  16x0 ,8  и 18х 
X l , 5  (18x1)  мм, в аммиачных и рассольных— стальные трубы 

диаметром 22x1 ,2 ;  2 4 x 2 ;  25x2 ,5 ;  30x2 ,5 ;  3 8 x 3  мм.
Диаметр труб рекомендуется вибирать в зависимости от хо- 

лодопроизводительности аппарата. Так, например, для фреоновых 
воздухоохладителей при Qe до 5 кВт рекомендуется применять 
медные трубы диаметром 10 мм, при Q0 =  5-ИО кВт — трубы диа
метром 12 мм и при Q0 >  10 к В т — диаметром 15— 18 мм.

Длина одного змеевика (т. е. трубы от жидкостного до паро
вого коллектора) может быть различной, оставаясь обычно в пре-
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Т а б л и ц а  6.4
. Рекомендуемые скорости фреона и длины змеевиков 

в воздухоохладителях

<7Вн* Вт/и*

Оптимальные массовые 
скорости С0р, 
кгдм*. с)

Оптимальное отношение 
^зм/^вн

R 2 2 R 1 2 R 22 R 1 2

1 000 75— 100 70— 85 3700— 5000 2400— 3100
2  0 0 0 85— 120 80— 100 2100— 2900 1500— 2000
5 000 100— 160 100— 140 900— 1500 800— 1100

10 000 120— 190 1 1 0 -1 7 0
J

600— 900 400— 700

делах от 5 до 15 м. В  крупных аммиачных н рассольных воздухо
охладителях длина змеевика достигает 20—25 м. Максимальная 
длина змеевика для фреоновых воздухоохладителей непосред
ственного охлаждения может быть определена из условия, со
гласно которому не рекомендуется допускать понижения темпе
ратуры кипения фреона по длине змеевика более чем на 4—5 °С. 
Это соответствует перепаду давления в нем при кипении R12 
примерно 0,05 МПа, а при кипении R22 — примерно 0,08 МПа. 
Падение давления зависит от массовой скорости фреона и плот
ности теплового потока. Исходя из упомянутых требований, 
авторы [26] рекомендуют массовые скорости фреона в трубках 
воздухоохладителей, приведенные в табл. 6.4. Данные, положен
ные в основу этой таблицы, получены из опытов с малыми воздухо
охладителями, имеющими в среднем калач на 0 ,5  м прямой трубы. 
В крупных воздухоохладителях, в которых калач приходится 
на 1,5 м прямой трубы, данные таблицы надо увеличивать на 
40—50 %.

Максимально допустимая длина змеевика связана с опти
мальной скоростью уравнением

/ем =  «*вн®Р/(4Пц<7вн). (6.1)
где г — теплота парообразования фреона, Дж/кг; dB„ — вну
тренний диаметр трубы, м; л„ —  кратность циркуляции, т. е. 
отношение количества циркулирующего фреона к количеству 
выкипающего, Пц =  11(х2 —  * х); хг и х2 — паросодержание фреона 
на входе и выходе из змеевика; qBB — удельный тепловой поток, 
отнесенный к внутренней поверхности трубы, Вт/м2.

В табл. 6.4 приведены также отношения соответству
ющие уравнению (6.1).

Для равномерной раздачи жидкого холодильного агента 
в змеевики воздухоохладителя устанавливаются специальные 
распределители различных типов. В одном из них используется 
центробежная сила жидкости, поступающей из регулирующего 
вентиля. Под действием этой силы жидкость равномерно запол-
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Т а б л и ц а  6.5 няет трубы, отходящие от го
ловки распределителя. В  дру
гом типе распределителя холо
дильный агент после неполного 
дросселирования в регулиру
ющем вентиле пропускается 
через сопло. В нем развивается 
значительная скорость, пар хо
рошо перемешивается с жидко
стью, и смесь равномерно рас
ходится в трубы.

Шаг труб рекомендуется 
принимать исходя из необхо
димого коэффициента оребре

ния Р и коэффициента эффективности ребра Ер. В воздухоохла
дителях, преследующих целью хорошее осушение воздуха, коэф
фициент оребрения должен приниматься не более 10— 12, а ко
эффициент эффективности ребра Ер ^  0,85. В аппаратах, в кото
рых интенсивное осушение воздуха нежелательно, коэффициент 
оребрения должен приниматься равным 20—25, а коэффициент 
эффективности Ер =  0 ,5 -ь0 ,6 . Для получения таких коэффици
ентов оребрения рекомендуется применять семь стандартных 
шагов труб, определяющих размеры калачей: S x =  25; 30; 38; 45; 
50; 60; 70 мм.

В  табл. 6.5 приведены различные сочетания шага труб Slt 
шага ребер S -  и диаметра труб, обеспечивающие получение двух 
значений коэффициента оребрения р =  12 и р — 25 (либо близ
ких к ним).

Точные значения коэффициента оребрения в аппаратах с пла
стинчатым оребрением можно определять по формуле

а 2 (StS2 -  0 ,785^ )/ Sp +  * М 1 - V S p ) р --------------------------

При коридорном расположении труб целесообразно принимать 
шаг труб по фронту S j  равным шагу труб по ходу воздуха S a. 
При шахматном расположении часто принимают 5 а =  0 ,8665!. 
Глубина охлаждения воздуха в камерных воздухоохладителях 
достигает 4 °С, в канальных — несколько превышает это значение. 
Разность между температурой воздуха в камере и температурой 
кипения холодильного агента принимается 7— 10 °С (для фрукто- 
хранилищ 5 —6°С ). Плотность теплового потока, отнесенная 
к наружной поверхности для воздухоохладителей с непосред
ственным кипением холодильного агента в трубах, обычно лежит 
в пределах 90— 140 Вт/м2. Оттаивание воздухоохладителей осу
ществляется тремя основными способами или их комбинацией: 
горячими парами холодильного агента, орошением водой, элек
тронагревателями (ТЭНами). Мощность электронагревателей, слу
жащих для оттаивания, может колебаться от 100 до 200 Вт на

Рсжомеяхуемые звачеимм шага труб

4 . мы

■S.. 
(0 **

И И
12)

S t. ни
(0 -  25)

ара Р * “ " « Л »  « р . И И

S 10 2 5 10

10 25 38 25 38 50
12 30 45 30 45 60
15 38 50 38 50 70
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Т а б л и ц а  6.6
Воздухоохладители ВО, НВО я ПВО

Площадь 
поверх

ности 
охлаж де
ния F _ , 

м* "

Холодо- 
произво- 
дитель- 

ность Q0 
при

0 = 7  «с. т ' ' 
кВт

Габаритные 
размеры, м

Расход
возду

ха,
ы*/ч

Ч
ис

ло
 

ве
н

ти
ля


то

ро
в,

 
ш

т.

Устано
вочная

мощность
вентиля

тора,
кВ т

Мас
са,
кг

Марка
Дли

на
Ши
рина

Вы 
сота

ВО-80 80,5 7,3 1,25 1,02 0,972 7 200 1 2,2 370
В0-100 100,2 9,3 1,25 1,22 0,972 8  0 0 0 1 2,2 400
ВО-125 125,6 11.4 1,25 1,47 0,972 9 000 1 2,2 450
ВО-160 160,8 14,8 1,25 1,82 0,972 14 400 2 4,4 615
ВО-200 200,3 18,5 1,25 2,22 0,972 16 000 2 4,4 700
НВО-80 80,2 8,8 0,96 2,10 0,818 8 000 2 0,6 368
НВО-100 101.2 12,4 1,09 2,10 0,824 10000 2 0,6 411
НВО-125 Т 2 0 .3 1 16,2 1,09 2,10 0,824 12 500 2 0,6 470
НВО-160 m j $ Z 21,0 1,15 2,90 0,858 16 000 .2 - м - 664
НВО-200 m L 28,6 1,31 2,90 0,862 20 000 2 1.1 741
ПВО-ЮО T 0U 3 10,0 Ш 1,64 2,240 10 000 1 2,2 510
ПВО-160 162,4 15,6 0 8 2*Т7 2,240 16 000 2 4,4 744
ПВО-250 253,3 24,5 1,64 2,17 2,240 25 000 2 4,4 862

1 м2 теплообменной поверхности, а для оттаивания поддона — 
от 10 до 40 Вт.

ВНИИхолодмаш разработал градацию воздухоохладителей для 
камер типа ВО, работающих на R12 и R 22 (рис. 6.5), а также 
типа НВО (подвесные) и ПВО (постаментные), работающих на 
аммиаке (рис. 6.6) 126]. Их технические характеристики при
ведены в табл. 6.6. В  аммиачных воздухоохладителях этой гра
дации теплообменная поверхность образована стальными бесшов
ными трубами диаметром 2 2 x 1 ,2  и стальными пластинчатыми 
ребрами размерами 130x130  x  0,3 мм. Каждое ребро охватывает 
сразу четыре трубы, расположенные коридорно с шагом S% =  
=  S 2 == 65 мм.

Шаг ребер на первых по ходу воздуха рядах труб 15 мм, а на 
последующих — 7,5  мм. Теплообменная поверхность оцинковы
вается. Фреоновые воздухоохладители выполнены из медных 
труб диаметром 1 6 x 0 ,8  мм и пластинчатых алюминиевых ребер 
толщиной 0,4 мм размерами 80 x  40, 80 x  74 и 8 0 x 1 5 4  мм, наса
женных сразу на две, четыре или восемь труб, расположенных 
коридорно с шагом S i =  5 а =  40 мм.

Удельная металлоемкость воздухоохладителей ПВО и НВО 
4—5 кг/м2. Все воздухоохладители этой градации снабжены осе
выми вентиляторами типа К-109-19Пр, имеющими крутую на- 
порно-расходиую характеристику, что позволяет поддерживать 
расход воздуха относительно постоянным при образовании ииея 
и повышении аэродинамического сопротивления.
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Технические характеристики воздухоохладителей 
типа ВОП и ВО Г

Т а б л и ц а  6.7

Maptfa V
м»

II

с  2  

с5 II

VИИ

Д
иа

ме
тр

 
ко

ле
са

ве
н

ти
ля

то
ра

,
мм

Мощность 
вентилятора 

(кВт) при 
частоте 

вращения, 
об/мин

Расход 
воздуха 

(м*/ч) при 
частоте 

вращения, 
об/мии

М
ощ

но
ст

ь 
эл

ек


тр
он

аг
ре

ва
те


ле

й,
 

кВ
т

М
ас

са
, 

кг

1000 1500 1000 1500

ВОП-50 50 5,8 13,4 400 0,4 0,6 2400 3 400 8,68 '  340
ВОП-75 75 8.7 8,6 400 0,4 0,6 2400 3 400 8,68 380
ВОП-ЮО 100 11,6 17,5 600 1.1 1.5 4960 7 450 12,00 821
ВОП-150 150 17,5 11,3 600 1,1 1,5 4960 7 450 12,00 888
ВОГ-230 230 23,0 17,5; 800 — 4.0 — 16 900 24,90 1426

13,4

Во ВНИКТИхолодпроме разработаны воздухоохладители 
с пластинчатым оребрением типа ВОП и ВОГ (рис. 6.7, 6.8) [26]. 
Технические характеристики этих воздухоохладителей приве
дены в табл. 6.7. Воздухоохладители ВОП-100 и ВОП-150 состоят 
из трех частей* соединенных между собой и смонтированных на 
двух общих швеллерных балках, за которые аппарат подвеши
вается к потолку камеры. В  средней части размещены два венти
лятора, а в двух крайних — оребренные батареи из четырех 
секций каждая. Воздухоохладители типа ВОП снабжены осевыми 
вентиляторами серии МЦ (в ВОП-бО и ВОП-75 оси вентиляторов 
горизонтальны, в ВОП-ЮО и ВОП-150 — вертикальны), а возду
хоохладители ВОГ-230 — вентиляторами ЦАГИ-УК.-2М. Возду
хоохладители ВОГ-230, предназначенные для камер охлаждения 
и замораживания мяса и размещаемые под потолком иад подвес
ными путями, компонуются из тех же секций, что и аппараты 
типа ВОП.

Шаг оребрения на трубах аппарата ВОГ-230 (см. рис. 6.8) 
переменный по ходу воздуха (17,5 и 13,4 мм), в аппаратах ВОП 
он зависит от типоразмера воздухоохладителя. В аппаратах 
ВОП и ВОГ используется стальная труба диаметром 2 5 x 2 ,5  мм. 
Стальные ребра размером 460 x 460 x 0,4 мм насаживаются сразу 
на 12 труб (два ряда по шесть труб). Расположение труб — кори
дорное. К  числу аппаратов, изготовляемых из труб с навивными 
ребрами, относятся следующие воздухоохладители, производимые 
различными монтажными организациями: НВОЛ-1 — подвесные, 
для камер хранения охлажденных или замороженных продуктов; 
HBOJ1-II — подвесные, для камер охлаждения или заморажива
ния продуктов; ПВОЛ — постамеитные для камер хранения 
охлажденных или замороженных продуктов. Градация названных 
воздухоохладителей приведена в табл. 6.8, а характеристика 
их теплообменной поверхности — в табл. 6.9.
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По проектам Гипрохолода выпускаются также воздухоохла
дители с навивным спиральным оребрением, подвесной ВН-75 
и постаментные ВП-150, ВП-200 и ВП-600. Их характеристики 
приведены в табл. 6.10 [26]. Для замены воздухоохладителей 
с навивными ребрами аппаратами с пластинчатым оребрением. 
ГИПРОхолод разработал напольные воздухоохладители ВОН-ЮО 
и ВОН-150. Их технические характеристики представлены 
в табл. 6.11. Конструктивно эти воздухоохладители имеют оди
наковое компоновочное решение и различаются лишь шагом 
и числом ребер батареи. Аппараты комплектуются центробежным 
вентилятором Ц4-70 № 6,3, просасывающим охлажденный воз
дух, поддоном для сбора талой воды и электрообогревателями 
для размораживания снеговой шубы.

Для обработки воздуха в судовых системах кондиционирова
ния выпускаются воздухоохладители в соответствии с отраслевым 
стандартом ОСТ 5.5145—74. Эти аппараты используются как
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Т а б л и ц а  6.8
Градация воздухоохладителей

Марка V  “*

Расход воздуха

для камер хранения для камер 
замораживания

кг/с ы‘/ч кг/с и’/ч

НВСШ-50 50 1,77 5 000 2,48 7 000
НВСШ-80 80 2,83 8 000 3,96 11 200
НВОЛ-ЮО 100 3,54 10 000 4,95 14 000
НВОЛ-125 125 4,42 12 500 6,19 17 500
НВОЛ-160 160 5,66 16 000 7,92 22 400
НВОЛ-200 200 7,08 20 000 9,90 28 000
НВОЛ-250 250 8,85 25 000 12,37 35 000
ПВОЛ-ЮО 100 3,54 10 000 — —
ПВОЛ-160 160 5,66 16 000 — —
ПВОЛ-250 250 8,85 25 000 —в

Т а б л и ц а  6.9
Характеристика теплообмеииой поверхности 

воздухоохладителей типа HBOJ1 и ПВОЛ

Марка
Рааиеры

трубы
*н х в т-

мм

Размеры
ленты

в х в р .
им

Sp . мм Шаг 
трУб S, 

ыи

Площадь 
поверхности 
1 м трубы, 

м*/м

Коэффи
циент

оребре-
ния

НВОЛ-1 25X 2 ,5 20X 0 ,6 10 75 0,7315 11,64
НВОЛ-11 25X 2 ,5 20X 0,6 16 75 0,4965 7,9
ПВОЛ 38X 3 30X 0,8 13,3 114 1,080 10,74

Т а б л и ц а  6.10
Технические характеристики воздухоохладителей 

со спиральио-иавивиым оребреиием

Марка м*
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то
ро

в

Метод
оттаивания

Мас
са,
кг

ВН-75 75 8,7 16 1,06 0,6 ОВ-320 2 Горячими
парами

аммиака

1400

ВП-150 150 17,4 13,3 2,65 2,2 Ц4-70 1 То же 2500
ВП-200 200 23,4 13,3 4,95 3,0 Ц4-70 1 » 3200
ВП-600 600 70,0 2 0 ,3 0 25,46 4,0 ОВ-320 4 Орошение

водой
8850
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Т а б л и ц а  6.11 
Технические характеристики воздухоохладителей типа ВОН

Марка "и- Q. при
е_  =  io°c, кВтто

S _ .  мм Р Масса, кг

ВОН-ЮО 100 11.6 19 1100
ВОН-150 150 17.4 12 1170

П р и м е ч а н и е .  Габаритные размеры 2 8 1 0 X 1 9 S S X I6 0 0  ни; диаметр
труб 2 5 X 2 .5  мм; оребреиие пластинчатое из стальной ленты шириной 140 мм.
6 — 0.3  мм; расход воздуха 2 ,78  м*/с: напор аоздуха 400 Па; мощность нагрева
телей для оттаиаания 13,44 кВ т.

в составе центральных кондиционеров (ОВФ К), так и самостоя
тельно в качестве магистральных воздухоохладителей (ОВФМ). 
Аппараты представляют собой батарею из унифицированных 
секций, собранных из медиых труб диаметром 1 2 x 1  мм и прямо
угольных медных ребер толщиной 0,25 мм. Штампованные ребра 
с воротничками насаживаются сразу на шесть или десять труб. 
Для лучшего теплового контакта секции в сборе лудят припоем 
ПОССу 40-2. Шаг ребер 2,8 мм; коэффициент оребрения 13,4. 
Шаг труб по глубине 26 мм, по высоте 30 мм; число рядов по глу
бине 16 и длина по ходу воздуха 416 мм (для всех воздухоохла
дителей); число рядов труб по высоте меняется от 14 до 31. Возду
хоохладители комплектуются терморегулирующим вентилем 
Т Р В , фильтром, распределителем холодильного агента и сборным 
коллектором. В табл. 6.12 приведены характеристики воздухо
охладителей ОВФ К и ОВФМ.

В  соответствии с планом СЭВ координации выпуска продукции 
машиностроения ВН Р поставляет в СССР в числе различного обо
рудования воздухоохладители типа ВОП, выпускаемые по техни
ческой документации СССР, и ряд аппаратов моделей X и M X. 
Они изготавливаются из секционированных в батареи труб с пла
стинчатыми прямоугольными ребрами. Обшивка корпуса выпол
нена из листового алюминия. Технические характеристики воз
духоохладителей X и MX приведены в работе [55]. Воздухоох
ладители с пластинчатым оребрением для предприятий торговли 
и судовых холодильных камер имеют холодопроизводительность 
не выше 2,3 кВт. Градация предусматривает два типа воздухо
охладителей: 1) без электронагревателей (2В 0 7 ; 2 В 0 9 ; 2 В 014 ; 
2 В 0 2 0  — для камер с температурой воздуха 2—5 °С); 2) с электро
нагревателями (2В 07-1 ; 2В 09-1 ; 2В 014-1 ; 2В020-1 — для камер 
с температурой 0—5°С ). Технические характеристики воздухо
охладителей типа 2ВО приведены в табл. 6.13.

Каждый воздухоохладитель состоит из батареи непосредствен
ного испарения, осевого вентилятора с электродвигателем, рас
пределителя, электронагревателей (для аппаратов с индексом 1), 
поддона, крышки и деталей крепления. Батарея — трехсекцион-
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ная. Секции расположены по 
вертикали, что обеспечивает 
равномерную нагрузку на каж
дую из них. Секция собирается 
из медных труб 1 2 x 1  мм, рас
положенных в шахматном по
рядке, и алюминиевых ребер. 
Шаг труб Sjl =  45 мм, S2 =  
=  39 мм. Ребра — пластинча
тые прямоугольные, общие для 
одной секции. На двух верти
кальных рядах труб, первых 
по ходу воздуха, шаг ребер
10 мм, с третьего ряда и да
лее — 5 мм. В воздухоохлади
телях применены вентиляторы 
типа К-95, приводом для 
них служит трехфазный асин
хронный электродвигатель 
АОЛОН-4.

Помимо названных выше 
нескольких градаций воздухо
охладителей, предназначенных 
для охлаждения воздуха в ка
мерах холодильников, аппараты 
с пластинчатым оребрением 
широко используются в раз
личных установках и прежде 
всего в автономных установках 
кондиционирования воздуха и 
в низкотемпературных термо
камерах. На рис. 6.9 показан 
автономный низкотемператур
ный воздухоохладитель АВН-25, 
предназначенный для исполь
зования в термокамерах.

Зарубежные фирмы, выпу
скающие холодильное оборудо
вание, используют в воздухо
охладителях главным обра
зом трубчато-пластинчатые по
верхности. Анализ основных 
тенденций в конструировании 
воздухоохладителей зарубеж
ными фирмами выполнен в ра
боте [26}.

При изготовлении, напри
мер, аммиачных воздухоохлади-
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телей зарубежные фирмы обычно используют стальные трубы диа
метром 20— 25 мм и стальные пластинчатые ребра толщиной 0,4— 
0,5 мм; шаг ребер при наличии инееобразования принимают равным 
от 4 до 18 мм (чаще 6— 10 мм). Во фреоновых воздухоохладителях 
толщина стенок медных труб уменьшается до 0 ,7—0,8 мм, а в от
дельных случаях — до 0,45 мм. Помимо уменьшения расхода 
металла и улучшения процесса теплопередачи это позволяет 
улучшить тепловой контакт между ребром и трубой при раздаче 
последней. Ребра выполняются из алюминия и имеют толщину 
0,2—0,3 мм. Для усиления турбулизации потока воздуха на 
ребрах штампуются просечки, выпуклости, гофры и т. п. Основ
ные характеристики воздухоохладителей, изготавливаемых за
рубежными фирмами, таковы: плотность теплового потока (удель
ный теплосъем) 106—410 Вт/м2 (преобладающие значения 150— 
200 Вт/ма); удельная масса 0 ,7—7,4 кг/м2 (преобладающие зна
чения 1,8—3,0 кг/м2); компактность 24— 125 м2/м3 (преоблада
ющие значения 50— 100 м2/м3); удельный показатель суммарной 
установленной мощности 6,2—47,5 Вт/ма (преобладающие зна
чения 15—20 Вт/ма).

в.З. ОСОБЕННОСТИ ТЕПЛОВОГО 
И АЭРОДИНАМИЧЕСКОГО РАСЧЕТА 

ПОВЕРХНОСТНЫХ ВОЗДУХООХЛАДИТЕЛЕЙ

Существенным элементом расчета поверхностных воздухоохла
дителей является определение коэффициентов теплоотдачи со 
стороны холодильного агента или хладоносителя и со стороны 
воздуха. Во втором случае при выборе расчетных формул (гл. 2) 
следует иметь в виду, что для пучков труб, оребренных сравни
тельно низкими и редкими ребрами, может быть применена зави
симость (2.12).

При высоких и часто расположенных ребрах целесообразно 
сравнивать наружный теплообмен с теплообменом в щелевых 
каналах. Особенно это относится к пластинчатым поверхностям, 
которые методологически правильнее рассматривать не как трубы 
с надетыми на них ребрами, а как ребра со вставленными в них 
трубами. В этом случае расчет а к следует вести по формуле (2.13) 
для коридорных пучков, графически представленной на рис. 6.10. 
Для шахматных пучков найденные значения а н необходимо уве
личивать в 1,1 раза (см. также п. 2.2). Значения а к отнесены к пол
ной наружной поверхности F op-

Необходимая в расчетах оребренных поверхностей величина 
коэффициента эффективности ребра Ер =  0р/0о может быть опре
делена с помощью формул табл. 3.2 или графиков, приведенных 
в работе [58].

Величина т (1/м) при сухом охлаждении воздуха

• V
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Рис. 6 .10 . Зависимость коэффициента теплоотдачи от массовой скорости воз
духа для поверхности с  пластинчатыми ребрами

при выпадении влаги в виде росы

т =  V  2ак|/(Я,рбр); 

при выпадении влаги в виде инея

[(1/а к|) +  (бин/̂ ин)1 SpXp

Коэффициент влаговыпадения на наружной поверхности с тем
пературой tH соответственно равен при ta >  0 °С и С  0 °С:

| =  1 +  2500 [(d, -  d2)I{ty ~  Щ  =  1 + 2 5 0 0  [(d, -  &)I{ty -  <.)];

6 = 1  +  2835 [(d, -  d2)/(/i -  f2)l =  1 +  2835 [(d, -  <й)/(*, -  *„)].

Индексы 1 и 2 соответствуют начальному и конечному состояниям 
воздуха.

Толщина слоя инея 6„„ определяется из условий работы аппа
рата; коэффициент теплопроводности инея зависит от его 
плотности:

!
бин. кг/м8 .................................................... 100 200 300 400
Я4н. Вт/(м* К ) ...............................................  0 ,15  0 ,2 0  0 ,25  0 ,30

Приведенные данные соответствуют начальной температуре 
воздуха tx =  0-г-20 °С, начальной влажности воздуха <рх =  0,7-г- 
-~0,8 и скорости воздуха в живом сечении 4 —6 м/с. При частых 
оттаиваниях Хт можно принимать равным 0,15 Вт/(м-К).

По аналогии с коэффициентом эффективности ребра А. А. Го- 
голин ввел понятие коэффициента эффективности всей наружвбй
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Рис. в .II»  Зависимость от
ношения перепадов темпера
тур от отношения наруж
ного и внутреннего коэф
фициентов теплоотдачи

поверхности Ея — 
=  вер/0о =  9я/0о, учи
тывающего и тепловое 
сопротивление контакта 
между трубами и реб
рами. При высоких зна
чениях £ р, хорошем 
контакте между ребром 
и трубой и большой сте
пени оребрения £ р »  Еи. 
В остальных случаях 
(см. гл. 3) Ея рассчи
тывается по уравне
нию (3.14).

С увеличением р значения Ск, а следовательно, и Еа суще
ственно снижаются, поэтому в аппаратах с высокими значе
ниями Р весьма желательна металлизация поверхности после 
насадки ребер на трубки.

Средняя температура всей наружной оребренной поверхно
сти может быть найдена из уравнения

(<“ ~  *о)/0т =  1 ~  !/£„ +  !а/ави ’ (б 3)

где ta —  температура кипения холодильного агента, °С; 0т  — 
средний логарифмический температурный напор между воздухом 
и холодильным агентом, °С; авв — коэффициент теплоотдачи 
среды внутри трубы.

Решение уравнения (6.3) графически представлено на рис. 6.11.

6.4. ВОЗДУХООХЛАДИТЕЛИ КОНТАКТНЫЕ 
И СМЕШАННОГО ТИПА

Контактные воздухоохладители. Они широко используются 
в технике кондиционирования и особенно в тех случаях, когда 
обработке должно подвергаться большое количество воздуха. 
К достоинствам подобных воздухоохладителей относятся сравни
тельная простота конструкции и возможность регулирования 
температуры и влажности воздуха путем изменения температуры 
разбрызгиваемой воды или рассола. Весьма существенно и то, 
что в контактных воздухоохладителях воздух можно обрабаты
вать хладоносителем, температура которого на несколько граду
сов выше, чем в поверхностных воздухоохладителях.

вт

р<хк /а.вн
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Форсуночные воздухоохладители. На рис. 6.12 показан форсу
ночный воздухоохладитель с горизонтальным движением воз
духа. Воздух поступает в аппарат через входные сепараторы 1, 
которые служат для предотвращения выбрызгивания воды из 
камеры в случае остановки вентилятора и для выравнивания 
воздушного потока по сечению камеры. Сепараторы обычно вы
полняют в виде зигзагообразных пластин.

В дождевом пространстве камеры 2 вода разбрызгивается 
форсунками, число рядов которых обычно не превышает трех. 
Число форсунок в одном ряду на 1 м2 поперечного сечения ка
меры 10— 30 шт.; форсунки центробежные с тангенциальным под
водом воды, диаметр выходного отверстия 3—5 мм. Производитель
ность одной форсунки приближенно может быть вычислена по 
формуле

ga =  3,5- 10-5t|>d2p0-5,

где t|> — коэффициент расхода (по опытным данным для наиболее 
распространенных форсунок равен 0 ,3—0,5); d — диаметр отвер
стия форсунки, мм; р — напор воды перед форсункой, Па.

Форсунки первого ряда разбрызгивают воду в направлении 
движения воздуха, а второго и третьего — навстречу потоку 
воздуха. Размеры камеры могут колебаться в больших пределах, 
поперечное сечение ее в некоторых случаях достигает 10— 15 м2. 
Скорость воздуха в камере составляет 2—3 м/с. Чтобы предот
вратить возможность выноса капель воды, в конце камеры уста
навливают выходные сепараторы. Иногда эти сепараторы оро
шаются холодной водой (1,5—3 м3/ч на 1 м ширины камеры), 
что приближает процесс охлаждения воздуха к противотоку и 
повышает коэффициент охлаждения.

Подача воздуха обеспечивается вентилятором 3, установлен
ным после камеры. Вода, разбрызганная форсунками, сливается 
в поддон 5, откуда поступает в испаритель холодильной машины. 
В  поддоне имеется перелив 6 для предотвращения переполнения,
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Ряс. 6 .13. Процесс изменения со
стояния воздуха в форсуночных воз
духоохладителях

а также поплавковый клапан 4 
для подвода водопроводной во
ды, компенсирующей потери. 

