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ВСТУП
Навчальний посібник «Розрахунок теплообмінника» з дисципліни «Теплообмін при фазових перетвореннях і випромінюванні» призначений для поглиблення і закріплення теоретичних знань з основ проектування, технології виготовлення, теплообмінних апаратів та має на меті допомогти студентам при виконанні розрахунково-графічної роботи з розрахунку та проектування теплообмінного обладнання.
Теплообмінником називається пристрій, призначений для передачі теплоти від гарячого до холодного теплоносія. Теплообмінники широко використовуються в енергетиці, а також у нафтовидобувній, газовій, нафтопереробній та хімічній промисловостях й беруть участь у якості основного технологічного обладнання в таких процесах: нагрів, охолодження, конденсація, випаровування рідини,  а також у більш складних фізико-хімічних процесах, таких як сушка, зволожування, ректифікація, абсорбція тощо.
Розрахунково-графічна робота складається з пояснювальної записки й графічної частини. Пояснювальна записка містить такі складові: зміст, вступ, вихідні дані, тепловий розрахунок теплообмінного апарата, використана література. Графічна частина містить схему теплообмінного апарата з нанесенням основних розмірів. Оформляється на аркуші формату А4.
1. ТИПИ ТЕПЛООБМІННИХ АПАРАТІВ ТА ОСОБЛИВОСТІ ЇХ КОНСТРУКЦІЙ
За способом передачі теплоти теплообмінні апарати ділять на поверхневі й змішувальні. У поверхневих апаратах теплоносії обмінюються теплотою через стінки з теплопровідного матеріалу, а в змішувальних апаратах теплота передається при безпосередньому перемішуванні теплоносіїв. 
Поверхневі теплообмінні апарати, у свою чергу, діляться на рекуперативні й регенеративні. У рекуперативних апаратах теплообмін між різними теплоносіями відбувається через стінки, які їх розділяють. При цьому тепловий потік у кожній точці стінки зберігає той самий напрямок. У регенеративних теплообмінниках теплоносій почергово стикається з однієї й тією же поверхнею нагрівання. При цьому напрямок теплового потоку в кожній точці стінки відповідно періодично міняється.
Окремо можна виділити групу теплообмінників із внутрішніми джерелами теплоти, в яких теплова енергія генерується в самому теплообміннику із енергії іншого виду та йде на нагрівання холодного теплоносія. У цю групу входять ядерні реактори та електричні нагрівачі.

Рекуперативні теплообмінники в свою чергу поділяються на кожухотрубні, елементні, двохтрубні («труба в трубі»), змійовикові, виті, пластинчаті, спіральні, заглибні змійовикові.
Основними елементами кожухотрубних теплообмінних апаратів є пучки труб, трубні решітки, корпус, кришки, патрубки. 
Теплоносії зазвичай направляють протитоком один до одного. Бажано, щоб напрямок руху кожного теплоносія збігався з напрямком, у якому він прагнутиме рухатися під впливом зміни його густини при нагріванні або охолодженні.

Для збільшення швидкості руху теплоносіїв з метою інтенсифікації теплообміну нерідко встановлюють перегородки як у трубному, так й у міжтрубному просторах.

У кожухотрубному теплообміннику (рисунок 1) один з теплоносіїв, рухається усередині труб (у трубному просторі), а інший – у міжтрубному просторі.
Труби в решітках зазвичай розміщають рівномірно по периметрах правильних шестикутників, тобто по вершинах рівносторонніх трикутників (рисунок 2а, інші назви – шестикутний, ромбовий розподіл), рідше застосовують розміщення труб по концентричних колах (рисунок 2б). В окремих випадках, коли необхідно забезпечити зручне очищення зовнішньої поверхні труб, їх розміщають по вершинах прямокутників (рисунок 2в). Всі зазначені способи розміщення труб переслідують одну мету – забезпечити якомога компактніше розміщення необхідної поверхні теплообміну усередині апарата. У більшості випадків найбільша компактність досягається при розміщенні трубок по периметрах правильних шестикутників.
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Рисунок 1 – Схеми кожухотрубних теплообмінних апаратів:

а) одноходового; б) багатоходового

1 – корпус (обичайка); 2 – трубні решітки; 4 – кришки; 5 – перегородки в кришках; 6 – перегородки в міжтрубному просторі

[image: image2.emf]
Рисунок 2 – Способи розміщення труб у теплообмінних апаратах:

а) розподіл по шестикутниках; б) розподіл по концентричним колам; в) розподіл по периметрам прямокутників (коридорний розподіл)
Кожухотрубні теплообмінні апарати можуть бути вертикальними, горизонтальними або похилими відповідно до вимог технологічного процесу або зручності монтажу. Залежно від величини температурних подовжень трубок і корпуса застосовують кожухотрубні теплообмінники орткої й нежорсткої конструкції.

Апарати жорсткої конструкції використають при порівняно невеликих різницях температур корпуса й пучка труб, ці теплообмінники відрізняються простотою будови.

У теплообмінниках нежорсткої конструкції передбачається можливість незалежного переміщення теплообмінних труб і корпуса для усунення додаткових напруг і температурних подовжень.
Елементні теплообмінні апарати складаються з послідовно з’єднаних елементів-секцій (рисунок 3). Сполучення декількох елементів з малим числом труб відповідає принципу багатоходового кожухотрубно апарата, що працює за найвигіднішою схемою – протитоковою. Елементні теплообмінники ефективні у випадку зміни агрегатного стану. Їх також доцільно використовувати при високому тиску теплоносіїв. Відсутність перегородок знижує гідравлічний опір і зменшує ступінь забруднення міжтрубного простору. Однак, у порівнянні із багатоходовими кожухотрубними теплообмінниками, елементні теплообмінники менш компактні й дорожчі через збільшення числа вартісних елементів апарата – трубних решіток, фланцевих з’єднань, компенсаторів тощо.
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Рисунок 3 – Схема елементного теплообмінного апарата

Теплообмінні апарати типу «труба в трубі» складаються з ряду послідовно з’єднаних ланок (рисунок 4). Кожна ланка являє собою дві співвісні труби. Для зручності чищення й заміни внутрішні труби зазвичай з’єднують між собою «калачами» або колінами. Двохтрубні теплообмінники, які мають значну поверхню нагріву, складаються з ряду секцій, паралельно з’єднаних колекторами. 

Такі теплообмінники часто використовують як рідинні або газорідинні. Підбором діаметрів внутрішньої й зовнішньої труб можна забезпечити обом теплоносіям, що беруть участь у теплообміні, необхідну швидкість для досягнення високої інтенсивності теплообміну.
[image: image4.emf]
Рисунок 4 – Схема теплообмінного апарата типу «труба в трубі»

Переваги двохтрубного теплообмінника: високий коефіцієнт тепловіддачі, придатність для нагрівання або охолодження теплоносіїв при високому тиску, простота виготовлення, монтажу й обслуговування.

Недоліки двохтрубного теплообмінника: громіздкість, висока вартість внаслідок великої витрати металу на зовнішні труби, що не беруть участі в теплообміні, складність очищення кільцевого простору.
Змійовикові теплообмінні апарати використовують як холодильники або конденсатори. Основний елемент такого апарата – це змійовик, під’єднаний до вхідного та вихідного колекторів (камер), занурений у рідину. Один теплоносій проходить по змійовику, інше знаходиться в посудині, у яку занурений змійовик. Пристрій може бути доповнено змішувачем, що підвищує ефективність передачі теплоти між змійовиком і другим, зовнішнім  теплоносієм.
Поверхня нагріву витих теплообмінних апаратів (рисунок 5) компонується з ряду концентричних змійовиків, укладених у кожух і закріплених у відповідних трубних дошках, або колекторах. Теплоносії рухаються по трубному й міжтрубному просторах.

Виті теплообмінники широко застосовують в апаратах високого тиску для процесів розділу газових сумішей методом глибокого охолодження. Ці теплообмінники характеризуються здатністю до самокомпенсації температурних напружень.

[image: image5.emf]
Рисунок 5 – Схема витого теплообмінного апарату
Останнім часом  поширені пластинчасті розбірні теплообмінні апарати, які відрізняються інтенсивним теплообміном, простотою виготовлення, компактністю, малими гідравлічними опорами, зручністю монтажу й очищення від забруднень.