г*>/ Длина камеры определяется 
допустимым расстоянием между 
рядами форсунок и от форсунок 
до сепараторов. Расстояние 
между рядами форсунок, на
правленных в одну сторону, 
обычно принимается равным

~Т  0 ,6—0,7 м; расстояние от фор
сунок, направленных по ходу 

воздуха, до выходного сепаратора 1,2— 1,4 м; расстояние 
между сепараторами и форсунками, направленными в противо
положную от них сторону, 0,15— 0,25; длина входных сепараторов 
(по ходу воздуха) 0 ,1—0,2 м; длина выходных сепараторов 0,185— 
0,365 м. С учетом названных размеров ориентировочно общую 
длину камеры с сепараторами можно считать равной:

2 м — при двух рядах форсунок с направлением факелов 
навстречу друг другу;

2,5 м — при двух рядах форсунок с направлением обоих факе
лов навстречу потоку воздуха;

2,7 м —  при трех рядах форсунок.
Форсуночные воздухоохладители могут быть выполнены и 

вертикальными, с движением воздуха в камере снизу вверх.
Процесс изменения состояния воздуха в форсуночном воздухо

охладителе изображен на рис. 6.13. А. А. Гоголин показал, что 
направление процесса в форсуночном воздухоохладителе условно 
может быть ориентировано на точку с ф =  1 и температурой, 
равной температуре воды k ,  выходящей из аппарата, — линия 
1 — У на рисунке. При этом предполагается, что воздух при вы
ходе соприкасается с водой, уже подогревшейся в его потоке, 
т. е. в дождевом пространстве камеры преобладает параллельный 
ток воздуха и капель воды.

Действительный же процесс характеризуется несколько боль
шим тепловлажностным отношением е и идет по линии / — D. 
При этом конечному состоянию воздуха соответствует не точка 2У, 
а точка 2В. Отклонение действительного процесса 1 —  D от ус
ловного / — Y можно учесть с помощью коэффициента отклоне
ния а. Если для характеристики наклона линии процесса исполь
зовать коэффициент влаговыпадения

1 =  QcWQcyz =  Ai/CpA* =  е/(8 -  2500),



Рис. в. 14. Воздухоохладитель с орошаемой насадкой

Основным фактором, влияющим на коэффициент отклонения, 
является доувлажнение воздуха. Поэтому методически реальный 
процесс в воздухоохладителе можно условно разделить на два 
процесса, совершающихся последовательно: процесс 1—2Г охла
ждения и осушения воздуха и процесс 2Y — 2D адиабатного до- 
увлажнения воздуха.

Существенной характеристикой процесса обработки воздуха 
й контактном воздухоохладителе является коэффициент орошения 
ц =  GJGn, где Gw и GB соответственно массовые расходы воды 
и воздуха, кг/е. Значения ц обычно лежат в пределах от 1 до 3.

Воздухоохладители с орошаемой наладкой. В воздухоохлади
теле с орошаемой насадкой (рис. 6.14) вода либо иной хладоноси- 
тель разбрызгивается форсунками или подается через перфори
рованные трубы на слой насадки 2, образуемый чаще всего из 
колец Рашига. Кольца значительно увеличивают поверхность 
в единице объема насадки; изготавливаются они из фарфора "И 
обычно имеют такие размеры: диаметр 25 мм, высоту 25 мм, тол
щину Стенки 2—3 мм. В слое они лежат насыпью, в 1 м3 содержится 
50 ООО—60 ООО колец, что составляет от 200 до 240 м2 поверхности 
охлаждения. Толщина слоя колеблется от 200 до 400 мм. Воздух 
движется через орошаемую насадку снизу вверх противотоком, 
охлаждаясь в результате контакта с орошаемой поверхностью 
насадки и частично при прохождении через дождевое простран
ство. Над этим пространством, чтобы предотвратить вынос возду
хом мелких капель, устанавливают сепаратор, подобный при
меняемому в форсуночных воздухоохладителях. Иногда для от
деления капель устанавливают насадку из того же материала, 
что и основной слой. Этот слой называется отбойным — /.
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Т а б л и ц а  6,14 
Некоторые характеристики основных видов насадок

Насадкн
Размеры
элемента
насадкн,

нм и*/и*
Уев"
м'/и*

м а.
кг/и1

э̂кв*
им

Насыпная:
кокс 24,4 120 0,532 600 18,20
кольца Рашнга SOX 50Х 5 87,5 0,785 530 36,00

2 5X 25X 3 204 0,740 582 14,50

Щелевая:
15X 15X 2 

Щель 
в свету:

330 0,700 690 8,50

мипласт 2,0 690 0,630 368 3,70
гофрированная 3,7 1170 0,825 175 2,85
бумага 2.3 1500 0,626 375 1,66

Сагоблочная:
бумага, пропи — 580 — — 5,90
танная эпоксид
ной смолой ■

Скорость воздуха в воздухоохладителе не должна быть велика, 
в противном случае вода будет задерживаться в слое насадки 
воздушным потоком. При этом проходные сечения между кольцами 
заполняются водой, возрастает аэродинамическое сопротивление 
аппарата, ухудшается теплообмен. Для насадки из колец фрон
тальная скорость воздуха (перед входом в слой) не должна превы
шать 1,5 м/с.

Насадка из колец и в сухом состоянии обладает значительным 
аэродинамическим сопротивлением, так как в беспорядочно на
сыпанных кольцах скорость и направление воздуха многократно 
меняются, что приводит к большим сопротивлениям на удар и 
повороты струи. Значительно меньше аэродинамические сопро
тивления у насадок с упорядоченным протеканием воздуха, 
например в щелевой или сотоблочной. Щелевая насадка может 
быть выполнена из мипластовых пластин или из гофрированной 
бумаги со специальной пропиткой. Сотоблоки изготовляются на 
сотопечатной машине с последующей растяжкой и пропиткой их 
синтетическими смолами для обеспечения жесткости и водостой
кости. Основой сотового материала служат бумага, бязь, стекло
ткань и т. д. [56, 551.

Основными характеристиками насадок являются удельная по
верхность (м2) на 1 м® ее объема (F0, ма/м*); свободный объем, 
или доля воздушных пустот в общем объеме слоя (VCE| м3/м3), 
объемная масса насадки (М„, кг/м3); эквивалентный диаметр 
насадки d3KB =  4 VCB/Fv.

Эти характеристики для основных видов насадок приведены 
в табл. 6.14.

По массо-габаритным показателям воздухоохладители 
с орошаемой насадкой (кроме сотоблочной) уступают воздухо
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охладителям других типов, так как из-за малых допустимых 
скоростей воздуха поперечное сечение этих аппаратов получается 
весьма большим.

Воздухоохладители с пенным режимом. Принцип действия 
подобных аппаратов основан на создании в корпусе аппарата 
водяной пены под действием кинетической энергии потока воздуха 
и сил трения. Пенные воздухоохладители делятся на ударно- 
пеииые, цикло-пениые и тарельчато-пенные. В  последних вода 
(либо иной хладоноситель) подается в поддон или на перфориро
ванную тарелку, где через нее продувается воздух. Образующаяся 
пена создает большую, непрерывно обновляемую поверхность 
контакта сред. Вспененная жидкость перетекает через сливное 
отверстие в стенке корпуса в специальный объем, где пена раз
рушается, и вода возвращается в циркуляционное кольцо. Высота 
пенного слоя достигает 0,7 м и зависит от скорости воздуха, рас
хода жидкости и высоты сливного отверстия (последняя может 
быть регулируемой). В  пеиных аппаратах достигается чрезвы
чайно низкая разность температур между воздухом и водой на 
выходе, что позволяет использовать для охлаждения воздуха воду 
со сравнительно высокой начальной температурой. При высоте 
пеиы 0,6 мм A t на выходе из слоя пены составляет примерно
0,5 °С. Из-за больших аэродинамических сопротивлений и слож
ностей в эксплуатации подобные воздухоохладители широкого 
применения не нашли.

Воздухоохладители смешанного типа. Воздухоохладители, 
в которых теплообменная поверхность орошается жидкостями 
с низкой температурой замерзания, находят все более широкое 
применение. Орошение интенсифицирует процесс тепло- и массо- 
обмена, увеличивает теплообменную поверхность, что позволяет 
сократить расход металла, сделать аппарат более компактным. 
Воздухоохладители такого типа состоят из гладкотрубных или 
оребренных круглыми ребрами змеевиков непосредственного охла
ждения, орошаемых снаружи и размещенных в металлическом 
кожухе. Над змеевиками располагаются форсунки, в некоторые 
для орошения насосом подается рассол или этиленглнколь. В  ряде 
случаев, например в центральных секционных кондиционерах, 
для орошения поверхности воздухоохладителя используется вода. 
Над форсунками находятся выходные сепараторы, предотвраща
ющие вынос капель влаги. Воздух, подаваемый вентилятором, 
движется снизу вверх противотоком жидкости. В  некоторых слу
чаях возможен и перекрестный ток. Одним из основных недостат
ков аппаратов этого типа является их повышенная коррозион- 
ность, поэтому все внутренние части, соприкасающиеся с хладо- 
носителем и воздухом, должны иметь антикоррозионное покрытие.

Скорость воздуха в живом сечении не должна превышать 
5 м/с; плотность орошения Я и не должна быть выше 1 кг/(ма*с); 
дальнейшее увеличение плотности орошения практически не 
влияет на интенсивность теплоотдачи, но увеличивает аэродина
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мическое сопротивление. В случае применения оребренных труб 
шаг между ними нужно выбирать таким, чтобы расстояние между 
кромками ребер составляло 3— 4 мм. Шаг оребрения рекомен
дуется 10— 15 мм. Для этих условий расчет поверхности ороша
емого воздухоохладителя можно вести, как при сухом тепло
обмене, увеличивая лишь значения наружного коэффициента 
теплоотдачи в а 0р/асух раз:

R e .......................................  800 1000 2000 4000 6000
®о|/®стх . . . . . . .  1,4 1,5 1,7 1,9 2,0

где Re == wdjv, w — скорость воздуха в основном сечении, м/с; 
da — эквивалентный диаметр суженного сечения между ребрами 
по уравнению, приведенному выше (гл. 2).

Аэродинамическое сопротивление орошаемого пучка прибли
зительно в три раза выше, чем сухого.

6.5. МЕТОДИКА ТЕПЛОВОГО 
И АЭРОДИНАМИЧЕСКОГО РАСЧЕТА 

КОНТАКТНЫХ ВОЗДУХООХЛАДИТЕЛЕЙ

Форсуночные воздухоохладители. При расчете чаще всего 
могут встретиться следующие задачи.

1. Заданы начальное состояние воздуха, количество теплоты 
и влаги, подлежащее отводу в аппарате. Требуется определить 
конечное состояние воздуха, начальную и конечную температуру 
воды, количество воды и воздуха, проходящее через аппарат.

2. Заданы начальное состояние воздуха, начальная темпера
тура воды, количество воды и воздуха, проходящее через аппарат. 
Требуется определить конечное состояние воздуха и. конечную 
температуру воды.

В  обоих случаях в расчете целесообразно использовать два 
эмпирических коэффициента [56]: температурный коэффициент 
охлаждения д* н энтальпийный коэффициент охлаждения

_  h  —  Ъо . — 1̂ —  *а &вл1 —  *влг
Я* —  V __t ’ Ih  —  7 __ I ~  , __ t *»1 — lw2 *1 — *вл1 1ш2

где <вл1 и tBn2 — температура воздуха по влажному термометру 
в начальном и конечном состояниях.

Отношение этих коэффициентов составляет коэффициент от
клонения действительного процесса от условного

а  =  Tli/%-
Оба коэффициента охлаждения являются функцией следу

ющих факторов: массовой скорости воздуха в камере шр, кг/(м2 с); 
площади поперечного сечения камеры F, м2; давления воды перед 
форсунками р, МПа; диаметра выходного отверстия форсунок d 
(мм) и плотности расположения форсунок в одном ряду п, шт. -/м2. 
Два первых фактора определяют массовый расход воздуха через
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Рис. в.IS . Опытная зависимость 
коэффициентов охлаждения от 
коэффициента орошения

камеру G„, остальные — 
количество разбрызгивае
мой в камере воды Gm. 
Влияние всех перечислен- 0,7 0,9 0,9 1,0

ных факторов на коэффициенты охлаждения может быть доста
точно полно отражено через влияние коэффициента орошения: 
ц — GJGa.

На рис. 6.15 представлена опытная зависимость коэффициентов 
охлаждения от коэффициента орошения для форсуночного воздухо
охладителя без орошения сепараторов при wp =  2 ,5 кг/(м®-с).

Уравнение для нахождения конечной температуры воды во 
второй задаче можно получить из баланса теплоты в воздухо
охладителе

t i  12 =  [ХС’Ш (tw 2 t w l) .

Кроме того, из выражения энтальпийного коэффициента охла-

ii — 1*2 =  (i i — i»2).

(6.4)

ждения

тогда
\iCw ( tw2 twl) —  (Й а̂lЗ)•

Введем отношение
т =  — iwt

(̂ вп1 — cai
Значения т при барометрическом давлении 100 кПа при

ведены ниже:
Средняя температура воз
духа по влажному термо
метру 0,5 (tB„ j  -J- /в л ,)  . . 0 б 10 15 20 25 
т ................................................  0,41 0,475 0,56 0,67 0,87 1,01

Заменив в уравнении (6.4) разность энтальпий на mcw (/ВЯ1 —  
—  loo) и решая это уравнение относительно twz, получим

* twi +
■* 1 +  Тnm/|t •

Воздухоохладители с орошаемой насадкой. Коэффициент тепло
передачи от воздуха к воде предлагается условно относить не 
к истинной поверхности контакта между воздухом и водой, точное 
значение которой определить невозможно, а к наружной поверх
ности колец Рашига:

* = 1 5 ,7 6  - 0V / 2 W J . (6-5)
где б — толщина слоя колец (от 0,1 до 1,0 м); gw— плотность 
орошения на 1 ма горизонтального сечения камеры, (кг/м* • с); wp — 
массовая скорость воздуха во фронтальном сечении, кг/(м2 с).
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Уравнение (6.5) получено из опытов с орошением водой колец 
диаметром 25 мм. В  первом приближении его можно применять 
и для колец диаметрами 15 и 50 мм. При орошении колец рассолом 
СаС18 коэффициент теплопередачи будет снижаться в соответствии 
с изменением вязкости рассола; полученные значения k необхо
димо уменьшать, умножая на поправочный множитель А:

Ррас. кг/ м *..................  1000 1050 1100 1150 1200 1250
А ...................................  1,0 0,95 0.9 0,8 0,7 0,6

Обычно расчет воздухоохладителя сводится к определению 
толщины слоя насадки, что можно осуществить с помощью номо
граммы [55], предварительно найдя величину k. При малых 
коэффициентах орошения и толщинах слоя насадки в ороситель
ных воздухоохладителях так же, как и в форсуночных, наблю
дается отклонение действительного процесса от теоретического, 
объясняемое доувлажнением воздуха.

Аэродинамическое сопротивление проходу воздуха через оро
шаемый слой колец Рашига 25 х  25 X 3 мм (Па) может быть 
подсчитано по уравнению [55]:

А р =  [15506 - f  (26,5 - f  162,56) gw]
Сопротивление отбойного слоя колец 25 X 25 X 3 мм может 

быть подсчитано по уравнению
ЛРо.в =  3246ш1-88.

в.в . РЕЗУЛЬТАТЫ ИСПЫТАНИЙ 
ПРОМЫШЛЕННЫХ ВОЗДУХООХЛАДИТЕЛЕЙ

Основные вопросы методики испытаний воздухоохладителей 
приведены в работе [55]. Здесь рассмотрены основные результаты 
испытаний, полученные в работах отечественных и зарубежных 
исследователей.

Подробные испытания малых фреоновых воздухоохладителей 
ВО-8С и ВО-Ю были проведены в 1962 г. В . М. Шаврой. Ре
зультаты работы были использованы при серийном производстве 
фреоновых воздухоохладителей в нашей стране [56].

Испытания воздухоохладителей типа ВОП-100 проводились 
на стенде ВНИКТИхолодпрома —  Н. В . Яковлевым и др. по одной 
методике в одной и той же экспериментальной камере при работе 
На аммиаке в насосно-циркуляционной схеме. Исследовалась 
зависимость коэффициента теплопередачи от кратности циркуля
ции (при t0 =  О С), а также коэффициента теплопередачи от 
разности температур 8 т  (при п g> 13 и температуре воздуха в ка
мере /иам — 0 и — 18 °С). Аппараты испытывались при работе 
в схемах g верхней н нижней подачей аммиака в испарительные 
батареи при скорости воздуха в живом сечении около 7 м/с.

Влияние кратности циркуляции п, изучавшееся при нулевой 
температуре камеры, оказалось существенным лишь при малых
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Рис. 6.16. Зависимость 30 
коэффициентов тепло- ^  
передачи воздухоох- «г 
ладителя типа
ВОЛ-100 от кратности 25 
циркуляции жидкого 0Q. 
я аммиака при <в =  ^
=  0°С и 0 =  3 °С

20
0 5 10 15 20 25 30 п,кг/кг 

значениях п (рис. 6.16). При п <  16 коэффициенты k для схемы 
с нижней подачей (кривая 1) оказались несколько выше и раньше . 
переставали зависеть от п, чем для верхней (кривая 2); при более 
высоких п коэффициенты теплопередачи k аппарата при работе 
его в схеме с нижней и верхней подачей примерно одинаковы.

Зависимость k от температурного напора оказалась слабой. 
Для 0т  до 8—9 К, в условиях нулевой температуры камеры зна
чения коэффициентов теплопередачи k при верхней (2) и нижней 
(1) подаче жидкости оказались примерно одинаковыми (рис. 6.17). 
При температуре воздуха в камере — 18 °С коэффициенты тепло
передачи аппаратов в условиях верхней н нижней подачи при
мерно одинаковы по абсолютной величине (k as 144-21 Вт/(м2-К), 
хотя характер зависимости k — f  (0m) различен.

По результатам испытаний воздухоохладителей типа ВОП-ЮО 
приведены рекомендуемые значения 0т  и q: в высокотемператур
ных камерах (£кам як О °С) 0т  =  8 —9 °С, q =  190-^-200 Вт/м2; 
при tHaM «  — 18 °С 0И =  7 -г-8 °С, q «  145 Вт/м2.

Одна серия опытов при верхней подаче жидкости была про
ведена для проверки влияния нарастающей с течением времени 
толщины слоя инея на величину коэффициента теплопередачи k 
при Qn «  8 °С. В начале опыта tmii »  — 17,2 °С, к концу она 
повысилась до —14 °С. Значения коэффициентов теплопередачи 
постепенно снижались: через 50 ч k уменьшился в 1,5 раза (с 18 
до 12 Вт/(м2-К)). За 53 ч работы аппарата без оттаивания при 
влажности воздуха 92— 95 % теплопередающая поверхность по
крылась слоем инея толщиной 4,5— 6 мм на сторону.

В работах [11, 50] приведены результаты экспериментального

определения расхода 
воздуха и аэродинами
ческого сопротивления 
при намораживании 
инея на поверхности 
промышленных воздухо
охладителей с шагом

Рис. 6.17. Зависимость ко
эффициента теплопередачи 
воздухоохладителя типа 
ВОП-100 от температурного 
напора при /вам =  0 °С
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Рис. в. 18. Изменение холст 
допроизводительностя
< ? o , t / Q o . t = = 0  ( ---------------)  И рас
хода воздуха V b . t / V b ,  т =0  
(— -----) через воздухоохла
дитель от продолжительно
сти его работы г

ребер 10 мм, а также ре
зультаты определения 
плотности и толщины 
инея при наморажива

нии его на поверхности воздухоохладителей типа ВОП и ВОГ, 
работающих в камерах холодильной обработки мяса. В итоге 
дана рекомендация о сокращении периода между оттаиваниями 
до б-—7 ч.

В работе [74 J приведены результаты подробных испытаний 
работающего на аммиаке цельностального воздухоохладителя 
с площадью поверхности 21,2 м* нз труб диаметром 22 мм и шагом 
ребер Sp =  12 мм. Исследованы следующие зависимости: Q0 — 
=  f  (0m) при t6 =  idem; Q0 =  f  (GHH) и VB =  f  (G„H) при S =  
=  idem; Q =  f  (т) и VB =  f  (т) при g =  idem; k ~  f  (т) и k =  
=  f  (G„h) при g =  idem; Ap =  f  (n) при t0 =  idem, где б ин — 
количество намороженного на поверхности инея, а £ — коэффи
циент влаговыпадения. Некоторые результаты этого исследования 
даны на рис. 6.18.

Автор работы [741 сделал следующие основные выводы: при 
ннееобразовании на поверхности снижение Q0, Vtt и k более зна
чительно при работе с более высоким коэффициентом влаговыпа
дения, т. е. при более интенсивном ннееобразовании; снижение 
расхода воздуха более значительно, чем уменьшение Q0. Это 
должно учитываться при выборе периодичности оттаивания, 
а)
&,мм

4

3

г

1
о

Рве. 6 .19. Изменение толщины слоя ннея на поверхности воздухоохладителя 
(<bi — 0 °Q : а — от относительной влажности воздуха <Pi прн wp =  6 кг/(м*.с); 
б  — от продолжительности работы т при <pj =  0,88:
1 — wp — 10  кг/(м*.с); 3 — шр «■ в кгДм1. с): S — wp =  2  кг/(и*. с)

«
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Рис. 6.20. Зависи
мость приведенно
го коэффициента 
теплоотдачи и аэро
динамического со
противления воз
духоохладителя от 
продолжительности 
его работы [71 ] при 
дор = 6  кг/(м2.с),
фх =  /bi ~
=  0 Си различном 
шаге ребер

поскольку снижение VB ниже определенного значения суще
ственно ухудшит теплоотдачу от охлаждаемых продуктов.

В работах [10, 24, 71 j приведены результаты систематических 
исследований Т . Гачиловыми В . Ивановой коэффициентов тепло
отдачи и аэродинамического сопротивления фреоновых медно
алюминиевых воздухоохладителей из труб диаметром 16 мм и ша
гом ребер 7,5; 10 и 15 мм (при бр =  0,3 мм). Опыты проводились 
в аэродинамической трубе при температуре воздуха tB1 =  0 °С 
в широком диапазоне изменения скоростей и относительной 
влажности воздуха. Определены толщина инея, а также значения 
приведенного коэффициента теплоотдачи и аэродинамического 
сопротивления аппарата (рис. 6.19, 6.20) при различных режимных 
параметрах работы воздухоохладителей. Приведены эмпирические 
соотношения, описывающие полученные опытные результаты 
для определения а пр, бин, Apt/Apx=o-

В работе [75] приведены результаты исследования В . Сток- 
кером в лабораторных и промышленных условиях процесса горя
чего оттаивания воздухоохладителей, работающих на аммиаке 
и R22.

в .7. ОХЛАЖДАЮЩИЕ б а т а р е и

Холодильные камеры часто охлаждаются с помощью батарей, 
представляющих собой теплообменные аппараты, в которых хладо- 
носитель или кипящий хладагент отнимает теплоту непосред
ственно от воздуха при его естественной циркуляции в помещении. 
Охлаждающие батареи классифицируют: а) по конструкции охла
ждающей поверхности — на ребристые с навивными и пластин
чатыми ребрами, гладкотрубные и панельные; б) по охлаждающей 
среде — на рассольные, аммиачные и фреоновые; в) по располо
жению —  на потолочные и пристенные.

В последнее время основным направлением холодильной тех
ники является применение охлаждающих устройств с непосред
ственным кипением в них хладагента, поэтому рассольные батареи
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применяются ограниченно, в основном для холодильников малой 
емкости (ввиду специфических условий их строительства и экс
плуатации) и на объектах, где невозможно применение аммиачных 
батарей.

Вследствие чрезвычайно низких теплосъемов с 1 м длины 
труб гладкотрубных батарей, а также их большой аммиакоемкости 
они сохранились только в старых холодильниках; в настоящее 
время используются аммиачные батареи из оребренных труб. 
Замена гладких батарей ребристыми позволяет сократить расход 
труб примерно в три р азг и значительно уменьшить их габаритные 
размеры. Гладкотрубные рассольные батареи вследствие простоты 
их монтажа и надежности эксплуатации до настоящего времени 
еще используются для охлаждения грузовых трюмов на судах.

Аммиачные батареи до последнего времени изготовлялись, 
как правило, из горячекатаных бесшовных труб диаметром 57 X 
X 3 ,5  мм с навитыми спиральными ребрами из частично гофриро
ванной стальной ленты шириной 46 мм, толщиной 1,0 мм и шагом 
витков 35,6 мм. Поверхность охлаждения 1 м такой оребренной 
трубы составляет 1 ма. В батареях этого типа плотность контакта 
ребра с трубой создавалась за счет натяга и лакокрасочного по
крытия. Однако эти меры не обеспечивают должной плотности, 
и тепловое сопротивление контакта составляет 7 % в общем тер
мическом сопротивлении [551. Гладкотрубные батареи изготавли
вают из труб диаметром 57 X 3 ,5  мм с шагом от 180 до 300 мм.

Батареи из оребренных труб проектируют из отдельных сек
ций. Батареи, унифицированные для аммиака и рассола, выпол
няются из стальных горячекатаных труб диаметром 38 X 2,5 мм, 
оребренных поперечно-спирально навитой стальной лентой 
размерами 45 X 0,8 мм и шагом 30 и 20 мм (для камер с неупако
ванными и упакованными продуктами соответственно). Площадь 
наружной поверхности на 1 м трубы составляет 1,5— 2 м2/м, 
а коэффициент оребрения р =  10-1-14,4. После сборки секции 
подвергаются горячему цинкованию.

По стандарту стальные секции оребренных батарей изготавли
ваются шести типов: одноколлекторные СК, змеевиковые головные 
СЗГ, змеевиковые хвостовые С ЗХ , секции средние СС, секции 
змеевиковые СЗ, секции двухколлекторные С2К. Схемы секций 
даны на рис. 6.21, а их технические характеристики —  в табл. 6.15 
[55]. На ряс. 6.22 приведены примеры компоновки охлажда
ющих батарей из стандартных секций. Существует три типа охла
ждающих батарей: коллекторные однорядные пристенные и по
толочные; змеевиковые однорядные пристенные и потолочные; 
коллекторные однорядные потолочные с увеличенным шагом труб 
(обозначены индексом р). При компоновке рассольных и аммиач
ных батарей общая длина шланга не должна превышать 80— 
100 м.

. ВНИИхолодмаш рекомендует изготовлять фреоновые охлажда
ющие батареи из медных труб диаметрами 12 X 0,8 и 16 X 0,8 мм.
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Рис. 6.21. Схемы стандартных секций оребренных батарей

Разработана технология изготовления батарей из унифицирован
ных секций, выполненных в виде U-образных трубок с насажен
ными на них пластинчатыми алюминиевыми ребрами, закреплен
ными методом гидрораздачи. Коэффициент оребрения в таких 
батареях по сравнению с существующей моделью ИРСН-12,5 
увеличен с 10,3 до 18,5, что позволяет увеличить наружную 
поверхность на 70 % при сохранении внешних установочных 
и присоединительных размеров. Масса батарей уменьшена почти 
вдвое. Батареи были испытаны иа R12 в составе холодильной ма
шины ИФ-56. В интервале плотностей теплового потока 25— 
95 Вт/м* (t0 — (— 25 ч- 3) °С) коэффициенты теплопередачи бата
рей изменялись от 6,3 до 8,1 Вт/(ма-К). В режимах с перегревом 
паров на 2—4 °С коэффициенты теплопередачи уменьшились 
в среднем на 20 % . При испытаниях разность температур воздуха 
и кипящего хладагента устанавливалась в интервале 7— 9 °С 
вместо обычного 13— 15 °С, что весьма желательно для камер 
торговых предприятий в целях сокращения усушки хранимых 
продуктов.

Рис. 6.22. Примеры компоновки охлаждающих батарей из стандартных секций: 
а, б — пристенные змеевиковая н коллекторная батареи; в — потолочная ба
тарея конструкции Ш. Н. Кобуяашвили [55]

217



Стандартные батареи и их секции
Т а б л и ц а  6.15

Тип
секции

У
сл

ов
н

ое
об

оз
н

ач
ен

и
е Размеры* ни

Ч
ис

ло
 

тр
уб

F a . <-’ ) 
при s p. 

мм

Масса (кг) 
при S p , мм

Дли
на

В ы 
сота

Шаг
трубы 20 30 20 30

Одноколлек
торные

СК 2750
640
960

1280

160
160
320

4
6
4

16.85 
25,10
16.85

11.7 
17,5
11.7

94,4
136,2
102,7

74,2
110,6
82,6

Змеевиковые
головные СЗГ 2750 640

960 160 4
6

16,85
25,10

Н .7
17,5

90,4
136,3

70,7
105,5

Змеевиковые
хвостовые СЗХ 2750 640

960 160 4
6

16,85
25,10

11.7
17,5

91,0
136,4

70,8
105,6

Средние с с
3000
4250
6000

640
960

1280

160
160
320

4
6
4

18,40
39,00
36.90

12,7
27,0
25,3

98,2
209.0
212.0

76,1
162,0
167,0

Змеевиковые СЗ 2000
4250

640
960 160 4

6
9,15

39,10
6,4

27,1
68,0

212,0
52,6

162,0

Двух коллек
торные С2К 2000

4250
640
960 160 4

6
9,15

39,10
6.4

27,1
74,8

219,0
60,0

173,0

Холодопроизводительность охлаждающей батареи может быть 
определена по уравнению

Qo — kQmF
где FH— площадь наружной поверхности труб и ребер; вт — 
температурный напор, разность между температурой воздуха 
в камере и средней температурой хладагента и л и  хладоносителя 
в батарее.