Ці теплообмінники складаються з окремих пластин, розділених гумовими прокладками, двох кінцевих камер, рами й стяжних болтів (рисунок 6). Пластини штампують із тонколистової сталі (товщина 0,7 мм). Для збільшення поверхні теплообміну й турбулізації потоку теплоносія проточну частину пластин виконують гофрованою або ребристою.

До пластин приклеюють гумові прокладки круглої й спеціальної форми для герметизації конструкції, теплоносій направляють або уздовж пластини, або через отвір у наступний канал.
Рух теплоносіїв у пластинчастих теплообмінних апаратах може здійснюватися прямотоком, протитоком і за змішаною схемою.
У спіральному теплообмінному апараті (рисунок 7) поверхня теплообміну утворюється двома металевими листами 1 й 2, згорнутими по спіралі. Внутрішні кінці листів приварені до глухої перегородки 3, а їхні зовнішні кінці зварені один з одним. З торців спирали закриті встановленими на прокладках плоскими кришками 4 й 5. У такий спосіб усередині апарата утворяться два ізольованих один від одного спіральні канали (шириною 2-8 мм), по яких, зазвичай протитоком, рухаються теплоносії. Як показано на рисунку, теплоносій 1 надходить через нижній штуцер і відводиться через бічний штуцер у правій кришці теплообмінника, а теплоносій 2 входить у верхній штуцер і відводиться через бічний штуцер у лівій кришці.
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Рисунок 6 – Схема пластинчатого теплообмінного апарату
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Рисунок 7 – Схема спірального теплообмінного апарату
2. ТЕПЛОВИЙ РОЗРАХУНОК ТЕПЛООБМІННИКА
Основною характеристикою рекуперативних теплообмінних апаратів є поверхня теплообміну. Від її величини залежать геометричні розміри теплообмінників, вартість їхнього виготовлення, монтажу й експлуатації.

Вихідними даними для найпростішого теплового розрахунку є: витрата одного з теплоносіїв і температури обох теплоносіїв на вході й на виході з апарата. Перед розрахунком варто визначити, який із теплоносіїв має рухатися в трубному, а який – у міжтрубному просторі. Вибір проводиться за наступними рекомендаціями:

– теплоносій із вищим тиском доцільно направляти в труби;

– теплоносій, що викликає інтенсивнішу корозію, слід переважно направляти в труби;

– теплоносій, при використанні якого утвориться більше відкладень, варто направляти в труби;

– теплоносій із більшою в’язкістю переважно направляють у міжтрубний простір.

Розрахунок поверхні теплообміну складається з наступних основних стадій.

2.1 Визначення теплового навантаження апарата, температур теплоносіїв та/або витрати другої речовини
Виконується  з рівняння теплового балансу: 
Q = G1∙Δh1 = G2∙Δh2 



(1)
де Q – теплова потужність теплообмінника (кількість теплоти, що передається за одиницю часу), Вт;

G1, G2 – витрати первинного (гарячого) та вторинного (холодного) теплоносіїв, кг/с;

Δh1, Δh2 – зміна ентальпій первинного та вторинного теплоносіїв, Дж/кг.

Рівнянню (1) можна надати різної форми в залежності від конкретних умов протікання процесу. При теплообміні без фазового перетворення:

	Δh = сpm (t”- t’)
	(2)


де t’, t” – початкова та кінцева температури теплоносія, °С;

сpm – середня питома теплоємність теплоносія в інтервалі температур [t’;t”], Дж/(кг∙град).
При зміні агрегатного стану теплоносія, наприклад у результаті конденсації насиченої пари, маємо:
	Δh = h”- h’=r
	(3)


де h” – ентальпія насиченої пари, Дж/кг;
h’ – ентальпія конденсату на лінії насичення, Дж/кг;

r – прихована питома теплота пароутворення, Дж/кг.