Процесс теплопередачи в батареях отличается от процесса 
в воздухоохладителях тем, что наружная теплоотдача в первых 
осуществляется путем естественной конвекции и зависит от тем
пературного напора между воздухом и поверхностью охлаждения. 
Вследствие малых значений коэффициента конвективной тепло
отдачи здесь следует учитывать и лучистый теплообмен. Особенно 
велика роль последнего для гладкотрубных батарей. Коэффи
циент теплопередачи батарей, отнесенный к общей наружной 
поверхности, может быть определен из уравнения

k = ________ I_________
1/(®н^я) -+• F h/ ( F вн^а) +  Яни ’

где а„ — общий коэффициент теплоотдачи со стороны воздуха, 
учитывающий конвекцию, влаговыпадение и излучение; £ „ —
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°с

температурного напора:
/ — гладкотрубных с йя  — 38 нм; i  — 
гладкотрубных с =  57 ни; 3 — из труб ? 
с навивным оребреииен

В
эффективность оребренной по
верхности; F„ — общая наруж
ная поверхность батарей; FBB— 5 
внутренняя поверхность труб; 
а а — коэффициент теплоотдачи ц. 
к кипящему внутри трубы хлад
агенту (либо к рассолу); Rm— 3 
термическое сопротивление 
ИНеЯ, /?нн =  бии/̂ ин*

Коэффициент а а вычисляется по формулам, приведенным 
в гл. 2. Коэффициент теплоотдачи со стороны воздуха может 
быть представлен так:

где а н и а л — коэффициенты конвективной и лучистой тепло
отдачи со стороны воздуха; £ —  коэффициент влаговыпадения; 
<j> — коэффициент облученности.

Коэффициент конвективной теплоотдачи воздуха а„ в общем 
случае может быть найден из соответствующего уравнения подобия 
(см. гл. 2) для свободного движения (в котором для гладкотрубных 
батарей определяющим размером служит наружный диаметр 
трубы, для оребренных — диаметр ребра) либо по эмпирическим 
формулам.

Для одиночной горизонтальной неоребренной трубы
\ а к =  1,28 (вц/d)0-25. (6.6)

Для гладкотрубных пристенных батарей найденные по фор
муле (6.6) значения а н следует в зависимости от числа труб по 
высоте умножить на поправочный коэффициент А:

Число труб по высоте ............................... 3 5 8 10
Коэффициент А ............................................ 1,1 1,25 1,6 2,0

Для ребристых 
Д. М. Иоффе

пристенных батарей 

а„ =  2,300-25,

по опытным данным

где 0 =  tB — tK —  температурный напор между воздухом и на
ружной поверхностью труб и ребер.

На рис. 6.23 нанесена зависимость а н =  / (0Н) для гладко
трубных и оребренных батарей. Меньшая теплоотдача оребренной 
батареи связана с большой длиной поверхности, по которой 
движется поток воздуха, и некоторым затормаживанием его 
ребрами.
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Т а б л и ц а  6.16 
Коэффициент облученности ф для гладкотрубных батарей

Батарея

*  при S r /d r

1 2 3 4 5 6

Однорядная
Двухрядная

0,63
0,31

0,82
0,52

0,87
0,63

0,90
0,70

0,91
0,74

0,92
0,77

Для батарей торгового типа с пластинчатым латунным оребре- 
нием (диаметр труб 16 мм, шаг ребер 12— 22 мм, толщина ребер
0,5 мм, высота ребер 20— 35 мм, коридорное расположение труб 
в два ряда по высоте) справедлива зависимость из работы [55]

а ,  =  (1,1 -  0,046/в) 9р'5 Sp'1А^0,22,
где 0Р =  (*в —  foc) —  температурный напор между воздухом 
и основанием ребра; toc =  tr; Ар — условная высота ребра от 
поверхности трубы по кратчайшему расстоянию до кромки ква
дратного ребра со стороной В, ftp =  0,5 (В —  d„). Коэффициент 
теплообмена лучеиспусканием

«л =  Сла; а =  [(7V100)4 -  (7V 100)4]/(7B -  Тв),
где Сл — коэффициент лучеиспускания поверхности батареи; для 
увлажненной металлической поверхности Сл =  5,5 Вт/(м2- К4); 
для поверхности инея Сл =  5,45 Вт/(м2- К4); Тв — абсолютная 
температура ограждений камеры, приравниваемая обычно к тем
пературе воздуха в ней, К; Ти — абсолютная средняя температура 
охлаждающей поверхности, К.

Значения а даны в работе [55]. Коэффициент теплообмена 
лучеиспусканием еол при 0Н =  Т — Тв «  10 °С для камер охла
жденных продуктов равен 4,2  Вт/(ма-К ), а для камер мороженых 
продуктов сол =  3,3 Вт/(м*-К), что для гладкотрубных батарей 
составляет заметную долю в общем коэффициенте теплопередачи. 
В  ребристых батареях значения коэффициентов облученности 
меньше в 3— 4 раза и соответственно значительно меньше доля 
теплообмена лучеиспусканием в общем теплообмене.

Коэффициент облученности г|? зависит от конфигурации по
верхности батареи. Для одиночной гладкой трубы г|) =  1, для 
батареи значения гр даны в табл. 6.16. Общий коэффициент облу
ченности ребристой батареи

=  'fi'IV
Для одиночной ребристой трубы вследствие взаимного экрани

рования ребер и затенения ими трубы ifo <  1. Влияние числа ря
дов на лучистую теплоотдачу учитывается коэффициентом облу
ченности \|)я. Значения ^  и ф2 приведены на рис. 6.24 (D — диаметр 
ребра; d —  наружный диаметр трубы). Для однорядных стандарт-
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лученности ба
тарей: а — Ф1 
для одиночной 
ребристой тру
бы; для 
однорядной ба
тареи (/) и двух
рядной (II—IV)
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/
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. ill
IV

________^ 'БиЧ

1,0 1,4 1,8 Х г 2 ,6  Si/Dp
ных батарей при шаге ребер 20 мм ф =  0,22, а при шаге 30 мм 
ф =  0,285; для двухрядных, соответственно, 0,12 и 0,15. Терми
ческим сопротивлением контакта труб и ребер в охлаждающих 
батареях при хорошем их 
выполнении можно прене- . г -- 
бречь (С„ з» 0,93) вследствие J5 
малых плотностей теплового 
потока.

При выпадении инея на 
гладкотрубных батареях тер
мическое сопротивление 
Рис. 6 .25. Зависимость термиче
ского сопротивления слоя ннея 
от временя хранения в камерах 
охлажденных и мороженых про
дуктов:
/  и 3 — гладкотрубкые батарею 2  и 
4 — оребренные батареи; температура 
воздуха в каиере /—+ 1  2 — 15 С;

ом

0,03

0,01

a —  ю.5 "С: 4 —  + 10 *с
15 20 

Вре м я, суm
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Т а б л и ц а  в. 17 
Коэффициенты теплопередачи гладкотрубных 

стальных батарей k, Вт/(м*- К)

Батареи
Параметры воздуха 

а камере
Коэффициент теплопередачи к 

при в, “С

°с19 <РВ 5 10 15

Пристенная:
одноряднан 0 0,85 10,8 11,5 12

— 18 0,95 6,9 7,9 8,3
двухряднан 0 0,85 9,9 10,6 11,0

— 18 0,95 6,8 7.2 7,6
Потолочная:

однорядная 0 0,85 8,0 8,5 9.0
— 18 0,95 5,4 5,8 6.3

двухрядная 0 0,85 7.0 7,6 8.1
— 18 0,95 5,0 5,3 5.7

Т а б л и ц а  6.18 
Коэффициенты теплопередачи стальных батарей 

с навивными ребрами к, Вт/(м*- К), при 0 =  10 °С

Батарея

Параметры воздуха 
в камере

*

<„• °с о ,

Потолочные конструкции 0 0,85 6,0
Ш. Н. Кобулашвили 

Пристенная:
— 18 0,95 4,8

пятнтрубиая 0 0,85 4,9
— 18 0,95 3,8

десятитрубная 0 0,85 4,5
— 18 0,95 3,6

пятнадцатнтрубная 0 0,85 4,4
— 18 0,95 3.4

теплоотдаче от воздуха к инею и теплопроводности слоя 
инея ССЯин) повышается в течение 2— 4 сут, а затем остается 
примерно постоянным из-за увеличения наружной п&верх- 
ности (6.25). В оребренных батареях монотонное возрастание Rm 
сопровождается резким его увеличением при зарастании инеем 
промежутков между ребрами.

Коэффициенты теплопередачи камерных батарей без учета 
слоя инея для гладких труб приведены в табл. 6 .17, для труб 
с навивными ребрами — в табл. 6.18. Большие значения коэффи
циентов относятся к батареям с шагом ребер 30 мм, меньшие — 
к батареям с шагом ребер 20 мм. Коэффициент теплопередачи для 
батарей с верхней подачей следует принимать примерно на 10— 
15 % меньше приведенных значений.
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Г лава  7
ВСПОМОГАТЕЛЬНЫЕ ТЕПЛООБМЕННЫЕ АППАРАТЫ

7.1. РЕГЕНЕРАТИВНЫЕ ТЕПЛООБМЕННИКИ.
ОПИСАНИЕ РАБОТЫ И КОНСТРУКЦИЙ

В регенеративных теплообменниках происходит теплообмен 
между жидким холодильным агентом, идущим из ресивера к регу
лирующему вентилю, и парообразным агентом, выходящим из 
испарителя. Регенеративные теплообменники используются для 
выполнения одной или нескольких следующих функций.

1. Повышения термодинамической эффективности холодиль
ного цикла.

2. Переохлаждения жидкого холодильного агента для пред
отвращения парообразования перед регулирующим вентилем.

3. Для испарения небольшого количества жидкости, уносимой 
из испарителя. Иногда при использовании испарителей затоплен
ного типа богатый маслом слой жидкости намеренно отводят во 
всасывающую линию для обеспечения возврата масла. В этих 
случаях регенеративные теплообменники служат для испарения 
жидкого холодильного агента из раствора.

При работе малых холодильных машин на R12, R22 и R502 
целесообразно применение схем с двукратной регенерацией [15 J, 
в которых имеется регенеративный теплообменник и отделитель 
жидкости, и жидкий хладагент из конденсатора проходит через 
змеевик регенеративного теплоообменника, а затем через змеевик 
отделителя жидкости, осуществляя, таким образом, двукратную 
регенерацию. Дополнительное использование двукратной 
регенерации (помимо регенеративного теплообменника) повышает 
холодильный коэффициент машины, работающей на R12 и R502, 
на 5— 10 % , а работающей на R22 — на 10— 15 %.

В настоящее время в отечественной и зарубежной практике 
используется несколько типов регенеративных теплообменников, 
которые описаны ниже.

Простейшая форма теплообменника получается при метал
лическом контакте (сварке, пайке) между жидкостным и паровым 
трубопроводами для обеспечения противотока. Оба трубопровода 
покрываются изоляцией как единое целое. Для обеспечения макси
мальной производительности жидкостная линия должна быть 
размещена ниже всасывающей, поскольку жидкость во всасыва
ющем трубопроводе может течь вдоль нижней образующей.

Наибольшее распространение в отечественной промышлен
ности и за рубежом получили кожухозмеевиковые и кожухо
трубные регенеративные теплообменники. В малых холодильных 
машинах, выпускаемых зарубежными фирмами, иногда исполь
зуются змеевиковые теплообменники упрощенной конструкции, 
в которой жидкостная трубка навивается на всасывающую. Фирма
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«Данхэм-Баш» (Dunham-Bush, QUA) для улучшения теплопере
дачи навитый на всасывающую линию жидкостный змеевик за
ливает алюминиевым сплавом. Всасывающая линия снабжается 
внутренними гладкими продольными ребрами, обеспечивающими 
хорошую теплоотдачу к пару при минимальном гидравлическом 
сопротивлении. Эти теплообменники предназначены для устано
вок холодопроизводительностью менее 14 кВт.

Для установок средней и крупной производительности широко 
применяются кожухозмеевиковые регенеративные теплообмен
ники. В  аппаратах этого типа жидкостный змеевнк (или несколько 
параллельных змеевиков), навитый вокруг вытеснителя, помещен 
в цилиндрический сосуд. Пар проходит в кольцевом пространстве 
между вытеснителем и кожухом, при этом обеспечивается более 
полное омывание паром поверхности жидкостного змеевика. 
Змеевик выполняется из гладких, а чаще из оребренных снаружи 
труб.

Регенеративные теплообменники кожухотрубного типа исполь
зуются лишь в установках крупной производительности. Кон
структивно эти аппараты не отличаются от обычных кожухо
трубных теплообменников: жидкость проходит внутри труб, пар — 
в межтрубном пространстве; за счет установленных перегородок 
обеспечивается несколько последовательных ходов пара.

Регенеративные теплообменники кожухотрубного и кожухо- 
змеевикового типов должны монтироваться так, чтобы выход 
пара был в нижней части кожуха (для предотвращения задержа
ния масла в аппарате). В  крупных установках в случае исполь
зования теплообменников для испарения жидкости, унесенной 
во всасывающий трубопровод компрессора, рекомендуется уста
навливать регенеративный теплообменник с небольшим наклоном 
к горизонтали и обеспечением входа пара в верхней точке нижней 
образующей. При этом жидкость улавливается в кожухе и на
ходится в контакте с теплым змеевиком, так что большая часть 
унесенной о паром жидкости испаряется. Для возврата масла, 
которое собирается в кожухе, служит линия с игольчатым 2 
и соленоидным 1 вентилями; последний открыт только при работе 
компрессора (рис. 7.1).

При использовании теплообменников типа «труба в трубе» 
(как правило, для малых холодильных машин) особое внимание 
уделяют интенсификации теплообмена в аппарате. G этой целью

выход
жидкости

Пар Рнс. 7 .1 . Схема 
установки регене
ративного теплооб
менника
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Жидкость
Рис. 7 .2 . Теплооб
менник регенера
тивный типа «труба 
в трубе» фирмы 
«Данфосс»

либо применяют оребренные трубы, либо используют всевозмож
ные вставки (проволочные, ленточные и т. д.) в паровой области 
или в паровой и жидкостной областях (рис. 7.2). Эти вставки, 
оказывая турбулизирующее действие на поток, играют роль 
оребрения, увеличивая теплопередающую поверхность.

Теплообменники пластинчатого типа получают в последнее 
время все большее распространение ввиду их большой компакт
ности. Отношение поверхности теплообмена к объему между 
пластинами составляет для пучков труб 200—400 м2/м3, а для 
пластинчато-ребристых аппаратов 800—2000 ма/м® (в зависимости 
от геометрии оребрения). В  отечественной холодильной промыш
ленности пластинчато-ребристые регенеративные теплообменники 
в настоящее время не изготавливаются и не используются. В за
рубежной практике аппараты этого типа широко распространены, 
причем в них применяются ребра различной геометрии: гладкие, 
жалюзийные, волнистые, стерженьковые.

В  отечественной практике для комплектации фреоновых холо
дильных установок общего назначения используются регенера
тивные теплообменники типа «труба в трубе» (рис. 7.3) (для машин

Жидкость

Пар

Ряс. 7 .3 . Теплообменник регенеративный типа «труба в  трубе» на базе про
фильной алюминиевой трубы с внутренним оребрением:
t ,  3 — фланцы наружный и внутренние; 3 — прокладка; 4 — профильная труба

8  П/р Г.- Н. Даниловой 225
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Рис. 7.4. Теплообменник регенеративный ТФ-32 кожухозмеевнкового типа

с холодопроизводительностью в стандартном режиме от 6 до 
40 кВт), кожухозмеевиковые (от 40 до 130 кВт) (рис. 7.4) и ко
жухотрубные (выше 130 кВт).
Характеристика этих аппаратов
приведена в табл. 7.1. ------Л жидкость

Маркировка большинства вы
пускаемых в настоящее время 
регенеративных теплообменников 
не отражает размера их тепло
передающей поверхности, а ука
зывает на диаметр парового па
трубка (например, у теплообмен
ника ТФ-80 диаметр условного • 
прохода парового патрубка со
ставляет 80 мм). Лишь для тепло
обменников ТФ-15 (рис. 7.5) и 
ТФ-35 маркировка соответствует 
номинальному значению теплопе- 
редающей поверхности.

7.2. РЕГЕНЕРАТИВНЫЕ 
ТЕПЛООБМЕННИКИ.

МЕТОДИКА ТЕПЛОВОГО И 
ГИДРОДИНАМИЧЕСКОГО РАСЧЕТА

Тепловой расчет регенератив
ного теплообменника обычно сво
дится к определению необходимой 
теплопередающей поверхности при 
заданных условиях работы аппа
рата.

Рис. 7 .5 . Теплообменник регенеративный 
ТФ-15 кожухозмеевикового типа
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Заданными обычно считаются:
1) массовая производительность компрессора G*, кг/с; 2) тем

пература кипения <0, °С; 3) температура жидкости иа выходе 
из теплообменника (если теплообменник служит для переохлажде
ния жидкости); 4) температура пара на выходе из регенератив
ного теплообменника.

Принимается: 1) что температура жидкости tmx на входе в ре
генеративный теплообменник равна температуре жидкого агента 
на выходе из конденсатора; 2) температура пара на входе в тепло
обменник равна температуре кипения.

Состояние входящего в теплообменник пара характеризуется 
величиной х =  1,0 в случае работы теплообменника с испарителем 
затопленного типа и х =  0 ,954-0,93 в случае незатопленных 
испарителей (по опытам В . М. Шавры пар, выходящий из ие- 
затопленного испарителя, содержит 2—5 % жидкости).

При расчете теплопередающей поверхности регенеративного 
теплообменника исходят из уравнения теплопередачи, записан
ного в форме

F  -  QTO/(fe6m).
Величина QTO определяется из уравнения теплового баланса 

теплообменника, которое записывается в виде
Оль — Ga (*'ж1 *'жг) =  Gaje (i„g i ) -j- Ga (1 x) (iat — i ) =

=  G* [x (/„2 i ) -f- (1 x) (»„2 i )J =  G&qT0,
где Ga — расход хладагента, проходящего через теплообменник, 
кг/с; qT0 — условно принятая удельная тепловая нагрузка тепло
обменника, кДж/кг.

По тепловой нагрузке и заданным значениям температур 
находим четвертый параметр: энтальпию пара (или жидкости) 
на выходе из теплообменника (/„* или /жя, кДж/кг):

*ва =  *в1 4 "  ? т о  ИЛИ (щ ) =  qro.
По найденному значению энтальпии пара (или жидкости) 

с помощью t — р-диаграммы определяется соответственно темпе
ратура пара (или жидкости) на выходе из теплообменника.

Величина 9т  находится по обычному соотношению для средне- 
логарифмического температурного напора с учетом поправки ее 
на поперечно-перекрестный поток

О т  =  ®орОтЕ0.

Схемы движения рабочих жидкостей в теплоббменниках и 
характер изменения температур представлены на рис. 3 .1, в . 
или 3.1, б.

В случае, если в регенеративный теплообменник поступает 
пар с х =  0 ,98-т-1,0, уравнение (3.6) для определения 0т  примет 
вид

й — Н*жг — <ni) — (*яи — *па)] *9 /7 1 \
т ~  1п[(Гж,-Г ш )/ (^ 1 -/ т ))  ’

228



где tmi, tat — температуры жидкости и пара на входе в тепло
обменник; /ж2, — то же на выходе из теплообменника; е8 — 
поправочный коэффициент для определения среднего температур
ного напора, определяемый по рис. 3.2.

Если в теплообменник поступает пар с х <  0,98, определение 
поверхности теплообменника осуществляется по зонам.

В  первой зоне (кипение холодильного агента)

Во второй зоне 0т  определяется по формуле (7.1) при <m =  t0. 
Уравнение для определения коэффициента теплопередачи ре

генеративного теплообменника может быть записано в виде

где a „  и On — соответственно коэффициенты теплоотдачи со 
стороны жидкости и пара, кВт/(ма-К); FVIFBH— отношение по
верхности со стороны пара к поверхности со стороны жидкости.

Коэффициент эффективности ребра в уравнении (7.2) принят 
равным единице.

Определение а ж, В  регенеративных теплообменниках наибо
лее распространенных типов — кожухозмеевиковых и кожухо
трубных — жидкий хладагент течет внутри труб, прямых или 
изогнутых. При значениях диаметров труб 8— 19 мм, принятых 
в отечественной практике для R12, R502, R142, н при рекоменду
емых скоростях жидкого хладагента 0,8— 1,0 м/с режим движения 
жидкости в трубах будет турбулентным или переходным от лами
нарного к турбулентному. В  этих условиях коэффициент тепло
отдачи а »  рекомендуется определять по уравнению (2.8), с учетом 
поправочных коэффициентов епердля переходного режима и ей, 
учитывающего закручивание жидкости в витом змеевике. При 
расчете а ж для теплообменника типа «труба в трубе», где жидкий 
хладагент течет в межтрубном канале, рекомендуется использо
вать формулу (2.9). Для пластинчатых теплообменников значе
ния аж ориентировочно можно рассчитать по уравнениям подо
бия, приведенным в работах [3, 261.

Определение «п. В регенеративных теплообменниках кожухо
трубного типа наблюдается поперечное обтекание паром пучка 
гладких или оребренных труб. В этом случае определение коэф
фициентов теплоотдачи от поверхности пучка труб -к пару реко
мендуется проводить по обобщенным зависимостям (2 .1 0 )— для 
пучка гладких труб и (2.11) — для пучка оребренных труб.

Условия обтекания паром витого змеевика в кожухозмеевико- 
вом теплообменнике отличаются от условий обтекания пучка 
прямых труб. Однако поскольку в литературе отсутствуют обоб
щенные зависимости для описания теплоотдачи при наружном

е,
m In — Iа)I(f mi —  <o)l

(7.2)

ат Fви XCT а„

229



обтекании жидкостью витых змеевиков, то при расчете теплооб
менников кожухозмеевикового типа можно в порядке первого 
приближения рассматривать обтекание паром змеевика как слу
чай поперечного обтекания коридорного пучка с учетом поправок, 
полученных на основании экспериментов.

Для суждения о возможности использования уравнений подо
бия (2.10) и (2.11) при расчете коэффициентов теплоотдачи а ц 
проанализированы опубликованные результаты проведенных 
во ВНИКТИхолодпроме испытаний регенеративных кожухозмее- 
виковых теплообменников. В этих испытаниях были определены 
общие коэффициенты теплопередачи теплообменника; частные 
коэффициенты теплоотдачи ап находились путем исключения 
термических сопротивлений со стороны жидкости, которые учи
тывались в соответствии с уравнениями (2.10) и (2.11).

В . М. Шавра исследовал регенеративный теплообменник ТФ-14 
с площадью поверхности 0,0785 м2, входящий в комплект фреоно
вого агрегата производительностью 3— 4 кВт. Теплообмен,си к 
представлял собой стальную трубу (диаметром 57 X 4 мм), внутри- 
которой находился змеевик из медной гладкой трубки диаметром 
10 X 1 мм. Змеевик имел 25 витков диаметром 32 мм и шагом 
15 мм между витками.

Н. М. Медниковой испытан теплообменник ТФ-80, представля
ющий собой стальную обечайку с внутренним диаметром 207 мм, 
внутрь которой вставлен трехзаходный змеевик из накатной 
трубы с коэффициентом оребрения 3,5.

Опытные коэффициенты теплоотдачи теплообменников ТФ-14 
и ТФ-80 удовлетворительно описываются использованными об
общенными уравнениями; показатель п, характеризующий зави
симость Nu =  / (Re) по опытным данным, совпадает со значе
нием и, приведенным в уравнениях. Однако для обоих змееви
ков — гладкотрубного (ТФ-14) и оребренного (ТФ-80) — 
абсолютные величины опытных коэффициентов теплоотдачи 
оказались выше, чем рассчитанные по соответствующим уравне
ниям. По-видимому, это связано в основном с уносом жидкости 
при малых перегревах пара, а также с разными условиями обтека
ния змеевиков и пучка прямых труб, для которых и рекомендо
ваны уравнения. Это отличие условий должно особенно про
являться при низких скоростях, где дополнительная турбулиза- 
ция, вносимая змеевиком, будет проявляться сильнее. Этим 
фактом может быть объяснено несколько большее отклонение 
опытных данных Шавры от уравнения (2.10).

Для расчета коэффициентов теплоотдачи со стороны пара 
в регенеративных теплообменниках кожухозмеевикового типа ре
комендуется использовать уравнение (2.10) для гладких труб 
и (2.11) — для оребренных, увеличив вычисленные по ним коэф
фициенты теплоотдачи соответственно на 50 и 25 %.

В том случае, когда в теплообменник входит парожидкостная 
смесь с высоким содержанием жидкости (например, в случае
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ггвода из испарителя маслофреоновой смеси для обеспечения 
возврата масла), в первой зоне теплообменника будет происходить 
испарение жидкости -на поверхности пучка труб. Коэффициент 
теплоотдачи а„ для этой зоны в первом приближении может 
быть найден по уравнениям для кипения в трубах с подстановкой 
вместо dBн эквивалентного диаметра живого сечения.

При использовании аппарата типа «труба в трубе» теплоотдача 
со стороны перегретого пара а„ рассчитывается по уравнению 
(2.7) или (2.8), если пар течет по внутренней трубе, и по уравне
нию (2.7) или (2.9) — в межкольцевом канале.

В испытаниях А. С. Крузе получена зависимость увеличения 
числа Нуссельта (или коэффициента теплоотдачи) по сравнению 
с теплоотдачей перегретого пара от количества содержащейся 
в потоке жидкости (величина 1 — х, кг/кг). Содержание жидкости 
до 2 % практически не влияет на теплоотдачу. В диапазоне кон
центрации жидкости в потоке пара от 2 до 10 % влияние паро- 
содержания (х =  0,9-г-0,98) на теплоотдачу может быть выражено 
соотношением

Nu,<, =  Nu*=i [1 +  / 5 4 ( 1 -  х) - 1 , 0 8 ] .
Наличие капель жидкости в потоке пара увеличивает гидра

влическое сопротивление не более чем на 10— 15 %.
Присутствие масла в количестве от 1 до 10 % увеличивает 

коэффициент теплопередачи на 5— 15 % и может не приниматься 
во внимание. Однако гидравлические потери при концентрации 
масла выше 1 % могут возрасти в несколько раз.

Для расчета коэффициента теплоотдачи со стороны пара 
в регенеративных теплообменниках пластинчато-ребристых можно 
в первом приближении использовать данные, приведенные в изве
стной книге В . М. Кейса и А. А. Лондона, а также в работе Ц7], 
с учетом сделанных выше оговорок.

При испытаниях на заводе «Компрессор» каскадной машины 
ФКМ-15 величины скоростей, гарантирующие возврат в компрес
сор масла, составляли: скорость пара до„ =  5 м/с; массовая ско
рость wp — 9,4 кг/(м2-с).

Рекомендуемые значения скорости пара в теплообменнике 
8— 10 м/с, скорости жидкости 0,8— 1 м/с.

Очевидно, что потеря давления в паровой области теплооб
менника должна быть минимальной, не более 5,5 кПа. Суммарное 
падение давления во всасывающем трубопроводе на участке от 
испарителя до компрессора должно соответствовать изменению 
температуры насыщения не более чем на 2 °С.

Потеря статического давления пара в регенеративном тепло
обменнике кожухозмеевикового или кожухотрубного типа может 
быть найдена в первом приближении по обычным формулам, спра
ведливым для обтекания пучка. Здесь можно воспользоваться 
графиками, заимствованными из работы А. А. Жукаускаса и др., 
помещенными в гл. 3.
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7.3. ПРОМЕЖУТОЧНЫЕ СОСУДЫ

В низкотемпературных холодильных установках двухступенча
того сжатия работа промежуточного сосуда, устанавливаемого 
между компрессорами первой и второй ступеней, во многом опре
деляет термодинамическое совершенство и экономичность работы 
всей холодильной установки. Промежуточный сосуд выполняет 
следующие функции:

1) «сбив» перегрева пара после компрессора первой ступени, 
что приводит к уменьшению работы, затрачиваемой ступенью 
высокого давления;

2) охлаждение жидкого хладагента перед поступлением его 
к регулирующему вентилю до температуры, близкой или равной| 
температуре насыщения при промежуточном давлении, что обеспе-1 
чивает снижение потерь в регулирующем вентиле; I

3) частичное отделение масла. 1
В зависимости от типа промежуточного сосуда (змеевиковый?

или беззмеевиковый) осуществляется схема с одно- или двух- 3 
ступенчатым дросселированием жидкого хладагента. *

В безнасосных системах предпочтительным является при
менение змеевиковых промежуточных сосудов, в которых жидкость 
находится под давлением конденсации, обеспечивающем подачу 
жидкого хладагента в испарительную систему многоэтажных 
холодильников.

Наличие змеевика исключает также дополнительное замасли
вание жидкости в промежуточном сосуде.

В насосно-циркуляционных системах, где подача жидкости 
в испарительную систему обеспечивается за счет напора насоса, 
могут быть применены беззмеевиковые промежуточные сосуды. 
Использование в настоящее время в схемах холодильных уста
новок эффективных маслоотделителей (промывных или циклонных 
на стороне нагнетания, гидроцнклонов — в испарительной си
стеме) также делает возможным использование беззмеевиковых 
промежуточных сосудов — аппаратов более эффективных и более 
простых в конструктивном исполнении.

В холодильных установках зарубежных фирм отсутствует 
преобладающий тип промежуточного сосуда, используются про
межуточные сосуды и змеевиковые, и беззмеевиковые. Иногда 
функции беззмеевикового промежуточного сосуда принимает 
на себя циркуляционный ресивер, например, в установках типа 
Компаунд «Альфа-Лаваль» («Alfa-Lavah, Швеция).

Отечественная промышленность выпускает вертикальные 
змеевиковые промежуточные сосуды типа СПА для комплектации 
аммиачных двухступенчатых агрегатов типа АД130 и АД260, 
а также горизонтальные кожухотрубные промежуточные сосуды 
типа ПСГ для аммиачных и пропановых турбохолодильных машин. 
Общий вид аппарата СПА приведен на рис. 7 .6 , их основные 
размеры приведены в табл. 7.2.
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Сбив перегрева пара, 
как и в аппаратах беззмее- 
викового типа, осущест
вляется за счет барботажа 
его сквозь слой жидкого 
аммиака. Конусные пер
форированные отбойники 
служат для снижения 
уноса капель жидкости 
с паром из аппарата. 
В корпус сосуда подается 
небольшое количество жид
кости, служащее лишь для 
компенсации жидкости, 
испарившейся за счет теп
лоты от сбива перегрева 
пара и переохлаждения 
жидкости, идущей по змее
вику к регулирующему 
вентилю.