Тоді

	Q = G1 ∙ сpm (t”- t’) = G2 ∙ r
	(4)


Формули (3) – (4) приведені для сухої насиченої водяної пари. У теплообмінники пара може поступати як у перегрітому, так і у вологому насиченому стані. У таких випадках відмінність стану пари від стану сухої насиченої враховують наступним чином:

а) для вологої насиченої пари:

	Q =  G ∙ r ∙х
	(5)


б) для перегрітої пари:

	Q =  G ∙ (r + qпер)
	(6)


де х – ступінь сухості пари; qпер = hпп – hнп – питома теплота перегріву, Дж/кг; hпп – hнп – ентальпії перегрітої пари та сухої насиченої пари, Дж/кг.
2.2 Попередній вибір геометричних розмірів апарата
За прийнятими параметрами здійснюється вибір фіксованих геометричних розмірів апарата, які будуть фігурувати в розрахунку, наприклад:

- внутрішній діаметр dвн і товщина труб δ;

- внутрішній діаметр кожуха Dк;

- число теплообмінних труб п та кількість ходів теплоносія z і т.д.

Параметри, які не будуть безпосередньо брати участь у розрахунку, можна варіювати для забезпечення розрахункової поверхні теплообміну для зведення балансу.
2.3 Визначення швидкості руху теплоносіїв та попередніх геометричних розмірів
Швидкість має забезпечувати заданий режим руху теплоносія, а також відповідати умовам запобігання корозії та ерозії, інтенсивність яких збільшується із збільшенням швидкості. Витрати на електроенергію для перекачування також зростаються із підвищенням швидкості. Саме тому значення швидкості руху теплоносія обмежується певними визначеними границями.
Як правило, у кожухотрубному апараті тільки один теплоносій може мати оптимальну швидкість (зазвичай всередині труб), а швидкість іншого (в між трубному просторі) знаходиться в залежності від способу розподілення труб по трубній решітці. 

Із умов турбулентності режиму течії теплоносія і з економічних міркувань можна рекомендувати наступні середні значення швидкості теплоносіїв за відсутності їх фазового переходу, представлені в табл. 1.

Таблиця 1 – Середні швидкості теплоносіїв

	Теплоносій
	Швидкість w, м/с

	В’язкі рідини
	≤ 1

	Малов’язкі рідини та вода
	1 – 3

	Запилені гази
	6 – 10

	Чисті гази
	12 – 16

	Пара насичена
	30 – 50

	Пара перегріта
	50 – 75


Відповідно задавшись швидкістю руху теплоносія w, можна вирахувати площа поперечного перерізу каналу  f, м2, з рівняння:

	f  = G / ρ w
	(7)


де ρ – густина теплоносія, кг/м3, при середній температурі теплоносія t = (t”+ t’)/2. 
Площа поперечного перерізу каналу також розраховується за формулами:
– для круглих труб:

	f  =
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– для кільцевого каналу теплообмінника типу «труба в трубі»:

	f  = 
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де D – внутрішній діаметр зовнішньої труби, м; d – зовнішній діаметр внутрішньої труби, м.
– для проходу теплоносія в міжтрубному просторі кожухотрубного теплообмінника з числом трубок пд в діагоналі (рис. 8), яке можна прийняти в першому наближенні:

	f  = 
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Відповідно, отримавши за формулою (7) значення площі поперечного перерізу каналу, з формул (8) – (10) можна розрахувати необхідні конструктивні характеристики.

У випадку фазового переходу теплоносія попередні геометричні характеристики визначають наступним чином:

1. Задаємося орієнтовним значенням коефіцієнту теплопередачі kо, Вт/(м2∙К). У табл. 2 приведені орієнтовні значення коефіцієнтів теплопередачі, отримані практично для різних випадків теплообміну.

[image: image11.emf]
а) 






б)

Рисунок 8 – «Діагональ» при розташуванні трубок у трубній решітці 

а) за шестикутником; б) за концентричними колами

Таблиця 2 – Орієнтовні значення коефіцієнтів теплопередачі у Вт/(м2∙К)

	Вид теплообміну
	Вимушений рух
	Вільний рух

	Від пари, що конденсується, до органічної рідини (підігрівник)

Від пари органічної рідини, що конденсується, до води (конденсатор)

Від пари, що конденсується, до рідини, що кипить (випарник)

Від пари, що конденсується, до води (конденсатор, підігрівник)
	120-340

300-800

–

800-3500
	60-170

230-460

300-2500

300-1200


2. З рівняння теплопередачі визначаємо орієнтовну площу теплообміну Fo, м2:
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де Δtср – середній температурний напір, °С.
3. Задавшись попередніми геометричними розмірами з Fo можна розрахувати решту необхідних розмірів (див. п.2.7)
2.4 Визначення коефіцієнтів тепловіддачі
Визначення коефіцієнтів тепловіддачі α, Вт/(м2∙К), для обох теплоносіїв з використанням рівнянь для відповідних теплових процесів, режимів теплоносіїв, геометричного розташування труб і т.д. Визначення термічних опорів стінок і забруднень із боку гарячого й холодного теплоносіїв.
Найчастіше в інженерній практиці використаються критеріальні рівняння процесу тепловіддачі. При виборі критеріального рівняння для визначення коефіцієнтів тепловіддачі α необхідно приймати в увагу наступне:
1) Характер теплообміну: без зміни агрегатного стану речовини (нагрівання, охолодження), зі зміною агрегатного стану речовини (кипіння, конденсація);
2) Режим руху теплоносія, за який при змушеному русі відповідає критерій Рейнольдса.

3) Простір теплообмінника, у якому тече теплоносій: трубне або міжтрубне.

4) Геометричне розташування теплообмінних труб: вертикальне або горизонтальне.

5) Наявність  механічних пристроїв перемішування: мішалки, пневматичні пристрої й т.д.

6) Вид поверхні теплообміну: плоска, трубчаста, оребрена й т.п.

7) Тип конструкції теплообмінника: кожухотрубний, змієвиковий, "труба в трубі" і т.д.
Для розрахунку використовують наступні критерії:
- критерій Рейнольдса Re = w d/ν;

- критерій Прантдтля Pr = ν/a;

- критерій Грасгофа Gr = gβΔTd3/ ν2.
де d – визначальний розмір, м;

w – середня швидкість руху теплоносія, м/с;

ν – коефіцієнт кінематичної в’язкості, м2/с;

a – коефіцієнт температуропровідності, м2/с;

λ – коефіцієнт теплопровідності, Вт/(м∙К);

g – прискорення вільного падіння, м/с2;

β – температурний коефіцієнт об’ємного розширення, 1/°С;

ΔT=tр - tст – температурний напір між середньою температурою рідини tр та середньою температурою стінки tст, °С.
За умови відсутності зміни агрегатного стану теплоносія використовують критерій Nu = αd/λ, який знаходять із наступних критеріальних  рівнянь:

1) При русі теплоносія в прямих трубах круглого перетину або в каналах некруглого перетину (трубний простір кожухотрубного теплообмінника й теплообмінника типу "труба в трубі") коефіцієнт тепловіддачі визначають із наступних рівнянь:

а) при розвиненому турбулентному русі (Re ≥ 10 000)

	Nu = 0,021εl Re0.8 Pr0.43 (Pr/Prст)0.25
	(12)


де εl – коефіцієнт, який враховує відношення довжини труби l до її діаметру d, при l/d≥50 εl =1; Prст – критерій Прандтля при tст;
б) при перехідному режиму течії (2300 <Re < 10 000)
	Nu = 0,008 Re0.9 Pr0.43 (Pr/Prст)0.25
	(13)


в) при ламінарному режиму течії (Re ≤ 2300)
	Nu = 0,15 Re0.33 Gr0.1Pr0.43 (Pr/Prст)0.25
	(14)


Визначальним геометричним розміром у формулах (12) - (14) є еквівалентний діаметр труби (внутрішній діаметр для труб круглого перетину), а визначальною температурою, при якій розраховуються всі теплофізичні характеристики теплоносіїв, - середня температура теплоносіїв. Prст – критерій Прандтля, розрахований при температурі стінки.

2) при русі теплоносія в міжтрубному просторі теплообмінника типу "труба в трубі" коефіцієнт тепловіддачі визначають за формулами (12) - (14), підставляючи як визначальний розмір еквівалентний діаметр кільцевого перетину між двома трубами dе = Dвн – dз, де Dвн – внутрішній діаметр зовнішньої труби; dз – зовнішній діаметр внутрішньої труби.