Подача жидкости в кор
пус промежуточного со
суда осуществляется либо 
по уровню с помощью 
поплавкового регулятора 
уровня (высокого или 
низкого давления), либо 
по перегреву выходящего 
пара с помощью Т Р В , 
датчик которого установ
лен на всасывающем тру
бопроводе компрессора 
второй ступени. В аппара
тах СПА подача жидкости 
осуществляется по сигналу 
полупроводникового реле 
уровня ПРУ-5М. В соот
ветствии с Правилами 
устройства и безопасной 
эксплуатации аммиачных 
холодильных установок 
промежуточные сосуды 
Должны быть оснащены 
двумя взаимно дублиру
ющими защитными реле 
Уровня, отключающими 
компрессоры при опас
ном повышении уровня

Рис. 7 .8. Промежуточный сосуд типа СПА; 
I — патрубок входа паров аммиака из компрес
сора нижней ступени; t  — предохранительный 
клапан; 3 — штуцер к манометру; 4  — цатрубок 
выхода паров аммиака к компрессору высокой 
ступени; S н 7 — паровая и жидкостная уравни
тельные линии; S — уравнительное отверстие;
8 — патрубок Для подачи жидкого аммиака;
9 и 10 — вход и выход жидкого аммиака высо
кого давления; И  — патрубок для слива масла;
12 — патрубок для слива жидкого аммиака;
13 — змеевик; 14  — конусный отбойник
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Т а б л и ц а  i 
Промежуточные сосуды со змеевиком для аммиака

Марка

Рааиеры. мм
Диаметры условного 
прохода штуцеров, 

мм Объ
ем,
м*

Mac*
ca,
кг

о т ч *
В  X «
ц
*  3
>» л

Х Г ;
®вн И В d, d. <*« d• .

СПА600 600X 8 2215 100 15 25 100 4.6
СПА800 800X 8 2895 1560 150 15 32 150 — 900 6 ,3
100ПСз 1000Х 10 2940 1600 200 40 50 200 1,85 1250 8,6
120ПСз 1200Х 12 3640 1800 300 40 50 300 3,30 1980 10,0

жидкости. Во избежание попадания жидкости в нагнетательный 
трубопровод компрессора первой ступени во входной паровой 
трубе аппарата сдела'но уравнительное отверстие диаметром 
10 мм, обеспечивающее одинаковое давление в сосуде и трубо
проводе.

Как показали проведенные во ВНИКТИхолодпроме испыта
ния, при температуре кипящего аммиака в промежуточном сосуд* 
tn  «  (—5-j— 15) °С и приведенной скорости пара в сечени 
wa «  0,5-т-0,8 м/с толщина барботажного слоя 6 «  2004-250 м; 
достаточна для обеспечения сбива перегрева пара до температуры , 
на 2— 3 °С превышающей /01. При этих значениях ш„ и 6 унос 
жидкости с паром из аппарата отсутствует (х — 1,0), потеря 
давления пара в слое составляет примерно 0,01—0,02 МПа. Ско
рость жидкости в змеевике принимают wm »  0,4-г-0,7 м/с. В  усло
виях нормальной эксплуатации промежуточных сосудов величина 
недорекуперации жидкости составляет 3—5 °С. Коэффициент те
плопередачи змеевика 0,4—0,45 кВт/(м*-К).

Беззмеевиковые промежуточные сосуды конструктивно проще 
и менее металлоемки, чем змеевиковые. Они позволяют осуще
ствить процесс с двойным дросселированием по жидкости, чтг 
обусловливает отсутствие недорекуперации и обеспечивает боль 
шую экономичность работы холодильной установки. Согласно 
результатам проведенного во ВНИКТИхолодпроме технико-эко 
номического расчета, при работе двухступенчатой аммиачной 
установки с использованием беззмеевинового промежуточной 
сосуда вместо выпускаемого в настоящее время змеевиковогс 
удельная холодопроизводительность установки повышается 
на 1— 1,5 %.

Серьезным недостатком беззмеевикового промежуточного со
суда по сравнению со змеевиковым является повышенный унос 
масла в испарительную систему. В агрегатах зарубежных фирм 
этот недостаток беззмеевиковых промежуточных сосудов компен
сируется установкой после компрессора первой ступени эффектив
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ных штатных маслоотделителей, позволяющих осуществить воз
врат масла в компрессор.

В последнее время появились холодильные схемы, в которых 
отсутствует традиционный промежуточный сосуд, а сбив перегрева 
пара осуществляется за счет впрыска жидкости во всасывающий 
трубопровод компрессора второй ступени с помощью термоэжек- 
ционного вентиля, а также форсунки или калиброванного отвер
стия. Аналогичная схема охлаждения паров аммиака за счет 
впрыска жидкости в нагнетательный трубопровод компрессора 
первой ступени осуществлена в двухступенчатом винтовом агре
гате S3-2500 (ГД Р), а также в двухступенчатом агрегате NF-612 
и NF-812 (ЧССР), эксплуатируемых на отечественных предпри
ятиях. При осуществлении этой схемы перед компрессором вто
рой ступени иногда устанавливают конфузорно-диффузорную 
секцию или трубу Вентури, создающую падение статического 
давления пара на Ар — 20-^30 кПа. Этого значения Др хватает 
для обеспечения доиспарения капель вспрыскиваемой жидкости 
(«термопрессор») [44]. Поскольку «термопрессор» выполняет лишь 
одну функцию — промежуточное охлаждение пара, то для 
переохлаждения жидкого аммиака перед регулирующим вентилем 
следует поставить отдельный переохладитель.

Г л а в а  8

ПРОЧНОСТНЫЕ РАСЧЕТЫ  
ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ

8.1. ОБЩИЕ ПОЛОЖЕНИЯ

Усилия, действующие на элементы теплообменных аппаратов 
холодильных установок, и напряжения в них обычно связаны 
с внутренним или наружным избыточным давлением при работе 
и с силами тяжести, а иногда с ветровыми и сейсмическими на
грузками. Кроме того, могут возникать температурные напряже
ния, обусловленные различными температурами элементов и 
разными коэффициентами линейного расширения материалов.

Существуют понятия рабочего, расчетного и пробного давле
ний, установленные ГОСТ 14249—80* и ГОСТ 25005—81 для 
холодильного оборудования. Под рабочим давлением р понимают 
максимальное избыточное давление, возникающее при нормальном 
протекании рабочего процесса. Под расчетным давлением pR 
понимают максимальное избыточное давление, которое может 
возникать в элементах холодильных машин и установок как во 
время работы, так и во время стоянки. Величины расчетных 
Давлений зависят от критической температуры хладагента, спо
соба отвода теплоты при конденсации хладагента, климатического
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исполнения оборудования, а также от того, к стороне высокого 
или низкого давления относится рассчитываемое устройство.

К аппаратам стороны низкого давления относят все испари
тели, абсорберы, ресиверы, соединенные непосредственно с испа
рителями и абсорберами, отделители жидкости, промежуточные 
сосуды, охладители и др. К аппаратам стороны высокого давления 
относят конденсаторы, масло- и газоотделители, ресиверы, а также 
другие аппараты и сосуды, находящиеся во время работы временно 
под давлением нагнетания (конденсации). В многоступенчатых 
системах сжатия к стороне высокого давления относится только 
холодильное оборудование н трубопроводы, находящиеся под 
давлением нагнетания конечной ступени сжатия.

По ГОСТ 15150— 69* установлены следующие варианты клима
тического исполнения оборудования: У — для умеренного 
климата, У, Х Л 4 — для умеренного и холодного климата; Т — 
тропического исполнения; ОМ — общеморского исполнения.

Для холодильных машин, агрегатов и установок с винтовыми, 
ротационными, турбокомпрессорами и поршневыми компрессо
рами типа П, ПБ и ПГ, теплообменных и емкостных аппаратов, 
входящих в их состав, расчетные давления регламентированы 
ОСТ 26-03-639—82 и должны приниматься не ниже ука
занных в табл. 8.1.

Для холодильного оборудования, работающего на хладагентах 
с критической температурой ниже 50 °С (R13, R170, R1150), 
обязательно выполнение условий ограничения роста давлений 
в системе при нерабочем состоянии (применение систем с ограни
ченным наполнением хладагента, включение в системы газовых 
емкостей).

Для водных и рассольных полостей холодильного оборудова
ния, за исключением исполнения ОМ, расчетное давление назна
чается из ряда 0,4; 0,6; 1,0 МПа. Более высокие давления назна
чаются в технически обоснованных случаях.

Под пробным давлением рир понимают избыточное давление, 
при котором производится испытание аппарата на прочность 
после его изготовления и периодически при эксплуатации. Испы
таниям должны подвергаться литые и сварные элементы и сбороч
ные единицы, отделяющие полости хладагента от внешней среды. 
В соответствии с ГОСТ 25005—81 отношение пробного давления 
к расчетному должно быть не ниже: 1,5 — для литых деталей 
и сборочных единиц; 1 ,3 — для сварных, кованых, штампован
ных деталей и сборочных единиц. Для изделий исполнения 
ОМ пробные давления независимо от способа их изготовления 
должны быть не ниже 1,5рй. При испытании стальных изделий 
на прочность напряжение в частях холодильного оборудования 
не должно превышать 0,9 предела текучести материала.

Пробные давления назначаются в зависимости от расчетных 
давлений по ОСТ 26-03-639—82 из ряда в соответствии 
с табл. 8.2.



Т а б л и ц а  8.1
Расчетные давления, МПа

Сторона
давления

Расчетные давления 
для исполнений

Хладагент конденсатора
У У.

Х Л 4 т ом

R12;
R I2B I;

RI42

Высокого Воздухом
Водой 1,6 1.6 1,8

1,6
1.2

Низкого Воздухом; водой 1,0 1.0 1,2

R22; R7I7; 
R1270

Высокого Воздухом
Водой

2,0
.1 ,8

2.0
1 ,6 *

2 .3**
2,0

2,0
(пропилен) Низкого Воздухом; водой 1.6 1 .2 * 1.6

R290
(пропан)

Высокого Воздухом
Водой

1.8
1.6

1.8
1.6

2.0
1.8

1.6
Низкого Воздухом; водой 1.2 1.2 1,6

R502
Высокого Воздухом

Водой
2.0
1,8

2.0
1,8

2 ,3 **
2.0

2,0
Низкого Воздухом; водой 1.6 1.6 1,6

R13BI
Высокого Воздухом; водой 2.3 2.3 —

Низкого Воздухом; водой 2.0 2.0 —

R13;
R170

(этилен);
R1150

(этилен)

Высокого 
и низкого Воздухом; водой 2,0 2.0 — —

*  Расчетные давления 1,6 и 1,2 МПа назначаются при ограничении тем
пературы воздуха в  условиях эксплуатации до 32 °С или при проведении меро
приятий, исключающих во время стоянки повышение давления сверх расчетного.

* *  Расчетное давление 2,3  МПа применяется для оборудования, работающего 
ва R22 и R502 с компрессорами по ОСТ 26-03-943— 81 с номинальной холодо- 
производительностью до 35 кВт.

Для водных и рассольных полостей оборудования, за исклю
чением исполнения ОМ, пробные давления устанавливаются 
равными расчетным давлениям. Для оборудования исполнения ОМ 
Рир = 1 , 5  рн, но не менее 0,4 МПа. Испытательное давление для 
контроля плотности холодильного оборудования избыточным да
влением газовых сред должно быть равно расчетному давлению. 
Указанные нормы не распространяются на холодильное оборудо-
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вание, подведомственное Регистру 
СССР, где действуют специальные 
правила.

При стандартизации аппаратов 
и их элементов используется услов
ное давление ру, под которым пони
мают расчетное давление при тем
пературе элементов аппарата 20 °С. 
Для более высоких температур 
условное давление снижается про
порционально отношению допускае
мых напряжений при расчетной 
температуре и температуре 20 °С 

(см. табл. 8.3). Стандартные аппараты и элементы могут быть вы
браны при конструировании на ближайшее большее ру и на проч
ность не рассчитываются. Для стандартной арматуры и элементов 
трубопроводов ряд условных давлений установлен ГОСТ 356—80, 
а для стандартных аппаратов и их элементов — ГОСТ 9493— 80.

Важной характеристикой аппаратов, используемой при опре
делении физико-механических свойств материала и допускаемых 
напряжений, является расчетная температура, устанавливаемая 
на основании тепловых расчетов или результатов испытаний. 
При положительных температурах за расчетную температуру 
стенки элемента аппарата принимают наибольшее значение тем
пературы стенки. При отрицательных температурах стенки эле
мента за расчетную температуру при определении допустимых 
напряжений принимают температуру 20 °С. Самая низкая темпе
ратура, ограничивающая применение того или иного материала, 
связана с изменением его вязкопластических свойств, характе
ризуемых ударной вязкостью KCU. Для углеродистых сталей 
характерно скачкообразное изменение ударной вязкости в ин
тервале температур от — 10 до —30 °С. При более высоких тем
пературах наблюдаются вязкие изломы образцов при испытаниях, 
а при меньших — хрупкие. Явление резкого падения ударной 
вязкости называют хладноломкостью. Наииизшей температурой 
применимости углеродистых сталей считают температуру, ниже 
которой может наблюдаться хрупкий излом, а выше которой — 
только вязкий излом. При этом ударная вязкость должна быть 
KCU ^  0,3 МДж/м2 при рабочей температуре [39). Для различ
ных углеродистых сталей наинизшие температуры применимости 
различны и приводятся в справочнике [39].
■) Ударная вязкость легированных сталей с понижением темпе

ратуры плавно уменьшается. Температурой их хладноломкости 
считают такую температуру, при которой ударная вязкость со
ставляет 60 % от величины, соответствующей 20 °С. Цветные 
металлы и сплавы не подвержены хладноломкости.

Рекомендуемые для изготовления различных элементов аппа
ратов марки листовой стали, листовой двухслойной стали, сорто-

Т а б л и ц а  8.2
Пробные давления, МПа

238



вой стали в виде полос, круглых, квадратных и фасонных про
филей, стальных труб, поковок, отливок, крепежных деталей, 
сварочные материалы приведены в ОСТ 26-291— 79 и справоч
нике [39].

Для изготовления обечаек, днищ, плоских фланцев и других 
деталей применяют, в частности, листовые стали следующих 
марок:

углеродистые стали обыкновенного качества марок ВСтЗпс4, 
ВСтЗсп4, ВСтЗГпс4 по ГОСТ 380— 71* при расчетной температуре 
от — 20 до + 2 0 0  °С и давлении до 5,0 МПа; ч

качественные углеродистые конструкционные стали марок 12К, 
15К, 16К, 18К, 20К, 22К категории 11 по ГОСТ 5520— 79 при 
температуре от — 20 до + 4 7 5  °С и без ограничения давления;

низколегированные стали марок 16ГС, 09Г2С, 10Г2С1 катего
рии 12 по ГОСТ 5520— 79* при температуре от — 40 до + 2 0 0  °С 
и неограниченном давлении;

стали марок 09Г2С, 16ГС, 09Г2СД, 10Г2С1 категории 15 по 
ГОСТ 5520— 79* при температуре от —70 до + 2 0 0  °С и неограни
ченном давлении;

высоколегированные стали марки 08Х18НЮ Т по 
ГОСТ 5632—72 при температуре от —253 до + 6 1 0  °С и марок 
12Х18Н9Т и 12Х18Н10Т по ГОСТ 5632— 72 при температуре от 
—253 до + 3 5 0  °С и без ограничения давления.

Листовые двухслойные стали применяются для изготовления 
аппаратов, работающих в коррозионной среде. Диапазон расчет
ных температур и давлений определяется маркой основного слоя, 
который выполняется из углеродистых и низколегированных 
сталей марок ВСтЗспб, 20К, 16ГС, 09Г2С н др. Плакирующий слой 
из хромистых и хромоникелевых сталей (08X13, 12Х18Н 10Т, 
10Х17Н13М2Т и др.) имеет толщину 1—6 мм и служит для защиты 
основного металла от коррозии. В  расчетах на прочность толщину 
тонкого слоя обычно не учитывают. По ГОСТ 10885—75* предусмо
трена толщина двухслойных листов от 4 до 160 мм.

Сортовая горячекатаная сталь применяется для изготовления 
фланцев, муфт, пробок, различных внутренних устройств, опор
ных балок и других деталей аппаратов.

Стальные трубы служат для изготовления из них обечаек, 
трубных пучков, змеевиков, штуцеров, патрубков и других 
деталей аппаратов. Для кожухотрубных теплообменных аппара
тов трубы по массе в большинстве случаев превышают все осталь
ные части и детали.

Из поковок и штамповок изготовляются фланцы, трубные 
решетки и ряд друтих деталей аппаратов, когда их невозможно 
выполнить из листового или сортового проката, или по эконо
мическим соображениям.

Стальные отливки применяют для изготовления элементов 
аппаратов, имеющих сложную конфигурацию, главным образом 
тогда, когда этих деталей требуется достаточно большое коли
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чество и поэтому литье является экономически целесообразным.
Серый чугун марок СЧ 18, СЧ 20, СЧ 24, СЧ 30 используют 

для изготовления арматуры, крышек, лап, фитингов и других 
деталей аппаратов, работающих при температуре от — 15 до 
+ 2 5 0  °С при давлении до 1 МПа. Ударная вязкость серого чугуна 
КСU — 0 ,01-г-0,04 МДж/ма, поэтому его не применяют для дета
лей, подвергаемых динамическим нагрузкам.

Наряду со сталями и чугунами в теплообменных аппаратах 
используют цветные металлы и сплавы. Алюминиевый сплав АМг2 
по ГОСТ 4784—74* применяют для изготовления труб, а АМгб 
по тому же стандарту — для трубных решеток. Алюминиевые 
и медиые сплавы, а также медь хорошо сохраняют ударную вяз
кость при пониженных температурах, поэтому их употребляют 
для изготовления аппаратов низкотемпературных процессов. Алю- 
миниево-магниевые сплавы, содержащие более 2 % магния, не 
рекомендуется применять в условиях контакта с хладонами.

При наличии интенсивной хлористо-водородной коррозии 
в конденсаторах холодильных установок довольно широко при
меняют оловянные и алюминиевые латуни (ГОСТ 15527—70*) 
марок Л 070-1, ЛОМш70-1-0,05, ЛАМш77-2-0,05 (с добавлением 
мышьяка) для труб и ЛЖМц59-1-1 и Л 062-1 для трубных решеток.

Медь марок M l, M lp, М2, М2р, М3, МЗр по ГОСТ 859— 78* 
широко применяют для изготовления труб теплообменных аппа
ратов. В  теплообменной аппаратуре судовых установок исполь
зуется также титан марки ВТ 1-0 (ГОСТ 19807—74*). Трубы 
теплообменных аппаратов для судостроения часто изготовляют 
из сплавов марок МНЖ-5, МНЖМцЗО-1- l  (мельхиор) и дру
гих по ГОСТ 492—73*.

Нормы и методы расчета на прочность цилиндрических обечаек, 
конических элементов, днищ и крышек сосудов и аппаратов из 
углеродистых и легированных сталей регламентированы 
ГОСТ 14249—8 0 *, полностью соответствующим СТ СЭВ 596— 77, 
СТ СЭВ 597— 77, СТ СЭВ 1039— 78 — СТ СЭВ 1041— 78.

В  большинстве практических случаев для теплообменных 
аппаратов холодильных установок число циклов нагружения 
от давления, стесненности температурных деформаций и других 
воздействий не превышает 103 за расчетный срок службы, а ко
лебание нагрузки в рабочих условиях не выходит за пределы 
15 % от расчетного. Такая нагрузка в соответствии с указанным 
стандартом считается однократной, статической. При этом до
пускаемое напряжение 1о ] принимается равным меньшей из двух 
следующих величин: .

для углеродистых и низколегированных сталей:
[oI =  Ti(aT или о0.*)//ц; [о] =  пов/л»; 

для аустеиитных сталей;

[о1 «* !)сгхл/л,; [в] -  !)сгв/л„
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гд6 tj — поправочный коэффициент к допускаемым напряжениям 
/« =  1 — для всех деталей, кроме отливок; rj =  0,8 — для от
ливок, подвергающихся индивидуальному контролю неразруша- 
ющими методами; tj =  0,7 —  для остальных отливок); а т, а 0>1 
и сгь(1 — соответственно предел текучести и условные пределы 
текучести материала при остаточном удлинении 0,2 и 1,0 % ; ав — 
предел прочности материала; п, и пв — коэффициенты запаса 
прочности(Лг =  1,5; пв =  2,4).

Допускаемое напряжение для испытаний определяется через 
механические характеристики материала при 20 °С по формуле

[а] =» (о?  или а“ 2)/Лт. (8.1)
где пт — 1,1 — при гидравлических испытаниях и ят =  1 ,2 — 
при пневматических.

Для некоторых широко используемых в аппаратостроении 
марок стали допускаемые напряжения (МПа) при т\ =  1 имеют 
значения, приведенные в табл. 8.3 (ГОСТ 14249—80*). Для серого 
чугуна при расчете на растяжение коэффициент запаса прочности 
принимают Пв — 6-г-8 [6].

Нормы и методы расчета на прочность сосудов и аппаратов 
из меди и ее сплавов регламентированы РТМ 26-01-103—77, 
алюминиевых сосудов и аппаратов — РТМ 26-01-81—76, сосудов 
и аппаратов из титана — ОСТ 26-01-279—78.

Т а б л и ц а  8.3
Допускаемые напряжении дли некоторых сталей, МПа

Марка сталн

Расчетная температура 
стенки, *С

20 100 ISO 200 250

ВСтЗ 140 134 131 126 120
20 и 20К • 147 142 139 136 132

09Г2С, 16ГС, 17ГС, 17Г1С, 10Г2С1 183 160 154 148 145
10Г2 180 160 154 148 145
08XI8H10T, 08Х18Н12Т, 140 130 120 115 110

08Х17Н13М2Т, 08X17HI5M3T
12Х18Н10Т, 12Х18Н12Т, 160 152 146 140 136

10Х17Н13М2Т, 10X17H13M3T

П р и м е ч а н и я :  1. При значениях расчетных температур ниже 20 “С 
допускаемые напряжения принимаются такими ж е. как при температуре 20 °С 
прн условии допустимого применения материала при данной температуре. 2. Д ля 
промежуточных аяачеиий расчетных температур стенки допускаемое напряжение 
определяется линейн ой интерполяцией с округлением результатов до O.S МПа 
в сторону меньшего зиачекии. 3 . Д ля стали марки 20 с  о|° <  220 МПа допускае
мые напряжения, указанные в таблице, умножаются на о^°/220. 4. Д ля сталя 
марки 10Г2 с  ago <  280 МПа допускаемые напряжения, указанные в таблице, 
умножаются на a | j2/280. 5 . Д ля сталн марок 08X 18H 10T , 08Х 18Н 12Т  с <  
<  210 МПа допускаемые напряжения, указанные в таблице, умножаются на 

agJj/210. 6. Д ля сталн марок 12Х 18Н 10Т . 12Х 18Н 12Т , Ю Х17Н 13М 2Т, 
10X 17H J3M 3T  с  <  МПа допускаемые напряжения, указанные в таб
лице, умножаются на agJ.,/240.
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8.2. РАСЧЕТ КОРПУСОВ 
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ

Корпуса кожухотрубных теплообменных аппаратов выполнены 
в виде цилиндрических обечаек, закрытых с торцов днищами 
и крышками различной формы. Такие обечайки являются частным 
вариантом оболочек вращения. Сечение оболочки плоскостью, 
проходящей через ось вращения, называют меридиональным или 
первым главным сечением, а кривую пересечения этой плоскости - 
со срединной (по толщине) поверхностью оболочек называют:. 
меридианом. Сечение оболочки плоскостью, перпендикулярной 5 
к меридиану, называют вторым главным сечением. ■}

Если двумя меридиональными и двумя перпендикулярными j 
к меридиану сечениями выделить из оболочки элемент, то в об- : 
щем случае на его грани будут действовать следующие равно- ■! 
мерно распределенные удельные нагрузки, обусловленные, на- ; 
пример, внутренним давлением в оболочке: 5  — удельная сила, * 
растягивающая элемент в меридиональном направлении; Т  —' .• 
удельная кольцевая сила, растягивающая элемент в кольцевом 
направлении; М — удельный меридиональный изгибающий мо
мент, стремящийся изменить кривизну элемента в меридиональном 
направлении; К. — удельный кольцевой момент, изменяющий 
кривизну элемента во втором главном сечении; N — удельная 
поперечная сила, действующая по граням вторых главных сече- jj 
ний в направлении радиуса. Теорию, учитывающую все нагрузки, ? 
в том числе поперечную силу N н моменты М я К, называют 5 
моментной теорией оболочек. !

В  большинстве практических случаев при расчетах тонко- ‘ 
стенных оболочек вращения, находящихся под воздействием 
равномерно распределенного давления, изгибающие моменты и 
поперечную силу не учитывают, поскольку вызываемые ими 
напряжения невелики по сравнению с напряжениями от действия 
сил S  и Т. Теорию расчета оболочек, в которой учитывают только \ 
растягивающие или сжимающие силы S н Т , называют безмоменш- \ 
ной или мембранной теорией оболочек. Во многих случаях расчеты > 
по этой теории дают вполне удовлетворительные результаты, j

В реальных аппаратах приходится иметь дело с оболочками, 
нагруженными системами симметричных сил и моментов, рас
положенных по свободному краю оболочки. Сначала опыт, а затем 
и теория показали, что влияние таких сил на напряжение и де
формации может быть весьма значительным, а их неучет может 
приводить к совершенно неправильным результатам. Задача 
учета краевых нагрузок при расчетах оболочек получила назва
ние краевой задачи.

Краевые силы и моменты обусловлены ограничением свободы 
деформаций краев оболочек, соединенных с оболочками иной 
формы или толщины, с фланцами, крышками и другими элемен
тами. Кроме того, краевые нагрузки могут возникать вследствие
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Ряс. 8 .1 . Элементы аппаратов, в которых возникают краевые силы н моменты

резкого изменения давления и температуры, а такж е прочностных, 
и физических характеристик материалов оболочек в меридиональ
ном направлении. Некоторые элементы аппаратов, в которых 
возникают краевые силы н моменты, показаны на рис. 8.1.

Напряжения, обусловливаемые краевыми нагрузками, 
действуют в сравнительно небольшой зоне, прилегающей к краю, 
и быстро затухают по волнообразному, знакопеременному закону. 
Уже на расстоянии полуволны их величина составляет несколько 
больше 4 % от ее значения на краю. Поэтому длинным условно 
считают такой цилиндр, длина которого больше полуволны / 
изменения краевых нагрузок и напряжений. Д ля стальных ци
линдров / =  2,5 Rs (где R  — средний радиус, a s  — толщина 
стенки цилиндрической оболочки). При длине цилиндра меньше I 
краевые нагрузки, возникающие на одном краю, оказывают 
влияние на деформации другого края. У длинных ж е цилиндров 
краевые нагрузки, возникающие на одном краю, не влияют на 
деформации другого края. Поэтому расчетные схемы длинных 
и коротких цилиндров прн учете краевых нагрузок различны.

Результирующую краевых сил и краевые моменты определяют 
из уравнений совместности деформаций для сопряженных краев 
оболочек. После этого находят удельные силы и моменты S , Т , М, 
К, N с учетом краевых и внешних нагрузок и определяют напря
жения в оболочках. В частности, для длинной цилиндрической 
обечайкн, жестко соединенной с недеформируемой крышкой и 
нагруженной внутренним избыточным равномерным давлением р , 
суммарные удельные нагрузки в стыке определяются выраже
ниями:

S  =  pR/2; Т =  ц/>Я/2; М  =  (2 — ц) pl(4Л2);

К  -  (2 — ц)/(4*2); N --- р (2 -  ц)/(2й),

где |i — коэффициент Пуассона (для сталей |* =  0,3); k — коэф
фициент затухания напряжений, вычисляемый для цилиндри
ческих обечаек с расчетной толщиной стенки sH и средним ра
диусом R по формуле
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Под действием перечисленных сил и мо
ментов в стыке обечайки возникнут меридио
нальные ат , кольцевые ак и касательные т 
напряжения, которые вычисляются по фор
мулам:

От =  (S/s«) ±  (бМ/вд);
Ок =  (T '/Sr) ±  (6  K/S%)\ X S= N I  S r .

бранные напряжения 
в тонкостенном ци
линдре

внутренней,
поверхности

Знак «плюс» относится к 
а знак «минус» — к внешней 
обечайки.

Эквивалентное' напряжение по энергетической теории проч
ности Для плоского напряженного состояния находят с помощью 
выражения

а э =  у  -f- a i — ат ая.

Для выполнения условия прочности а ,  не должно превышать 
допускаемого напряжения для сварного шва.

В случае других расчетных схем оболочек для учета краевых 
нагрузок следует воспользоваться специальной литературой [61.

При конструировании аппаратов нужно иметь в виду, что на 
величины краевых нагрузок оказывают влияние конструкции 
элементов и свойства материалов. Ббльшие краевые напряжения 
возникают в жестких соединениях и при использовании хрупких 
материалов. С увеличением пластичности материала краевой эф
фект проявляется в меньшей степени вследствие большей податли
вости материала деформациям. В случае применения хрупких 
материалов, таких как  чугун , или при наличии в конструкции обо
лочек резких переходов расчет следует проводить с учетом краевых 
напряжений. При этом нужно учитывать, что краевые напряжения 
имеют местный характер, Поэтому толщины стенок должны быть 
увеличишь! лишь в зоне действия этих напряжений.

При расчетах стальных обечаек, обечаек из титана, титана и 
алюминиевых сплавов, с плавными переходами между сопрягае
мыми элементами, которые широко распространены в современ
ном аппаратостроенни, толщины стенок можно определять без 
учета краевых напряжений с использованием формул безмомент- 
ной теории, учитывая только мембранные напряжения, показан
ные на рнс. 8.2.

Цилиндрические обечайки аппаратов, толщина стенки которых 
не превышает 10 % внутреннего диаметра D, называют тонкостен
ными. Это связано с тем, что при таких толщинах стенок расчеты 
на прочность по формулам для толстостенных цилиндров с учетом 
неравномерности распределения напряжений по толщинам стенок 
и для тонкостенных при равномерных напряжениях по толщинам 
дают одинаковые результаты.
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Основным исходным уравнением безмоментной теории для рас
чета иа прочность осесимметричных оболочек вращения, нагру
женных избыточным давлением р , является уравнение Лапласа

(Om/Pm) +  (сГк/Рк) — P/S*, (8.2)
где pm — радиус кривизны срединной поверхности оболочки в на
правлении меридиональной кривой; р„ — радиус кривизны той ж е 
поверхности в направлении, перпендикулярном к меридиональной 
кривой. Для цилиндрических оболочек рт  =  оо, а р„ =  R =  
= D J 2 (Dc — средний диаметр). Поэтому толщина стенки опре
деляется кольцевыми напряжениями о , и в  силу выражения (8.2)

Sr =  pD j{2aK). (8-3)
Известно [6J, что меридиональное напряжение в цилиндри

ческих обечайках ат  — pD J(4sR) в два раза меньше кольцевого, 
поэтому продольное сечение и продольный сварной шов являются 
более опасными. Напряжения изгиба в стенке а ,  =  р/2 и ради
альное напряжение оу =  —р для тонкостенных аппаратов прене
брежимо малы по сравнению с <7И.

Подставляя в формулу (8.3) вместо ок допускаемое напряже
ние [а] или, если аппарат сварной, то срр [о ] (срр — коэффициент 
прочности продольного сварного шва), выражая средний диаметр 
£>с через внутренний D (Dc ~  D +  sR) и полагая р =  pR, полу
чаем формулу для расчетной толщины стенки

Sr== 2 Ю ]ф р-р*'*

Коэффициенты прочности сварных швов, установленные 
ГОСТ 14249—80*, приведены в табл. 8.4.

Исполнительная толщина стенки обечайки определяется с уче
том конструкторской прибавки с по формуле

s 3* «а +  с,
где с =  ct +  ct +  ct .

Прибавка "ct предназначена для компенсации коррозии или 
эрозин при контакте с активными средами; она зависит от агрес
сивности рабочей среды, химической стойкости материала обе
чайки и срока службы аппарата. При наличии данных испытаний 
скорости коррозии или эрозии ct находят перемножением этой 
скорости и принимаемого срока службы аппарата. Для обечаек, 
изготавливаемых из углеродистых сталей и работающих в усло
виях атмосферной коррозии, сх =  14-3 мм. При двустороннем кон
такте с коррозионной или эрозионной средами прибавка сг соот
ветственно увеличивается. Д ля теплообменных аппаратов холо
дильных установок прибавку сх обычно принимают односторонней, 
равной I мм. Иногда для обечаек аппаратов из высоколегирован
ных сталей и углеродистых, плакированных слоем коррозионно- 
стойкой стали, принимают et =  0. Прибавка с2 предназначена
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Т а б л и ц а  8.4
Коэффициент прочности сварных швов

Вид саариого шаа

Коэффициент прочности 
сварных швов

при длине 
контролируемых 

швов 100 % 
от общей 
длины *

при длине 
контролируемых

ШВОВ
1 0 - 5 0  % от 

общей длины *

Стыковой или тавровый с двусторонним 
сплошным проваром, выполняемый автома
тической или полуавтоматической сваркой 

Стыковой с подваркой шва или тавровый 
с двусторонним сплошным проваром, вы
полняемый вручную 

Стыковой, доступный сварке только с од
ной стороны и имеющий в процессе сварки 
металлическую подкладку со стороны кор
ил шва, прилегающую по всей длине шва 
к основному металлу 

Втавр, с конструктивным зазором свари
ваемых деталей 

Стыковой, выполняемый автоматической 
и полуавтоматической сваркой с одной сто
роны с флюсовой или керамической под
кладкой

Стыковой, выполняемый вручную, с од
ной стороны

*  Объем контроля определяется техинч 
влеиие и правилами Госгортехнадзора СССР.

1 . 0

1 . 0

0,9

0 , 8

0.9

0 ,9

ескнмя требоваии

0,9

0 .9

0 , 8

У 0,65  

0 . 8

0,65

ЯЫН В *  ИЯ ГОТО*

для компенсации отрицательных допусков на толщину листа. 
Технологическая прибавка сг предусматривает компенсацию уто
нения стенкн элемента при технологических операциях: вытяжке, 
штамповке, гибке и т . д . Эта прибавка не включает в себя округ
ление исполнительной толщины до стандартной толщины листа. 
Прибавки с2 и с , учитывают в тех случаях, когда их суммарная 
величина превышает 5 % номинальной толщины листа.

Принимаемые окончательно при конструировании диаметры 
и толщины стенок обечаек аппаратов должны соответствовать дей
ствующим стандартам на листовой прокат, трубы и диаметры аппа
ратов.

Д ля стальных цилиндрических аппаратов, обечайки которых 
выполняются из листового проката, за базовый принимается вну
тренний диаметр, а в случае изготовления обечаек из труб — на
ружный диаметр. Этн диаметры принимают в соответствии 
с ГОСТ 9617—76* (для стальных сварных обечаек диаметром от 
400 до 20 ООО мм и для стальных обечаек из труб диаметром от 133 
до 1420 мм, а такж е для обечаек из цветных металлов и сплавов
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диаметром до 4200 мм). Допускаемое внутреннее избыточное дав
ление для аппарата рассчитывается по формуле

rni я  (8.5)
т  D + (s —с)

Формулы (8.4) и (8.5) согласно ГОСТ 14249—80* применимы 
для обечаек и труб с D ^  200 мм при (s — c)!D <  0,1 и для труб 
с D <  200 мм при (s — с)Ю с  0,3.

Расчет аппаратов на прочность для условий испытаний произ
водить ие требуется, если />пр <  Рв. 1.35 1сг 1а0/ [<у ], где [о80] и 
[а I — соответственно допускаемые напряжения при 20 °С и при 
рабочей температуре аппарата.

Если пробное давление превышает указанную величину, то 
проверяется условие прочности для режима испытаний, имеющее 
вид:

Рпр^о г ,

где 1а) — допускаемое напряжение для условий испытаний, опре
деляемое по формуле (8.1).

Рассмотренный расчет обечаек теплообменных аппаратов, 
нагруженных только внутренним избыточным давлением, иногда 
является недостаточным в связи с действием на обечайку темпера
турных усилий, сил тяжести, а в некоторых случаях — ветровых 
и сейсмических нагрузок. Температурные усилия и напряжения 
характерны для кожухотрубных теплообменных аппаратов жест
кого типа, в которых трубные решетки с заделанными в них кон
цами труб жестко соединены с торцами обечайки (см. рис. 8.10).

При различных температурах нагрева и различных материалах 
труб и обечайки нх температурные деформации в свободном со
стоянии оказались бы различными. Жесткое соединение труб с обе
чайкой через трубные решетки не допускает свободу деформаций, 
что н обусловливает возникновение температурных усилий. При 
определении этих усилий предполагают, что трубные решетки не 
деформируются и поэтому температурные усилия равномерно рас
пределяются иа все трубы.

Если обозначить а т и а 0 температурные коэффициенты линей
ного расширения материалов соответственно труб и обечайки; 
Ег и £ 0 — модули упругости материалов труб и обечайки; FT и 
F0 — площади поперечного сечения всех труб и обечайки; tr и 
t0 — температуры труб и обечайки, то из уравнений совместности 
температурных деформаций и уравнений равновесия сил нетрудно 
определить температурное усилие Q* в конструкции 161.

В том случае, когда t* >  t0 и а ,  >  а 0,

s)t __  (t t r < T --- «0 *0 >  E,E0F о

V  “  E,FT+ E 0P0
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Температурные напряжения в трубах и обечайке будут соот
ветственно равны:

(Т* —— gpfo) о .

F т  E TF т  4" о » g  g .

_ С* _ (®Т̂ Т —’®о̂ о) ЯТЯ0ГТ
° ~  Fo “  Ят^т + Е„Л> /

При одинаковых материалах труб и обечайки, когда оц =  сс0 
и £ т =  Ео, оказывается, что oi/oi =  F0/Fr .

Расчеты п ока^ааю т, для стальных труб и обечаек при раз
ности их темпешггур 25 °С и при FT =  (l-r-2) F0 напряжение от =  
=  18,8-г-28,2 МПа, а* =  28,2-=-37,6 МПа. Это достаточно большие 
величины, пренебрежение которыми может привести к  ошибоч
ным резуль/атам.

Если суммарное осевое усилие F, определяемое силами давле
ний в трубах и обечайке и температурным усилием, растягивает 
обечайку, то толщину стенки следует определить из условия проч
ности кольцевого сварного шва по формуле

sR — FI(nDq>Tlo]), (8.7)

где <рт — коэффициент прочности кольцевого сварного шва.
Из значений sR, полученных по формулам (8.4) и (8.7), оконча

тельно следует принять большее.
При сжимающем суммарном осевом усилии F обечайка прове

ряется на устойчивость по ГОСТ 14249—80*. Методы определения 
F, установленные ОСТ 26-1185—81, рассматриваются в п. 8.5.

Д ля уменьшения темпе
ратурных напряжений oj 
и а ' в обечайку может быть 
вварен линзовый компенса
тор, имеющий вид гофра. 
Конструкции и расчет линзо
вых компенсаторов приве
дены в справочной литера
туре {39].

Силы тяжести вызывают 
дополнительные напряжения 
в обечайках аппаратов. 
В частности, расчетная схема 
горизонтального аппарата, 
установленного на двух

Рис. 8.3. Расчетная схема гори
зонтального аппарата иа двух сед- 
ловых опорах прн действии на 
иего снл тяжести
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седловых опорах, при действии на него силы тяжести показана 
на рис. 8.3.

Аппарат рассматривается как  балка на опорах, нагруженная 
равномерно распределенной по длине нагрузкой q = G /{L +  
-f 0,75В), где G — сила тяжести аппарата в рабочем состоянии; 
L — длина обечайки; Н высота днища. Для двухопорных аппа
ратов реакция опоры Q =  0,5G. Расчет таких аппаратов произ
водится методами, устанавливаемыми РТМ 26-110—77. Изгибаю
щий момент в середине аппарата.

Коэффициенты f lt f2, f 3 и /4 принимаются по графикам рис. 8.4 
в зависимости от относительных размеров аппаратов. Для аппа
рата без колец жесткости b «  0,2D, а для аппаратов, подкреплен
ных кольцами жесткости, b »  0,2L.

Обечайку, толщина стенки которой определялась по формуле 
(8.4) или (8.7), необходимо проверить на прочность при следующих 
нагрузках: от совместного действия внутреннего давления в аппа
рате и изгиба под влиянием силы тяжести; от действия перерезы
вающей силы и кольцевых напряжений в опорном сечении обе
чайки.

Прочность стенки обечайки посередине пролета и иад опорой 
при совместном действии внутреннего давления pR и изгиба, про
веряется по формулам:

где kt — коэффициент для обечаек, не укрепленных кольцами 
жесткости в опорном сечении, зависящий от угла обхвата б аппа
рата седловой опорой и определяемый по рис. 8.5, а . При уста
новке колец жесткости в опорных сечениях kt =  1. При действии 
на аппарат осевой силы F, определенной с учетом давлений и тем
пературных усилий, первое слагаемое в формулах (8.8) и (8.9) бу
дет FUnD (s — с) ). Условие прочности при действии перерезы
вающей силы Q„ для рбечаек аппаратов, не имеющих колец жест
кости, в местах расположения опор таково:

(8.8)

(8.9) .

при b/D >  0,25

* =  Ыш — e f  <  0 ,8 1а1;
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При bID <  0,25 

где &7 и kB — коэффициенты, определяемые по рис. 8 5 в

жен?я\Гр!Р„ Т ы “ ЖеС' “ ° С™ В ’’аС“0Л<-
Qtt « 0 , 8  [о]. хт =  0,64 D (s — с)

Напряжение растяжения в выпуклом днище

2ku Qо3 ~Ь 1 >25 [о], (8.10)аЬ(5 —С)
где k9 — коэффициент, определяемый по рис. 8 5 а- а. — напп«
жение в днише от rh v to рнпйгп Hr ... 1 1  ' а4 ?_аЛРя*
a)f>

0,34

0,30

а 26 

0,22 
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0,14
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Рис. 8 .5 . Графики д ля  определения коэффициентов ke—ftu  (а) и Ац (б)

Прочность опорного сечения обечайки, не укрепленной коль
цами жесткости, по кольцевым напряжениям о5 проверяют в двух 
точках:

в нижней точке опорного сечения
Qа, 1 =  k10 ' (s — C ) l e <  Фт М , (8.11)

в верхней точке на гребне седловой опоры для двухопорных 
аппаратов прн LID <  4

а «  =  (s- о *  р и г * + 6&11 ~ г ]  *  1®ь (8.12)

где £,0 и ku  — коэффициенты, определяемые иа рис. 8.5, а  и б; 
/„ — эффективная длина обечайки в сечеиии над опорой, рассчи
тываемая по формуле

но ие более В +  30 (s — с), где В — ширина седловой опоры.
При наличии между седловой опорой и обечайкой опорного 

листа в формулы (8.11) и (8.12) вместо s следует подставлять сум
марную толщину стенки и опорного листа, но не более 2s. Необ
ходимо такж е проверить прочность обечайки аппарата за преде
лами опорного листа, подставив вместо ширины опоры В ширину 
опорного листа и выбрав коэффициенты и kn  в зависимости от 
угла обхвата обечайки опорным листом.

Расчет элементов седловых опор и обечаек аппаратов, укреп
ленных кольцами жесткости, а такж е многоопорных горизонталь
ных и вертикальных аппаратов приведен в специальной справоч
ной литературе [391. Там ж е приведены необходимые „сведения по
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подбору строповых устройств и проверке прочности стенок обе
чаек под строповыми устройствами при монтаже. Расчет верти
кальных аппаратов на действие ветровых и сейсмических сил рас
смотрен в книге [39 ]. Эти вопросы не являются характерными для 
теплообмениых аппаратов холодильных установок и поэтому в на
стоящей книге опускаются.

8.3 . РАСЧЕТ ДНИЩ И КРЫШЕК 
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ

Наиболее распространенной формой днищ в сварных аппаратах 
является эллиптическая форма с отбортовкой на цилиндр 
(рис. 8.6, а ). Меридиональная кривая этих днищ выполняется 
по полуэллипсу. Размеры стальных эллиптических днищ регла
ментированы ГОСТ 6533—78*. Днища такой формы при неболь
ших осевых размерах имеют приблизительно одинаковую нагру
зочную способность с цилиндрическими обечайками равной тол
щины благодаря относительно равномерному распределению на
пряжений, обусловленному постепенным и непрерывным изме
нением раднуса кривизны от края к центру.

Полушаровые отбортованные днища (рис. 8.6, б), изготавли
ваемые согласно МН 4704—63 с D =  3,6-£-12 м и толщиной стенок 
10—36 мм, целесообразно применять в крупногабаритных аппара
тах, Подведомственных Госгортехнадзору.

Сферические неотбортованные днища по ОСТ 26-01-1297—75 
(рис. 8.6, в) применяются главным образом в виде составных 
частей отъемных крышек в аппаратах, работающих под избыточ
ным давлением до 1,6 МПа. Плоские отбортованные (рис. 8.6, г) и 
неотбортованные (рис. 8.6, д) днища применяют при избыточных
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давлениях до 0,07 МПа, так как  их толщина, полученная из усло
вия прочности, существенно больше толщины цилиндрической 
обечайки. Достоинствами плоских днищ являются конструктив
ная простота, технологичность и низкая стоимость. Кроме указан
ных иногда применяют конические днища и переходы 139], но 
в теплообменных аппаратах холодильных установок они исполь
зуются весьма редко.

Расчет днищ и крышек на прочность выполняется по нормам 
ГОСТ 14249—80*. Расчетная толщина стенки эллиптического и 
полусферического отбортованного диища, нагруженного внутрен
ним избыточным давлением при условиях 0,002 с  (s„ — c)lD <  

0,1; 0,2 <  Я„/Ь с  0,5, определяется по формулам:

5й== 2ф [аТ-Ж 5р7; Sj> =  Sr +  с' (8.13); (8.14)

где 5Д — фактическая толщина днища; с — конструктивная при
бавка, принимаемая так  же, как  для обечайки; D — внутренний 
диаметр обечайки; Ня — высота внутренней неотбортованной 
части днища; R — радиус кривизны в вершине днища, R = 
= £)а/(4Яд) {R — D — для эллиптических днищ с Я д = 0.25D; 
R =  0,5D — д л я ; полусферических днищ с Ня — 0,5D).

Если длина цилиндрической отбортованной части эллиптиче
ского днища Лц >  0,8 \f D (s„ — с) или Лц >  0,3 y^D (sn — с) — 
полусферического, то толщина днища должна быть не меньше тол
щины стенки сопрягаемой с ним обечайки, рассчитанной при 
Фр =  1. Для днищ, изготовленных из нескольких заготовок, коэф
фициент ф следует принимать в соответствии с табл. 8.4.

Напряжение в днище от внутреннего давления, используемое 
при проверке прочности по формуле (8.10), определяется выраже
нием

ст4 =  \pBR/[2 (вд -  С)]\ +  ( р н /4). (8.15)

Конструкции сварных соединений плоских днищ с цилиндри
ческими обечайками аппаратов показаны на рис. 8.7. Расчетная 
толщина днища находится по формуле

S i r  =  k k 0 D r  V Л н / ф Т с т Г .  ( 8 - 1 6 )

где значения коэффициента k и расчетного диаметра DR в зависи
мости от конструкции соединения диища с обечайкой прини
маются по табл. 8.5.

Коэффициент ослабления k0 диища отверстиями равен: 
при одном отверстии диаметром d

k0 =  / 1  - f  dlDR +  (d/D~Rf ; (8.17)

при нескольких отверстиях

k0 =  \ f l- Г  (8.18)
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где 2  di — максимальная сумма длин хорд отверстий в наиболее 
ослабленном диаметральном сечении днища.

Для днищ без отверстий k0 =  1.
Исполнительная толщина диища Sj =  s1H с, где конструк

ционная прибавка с определяется так ж е, как  для обечаек.
Во всех случаях толщина днища sx должна быть не меньше тол

щины сопрягаемой с ним обечайки. Толщина s2 утоненной части 
плоского диища по рис. 8.7, к, рассчитывается по формулам:

^ан^гпах ((Si c)f/3(D R Di)/Dr ; 0,5£)дрн/[сг]|; sz ^ s 3R-\-c.
Приведенные формулы применимы при ( s ,— c)IDr «  0,1. 

В случае (st — c)/DR > 0 ,1  необходима проверка допускаемого 
давления на днище по формуле

[Р] == [(% — c)l(kk0DR)]* feptp lo], 
где поправочный коэффициент kp определяется по выражению

2,2 Imin {'• ° ' Т + ^ l  + t6(S l-
Типовые конструкции отъемных крышек показаны на рис. 8.8. 

Толщины стенок эллиптических крышек (рис. 8.8, а  и б) опре- 
а) a> l,7s б) а > 0,85 s В)

S Г "
ч I 1

7777777777777̂ 77.

S .  -----
Vi— H 1
W////A С

*  ^
Рис. 8 .7 . Конструкции сварных соединений плоских днищ с цилиндрическими 
обечайками аппаратов: а — с односторонним угловым швом без скоса кромки; 
б , г, з — с двусторонним угловым швом без скоса кромок; в — с односторон
ним угловым швом и скосом двух кромок; д — с двусторонним угловым швом 
и двусторонним скосом кромки обечайки; е — с двусторонним угловым швом 
и двусторонним скосом кромки днища; ж  — с односторонним тавровым швом 
я криволинейным скосом кромки днища; и —  с односторонним стыковым швом 
я подкладкой; к  — с односторонним стыковым швом в замок и скосом двух кромок
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Т а б л и ц а  8.5
Значения коэффициента к  и D r  в  зависимости от конструкций 

сварного соединения плоского круглог<* днища с обечайкой

Конструкции 
сварного 

соединений 
(см. рис. 8.7)

Условие соединения к Or

а
б
в
г
д 1 

1 
1 

1 
1 0,53

0,50
0,45
0,50
0,41

d r = d

е (s — c)/(s! — с) с  0,5  
(*— c)/(sj — с)  >  0 ,5

0,41
0,38 Dr =  D

ж (s — <:)/(*! — с)  <  0,5  
(s— c)/(s,— с) >  0,5

0,45
0,41 D * = D

a (s— c)/(sj— с) <  0,5  
(s — c)/(s± — с) >  0,5

0,41
0,38 Dr =  D

и
VD ( s — с) 

/ <  \TD (s с)

шах {0,35; 0 ,45 [1 —
-  0,23 ( s -  c )/ (s ,-  c)]} 

max {0,4; 0,47 [1 —
— 0,23 (s — c)/(s, — c) ]}

Dr =*D— R

К

'S
T»

' 
1 

1

1
1

 

V
A

o
o

СЛ
СЛ 0 ,41

0,38 D% =  D

деляются по формулам (8.13) и (8.14). Фланцы для этих крышек 
выбираются стандартными по ОСТ 26-427—79, ОСТ 26-428—79, 
а иногда делаются специальными. Толщина стенки сферической 
крышки (рис. 8.8, в и з )  рассчитывается по формулам:

5Д =  0,58^л/?/(ф [a]); s„ ^  sA с.

Эти формулы применимы при условиях (вд — c)/R <  0,1; 
0.95D <  R <  D.

Формулы для расчета плоских круглых крышек применимы 
при условии (вг — c ) / D r  с  0,1, где sx — исполнительная толщина 
бесфланцевой части крышки.

Расчетная толщина slR крышек с уплотнением по краю 
(рис. 8.8, д) определяется по формуле (8.16), в которую в этом слу
чае подставляют k =  0,4; Dr ~ D q (D6 — диаметр центровой 
окружности болтов), а для конструкции крышек на рис. 8.8, е коэф
фициент k — 0,41; DH =  Dn. с (Du. с — средний диаметр про
кладки). Коэффициент k0 для всех плоских крышек определяется 
по формуле (8.17) или (8.18).
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Рнс. 8 .8 . Типовые конструкции отъемных крышек теплообменных аппаратов: 
а — эллиптическая с плоским фланцем; б — эллиптическая с фланцем, прива
ренным встык; в — сферическая с угловым спарньш соединением с фланцем; 
г — сферическая со стыковым сварным соединением с фланцем; д — плоская 
с уплотнением по краю крышки; е — плоская, зажатая между фланцами; ж — 
плоская с уплотнением на соединительном выступе; з — плоская с уплотненней 
шиМ— паз; и — плоская с уплотнением овальной или восьмиугольной прокладкой

Толщина плоских крышек с дополнительным краевым момен
том (рис. 8.8, ж —и) определяется по выражениям;

Si в  — M i ^ r  V Pr/Iw [о]] ; sx ̂  Sib -f- с.
Значение коэффициента kt рассчитывается по формуле:

=  0,41 У  [ 1 + 3ф (-Б^ - -  1 ) ] / ( D 6/ d I j ,

где ф =  1 +  (RJQn)’ Rn — реакция прокладки; Qn — равнодей
ствующая внутреннего давления на крышку [см. формулу (8.31)1.

Толщина крышек с дополнительным краевым моментом в месте 
уплотнения определяется по формуле

sa max [kz У Р б/[о) ; 0,6Р б/([о] D„. 0)} +  с» (8.19)
где

ka — 0,8 у  (DS/DB_ с) — 1;
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Р6 — болтовая нагрузка, принимаемая большей из значений, най
денных по условиям монтажа или рабочим условиям [см. формулы 
(8.32) и (8 .33)].

Толщина s3 края крышки по рис. 8.8, ж вне зоны уплотнения 
рассчитывается по формуле (8.19), в которую вместо D„. 0 следует 
подставить Dx — наружный диаметр выступа.

8.4. УКРЕПЛЕНИЕ ОТВЕРСТИЙ В ОБЕЧАЙКАХ 
И ДНИЩАХ АППАРАТОВ

Отверстия в стенках обечаек и днищ аппаратов, которые выре
зают для установки люков и штуцеров, ослабляют сечения и 
вызывают существенную концентрацию напряжений вблизи краев 
отверстий. Во избежание разрушений ослабленных сечений в боль
шинстве случаев вырезанный материал приходится компенсиро
вать за счет местного утолщения стенок патрубка штуцера или 
аппарата. Такая компенсация называется укреплением отверстий.

Типовые конструкции укрепления отверстий показаны на 
рис. 8.9.

Наиболее предпочтительным с технологической и экономиче
ской точек зрения является укрепление отверстий приварными 
штуцерами (рис. 8.9, а—б). Если таким образом достигнуть укреп
ления отверстия не удается, то применяют конструкции укрепле
ний отверстий с накладными кольцами (рис. 8.9, г, д), торовой 
вставкой (рис. 8.9, в) и отбортованной стенкой (рис. 8.9, е). Врез
ные и накладные бобышки (рис. 8.9, ж, з) обычно применяют в слу
чаях фланцевых присоединений патрубков. Все укрепляющие 
кольца, а такж е накладные бобышки должны иметь контрольные 
сквозные отверстия М10, расположенные в нижней части колец 
или бобышек при рабочем положении аппарата. Эти отверстия 
предназначены для присоединения патрубков, через которые на
гнетается воздух под давлением 0,6 МПа при испытаниях герме
тичности сварных швов.

Нормы и методы расчета на прочность укрепления отверстий 
установлены ГОСТ 24755—81. Расчетные диаметры dR отверстий 
и штуцеров в зависимости от их формы и расположения относи
тельно обечаек и днищ определяются следующим образом. Для 
отверстия в стенке обечайки, перехода или днища при наличии 
штуцера круглого поперечного сечения с внутренним диаметром 
d, ось которого совпадает с нормалью к поверхности в центре отвер
стия или лежит в плоскости поперечного сечения обечайки, 
а также для круглого отверстия диаметром d без штуцера 
(рис. 8.9, а, б, г, д, ж, э, л)

dR =  d 4- 2с.

В случае отверстия для штуцера круглого поперечного сече
ния, ось которого совпадает с нормалью к поверхности в центре
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Рис. S .9 . Конструкции укрепления отверстий в  стенках аппаратов и дии
а — приварным штуцером с внешней и внутренней сторон; б — приварной ввод! 
ной трубой; в — торцевой вставкой; г —  приварным снаружи накладным коль| 
цом; а — приварным снаружи я изнутри накладными кольцами; е — отборто 
ванной стенкой; ж — врезной бобышкой; а — накладкой бобышкой; и — рас 
положение овального отверстия на обечайке; к  —  расположение наклонного! 
штуцера в плоскости продольного сечения обечайкн; л — расположение шту
церов в плоскости поперечного сечения обечайки; м —  смещенный штуцер на 
эллиптическом днище
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отверстия, при наличии торообразной вставки или отбортовки 
(рис. 8.9, в, е)

dR =  d +  1,5 (R -  sR) +  2с.

Д ля отверстия овального профиля,’ большая ось которого 
составляет угол со с образующей обечайкой (рис. 8.9, и) при нали
чии штуцера с внутренним диаметром d круглого поперечного сече
ния, наклоненного под углом у к  нормали к поверхности обечайки,

dR =  (d +  2с) (I - f  tg2 у cos2 to).

При такой конструкции условиями применимости расчетных 
формул являются у  •< 45°; dx!d% «  1 +  [2 DR (s — c)]/d2. Эти 
ограничения ие распространяются на штуцера, оси которых лежат 
в плоскости поперечного сечения обечайки.

Д ля такого же отверстия без штуцера

dR — (d 4- 2с) Isin2 со -f  I(di +  2c)/(da +  2c) 1* cos2co],

где du d3 — большая и малая оси овального отверстия (для вы
пуклых диищ принимают со == 0).

Д ля отверстия штуцера на эллиптическом днище, центр кото
рого смещен на расстояние х  от оси днища (рис. 8.9 , м ),

dR — (d -f- 2с)IУ 1 — (2x/Z)H)2 ,

где Dr — расчетный диаметр днища. При этом должно быть у <
<  60° (см. рис. 8.9, м).

Значения расчетных диаметров DR для различных оболочек 
и условия применимости формул ГОСТ 24755—81 приведены 
в табл. 8.6.

Расчетная толщина стенки эллиптических днищ с отверстиями, 
нагруженных внутренним избыточным давлением, определяется 
по формуле

sr — PrDb/{4 <р[а] — pR),

где Dr вычисляется в соответствии с табл. 8.6.
Расчетная толщина стенок обечаек вычисляется по приведен

ным ранее выражениям. Отверстия в краевой зоне выпуклых днищ 
в порядке исключения допускаются при условии

dR «  max {(s — с); 0 ,2 -/D r {& — с)).

К ак правило, отверстия в краевых зонах днищ и обечаек не
допускаются. Поэтому расстояние х0 по проекции образующей 
на плоскость основания днища от его края до оси штуцера должно 
быть:

для эллиптических днищ

х0 0,05 (D — d);
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Т а б л и ц а  8.
Расчетные диаметры D&

•6 |

Укрепляемый
элемент

Условия применимости 
формул

° R
*r /d «/О

Цилиндрическая обечай
ка

Конические переход или 
днище

< 1,0
<0.1

< 0,I/cosa*

D

D/cos в

Эллиптическое днище

То ж е, стандартное (Яп=  
=  0.25D)

Сферическое днище

*  a  — угол  меж ду обр

< 0,5

азующей в ось

<0,1 

ю конической

D* l / l2 Н V D* 
2D V 1— 3 (x/D)*

2R

обечайки»

для сферических днищ
х0 max {0,1 (D +  2s); 0,09 +  s} +  0,5d.

Ширина зоны укрепления в обечайках, переходах и днищах 
при отсутствии накладного кольца

В0 =* Y D B{s — c) .
Расстояние от края цилиндрической обечайки до оси штуцера 

или отверстия должно быть
x0 -2s(B0 +  d)l2.

Если расчетный диаметр одиночного отверстия dB не превы
шает величины

d0R — 2 {[(s — с)/Sr] — 0,8} В0*
то производить укрепление отверстия ие требуется. В этом случае 
штуцер выбирается из конструктивных и технологических сооб
ражений.

Отверстие считается одиночным, если расстояние от его края до 
края ближайшего к нему отверстия удовлетворяет условию

Vd'n (s'„ s — с) +  У dk ( s « s  — с) , (8.20)
где d'n и — расчетные диаметры отверстий; и ^  — толщины 
накладных колец.

Расчетная толщина стенки штуцера, нагруженного избыточ
ным давлением, определяется по формуле

sib  =  Pr  {d 4- 2с)/(2фх [a ]i — p R),
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где [< rli— допускаемое напряжение для материала штуцера; 
<рг — коэффициент прочности его сварного шва.

Если плоскость, проходящая через продольный шов штуцера 
и его ось, образует угол не более 30° с плоскостью поперечного 
сечения обечайки, то принимается =  1. В остальных случаях 
q>t «  1 в зависимости от вида и качества сварного шва.

Если оказывается, что dR >  don, то достаточность укрепления 
отверстия проверяется тонкостенным штуцером, выбираемым по 
ОСТ 26-1404—76 — ОСТ 26-1410—76 [39 ]. В 'процессе расчета 
последовательно определяются следующие величины.

Расчетная длина внешней части штуцера, участвующая в ук 
реплении отверстия,

l1R - min [li, 1 , 2 5 2c)(si  — c)K (8 -2 1 )
Расчетная длина внутренней части штуцера (для конструкций 

по рис. 8.9, а, б)

I-2R =  min {/2; 0 ,5 / (d + 2 c ) ( s * -2 c )} .  (8.22)
В случае проходящего штуцера с постоянной по его длине тол

щиной стенки Sj =  s2.
Расчетная толщина зоны укрепления в стейке обечайки

Ьщ =  min {/„; В0\,
где 1К — расстояние от наружной стенки штуцера до ближайшего 
несущего конструктивного элемента (фланца, опоры, кольца жест
кости и т. п.).

Расчетная площадь вырезанного сечения
/7n =  0,5(dH— d0 д )sR.

Расчетные площади укрепляющего сечения укрепляемой 
стенки и внешней части штуцера равны:

F s r  —  b i R  ( s  —  s r  —  c )»  F i r  —  I i r  ( s i  —  s i h  —  c )  x i>

где
— min {1,0; [o l^ Ia ]} .

Расчетная площадь укрепляющего сечения внутренней части 
штуцера (для конструкций по рис. 8.9, а, б)

F tR — tiR (s2 ' 2с) Xj,
где

х 2 =  min {1,0; [а]*/[<т]}.
Далее проверяется условие

+  P iR ^ F R  — Ps r , (8.23)
при соблюдении которого толщина стенки выбранного тонкостен
ного штуцера является исполнительной. Если условие (8.23) не 
выполняется, то методом последовательных приближений тол
щину штуцера sx увеличивают с интервалом 3s0,15s, производя
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перерасчет по формулам (8.21)—-(8.23) до выполнения условия
(8.23). За исполнительную толщину штуцера принимается ближай
шая большая для толстостенных штуцеров по ОСТ 26-1412—7 6 -  
ОСТ 26-1415—76 [39].

Из условия свариваемости максимальная толщина штуцера 
Sxmax — 1,45s. Если при такой толщине штуцера условие (8.23) 
не соблюдается, то необходимо применить конструкцию укрепле
ния с накладным кольцом (рис. 8.9, г), приняв предварительно* 
его толщину s„ =  0,7s. Необходимая расчетная площадь наклад
ного кольца определяется по формуле

Fзи Fr — (Fsr +  FlR -f- FiR), (8.24)
а его расчетная ширина

Ь*д =  F tRf(snit3),

г д е х , =  min |1,0; [о ]3/1б]|; l o ] , — допускаемое напряжение для 
материала накладного кольца.

Если Ьгв <  У  Dr  (Sh +  s — с), то Ьй (рис. 8.9, г) принимают 
равным b2R, а в качестве исполнительной толщины стенки шту
цера Si — ближайшее большее значение по ОСТ 26-1412—76— 
ОСТ 26-1415—76, при котором выполняется условие (8.24). Если 
&ан >  Y  D r  (Sh +  s — с), то последовательно увеличивают s„ с ин
тервалом ^ 0 , 15s н производят перерасчет до выполнения условия
(8.24). В случае sa >  1,45s рекомендуется, когда зто возможно, 
применять конструкцию с двумя накладными кольцами (рис. 8.9, д). 
Форма накладных колец для выпуклых днищ — круглая, а для 
цилиндрических обечаек и переходов — овальная (допускается 
круглая при d +  26, «  0.6D).

При отсутствии штуцера н укреплении отверстия накладной 
бобышкой (рис. 8.9, s) или утолщением стенки аппарата необходи
мая расчетная площадь укрепляющего сечения определяется по 
формуле

F 1я ̂ F r — FSR.

В случае врезной бобышки Fbr — 0. Расчетная ширина на- 
кладной бобышки принимается в пределах Ьля < y rP R (h +  s —с), 
а врезной бобышки,— в пределах &»и -С У DR (h — с). Необходимая 
толщина бобышки

h =** Faa/fita*»)'
Исполнительная ширина bt накладных колец и бобышек от

считывается от края отверстия. Параметры накладных и врезных 
стальных фланцевых бобышек стандартизованы ОСТ 26-01-748—73. 
В тех случаях, когда для соседних отверстий условие (8.20) ие 
выполняется, после рассмотренного выше расчета достаточность 
укрепления перемычки между отверстиями проверяется по фор
мулам, приведенным в ГОСТ 24755—81 139].
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В холодильных установках наиболее распространены теплооб
менные аппараты с двумя неподвижными трубными решетками, 
жестко связанными с обечайкой сваркой. Такие аппараты наибо
лее просты по конструкции и в изготовлении. Кроме того, существ 
вуют теплообменники с температурным компенсатором на обе
чайке, с плавающей головкой (одной подвижной трубной решеткой), 
а также с одной решеткой и U-образными теплообмениыми тру- 

■бами.
Размещение концов труб в решетках производится согласно 

ГОСТ 15118—79*. В теплообменниках с двумя неподвижными 
решетками оси труб размещают в решетках по вершинам равно
сторонних треугольников или шестиугольников с минимально 
возможным шагом /р, который обычно назначают в зависимости от 
наружного диаметра труб dT, используя следующие соотношения: 
при dT <  16 мм tp =  l,2dT - f  3 мм; при 17 <  dT <  60 мм tp =  
= 1,2с£т +  2 мм; при 61 <  dT <  77 мм fp =  1,2dr - f  1 мм; 
при dT з г  78 мм tp — 1,2 dT.

Число труб, закрепленных в решетке, определяется по выра
жению

i =  fe33xDp/(4-0,866fp),
где k3 =  0,70-j-0,85 — коэффициент заполнения, учитывающий 
меньшую плотность размещения труб по краю решетки, необходи
мость установки перегородок в многоходовых теплообменниках 
и необходимость установки козырьков-отражателей при входе 
в межтрубное пространство (для многоходовых теплообменников 
небольшого диаметра принимают меньшее значение коэффициента 
k3); Dp — наибольший диаметр круга , на котором располагаются 
оси труб в решетке.

Концы труб в трубных решетках закрепляются развальцовкой, 
развальцовкой в сочетании со сваркой и просто сваркой. Послед
ний вариант создает условия для щелевой коррозии и двусторон
ней коррозии сварного шва и поэтому Применяется ограниченно.

Расчет кожухотрубных теплообменных аппаратов с неподвиж
ными трубными решетками на прочность производится в соответ
ствии с ОСТ 26-1185—81 с учетом взаимного влияния на прочность 
обечайки, труб и трубных решеток. Толщина трубной решетки Sp 
должна обеспечивать возможность надежного крепления труб н 
во всех случаях должна быть не менее

sp 5= 0,5DE / | р т -  pR |/[ojp +  с, (8.25)
где Ds  — диаметр окружности, которая может быть вписана в мак
симальную беструбную площадь решетки между трубами или 
между стенкой обечайки и трубами; /7Т и pR — расчетные давления 
в трубах и межтрубном пространстве; lo lp — допускаемое на
пряжение для решетки, определяемое по ГОСТ 14249—80 (см. 
п. 8.1); с — конструкторская прибавка.

8.5. РАСЧЕТ рУБН Ы Х РЕШЕТОК И ТРУБ
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Д ля аппаратов, многоходовых по трубному пространству, тол
щина трубной решетки в сечении паза под уплотнение перегородки 
должна быть не менее

sn ^ ( s p - c ) m a x {  1 -  | / l ) j ;  (8.26)

где d0 — диаметр отверстий в решетке под трубу, определяемый 
допусками на размеры труб н отклонениями при изготовлении от
верстий (ориентировочно можно принимать d0 =  dT +  (0,016-^- 
-т-0,020) dt ; bn — ширина паза; tu — шаг расположения отвер
стий под трубы в зоне паза; tpp =  1 — d0ltp — коэффициент проч
ности трубной решетки.

Конструкции сварных соединений трубных решеток с обечай-о 
ками показаны на рис. 8.10. Там же указаны величины эффектив-| 
ных коэффициентов концентрации напряжений kg. \

Д ля конструкций аппаратов, имеющих 4 , <  1,7 и предназна
ченных для работы под давлением до 6,4 МПа при перепаде тем
ператур до 40 °С при (а — fli)/sp с  3 (где а =  DI2 — внутренний 
радиус корпуса; аг — расстояние от оси обечайки до оси наиболее 
удаленной трубы) и при отсутствии дополнительных требований 
к жесткости решетки, ОСТ 26-1185—81 предусматривает упрощен
ный расчет элементов. Поскольку конструктивные и эксплуата
ционные параметры теплообменных аппаратов холодильных уста

новок обычно удовлетворяют 
указанным условиям, упро
щенный расчет для них ока
зывается достаточным. Он 
выполняется в следующей 
последовательности.

Коэффициенты влияния 
давлений в межтрубном про
странстве и в трубах опре-' 
деляются по формулам:

где — толщина стенки 
трубы.

s

Рис. 8 .10 . Конструкции сварных 
соединений трубных решеток с обе
чайками: а, б — бесфланцевых ре
шеток с фланцевой обечайкой; в, 
г, д — фланцевых решеток с бес- 
фланцевой обечайкой; е, ж — бес
фланцевых решеток с бесфланцевой 
обечайкой
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Модуль упругости системы труб (МН/м3)
fey =  Ет (к)т f\u)llT,

где £т — модуль упругости материала труб, МПа; /т — половина 
длины труб, м.

Приведенное отношение жесткости труб к жесткости обечайки
р =  k^aJJiEoS),

где Е0 — модуль упругости материала обечайки, МПа; s — тол
щина стенки обечайки, м; аг и /т — в м.

Относительная характеристика беструбного края решетки
т  ~  а!ах.

Приведенное давление р0 (МПа), учитывающее давления в тру
бах рт, в межтрубном пространстве рн, температурные напряже
ния и жесткости элементов, определяется по формуле

Ро =  1®0 (̂ О . to) ®Т (̂ Т *„)] kylf [Лт 1 tn0p
+  (т п - f  0 ,5p^)j pr — [г]м — 1 -f- mcv 4- т п (т а -f- 0,3pkp)] pR,

где а 0 и а т — коэффициенты линейного расширения материалов 
обечайки и труб; t0, tr , tc — средние температуры соответственно 
стенки обечайки, стенок труб и сборки аппарата ( t0 =  20 °С); 
kp, kq — коэффициенты изменения жесткости системы трубы — 
корпус (для аппаратов с неподвижными трубными решетками kp =  
=  kq =  1; для аппаратов других типов сведения,'необходимые 
для определения kp и kq, приведены в ОСТ 26-1185—81); т ср =  
= 0,15i (dT — s^y/a\.

Коэффициент жесткости трубной решетки \ро определяется 
в зависимости от riT:

0,40 0,45 0,50 0,55 0,60
0,12 0,15 0,20 0,25 0,30
0,65 0,70 0,75 0,80 0,85
0,37 0,44 0,51 0,59 0,68

Вспомогательный коэффициент /1р определяется по рис. 8.11 
в зависимости от величин:

где [ а ] а — амплитудное допускаемое напряжение для материала 
решетки. Оно зависит от числа теплосмен N за время всего срока 
службы аппарата и при N ~  1000-ь-2000 по ОСТ 26-1185—81 
[о 1а =  630-j-490 МПа для углеродистых сталей при tR <. 380 °С 
и для низколегированных сталей при tR <  420 °С. Для аустенит- 
ных сталей при тех ж е N Icr Ia =  690-J-540 МПа при tR <  525 °С. 
Если число теплосмен не оговорено, то рекомендуется принимать 
N =  2000. Столь большие величины регламентированных стан
дартом допускаемых напряжений обусловлены местным характе
ром действующих в трубных решетках напряжений.
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Необходимая для обеспе
чения прочности толщина 
трубной решетки рассчиты
вается по формуле

SpSal/ipS/OlT — *1м)1 +  с.
(8.27)

Исполнительная толщина 
решетки должна быть при
нята большей из полученных 
по формулам (8.25)—(8.27). 

Осевое усилие в корпусе

Р  =  па* (/>, -  , ^ kq )  • 

Осевое усилие в трубе 

Nr ~  (яа?/4) [(п-Рл — ПгРт) +  
+  fipPo],

где
f  ■
Ьр -  YT+kq •

_ 4 3 ,7  Г s 1 *
в 1 и Р(т!т-лм ) J * ;

Условие прочности труб
NтДя (dT St) sT] <  [ctJti

где lo 1, -  
пряжение

допускаемое на-
для материала

труб, определяемое так
ж е, к ак  для обечаек по
ГОСТ 14249—80*.

При Nr < 0  трубы на
8' ! ! : Л афНКН *** 0ПРеделеяия к0* устойчивость проверяются по эффициента fip условию

" |#т 1/[ф,рЯ(^т — ST) STJ <  [®]т*

где фтр определяется по гра
фику рис. 8.12 в зависимости 
от гибкости труб Я.

Гибкость труб рассчиты
вается по формуле

~4 0Л гДе — расчетная длина
Рмс. 8.12. График для"‘'определена я труб. Для аппаратов без пе-
коаффнояента фтр регородок /я  =  /т; для аппа-
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ратов с перегородками /н =  max {L2R; 0,7L1H}, где L1R — м ак
симальный пролет между перегородками; LXR — максимальный 
пролет между решеткой и перегородкой.

Далее проверяется условие крепления труб к решетке по вы
ражению

|JVT| < [JV J,
где Nr — допускаемая нагрузка для соединения труб с решеткой, 
зависящая от типа соединения.

При соединении труб с решеткой с помощью р азвальцовки
lN r] =  drtB[g],

где /в — глубина развальцовки; {<7] — допустимая удельная 
нагрузка. В случаях гладкозавальцованных труб [7 ] =  14,7 МПа; 
для труб, завальцованных в пазы, [17] =  29,4 МПа; для труб, за- 
вальцованных с отбортовкой, [17] =  39,2 МПа.

При соединении труб с решеткой приваркой и приваркой с под- 
вальцовкой

[Nr] =  JtdT6q>0 min {[сг]т; [а ]р|, 
где б — высота сварного шва;

Ф„ =  min {0,5; (0,95 — 0,2 lg  ЛГ)};
[<j L — допускаемое напряжение для решетки, определяемое 
по ГОСТ 14249—80*.

При соединении труб с решеткой развальцовкой с обваркой
[NT] =  drlB [<7] +  1,9dT6q>c min {[or]T; [o]p>.

В случае, когда оговоренные ранее условия применимости 
упрощенного расчета не выполняются, необходимо выполнять 
уточненный расчет аппарата по методике ОСТ 26-1185—81.

8 .6 . РАСЧЕТ ФЛАНЦЕВЫХ СОЕДИНЕНИЙ

При конструировании применяют, как  правило, стандартные 
фланцевые соединения для аппаратов. Специальные соединения 
разрабатывают только в обоснованных случаях, когда по рабочим 
условиям или каким-либо другим соображениям не удается подо
брать стандартных фланцев.

Конструкция принимаемого фланцевого соединения зависит 
от рабочих параметров аппарата. Плоские приварные к  обечайкам 
или днищам фланцы применяют при ря с  2,5 МПа, —40 <  tR <. 
с  300 °С и числе циклов нагружения за время эксплуатации до 
2000. При pR >  2,5 МПа и tR <  —40 °С или tR >  300 °С приме
няют приварные встык фланцы, которые имеют выполненную 
заодно с плоским фланцем коническую втулку , узкий торец кото
рой приваривается встык к обечайке, днищу аппарата или к торцу 
трубы (рис. 8 .8 , а , б).

При ря <  4,0 МПа и tR <  300 °С фланцы соединяются болтами, 
а при рн >• 4 МПа и tR >  300 °С — шпильками, причем в случаях

267



рн >  6,4 МПа под гайки шпилек устанавливают шайбы по 
ГОСТ 9065—75* или ОСТ 26-2042—77.

Н аряду с указанными основными типами стандартных фланце
вых соединений в аппаратах с D — 400-^2000 мм при pR «
<  1,6 МПа и tR <  300 °С могут такж е применяться менее метал
лоемкие фланцевые соединения на зажимах по ОСТ 26-01-396—71 
н ОСТ 26-01-385—72. Уплотнение фланцевых соединений дости
гается с помощью прокладок, уплотняющие поверхности которых 
прилегают к  различным по конструкции элементам фланцев. 
В уплотнениях различных конструкций применяют следующие 
прокладки: 1) неметаллические и асбометаллические на соедини
тельном выступе фланцев (рис. 8.8 , ж); 2) неметаллические и асбо
металлические в уплотнении выступ—впадина или шип—паз 
(рис. 8.8, з) для сред с высокой проникающей способностью; 3) ме
таллические плоские в уплотнении шип—паз; 4) металлические 
овального н восьмиугольного сечений (рис. 8.8, и). Параметры 
прокладок стандартизованы и приведены в справочнике [39 ].

Нормы и методы расчета на прочность фланцевых соединений 
стальных аппаратов регламентированы ОСТ 26-373—78, аппара
тов из алюминия — РД  РТМ 26-01-63—81. Необходимые для вы
бора прокладок н расчетов параметры приведены в табл. 8.7.

Поскольку специальные фланцевые соединения проектируются, 
как  отмечалось ранее, лишь в исключительных случаях, остано
вимся только на поверочных расчетах элементов стандартных 
фланцевых соединений. Такими элементами являются прокладки 
и резьбовые детали, материалы которых могут варьироваться при 
фиксированных размерах, определяемых типоразмерами фланцев. 
Если все размеры фланцев, прокладки, а такж е болтов или шпи
лек выбраны по стандарту, то расчет может быть произведен в сле
дующей последовательности.

При наружном диаметре прокладки Dn и ее ширине 6„ средний 
диаметр прокладки

А ,, с =  А ,
Эффективная ширина прокладки для плоских прокладок 

Ь, — 0,5ftn при ft„ <  15 мм; 
ft, =  0 , 6 при ft„ >  15 мм; 

для прокладок восьмиугольного и овального сечений
Ь, =  0,125ЬП.

Эквивалентная толщина % втулки приварного встык фланца 
определяется по формуле

s8 =  [ l-| -----^ — 1 В (8.28)
L /ф/Ji^Ds  ̂+  0 ,25  ( 1  +  %ф/5ф) J • ’ 1 '

где Sq и — меньшая и большая толщины конической втулки 
фланца; /ф — длина конической втулки фланца.
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Т а б л и ц а  8.7
Основные параметры прокладок фланцевых соединений

Тип прокладки 
и ее шириаа Материал 

и условия 
применения

1 Ы
(им) в зависимости 

от О (мм) МПа

При Р д ^ О .б  МПа, 
— 3 0 * 5  ЮО °С ре
зина по ГОСТ 7338—77* 
с твердостью, МПа, по 
прибору ТШР:

0,76— 1,2 0,5 2 , 0 18

4
?+СО

1 .2 1 . 0 4,0 2 0
4 ‘ + £ t )

Плоская неме
таллическая: ЬП = 
= 12-=-15 при 
< 1000; Ьп = 15-?-

При p r  =5 1,6  МПа, 
t R  s g :  550 ®С картой ас
бестовый по 
ГОСТ 2850—80 толщи
ной 3 мм

2,5 2 0 130 2 0 0 0

•4-25 при 1000 ss; 
< D гс  2000; Ьа  = 
= 2 5  при D > 2000; При p r  ̂  2,5 МПа, 

—200 sg t R  <  400 °С па- 
роиит по ГОСТ 481—80* 
толщиной > 1  мм

2,5 2 0 130 2 0 0 0

Независимо от р д  при 
— 2 0 0 sS  2 5 0 вС 
фгоропласт-4 по 
ГОСТ 10007— 80Е тол
щиной 1— 3 мм

2,5 1 0 40 2 0 0 0

Плоская метал
лическая (только 
д ля  уплотнений 
шип— паз): Ьп =  
=  1 0 -5 -1 2  при 
<  1 0 0 0 ; * п =  1 2 -ь  

15 при £>>1000

При p r  >  2,5 МПа, 
— 200= 5 300 °С: 

алюминий АД по 
ГОСТ 21631— 76* 
латунь Л 63 по 
ГОСТ 2 2 0 8 -7 5 *  
сталь 05кп по 
ГОСТ 1050— 74** 
сталь по 
ГОСТ 5632— 72* 

08X 13  
08Х18Н 10Т

4,0

4,75

5.5

5.5
6.5

60

90

125

125
180

—
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Продолжение табл. 8.7

Твп прокладки 
и ее ширина 6П Материал 1 Ы

(ни) в зависимости 
от D (мы) применения МПа

Плоская состав
ная Ьа  =  12— 18 
приО<1бОО; Ьа — 
13-Т-26 при D >

При Р н  ^  6,4 МПа, 
— 200 <  550 °С ас
бест по ГОСТ 2850— 80 
в оболочке толщиной 
0,2— 0,3  мм из материа
лов:

алюминия 3,25 38
>  1600 меди 3,5 46 —- —т

латуни 3,5 46 — —
стали 05кп 3,75 53 — —
стали 12Х18Н 10Т 3,75 63 —- —

Овальная или 
восьмиугольного 
сечения: Ь „ =  1 2 -5- 
-5-18 при D ^  600;

При р д  >  6,4 МПа, 
— 200s£  550 °С: 

стали 05кп, 08X 13 5,5 125
»  08Х18Н 10Т 6,5 180 _ —.

Ьа =  16-Г-22 при 
600 <  D ^  800; 
Ьп =  18-Т-28 при 
800 <  D s s  1000; 
6 П =  22ч-42 при 
1 0 0 0  < В ^  1600

Для плоского приварного фланца % принимается равной тол* 
щине обечайки.

Далее определяется ряд вспомогательных величин:

Я.ф =  Аф/уТЭ^; кф =  D JD
(где Аф — толщина; D, — внутренний и наружный диаметры 
фланца);

=  1,28 \gk$, 1 =  Аф/вэ;

ю* =  114-0,9^(1 +  ЪПГ1; Ъ = (кф + Щкф- 1 ) .
Угловая податливость фланца (1/МН-м)

д  =  Л.1- (0ф(»+°>9Хф)1̂  , (8.29)<
т *

где £ф — модуль упругости материала фланца. I
Если соединяются фланцы с различными размерами или мате-\ 

риалами, то для каждого из них рассчитываются величины y$i 
и с использованием формулы (8.29). '!

При соединении фланца с плоской крышкой определяют y$i 
для фланца и угловую податливость крышки у ир (1/МН-м) по ' 
формуле

Укр — xKp/(hipEKp), (8.30) j
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где
0,67  [*»р ( 1 + 8 . 5 5  I g f e , , , ) - ! )

<*.р-•>[*«-1+(>•'«*:»+о (т^-)Т
Ktp — толщина фланцевой части крышки; — модуль про
дольной упругости материала крышки; =  ^ / D „ .c; 8Kp — 
толщина плоской крышки.

Линейная податливость прокладки (м/МН)
Уп ~  sn/(nDa, сЬпЕц),

где Еп — модуль упругости материала прокладки (см. табл. 8.7). 
Д ля металлической прокладки уш =  0.

Если длииа болта между опорными поверхностями головки и 
гайки или длина шпильки между опорными поверхностями гаек 
1бо> то расчетная длина болта нлн шпильки определяется соответ
ственно по формулам:

/а =  tg о -f- 0,28de; la =  laо -f- 0,56d<j,

где de — диаметр болта.
Линейная податливость болтов или шпилек (м/МН)

У* = MEcfcZo).
где Е0 — модуль продольной упругости материала болта или 
шпильки; /в — расчетная площадь поперечного сечения по вну
треннему диаметру резьбы dr (fg =  nd\!4), Zg — число болтов 
в соединении, которое должно быть кратно четырем.

Коэффициент жесткости фланцевого соединения
«  = А \уб +  0,25 (Вг +  В*) (Da -  Da. e)],

где
А =  \уи +  Уб 4* 0*25 (Уф1 +  Уф2) (Dc — DB. с)2]-1;

В\ — Уф1 (De — Di — s,i); Bs =  уфа (Dg — D2 — s82);

Dg — диаметр окружности расположения осей болтов или шпи
лек.

При соединении фланца с плоской крышкой уф1 рассчитывается 
по формуле (8.29), а уф2 =  укр определяется по формуле (8.30); 
Ва — 0,25укр (De — D„. о). Д ля фланцев с овальными и восьми
угольными стальными прокладками о =  1.

Д ля соединений с приварными фланцами безразмерный коэффи
циент 7ф определяется по формуле

Тф = Ауе-
Н агрузка на фланцевое соединение от внутреннего избыточного 

давления
QA = 0,785D|.cp*. (8.31)
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Реакция прокладки в рабочих 
условиях

=  c K m p R,
где т  — коэффициент, принимаемый 
по табл. 8.7.

Усилие, возникающее от темпе
ратурных деформаций приварных^ 
фланцев из различных материалов,,!

Qt ~  Тф2б/б^в [0,5 (оСфх -j- |
+  «фа) — a  6te], j

где а ф1, а ф4, а б — коэффициенты 
теплового линейного расширения 
материалов соответственно двух 
фланцев и болта; 4  и t0 — расчет
ные температуры фланцев и болта 
(шпильки), которые для приварных 
плоских и приварных встык флан
цевых соединений при рабочей тем
пературе t принимаются:

для изолированных элементов: 
*Ф =  U к  =  0,97*;

для неизолированных элементов: 
=  0,96*; *6 =  0,95*.
Болтовая нагрузка в условиях 

монтажа (до подачи внутреннего 
давления) при pR с  0,6 МПа

Ли =  max {oQ« - f

nDn. eh#; 0,4 [cr]§° гб/б}. (8 32)

где q — параметр, определяемый по 
табл. 8.7 ; [a]J° — допускаемое на
пряжение для болтов при темпера
туре 20 °С; при pR >  0,6 МПа Pei 
определяется по выражению (8.32) 
без учета третьего члена.

Болтовая нагрузка в рабочих 
условиях

=  Яв1 +  (» -  « )  <2д +  Q*. (8-33) 
причем Qt учитывается только при
Qt >  0.

Условия прочности болтов (шпи
лек):

(8 34)
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где [с]£ — допускаемое напряжение для болтов при расчетной 
температуре, приведенное в табл. 8.8.

Для сталей марок, не указанных в таблице, допускаемые на
пряжения определяются по нормам, приведенным в ОСТ 26-373—78 
и в справочнике (39].

Если любое из условий (8.34) не выполняется, то необходимо 
принять более прочный материал болтов либо для нестандартных 
фланцев увеличить их число, но так , чтобы оно оставалось крат
ным четырем.

Условие прочности прокладки (только для неметаллических 
прокладок):

/ V № . о&п) < [?], (8 35)
где [<7l — по табл. 8.7.

В случае несоблюдения условия (8.35) следует увеличить ши
рину прокладки, если это возможно, либо изменить ее материал. 
При необходимости проектирования нестандартных фланцевых 
соединений необходимо пользоваться материалами, приведенными 
в справочнике [39 ].

Г л а в а  9
МЕТОДЫ  А Н А Л И ЗА  ЭФ Ф ЕК ТИ ВН О СТИ  

ТЕПЛООБМЕННЫХ АП П АРАТО В

9 .1 . МЕТОДИКА 
ТЕХНИКО-ЭКОНОМИЧЕСКОГО АНАЛИЗА АППАРАТОВ

Технико-экономический анализ работы теплообменного аппа
рата может преследовать следующие задачи:

сопоставление аппаратов различного типа, имеющих одно и 
то же целевое назначение;

определение оптимальных режимов работы установленных 
аппаратов в схеме холодильной установки;

подбор элементов оборудования, в том числе теплообменного, 
входящего в состав холодильной установки (машины).

В самом общем случае критерием для выбора того или иного 
решения являются приведенные затраты. Д ля сопоставления аппа
ратов различного типа критерием может служить часть приведен
ных годовых затрат холодильной установки (Я ), которая отно
сится к аппарату и является в данном случае переменной величи
ной. Такие затраты, к ак , например, заработная плата обслужива
ющего персонала; отопление и освещение зданий; амортизация 
здания и его ремонт и другие расходы, могут в расчет не прини
маться, так как  при решении данной задачи являются постоян
ной величиной. '

10 П/р Г . Н . Давидовой 273



При проектировании холодильных установок чаще всего при
ходится сравнивать варианты теплообменного оборудования, 
один из которых имеет меньшие капитальные вложения, а второй— 
меньшие эксплуатационные затраты. Т ак, при уменьшении общей 
поверхности теплообменного аппарата капитальные вложения 
уменьшаются, но увеличиваются затраты на привод компрессора. 
В этих случаях для оценки вариантов иеп^льзуют затраты, кото
рые ! являются суммой текущих (эксплуатационных) расходов 
и единовременных затрат (капитальные вложения, сметная^стои
мость), приведенных к одинаковой размерности в ссртёетствии 
с нормативным коэффициентом сравнительной >кбномической 
эффективности, ,

П =
где t — порядковый номер; Ct — эксплуатационные затраты; Еи— 
нормативный коэффициент; Kt — капитальные затраты.

Годовой экономический эффект Эф получают при реализации 
экономически более целесообразного варианта решения

Эф =  ±  Ев (/Ci -  Ki) =F (Са -  Сх).
Годовые эксплуатационные затраты определяют по формуле

С =  Э +  Р , +  Р к +  А +  В + . . . ,
где Э — затраты на электроэнергию для привода нагнетателей; 
Рт и Рк — затраты на текущий и капитальный ремонты; А — 
амортизационные расходы; В — расходы на воду и т. п.

Стоимость аппаратов вместе с монтажом, упаковкой и средними 
транспортными расходами приводится в ценниках.

Стоимость (руб.) и массу аппарата (кг) можно выразить при
ближенными эмпирическими формулами вида:

S an =  a +  ftF; +  (9.1); (9.2)
Величины а, Ь, с и d для различных холодильных аппаратов 

приведены в табл. 9.1.
В случае конструирования нового аппарата расчет его стои

мости можно выполнить по методике укрупненного калькулиро
вания, рекомендованной поЦКТИ им. И. И. Ползунова. Формула 
для определения стоимости аппарата в общем случае имеет вид

= 2  П с<+ (1+ c'>WMi П С*1 ’
/_ 1 L н/ <=i i= i J

где M j; S j — масса и стоимость материалов отдельных элемен
тов аппарата (труб, корпуса, трубных досок и т. п.); — коэф
фициент использования металла; W — удельная величина произ
водственной зарплаты, приходящейся на 1 к г  металлоконструкций; 
С( — коэффициенты, учитывающие внепроизводствениые расходы 
Сх, накопления С2, неучтенные затраты С3, затраты на спецосна- 
стку, подготовку технологического процесса, обслуживание
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Т а б л и ц а  9.1

Значения постоянных в формулах (8 .1) и (8.2)

Тип аппарата о. I
руб.

с,
кг

ь.
РУб./и'

d.
кг/м*

Вертикальные кожухотрубиые конденсато
ры (КВ)

540 575 11,7 40,12

Горизонтальные кожухотрубиые конденса
торы (КТГ) и испарители (ИТГ)

500 623 14.7 23,77

Панельные испарители (ИП) с баком без 
отделителя жидкости (ОЖ)

666.4 500 15,23 27,94

Конденсаторы судовые кожухотрубные 
(КСК)

Испарители судовые кожухотрубиые (ИСК)

— 650 — 48,5

500 _ 42,5
Конденсаторы кожухотрубные КТР-35Б, 

КТР-55Б
400 500 14,44 7.89

Конденсаторы кожухотрубиые КХ 40, 
КХ 60, КХ НО, КХ 170

400 500 14,44 7,89

Конденсаторы кожухотрубные КР*85, 
КР-110Ш

400 500 14.44 7,89

Конденсаторы кожухотрубиые КФ130а, 
КФ260

Конденсаторы морского исполнения 
МКТР'22-25, МКТР-80

400 500 14,44 7,89

1500 500 46,9 7,89

и т. п. С4, транспортно-заготовительные расходы С8, стоимость 
полезных полуфабрикатов Св, косвенные цеховые и общезаводские 
расходы С,.

Стоимость хладагента, заряжаемого в аппарат, подсчитывается 
по следующей формуле:

s tt -  v ip s a/io o o ,

где V — объем соответствующей части аппарата; £ — коэффи
циент заполнения; р — плотность жидкого хладагента; sa — опто
вая цеиа за 1 т, руб.

Аналогичным образом рассчитываются стоимости и других 
рабочих сред. Деиы на некоторые материалы приведены в табл. 9.2.

Стоимость изоляции аппарата учитывается только для обору
дования, подобного испарителю, и определяется так:

,  ~  Fn. о̂ яз̂ из»

где F„. о — суммарная площадь поверхности наружных огражде
ний; бвд — толщина изоляции; s„B — цена 1 м3 материала.

Стоимость иасоса S a может иметь значение при определении 
оптимальной скорости теплоносителя для данного конкретного 
аппарата. В остальных случаях количество хладоносителя или 
охлаждающей воды является постоянным и амортизация стоимо-
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Цены на некоторые рабочие среды, 
используемые в холодильной технике *

Т а б л и ц а  9.2

Рабочее среда Стандарт
Оптовая 
цена за 

1 т, руб.

R 1 1 : ТУ 6-02-727— 78 с изм. № 1 1 0 0 0
сорт высший
сорт 1 950
сорт II 850

R 1 2 ГОСТ 19212— 73 * 1 300
R12BI: ТУ 6-82-1103— 82

сорт I 15 000
сорт 11 14 500

R13 ТУ 6-02-960— 79 6  0 0 0
R13B1 ТУ 6-02-1104— 77

сорт 1 15 800
сорт II 14 800

R14 ТУ 6-02-922— 79 25 000
R22 ГОСТ 8502— 73 * 2  0 0 0
Технический R22 ТУ 6-02-866— 79 1 700
R U 2 ТУ 23844— 79 • 1 2 0 0
R 113 ГОСТ 23844— 79 1 900
R114B2 ГОСТ 15899—79 3 700
R142 ТУ 6-02-588— 75 с изм. № 1 2 400
Этнленгликоль: ГОСТ 19710— 83 Е

сорт 1 485
сорт II 440

продукт с государствен 515
ным знаком качества

Этнленгликоль концен ГОСТ 6367— 52 * 470
трированный

Аммиак жидкий ** син ГОСТ 6221— 82 * Е
тетический 

марки А :
сорт высший 104
сорт I 98

марки Б 97
Кальций хлористый тех ГОСТ 450—7 7 *

нический жидкий:
сорт I (содержание ос 13,30
новного вещества 38 %)
сорт П (содержание ос 11,30
новного вещества 35 %)
сорт 11 (содержание ос 9,90
новного вещества 32 %) ,

Кальций хлористый тех ГОСТ 4 5 0 - 7 7  *
нический кальцинирован
ный:

сорт высший 98
сорт I 72

*  Прейскурант Jft 05-01. Оптовые цены на химическую продукцию обще-
промышленного назначения. М .: Превскурантиздат, 1980.

* *  при поставке аммиака жидкого синтетического в  баллонах дополни
тельно взимается 21 руб. аа 1 т.
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сти насоса исключается из переменной части общей стоимости 
эксплуатации. Величину S H можно подсчитать по уравнению вида:

S H ~  sHA/*н,
где NB =  V Ар/(1000т]н), s„ — цена насоса с установленной мощ
ностью 1 кВт.

Стоимость компрессора S H такж е должна быть отнесена к пере
менной части приведенных затрат. При разных температурах ки
пения потребуются компрессоры различного размера.

Расходы на ремонт оборудования можно оценить в виде доли 
его от стоимости

D _ о Рад I о Рнз | с  Рн | с  Р*г  — о ап 10q -f" *JB8 jqq “Г  и jQo “Г  *>и юо •

Здесь Р  — процент от стоимости того или иного оборудования иа 
его ремонт, Р =  1-г-5 %.

Стоимость электроэнергии, затрачиваемой в насосе (венти
ляторе), равна

*Эи(в) =  S a N и (в)Т,

где s, — стоимость 1 кВт. ч электроэнергии; г  — число часов ра
боты оборудования.

Мощность, потребляемая компрессором, будет изменяться при 
изменении режима работы аппарата. При постоянном значении 
Q0 изменение интенсивности теплопередачи будет связано с изме
нением температурного напора в нем.

Эксплуатационные расходы на электроэнергию для привода 
компрессора можно подсчитать по формуле

Э л =  s9N kx .
Эксплуатационные расходы на охлаждающую воду в общем 

виде можно выразить следующим уравнением:
В =  G.Ps. t/1000,

где Gw — расход воды в конденсаторе; Р — отношение расхода 
свежей воды к циркулирующей, зависящее от принятой системы 
охлаждения; s* — стоимость 1 т воды.

Располагая приведенной выше информацией и используя спра
вочную литературу, можно решить одну из трех перечисленных 
в п. 9.1 задач.

9.2 . МЕТОДИКА СОПОСТАВЛЕНИЯ 
РАЗЛИЧНЫХ ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ

Технико-экономическое сопоставление отдельных теплообмен* 
ных аппаратов следует производить на основе приведенных затрат 
(П, руб./год). Сравнение значений П для различных аппаратов 
должно производиться при одинаковом количестве передаваемой 
теплоты и равных параметрах охлаждающей или охлаждаемой 
среды (расход, температура на ввходе и выходе).
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Сопоставление конденсаторов воздушного, испарительного 
охлаждения с конденсаторами водяного охлаждения надо произ
водить, рассматривая последнее в совокупности с градирнями 
или аппаратами первого контура. При этом сравнение осущест
вляется при одинаковых расходах охлаждающего воздуха, его 
температуре и относительной влажности.

Кроме технико-экономического сопоставления в ряде случаев 
представляет интерес сравнение отдельных аппаратов по конструк
тивным показателям, таким как масса, габаритные размеры, по 
стоимости, а такж е по тепловой эффективности. Для оценки тепло
вой эффективности аппаратов используется энергетический коэф
фициент, представляющий отношение количества теплоты и мощ
ности, затрачиваемой на перекачивание теплоносителя,

Е =  Q/2JV.
Условия сопоставления по конструктивным показателям сле

дующие:
1) количество передаваемой теплоты для всех аппаратов оди

наково (Q =  idem);
2) суммарные затраты энергии иа преодоление сопротивления 

при движении теплоносителей и агента 2  N =  idem;
3) тепловая эффективность аппарата Е  =  idem;
4) расход теплоносителя (или хладоноснтеля) н расход агента ; 

GT =  idem; Ga =  idem; ч
5) одинаковые температурные условия: средняя температура 

теплоносителя (хладоноснтеля) tT (х) =  idem, агента /а =  idem, 
средний температурный напор 0т .

Выражая Q из уравнения теплопередачи (3.5) и относя теплоту 
и расходуемую мощность к единице площади поверхности тепло
обмена, получим

Е  =  Ш И Н »

где 2N F =  NF вн +  NFtl, кВт/м4; NF ви — расход мощности 
на перекачку рабочей среды, движущейся внутри труб; NFb — 
то ж е для среды, обтекающей трубы снаружи. Оба отнесены к 1 м* 
расчетной площади поверхности аппарата.

Для кожухотрубных аппаратов с учетом сопротивления по 
длине, местных сопротивлений на входе и выходе из проточной 
части внутреннего пространства трубного пучка первая состав
ляющая мощности (Вт/м*) может быть рассчитана по формуле

Fm tiFBH -  t|4ju1bh/ “  4т|/ 2 j  Р“ ’
где VT — расход среды, м3/с; w — скорость, м/с; ц — КПД на
соса.

Имея в виду, что

АР — ЬРтр + ^  ДРмеот = [б (-3—  + 2 ^)] ’
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получаем

ЛГ,«, =  0 ,1 2 5 (|  +  ^ 1 . ) ^ .

Для расчета мощности NFil, теряемой в межтрубном про
странстве, необходимо определить Дрв, рассчитав его для одно- 
или двухфазного (конденсация, кипение) потоков с учетом типа 
и назначения аппарата (см. гл. 3).

Сопоставление габаритных, массовых и стоимостных показа
телей различных типов аппаратов должно осуществляться при 
одинаковых энергетических коэффициентах. Действительно, рас
сматривая первое и второе условия сопоставления для двух 
аппаратов, обозначенных индексами 0 и 1, получаем при Q0 — 
=  Qi и Nf о =  Nfi

Qo/Nfo =  Qi/NF1 или ko/N pi =  kjJN f0", E0 =  Ei-

Полученное выражение позволяет найти сопряженные значе
ния мощностей всех сопоставляемых аппаратов, соотношение 
поверхностей которых при принятых условиях сравнения таково:

Fi/^o =  Qfo/Qfi —  N FofNn .

Соотношение объемов, занимаемых аппаратами:
V./V, =  F 0o)i =  N fo(Oq/N

где (о — коэффициент компактности, характеризующий расчет
ную площадь поверхности теплообмена, заключенную в 1 м3 
пространства.

Соотношение масс аппаратов:

MxlM Q =  rre1F1/m0F0 — FJm 0N щ.,

где т  — масса единицы площади поверхности аппарата, кг/ма.
Соотношение стоимостей поверхностей теплообмена аппарата:

S ai/Sao =  SiNpo/S0Npi,

где s — стоимость единицы массы теплообменной поверхности, 
руб.

В случае, если графики зависимостей Е == / (NF), в логариф
мической сетке изображаются параллельными линиями, приве
денные выше формулы дадут одинаковые соотношения поверхно
стей, объемов, масс и стоимостей во всем исследованном интер
вале скоростей рабочих сред. В противном случае для разных ско
ростей теплоносителя и соответствующих им величин сопряженных 
мощностей (при Е =  idem или N =  idem) будут разные соот
ношения между поверхностями н другими характеристиками 
аппаратов.
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9.3. МЕТОДИКА ОПРЕДЕЛЕНИЯ ОПТИМАЛЬНЫХ РЕЖИМОВ РАБОТЫ 
И ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРОВ АППАРАТОВ

Перед решением этой задачи необходимо выбрать критерий 
оптимизации, независимые переменные и методику расчета, а 
такж е установить ограничения на режимные и конструктивные 
характеристики. Располагая этой исходной информацией, можно 
составить наиболее приемлемый алгоритм поиска оптимальных 
параметров аппарата [41].

В качестве критерия оптимизации могут выступать: приве
денные затраты, стоимость, масса, объем аппарата. В качестве огра
ничений могут быть приняты: допустимый диапазон изменения 
независимых параметров, ограничения габаритных размеров, 
перепадов давлений или мощности на прокачку теплоносителя. 
Можно, например, искать минимальную стоимость аппарата при 
ограничениях на его объем, массу, длину и т. п. В качестве неза
висимых переменных могут выступать: диаметр труб, скорость 
движения теплоносителя, начальная температура воды, степень 
оребрения и т. п.

Для примера рассмотрим алгоритм оптимизации кожухотруб
ного конденсатора с водяным охлаждением. Выберем в качестве 
критерия оптимизации приведенные затраты, представляющие 
собой сумму годовых эксплуатационных затрат, связанных с тран
спортировкой теплоносителей, и стоимости аппарата.

Ограничения по размерам труб будут регламентированы 
номенклатурой труб, выпускаемых промышленностью. Нели
нейным ограничением при оптимизации конденсаторов будет 
являться максимально допустимый перепад давлений Аршах 
(по теплоносителю) либо ограничение по мощности на прокачку 
воды, что регламентируется характеристиками насоса. Например,

ат O.l^Gja'V К  1V7 I.8 _ , ,
— W Явн I ^  N гаах>

где N — мощность нагнетателя; Gw — массовый расход жидкости; 
/г* — коэффициент, учитывающий местные потери; rj — КПД 
нагнетателя.

При этом принято, что потери на трение учитываются так:
| =  0 ,184 Re0,2.

При проектировании конденсатора в качестве назависимых 
переменных могут быть приняты: dBH — внутренний диаметр 
труб; w — скорость движения воды в трубах; ц — кратность 
охлаждения (отношение расхода охлаждающей воды Gw к расходу 
пара G„); tTl — температура воды на входе в конденсатор.

Коэффициент теплоотдачи от стенки к воде при турбулентном 
режиме [см. формулу (2.8) ] можно выразить в виде

а и =  0 ,021Ь °’8Рг°,4Ч 1 ° ,2аЛ 8.
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&■.
Коэффициент теплоотдачи со стороны конденсирующегося,^(| 

а а можно вычислить по одной из расчетных формул (см. trrj'  i ? 
задаваясь в первом приближении температурой стенки

< « =  0,6 (** +  <,1 + .  

с последующим приближением
, ( 2 )  ^ к ® а  Ч " ®о> (<t i  "Н Д * '/ (2 С р а )Ц ))

■ ст 1 «а + о»
где At — изменение энтальпии агента, Дж/кг; срш — теплое?W 
воды.

Коэффициент теплопередачи находим по формуле

La np- а Л̂,Тр а вн O w dвн J
Расчетная длина труб определяется так:

Q _______ .I =
Я Ь йщ  (^вн +  26тр) я тр

I = (^вн "I" 2бтр) ft

\ Срф )
Масса аппарата рассчитывается так:

^п^мРтр^тр (^ вн +  втр)
М ап  =

pA w

где См »  1,2-г-1,3 — отношение массы аппарата к масс* V/ 
Объем аппарата рассчитывается так:

Van =  GAi (dB‘H -j- 26Tp)/(4uTp£0m),
где итр — коэффициент заполнения трубной доски 
«  0,25-г-0,3).

Стоимость аппарата рассчитывается по формуле (9.1)\г>{, 
Варьируя независимыми переменными, можно п о л уч ая , 

висимости вида: S an =• f  (dBJ ;  5 ап =  f  (ш); 5 ап =  / (ц); ,= в
— / (*ti) и определить экстремум этих функций либо /Г ' \ ;■ 
П =  f  (tTl); П =  / (dB„); П =  / (ш). . а ,

Вопросы целесообразного использования оребрения ^ 1 .  
решаться на основе технико-экономического анализа. К* > \ 
вило, одностороннее оребрение применяется в том случае^JH'1 
a i  >  а г\ двустороннее оребрение применяется в тех cnywQtf1 
гда а х «  а 2, а к  аппарату предъявляются повышенные v  г5 
ния по компактности. /ц

Рассмотрим упрощенный метод оптимизации коэфф* у  
оребрения Р применительно к  аппаратам односторонней -



рения. Введем обозначение: 8* =  бст/бр — отношение толщины 
стенки трубы к толщине ребра. Тогда объем металла, расходуемого 
на теплообменный элемент, будет равен

v  =  f bh8ct +  ( I ^ ) f bhA s- .

Из уравнения теплопередачи

6m/Q : 1/kFвн лг 1/с̂ нРF вн 1 t^hflFвн =  1 /&nFВн(1/Р !/**)• 

где ,
а =  «вн/Он-

Отсюда

f “ - e ^ r ( T  +  - r )
и далее

I/  __ Q 6  СТ / 1  |  ̂ \  /  1 I Р ---- 1 \  ^ C t Q / 1  1 /2в* ,

I _ i_ J_____ L_\
^  2 а6 * ^  26* ^  а  2 ав* У *

Условие минимизации расхода металла можно выразить в виде

d  (V)/d$  =  О,
откуда

Р =  / а  ( 2 8 * -  1). (9.3)

Приняв характерные значения а н и а вв для типовых аппара
тов, можно на основе уравнения (9.3) рекомендовать примерные 
значения р. Т ак, например, при оребрении труб со стороны хлад
агента в кожухотрубных аппаратах р =  1,8 для аммиачных ап
паратов, р =  3 — для фреоновых. При оребрении воздушных 
конденсаторов (со стороны воздуха) р =  12 для аммиачных ВК, 
Р =  7 для фреоновых ВК.

Аналогичным образом могут быть решены и другие задачи 
оптимизации режимов и параметров аппаратов холодильных уста
новок на стадии их конструирования и проектирования.

9.4. ВЫБОР ТЕПЛООБМЕННОГО ОБОРУДОВАНИЯ, 
РАБОТАЮЩЕГО 'В СОСТАВЕ ХОЛОДИЛЬНОЙ МАШИНЫ

В этом случае речь идет о подборе оборудования, входящего 
в состав холодильной машины или установки. Вопрос о влиянии 
выбора основных теплообменных аппаратов на эффективность 
всей машины рассмотрим на примере модели холодильной машины 
автомобильного кондиционера, работающего в режиме охлажде
ния (летний режим). Принимаем следующие ограничения: кон
денсатор и воздухоохладитель — аппараты воздушного охлажде



ния заданного или выбранного типа, экономичность работы конди
ционера определяется эксплуатационными затратами (дополни
тельным расходом топлива).

Выбор оптимального соотношения поверхностей воздухоохла
дителя и конденсатора осуществляется в зависимости от скорости 
набегающего потока воздуха на конденсатор при минимизации 
дополнительных затрат мощности на привод кондиционера в 
целом. Поскольку фронтальные сечения аппаратов определяются 
спецификой объекта (размерами кузова и салона), увеличение 
поверхности аппаратов возможно лишь за счет изменения его 
глубины. Диапазон скоростей набегающего потока воздуха на 
конденсатор определяется скоростью движения автомобиля, а 
скорость воздуха в узком сечении конденсатора определяется аэро
динамикой автомобиля.

Таким образом, увеличение поверхности конденсатора и ис
парителя должно, с одной стороны, приводить к понижению 
температуры конденсации и повышению температуры кипения, 
что в конечном счете приведет к уменьшению работы компрессора 
-̂к Ш ,  с другой стороны увеличение поверхностей приведет к по

вышению Ар, а следовательно, к увеличению мощности венти
лятора и дополнительных потерь мощности основного двигателя. 
При изменении скорости движения транспортного средства будут 
меняться и условия работы конденсатора.

Алгоритм расчета состоит из основной программы, где рас
считываются величины мощности компрессора, вентилятора; по- 

. тери мощности основного двигателя, а такж е тепловые нагрузки 
аппаратов.

Работа основной программы обеспечивается подпрограммами 
расчета узловых точек холодильного цикла, характеристик комп
рессора, вентилятора, воздухоохладителя и конденсатора. Эф
фективность кондиционера может быть оценена величиной эксер- 
гетического КПД

rje =  G (es l  — ex3)/(N к -\- N ПОтерь +  • •• ) »

где G — расход подаваемого в салон воздуха; ех1; ех2 — эксергия 
воздуха, подаваемого и удаляемого из салона.

В знаменателе суммируются все затраты эксергии. Условие 
оптимизации формулируется как  г)е -> ш ах.

Вопросам оптимизации холодильных установок и, в частности, 
теплообменных аппаратов, входящих в их состав, посвящены ра
боты А. А. Гоголина, И. М. Калниня, В. В. Оносовского и др. 
В каждом случае на задачу оптимизации накладывались свои огра
ничения, в рамках которых и справедливы полученные решения 
и рекомендации.
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Г л а в а  10
ПУТИ ИНТЕНСИФИКАЦИИ 

ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ
10 .1 . ОБЩИЕ ПОЛОЖЕНИЯ

Одной из актуальных и важных задач, стоящих перед инже
нерами, проектирующими и конструирующими холодильные уста
новки, является снижение металлоемкости теплообменных аппа
ратов и расхода энергии на их эксплуатацию.

Технико-экономический (или энергетический) анализ условий 
работы установки в целом или аппарата к ак  ее элемента позволяет 
при заданных условиях теплообмена выбрать оптимальные или 
близкие к ним значения температурных напоров между средами. 
При выбранном 0т  задачей интенсификации является уменьшение 
площади поверхности аппарата при заданной производительности 
либо увеличение производительности при заданной площади 
поверхности. К ак  следует из уравнения теплопередачи Q =  
=  kQm F,  к аж дая  из этих задач может быть решена путем увели
чения коэффициента теплопередачи, т. е. путем интенсификации 
теплообмена со стороны рабочих сред. При заданных Q и F  уве
личение k позволяет уменьшить температурный напор 0т , т. е. 
снизить энергетические затраты в цикле холодильной машины.

Таким образом, народнохозяйственный эффект по повышению 
коэффициента теплопередачи может быть получен в различных 
вариантах. Например, для заданной производительности аппарата ' 
можно, во-первых, при выбранном температурном напоре 0т  
уменьшить площадь теплопередающей поверхности F,  обеспечив 
при этом экономию металла. Во-вторых, можно, не сокращая F,  
уменьшить температурный напор, что при заданной температуре 
охлаждаемой или охлаждающей среды позволит повысить тем
пературу кипения хладагента или понизить температуру его кон
денсации, что приведет к  экономии электроэнергии. Вопрос о 
предпочтительности того или иного из этих вариантов может 
быть решен путем технико-экономического расчета.

Д ля  определения путей интенсификации аппаратов большое 
значение имеет правильное представление о физической картине 
процесса теплообмена и факторах, определяющих частные терми
ческие сопротивления, от которых зависит коэффициент тепло
передачи. Проблема интенсификации холодильных аппаратов у с у 
губляется низкими температурами рабочих сред, особенно в испа
рителях, и малыми температурными напорами между средами. 
Вследствие высокой вязкости хладоноснтеля и ухудшения условий 
парообразования хладагента коэффициенты их теплоотдачи при 
снижении температуры уменьшаются, что приводит к уменьше
нию и общего коэффициента теплопередачи. Например, при из
менении температуры кипения от 0 до —40 °С в аммиачных кожухо-
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трубных испарителях с хладоносителем СаС1 коэффициент тепло
передачи k изменяется от 740 до 240 Вт/(м2. К), в воздухоохлади
телях с хладагентом R22 — от 24 до 10 Вт/(м2-К).

Весьма существенным является также вопрос и об интенси
фикации теплообмена в конденсаторах с водяным охлаждением 
из-за невысоких коэффициентов теплоотдачи при конденсации 
фреонов и в воздушных конденсаторах из-за низких а  при тепло
отдаче к воздуху. Последнее обстоятельство имеет особое значение 
в связи со все более расширяющимся применением в холо
дильных установках испарительных и воздушных конденсаторов.

Поскольку интенсификация теплопередачи всегда связана 
с определенными затратами, вопрос о целесообразности примене
ния того или иного способа интенсификации должен решаться 
на основе технико-экономического или энергетического сопо
ставления. В некоторых случаях выбор способа интенсификации 
определяется требованиями, которые предъявляются в конкрет
ной задаче (уменьшение массы или габаритных размеров аппарата 
и др.). Технико-экономическое и энергетическое сопоставление 
должно проводиться при оптимальных для рассматриваемых 
вариантов скоростях рабочей среды и температурных напорах [26 ].

10.2. ИНТЕНСИФИКАЦИЯ ТЕПЛООБМЕНА 
В КОЖУХОТРУБНЫХ АППАРАТАХ 

С МЕЖТРУБНЫМ РАСПОЛОЖЕНИЕМ ХЛАДАГЕНТА

Анализ величин термических сопротивлений в аппаратах 
из гладких чистых труб показывает следующее. В испарителях 
при низких температурах кипения (t0 — —20-=— 45 °С) термиче
ские сопротивления теплоотдачи со стороны хладоносителя 
(СаС12) и кипящего хладагента примерно одинаковы, а при тем
пературах выше 0 °С основным является сопротивление хлад
агента. Во фреоновых конденсаторах наиболее существенное 
значение имеет сопротивление теплоотдачи со стороны конденси
рующегося хладагента, и в аммиачных — сопротивления со сто
роны хладагента и теплоносителя (воды) примерно одинаковы.

Сторона хладоносителя. Повышение коэффициента теплоотдачи 
от хладоносителя можно осуществить за счет уменьшения диаметра 
теплопередающих труб. В настоящее время у  нас наиболее часто 
применяются трубы с dBH =  20 мм, в то время как за рубежом 
обычно используют трубы с dBH =  12н-14 мм [26 ]. Снижение dBH 
с 20 до 13 мм привело бы к повышению коэффициента теплоотдачи 
на 15 % при ламинарном и на 9 % при турбулентном режиме по
тока. Одновременно с этим повысилась бы и компактность аппарата, 
так как размещение прежней поверхности можно было бы 
осуществить в обечайке меньшего диаметра.

Другим, более эффективным путем интенсификации является 
применение турбулизаторов потока. При турбулентном и отчасти 
переходном режиме целесообразными являю тся устройства, тур-
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булизирующие лишь периферийные слои потока у  самой стенки 
трубы. В этом случае турбулизируется лишь тонкий пристенный 
слой, в котором сосредоточивается наиболее инертная часть по
тока. Термическое сопротивление этого слоя является основным 
сопротивлением теплообмену между жидкостью и стенкой. Ос
новная же масса потока проходит по трубе без воздействия на нее 
турбулизаторов, что позволяет избежать излишнего расхода энер
гии. К турбулизаторам периферийного типа относятся кольцевые 
и проволочные спиральные.

Проведенный в работе [26 ] анализ показал, что применение 
таких турбулизаторов при турбулентном и переходном режимах 
течения энергетической выгоды не дает, хотя, конечно, при рав
ных скоростях рабочей среды коэффициент теплоотдачи в интенси
фицированном аппарате выше, чем в неинтенсифицированном.

При температуре хладоносителя (СаС1г) ниже—20 °С режим 
его течения при оптимальных скоростях носит ламинарный харак
тер. В ламинарном потоке турбулизация должна распространяться 
на все сечение потока. Наилучшими для ламинарного потока 
являются ленточные турбулизаторы, представляющие собой ленту, 
завитую в виде винта с шагом I — (6ч -10) йвя, которая закру
чивает всю массу жидкости по спирали вокруг оси трубы. Их 
применение позволяет получить при температурах рассола от
—30 до —40 °С и оптимальных его скоростях сокращение пло
щади поверхности теплопередачи в 1,6—1,7 раза или экономию 
электроэнергии на 6—8 % 126]. Оптимальная скорость хладоно
сителя при этом уменьшается примерно в 2 раза (о^„т =  0,5ч- 
4- 0,6 м/с против 1,0—1,2 м/с в гладкой трубе).

Несколько меньший эффект дает применение при ламинарном 
течении хладоносителя спиральных проволочных турбулизаторов 
с шагом спирали около трех диаметров трубы. Экономия электро
энергии в условиях ламинарного потока составляет примерно 5 %, - 
а площадь поверхности теплопередачи сокращается в 1,1 раза 
[26] по сравнению с гладкотрубными испарителями при опти
мальных скоростях рассола =  0,7 м/с, a w™r =  1,4 м/с).

Достоинством ленточных и спиральных турбулизаторов явля
ется сравнительная легкость их изготовления и установки в су
ществующие испарители с гладкими трубами. Снижение скоростей 
хладоносителя можно осуществлять сокращением в два раза числа 
его ходов в аппарате.

Примерно одинаковые со спиральными турбулизаторами пока
затели по энергетике и интенсификации теплообмена имеют трубы 
с продольными внутренним?! ребрами. Наиболее подходящими для 
внутреннего оребрения являются звездообразные алюминиевые 
вставки, освоенные отечественной промышленностью примени
тельно к внутритрубному кипению фреонов. Вставки рекоменду
ется выполнять в виде коротких (//dB„ =  20-7-30) отрезков, по
ворачиваемых один относительного другого на угол, равный по-
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ловине угла между лучами звезды. Это дает повышение коэффи
циента теплоотдачи примерно в два раза по сравнению с нераз
резанной на куски вставкой. Значительно больший эффект дало 
бы закручивание вставки винтом вокруг своей оси. В этом случае 
эффект оребрения соединяется с эффектом закручивания потока. 
Однако опытные данные по теплообмену в такой конструкции 
нам неизвестны.

При турбулентном потоке, имеющем место в случае охлажде
ния воды, внутреннее оребрение может привести к интенсифика
ции теплообмена лишь при одинаковой с гладкой трубой скорости 
хладоноснтеля. Однако в этом случае будет происходить перерас
ход электроэнергии и снижение экономичности холодильной уста
новки. При оптимальных скоростях хладоноснтеля (ш°рт =  
=  0,5до™т) не получается выигрыша ни в коэффициенте тепло
отдачи, ни в расходе электроэнергии.

Сторона хладагента. Повышение коэффициента теплоотдачи 
при кипении хладагента имеет наиболее существенное значение 
для фреоновых испарителей. Однако и в аммиачных аппаратах при 
низких температурах кипения интенсификация теплообмена на 
стороне хладагента представляется весьма важной практической 
задачей. Имеется два основных пути интенсификации теплообмена 
при кипении хладагента на пучках труб: 1) увеличение числа 
центров парообразования и создание наиболее благоприятных 
условий возникновения и роста паровой фазы на каждой трубе;
2) повышение конвективной составляющей теплообмена при дви
жении потока от ряда к ряду.

Реализация первого пути практически может быть достигнута 
следующими главными способами: 1) созданием капиллярного 
пористого слоя на поверхности труб [20 ]; 2) применением ореб
рения с малым расстоянием между ребрами, соизмеримым с отрыв
ным диаметром пузыря [26 ]. Создание пористого слоя можно осу
ществить путем наложения на трубы тонкого слоя неметалличе
ских покрытий (стеклоткани, фторопласта и др.). Этот метод поз
воляет значительно повысить интенсивность теплообмена, однако 
отсутствие данных о долговечности и стабильности неметалличе
ских покрытий не позволяет пока рекомендовать их для практи
ческого применения.

Известен такж е [46] метод интенсификации теплообмена при 
кипении R12 и R22 на трубах, покрытых сеткой из медной про
волоки (d — 0,025 мм) с ячейками 0 ,0 4x0 ,04  мм в свету и толщи
ной покрытия (в три слоя) 0,15 мм. В результате экспериментов 
с одиночной трубой было получено превышение коэффициента 
теплоотдачи при кипении в 1,65 раза по сравнению с оребренной 
поверхностью и в 2,3 раза по сравнению с пористым гальваниче
ским покрытием. Однако, как  показало сопоставление, коэффи
циенты теплоотдачи на трубах с сетчатым покрытием примерно 
в 1,4—1,8 раза ниже, чем на трубах со спеченным капиллярно
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пористым. По этой причине, а такж е ввиду неосвоенности произ
водства трубы с сетчатым металлическим покрытием не получили 
практического применения.

Наиболее перспективным методом интенсификации теплообмена 
при кипении хладагентов является создание на трубах капилляр- 
но-пористого металлического слоя [201. Металлическое покрытие 
труб является более надежным, прочным и технологичным по 
сравнению с неметаллическим, к  тому же оно обеспечивает высо
кую интенсификацию теплообмена. Металлические пористые по
крытия могут наноситься различными способами: электрохимиче
ским] осаждением, напылением, спеканием с поверхностью ме
таллического порошка, стружки и др. Материалами для покрытия 
могут служить медь, алюминий, сталь, различные сплавы. Порис
тый слой может быть образован и из металла самой трубки путем 
механического воздействия на ее поверхность. В работе [65] 
на трубе, обработанной таким образом, получено увеличение теп
лоотдачи по сравнению с гладкой трубой примерно в 4—5 раз.

В исследованиях, выполненных в ЛТИХПе, установлено, что 
самым эффективным с позиций теплообмена является метод спе
кания, позволяющий получить упорядоченную структуру пори
стого слоя с заданными геометрическими параметрами, обеспе
чивающими интенсивный процесс парообразования в нем [20, 
26 ]. Однако наиболее технологически освоенным в настоящее время 
является создание пористого слоя путем газотермического напы
ления с использованием в качестве исходного материала проволоки 
или порошка. Результаты испытания испарителя из труб с таким 
покрытием приведены в работе [29 ]. Оптимальными характери
стиками пористого слоя, полученного методами напыления и спе
кания, являются: толщина 0,15—0,3 мм и пористость 40—50 %.

Наибольший эффект применение пористых покрытий дает 
в области низких температур и небольших плотностей теплового 
потока (q <  2 кВт/м2). При таких условиях средние коэффициенты 
теплоотдачи при кипении R12 и R22 на медной трубе с пористыми 
покрытиями из того же металла превышают соответствующие ве
личины для гладкой трубы приблизительно в 7—10 раз [26].

При кипении на пучке труб на величину коэффициента тепло
отдачи влияет число рядов труб в пучке по вертикали. Для глад
котрубного пучка влияние рядности проявляется в увеличении 
среднего коэффициента теплоотдачи пучка по сравнению с коэф
фициентом при кипении на одиночной трубе. Для пучка труб 
с пористым покрытием это влияние несущественно. Поэтому от
ношение коэффициентов теплоотдачи кипящих фреонов в кож у
хотрубных испарителях из труб с покрытиями и из гладких труб 
значительно меньше, чем для одиночных труб.

Наружное оребрение труб путем накатки широко применяется 
сейчас для интенсификации теплообмена при кипении фреонов. 
Повышение интенсивности теплообмена на оребренных трубах 
можно объяснить большим прогревом жидкости в межреберных



впадинах и увеличением числа центров парообразования по сравне
нию с гладкими поверхностями. Последнее связано с тем, что 
в местах соединения ребер с трубой ухудшается смачиваемость 
поверхности, а следовательно, облегчаются условия возникнове
ния кипения. При малых расстояниях между ребрами, соизмери
мых с отрывным диаметром пузыря, отдельные мелкие паровые 
пузыри, сливаясь, образуют в межреберном пространстве более 
крупные паровые пузыри, испарение в которых происходит при 
меньших температурных напорах, чем на гладкой поверхности. 
Для реализации таких условий необходимо применять мелкое 
оребрение с шагом 5 р = 0,8-М  мм и высотой ребра Лр =  1,2ч- 
Ч- 2 мм [26 ]. По данным В. А. Дюндина, присяг 2-г- бкВт/м* коэф
фициенты теплоотдачи R12 и R22, отнесенные к полной оребренной 
поверхности, для пучка труб с числом рядов (по вертикали) 
п =  б-т-9 примерно в 1,5 раза выше, чем для гладкотрубного 
той жерядности (диаметр исходной трубы 16 Х2 мм). С увеличением 
рядности и плотности теплового потока различие между коэффи
циентами теплоотдачи оребренного и гладкотрубного пучков умень
шается, но остается влияние эффекта оребрения на коэффициент 
теплоотдачи, отнесенный к поверхности трубы по основанию ре
бер. Наличие масла на теплоотдачу при кипении на оребренных 
пучках при полной растворимости его во фреоне сказывается не
значительно. При концентрации масла до 3—4 % этим влиянием 
можно пренебречь.

Второй путь интенсификации — повышение конвективной со
ставляющей теплообмена при кипении на пучках — имеет су
щественное значение в тех случаях, когда иа большей части по
верхности аппарата кипение отсутствует или имеет неразвитый 
характер, иначе говоря, при низких q и t0, а также в испарителях 
с малорядными пучками, труб. Интенсификация конвективного 
теплообмена может быть достигнута следующими способами: 
увеличением начального паросодержания потока, поступающего 
к нижним трубам испарителя, до хх =  0,1ч-0,15; изменением уровня 
заполнения испарителя; увеличением массовой скорости двух
фазного потока хладагента; рациональной компоновкой пучка 
и др. Можно, например, в одном — двух нижних рядах пучка уста
навливать трубы с интенсифицированной поверхностью тепло
обмена либо подавать пар после регулирующего вентиля в ниж
нюю часть испарителя, что обеспечит возникновение кипения на 
нижних рядах труб. Установкой в кожухе испарителя перегородок 
или экранов можно лучшим образом организовать движение 
парожидкостного потока и жидкости. Применение тесных пучков 
труб такж е должно способствовать увеличению конвективной со
ставляющей.

В табл. 10.1 приведено сопоставление методов интенсифика
ции кожухотрубных испарителей с межтрубным кипением хлад
агента R22 для двух хладоносителей: рассола CaCls (tt =  —15 °С) 
и воды (tm — 5 °С), которое дает примерно количественные харак-
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Т а б л и ц а  10.1
Примерное влияние различных методов интенсификации теплообмена 

в кожухотрубных испарителях с межтрубным кипением хладагента R22 [26]

Рассол СвС1, --15 °С Вода, w =  5 0с
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теристики. Скорости хладоносителей в трубах были приняты 
по их оптимальным значениям (w™ = 1,5 м/с; wTJ , =  0,б-f-\ ОПТ ’ ’ опт 1
4-0,75 м/с). Для рассола были приняты ленточные, а для воды 
спиральные проволочные турбулизаторы. Внутренний диаметр 
труб во всех случаях был равен 11—11,5 мм. Анализ табл. 10.1 
показывает, что применение пористых покрытий по экономии энер
гии и сокращению площади теплообмена дает несколько больший 
эффект, чем оребрение, а по экономии металла их преимущество 
является подавляющим. Применение турбулизаторов для интен
сификации теплообмена воды мало сокращает площадь тепло
обмена и практически не влияет на расход энергии.

Главным тепловым сопротивлением при пленочной конденсации 
хладагентов, обычной в холодильных аппаратах, является теп
ловое сопротивление пленки. Поэтому здесь основной задачей 
интенсификации теплообмена является или разрушение пленки, 
или уменьшение ее толщины хотя бы на части теплопередающей 
поверхности. Полное удаление пленки с поверхности теплообмена
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возможно при осуществлении капельной конденсации. Из теоре
тических исследований и опытных данных для водяного пара из
вестно, что при капельной конденсации коэффициенты теплоотдачи 
примерно иа порядок выше, чем при пленочной [32 ]. Д ля созда
ния капельной конденсации необходимо обеспечить несмачивае- 
мость поверхности теплообмена нанесением на нее тонкого (около 
1 мкм) слоя поверхностно-активных веществ — лиофобизаторов. 
Некоторым недостатком этого метода является малая стабиль
ность лиофобизаторов и, как  следствие этого, необходимость пе
риодического восстановления слоя. Отыскание лиофобизаторов 
применительно к паре жидкий хладагент — стальная или медная 
поверхность является трудной технической задачей, хотя и весьма 
перспективной. К  настоящему времени она еще не решена.

Более реальным и широко применяемым уж е сейчас на практике 
является метод интенсификации теплообмена при конденсации 
фреонов путем ианесения на трубы накатного оребрения. Приме
няющееся оребрение с шагом ребер 2 мм имеет коэффициент теп
лоотдачи, отнесенный к полной наружной поверхности оребрен
ной трубы, примерно одинаковый с гладкой трубой. Однако со
кращение шага ребер до 0,8—1,0 мм приводит к повышению коэф
фициента теплоотдачи ребристой поверхности по сравнению с глад
котрубной почти в два раза [32 ]. Причиной интенсификации тепло
обмена на трубах с мелким оребрением является стягивание плен
ки с поверхности ребер в ложбину между ними за счет сил поверх
ностного натяжения. При этом толщина пленки на ребрах, явля
ющихся основной теплопередающей поверхностью, значительно 
уменьшается, а коэффициент теплоотдачи увеличивается. Эффект 
стягивания проявляется при числе Вебера We > 1 0  [We =* 
=  2o/(pg6php) f.

На этом же принципе основан метод интенсификации аммиач
ных кожухотрубных конденсаторов с гладкими стальными тру
бами путем наматывания на них стальной проволоки [28 ]. Иссле
дование на опытном пучке труб диаметром 16 мм с намоткой про
волоки диаметром 2 мм, шагом 10 мм и последующей ее приваркой 
показало повышение коэффициента теплоотдачи примерно в 1,5 
раза, что значительно превышает наружную степень оребрения 
(фн =  1,04) [281. Несколько больший эффект этот же метод дает 
применительно к вертикзльным кожухотрубным аммиачным кон
денсаторам [30 J. В этом случае на поверхности трубы вертикально 
устанавливали, с приваркой в отдельных точках, стальные про
волоки диаметром 1—1,5 мм, с шагом 18 мм (10 проволок по ок
ружности трубы диаметром 57 мм). Коэффициент теплоотдачи на 
интенсифицированной трубе увеличился по сравнению с гладкой 
в 2—3 раза. Однако общий коэффициент теплопередачи, с учетом 
обычных загрязнений, возрос всего лишь на 25 %.

В некоторых горизонтальных кожухотрубных фреоновых кон
денсаторах для промежуточного отвода конденсата устанавливают 
наклонные перегородки. Наличие перегородок позволяет отво
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дить конденсат, образующийся не на всех трубах пучка, а на груп
пах труб. Вследствие этого уменьшается длина стекающей пленки, 
а следовательно, и ее средняя толщина. В вертикальных кожухо- 
трубых аммиачных конденсаторах для этой же цели возможна 
установка по высоте нескольких конденсатоотводящих козырьков. 
Наклонные перегородки могут быть использованы также для 
увеличения скорости паров хладагента, обеспечивающей интен
сификацию теплообмена. По данным [23], повышение скорости 
паров R12 до 0,2 м/с приводит к увеличению коэффициента тепло
отдачи примерно в 1,5 раза по сравнению с результатами расчета 
по формуле Нуссельта для неподвижного пара.

10.3. ИНТЕНСИФИКАЦИЯ ТЕПЛООБМЕНА 
В КОЖУХОТРУБНЫХ АППАРАТАХ 

С ПРОТЕКАНИЕМ ХЛАДАГЕНТА В ТРУБАХ

Аппараты такого типа применяются в качестве испарителей 
преимущественно для охлаждения воды до температуры, близкой 
к 0 °С, в установках кондиционирования воздуха и в различных 
технологических установках. Хладагентами обычно служат R22 
или R12. В испарителях водоохлаждающих машин коэффициенты 
теплоотдачи кипящего хладагента примерно в три раза меньше, 
чем воды. Вследствие этого повышение эффективности испарителей 
такого типа связано главным образом с интенсификацией тепло
обмена кипящих фреонов.

Сторона хладагента. Основным методом интенсификации теп
лоотдачи на внутренней поверхности труб является применение 
различных видов внутреннего оребрения, некоторые из которых 
представлены на рис. 5.6. Монолитные ребра, выполняемые ино
гда не прямыми, а винтообразными, пока еще не нашли широкого 
применения. Более распространенными в отечественной хладо- 
технике являются звездообразные алюминиевые вставки с 8 
и 10 ребрами, плотно вставляемые в медную трубу, которая затем 
обжимается для создания плотного металлического контакта. 
Применяющиеся в ряде случаев за рубежом гофрированные вставки 
имеют плохой контакт с трубками и поэтому в отечественной прак
тике не встречаются.

Произведенное в работе [26] сопоставление труб с различ
ными видами внутреннего оребрения и гладких труб показало, 
что труба с десяти ка на ль ной внутренней вставкой прн той же 
поверхности основной трубы позволяет сэкономить примерно 10 % 
электроэнергии, а при сохранении расчетного температурного 
напора — сократить площадь теплопередающей поверхности бо
лее чем в 2,2 раза. По сравнению с гладкими трубами горфирован- 
ное оребрение имеет несколько худшие показатели: экономия элек
троэнергии на 8,5 %, или сокращение поверхности в 2 раза. При
мерно такие же показатели имеют и трубы с монолитным спираль
ным оребрением.
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Рассмотрим метод интенсификации внутритрубного кипения 
хладагентов с помощью спиральных проволочных турбулизато
ров. Этот метод привлекает простотой своего выполнения в усло
виях эксплуатации. В работе Р. Л. Ларсона исследовалось ки
пение R12 в трубе с dBB =  13,9 мм со спиралью из бронзовой про
волоки диаметром 0,8 мм и шагом 19 мм. В итоге были получены 
коэффициенты теплопередачи на 40 % выше, чем в гладкой трубе, 
но на 40 % ниже, чем в трубе со звездообразными вставками [26]. 
Другим методом интенсификации теплообмена при кипении фрео
нов в трубах является повышение массовой скорости. В обычных 
условиях превышать оптимальное значение этой скорости [261 
не рекомендуется во избежание перерасхода электроэнергии на 
привод компрессора. Однако такое превышение возможно, если 
рециркуляцию жидкости в испарителе осуществлять с помощью 
эжектора, используя для этого кинетическую энергию парожидко
стной смеси после регулирующего вентиля. Наличие рециркуля
ции позволяет такж е осуществить «влажный ход» испарителя при 
выходном паросодержании хг <  1, что существенно повышает 
его коэффициент теплопередачи.

К методам интенсификации теплоотдачи при кипении в трубах 
можно отнести создание кольцевого и волнового кольцевого ре
жима течения кипящего потока. Теплоотдача кипящих R12 и R22 
при таких режимах увеличивается примерно в 1,5—2 раза по 
сравнению с расслоенным и снарядным течением. Практическая 
реализация . эффективных режимов течения возможна путем

Т а б л и ц а  10.2
Сопоставление различны* методов интенсификация теплообмена 

в испарителях с внутритрубным кипением хладагента [26]
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1 , 2 0 1,84 2,72 1,16 2 ,15 3,05

Возможное снижение площади 
теплопередающей поверхности 
/ ^ гл а д  при 0 =  5°С
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уменьшения диаметра трубы, подачи на вход в испаритель влаж
ного пара с хх — 0 ,0 5 -М),1, увеличения скорости циркуляции. 
Однако при этом происходит возрастание потерь давления и пере
пада температур по длине трубы. Поэтому их реализации должен 
предшествовать технико-экономический анализ, подтверждающий 
целесообразность метода.

Сторона хладоноснтеля. При движении хладоноснтеля поперек 
труб наиболее рациональным средством интенсификации теплооб
мена является наружное оребрение труб. Здесь удобно применять 
трубы с накатными ребрами примерно такого же вида, как и во 
фреоновых кожухотрубных испарителях и конденсаторах с хлад
агентом в межтрубном пространстве. /

В табл. 10.2 приведены результаты примерного расчета эф
фективности применения наружного и внутреннего оребрения 
[26]. Расчет проведен для кипения R22 в трубах диаметром 
2 0 x 1 ,5  с десятиканальными звездообразными алюминиевыми 
вставками. Степень наружного оребрения была равна 2,9. Зало
женные в расчет оптимальные массовые скорости хладагента состав
ляли: для гладких труб 80 кг/(м2-с), а для труб с внутренним ореб- 
рением 44 кг/(м2-с). Оптимальные скорости хладоноснтеля были 
приняты: для гладких труб около 0,5 м/с, для труб с наружным 
оребрением 0,4 м/с.

Как видно нз таблицы, основной эффект по интенсификация 
теплообмена дает внутреннее оребрение, что соответствует преобла
дающему значению внутреннего теплового сопротивления в общем 
Тепловом сопротивлнии испарителя, о чем было сказано выше.

10 .4 . ИНТЕНСИФИКАЦИЯ ТЕПЛООБМЕНА 
В АППАРАТАХ ВОЗДУШНОГО ОХЛАЖДЕНИЯ

В аппаратах воздушного охлаждения (воздухоохладителях, 
Воздушных конденсаторах) основное тепловое сопротивление со
средоточено, как  правило, на стороне воздуха. Однако при вы
сокой степени наружного оребрения и интенсификации внешнего 
теплообмена внутреннее тепловое сопротивление (на стороне хлад
агента или хладоноснтеля) может приближаться к наружному. 
В этих случаях оказывается целесообразной интенсификация и 
внутреннего теплообмена. Она производится теми же методами, 
что и в кожухотрубных аппаратах с внутритрубным протеканием 
хладагента: внутренним оребрением, повышением массовой ско
рости хладагента в пределах энергетического или технико-эконо
мического оптюнума. Основными направлениями интенсификации 
теплообмена на стороне воздуха являю тся: применение оребрен
ных поверхностей определенных форм и размеров, турбулизация 
потока воздуха. В воздухоохладителях с поверхностью, покры
ваемой во время работы инеем, интенсификация теплообмена может 
осуществляться такж е за счет сокращения периодов между оттаи
ваниями. Повышение коэффициента теплоотдачи со стороны воз
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духа можно получить путем уменьшения диаметра труб и шага 
ребер. Первое для наружного теплообмена имеет меньшее значе
ние, так как площадь поверхности труб составляет обычно 5—10 % 
от общей площади наружной оребренной поверхности. (Сокраще
ние диаметра труб имеет большее значение для внутреннего тепло
обмена, а также для уменьшения емкости аппарата по хладагенту.)

Основным методом интенсификации теплообмена у воздухо
охладителей и воздушных конденсаторов является преобразова
ние их оребрения, которое составляет 90—95 % общей поверхности 
теплообмена. Уменьшение шага ребер дает различный эффект для 
круглоребристых и пластинчатых поверхностей. В первых на
ружный коэффициент теплоотдачи, отнесенный к оребренной 
поверхности, при этом снижается, а во вторых — увеличивается 
[26]. В воздушных конденсаторах из труб с пластинчатыми реб
рами наименьшим шагом ребер является величина 5 Р =  1,8 мм. 
Обычно в связи с возможностью быстрого забивания межреберных 
участков пылью и другими загрязнениями принимают 5 Р =  2-т- 
4-2,5 мм. В воздухоохладителях, работающих в условиях инееоб- 
разования, минимальным шагом при условии автоматизации отта
ивания является S p = 4~ь6 мм.

Для интенсификации теплообмена путем искусственной тур- 
булизации потока воздуха применяют разбиение сечения ребра 
на отдельные участки с периодическим нарушением нарастающего 
пограничного слоя, просечки в ребре с отгибанием их кромок, 
а такж е волнистые гофрированные пластины. Более подробное 
изложение этого вопроса приведено в работе [26].

За последнее время ВНИИхолодмаш освоил производство 
пластинчато-трубной поверхности с гофрированным просечным 
оребрением, позволяющей увеличить наружный теплообмен в 1,5— 
—2 раза [52 ].

Весьма важным направлением в интенсификации теплообмена 
в воздухоохладителях, работающих в условиях инееобразования, 
является повышение частоты их оттаивания. Оттаивание через 
каждые 4—5 ч работы позволяет повысить коэффициент теплопере
дачи воздухоохладителя примерно в 1,5 раза по сравнению с ко
эффициентом при оттаивании через 24—48 ч. Конечно, столь 
частое оттаивание возможно только при автоматизации этого 
процесса.

10.5. ПРИМЕНЕНИЕ НОВЫХ КОМПАКТНЫХ ТИПОВ 
ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ

Кроме повышения интенсивности теплообмена в конденсато
рах и испарителях традиционных типов увеличение эффективно
сти холодильной установки может быть достигнуто путем ис
пользования интенсифицированных аппаратов других конструк
ций, широко применяющихся в различных областях техники. 
К ним в первую очередь относятся оросительные, пластинчатые и 
пластинчато-ребристые аппараты.
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На базе кожухотрубного горизонтального испарителя может 
быть создан аппарат, в котором трубы орошаются жидким хлад
агентом, стекающим по ним в виде тонкой пленки. Как показали 
эксперименты, выполненные В. Г. Букиным с R12 и R22, тепло
отдача при испарении и кипении в стекающей пленке в 1,3—2,0 
раза выше, чем при идентичных условиях на затопленном пучке 
гладких труб [18 ]. Меньшая цифра относится к  более высоким 
давлениям и плотностям теплового потока.

Расчетное сопоставление фреонового оросительного испари
теля из стальных труб с затопленным испарителем из оребренных 
медных труб показало, что при равной производительности аппара
тов для первого приведенные затраты уменьшаются примерно на 
25—30 %, расход хладагента на первоначальную заправку при
мерно в 3 раза, капитальные затраты в 2 раза, а габаритные раз
меры испарителя на 30—40 %. Приведенные данные относятся 
к t0 =  (—40 -т— 30) °С в случае применения фреономасляной смеси 
R12—ХФ12, хладоносителя рассола СаС12, объемной плотности 
орошения Г„ =  1 ,2 -10-4 м3/(м-с) и температурного напора 0 =  
=  5,7 °С. Оптимальные скорости рассола составляли примерно 
0,6—0,8 м/с. Более подробно оросительные испарители рассмо
трены в работе [26]. В литературе имеются такж е данные о вы
сокой интенсивности теплоотдачи хладагента в аммиачных оро
сительных испарителях.

Другим типом эффективного аппарата, успешно используемым 
в молочной, химической и других отраслях промышленности, 
являются пластинчатые аппараты. Они могут быть применены 
в хладотехнике в качестве испарителей и конденсаторов.

Исследования, выполненные в ЛТИХПе [26, 29, 1 ], показали, 
что при кипении в вертикальных щелевых каналах (плоских, коль
цевых, гофрированных) теплоотдача хладагентов существенно 
возрастает по сравнению с теплоотдачей при кипении в большом 
объеме. Наиболее значительная интенсификация имеет место 
при низких температурах (давлениях) кипения плотностях и теп
лового потока, т. е. как  раз в условиях работы холодильных аппа
ратов. Причиной увеличения а  является реализация наиболее 
эффективных режимов течения — слитных пузырей, вспененного 
и стержневого, в щелевых каналах с толщиной зазора между стен
ками, соизмеримой с отрывным диаметром парового пузыря. 
Кипение в гофрированных каналах еще более эффективно вслед
ствие дополнительной турбулизации двухфазного потока. До
стоинством пластинчатых аппаратов является и высокая интен
сивность теплообмена со стороны хладо- или теплоносителя. Гоф
рированные каналы обеспечивают турбулентное течение при 
сравнительно невысоких скоростях. При выборе типа пластин для 
пластинчатых аппаратов следует учитывать их влияние на тепло
обмен. Пластинчатые испарители, по рекомендациям В . М. Азар- 
скова и Б. Б. Земскова, следует скомпоновать из пластин, образу
ющих каналы ленточно-поточного типа со стороны хладагента,
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и каналы сетчато-поточного со стороны хладоноснтеля [22]. 
Такую компоновку можно осуществить из пластин с гофрами 
в «елку» при чередующемся расположении гофра в гофру (ленточ
но-поточный канал) и повернутых относительно друг друга на 180° 
(сетчато-поточный). ,

Оптимальная ширина щели для хладоноснтеля бср =  4-f-5 мм, 
оптимальная скорость wt — 0,4-i-0,5 м/с, оптимальная ширина 
щели с учетом конструктивных возможностей 1—2 мм для R12 
и R22 и 2—3 мм для аммиака.

При использовании пластинчатых аппаратов в качестве кон
денсаторов [23] интенсификация теплообмена хладагента про
исходит за счет динамического воздействия парового потока 
на пленку конденсата, а такж е за счет турбулизации пленки 
гофрами. По данным О. П. Иванова и В. О. Мамченко, ширина 
щели, обеспечивающая необходимую скорость пара, составля'ет 
0,5— 1 мм для R12 и R22, и 1—2 мм для аммиака. Конструктив
ное оформление пластинчатых аппаратов описано в работах 
[3, 23, 26].

При внедрении пластинчатых аппаратов следует иметь в виду 
сложность их очистки и необходимость специальной проработки 
метода очистки воды или рассола либо химических способов очи
стки поверхности нагрева. Учитывая текучесть фреонов, с одной 
стороны, и возможность отложений со стороны хладоноснтеля, 
с другой, блоки аппаратов должны, по-видимому, состоять из 
каналов, неразборных для хладагента и разборных для хладоно- 
сителя.

Достоинством пластинчато-ребристых аппаратов является их 
высокая компактность (1000—1500 м2/м3). Такие аппараты могут 

, быть с успехом использованы как воздушные конденсаторы холо
дильных машин небольшой холодопроизводительности.
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