3) при поперечному омиванні пучка гладких труб (міжтрубний простір кожухотрубного теплообмінника):

а) при Re < 1000 для коридорних і шахових пучків

	Nu = 0,56 εφ Re0.5 Pr0.36 (Pr/Prст)0.25
	(15)


б) при Re ≥ 1000 для коридорних пучків

	Nu = 0,22 εφ Re0.65 Pr0.36 (Pr/Prст)0.25
	(16)


    для шахових пучків

	Nu = 0,4 εφ Re0.6 Pr0.36 (Pr/Prст)0.25
	(17)


Поправка εφ в формулах (15) – (17) приймається для кожухотрубних теплообмінників із поперечними перегородками рівною 0.6.

Визначальним розміром у формулах (15) – (17) приймається зовнішній діаметр труби, а визначальною температурою – середня температура теплоносія.

При зміні агрегатного стану теплоносія використовують наступні рівняння:
1) при плівковій конденсації насиченої пари будь-яких речовин:

а) у випадку конденсації на пучку вертикальних труб висотою Н із зовнішнім діаметром d у залежності від режиму течії, яка визначається за показником Z:
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де Ga – число Галілея – показує співвідношення між силами гравітації та силами в'язкості у середовищі,
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- для ламінарної течії плівки (Z<2300):
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- для турбулнетної течії плівки (Z≥2300):
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б) у випадку конденсації на зовнішній поверхні пучка горизонтальних труб
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У формулах (22) ε – поправочний коефіцієнт, який враховує вплив числа труб по вертикалі; εr – поправочний коефіцієнт на вміст у парі газів, що не конденсуються [1, рис. 4.9]; εr – поправочна функція, яка враховує в’язкість μст і теплопровідність λст конденсату при температурі стінки tст.
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Решта теплофізичних характеристик визначаються для конденсату при температурі конденсації, тобто при середній температурі теплоносія.
2) при бульбашковому кипінні:
а) при кипінні в трубах в умовах вільної та вимушеної конвекції:
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б) при кипінні на поверхнях, занурених у великий об’єм рідини:
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У формулах (10), (11) усі теплофізичні характеристики рідини слід визначати за температурою кипіння та відповідним робочим тиском.

q – питоме теплове навантаження, Вт/м2; σ – коефіцієнт поверхневого натяжіння Н/м, ΔTкип = Тст - Ткип – різниця температури стінки та температури кипіння рідини, К; qп – густина пари, кг/м3; b – безрозмірна функція:
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2.5 Визначення загального коефіцієнту теплопередачі та уточнення температури стінок
Для визначення коефіцієнту теплопередачі k, Вт/(м2∙К), можна користуватися формулою для плоскої стінки:
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де α1, α2 – коефіцієнти тепловіддачі із зовнішньої та внутрішньої сторін стінки теплообміну, Вт/(м2∙К);

λст – коефіцієнт теплопровідності матеріалу стінки, Вт/(м∙К).

Забруднення поверхні теплообміну зазвичай враховується коефіцієнтом використання поверхні теплообміну ψ=0.7÷0.8. Дійсний коефіцієнт теплопередачі дорівнює:
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Як видно з вищенаведеного, у критеріальні рівняння входять величини, які залежать від температур зовнішньої та внутрішньої стінок tст1 та tст2, які зарання невідомі, тому tст1 та tст2  розраховують методом послідовних наближень за наступним алгоритмом:
1. Задають невідомі температури стінок tст1 та tст2 у першому наближенні:
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де 
[image: image27.wmf]t

= t’ – t” – середня температура теплоносія,  °С.
2. Знаходять коефіцієнт теплопровідності матеріалу труб λст за довідниками при середній температурі стінки (tст1 + tст2)/2.
3. За критеріальними рівняннями визначають коефіцієнти тепловіддачі з боку гарячого та холодного теплоносіїв α1 та α2.
4. Розраховують коефіцієнт теплопередачі k через стінку теплообмінника.

5. Уточнюють температури стінок tст1 та tст2. Для цього розраховують густину теплового потоку q, Вт/м2, через стінку між середніми температурами 
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Тоді температури стінок будуть дорівнювати:
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Якщо розходження між отриманими та заданими значеннями температур стінок більше 5%, тоді розрахунок повторюється з пункту 2 для нових значень температур стінок tст1 та tст2.
2.6 Визначення середнього температурного напору
Вид розрахункової формули для визначення середнього температурного напору Δtср, °С, залежить від напрямку руху теплоносія та робочого тіла, які можуть рухатися за наступними схемами: прямотечія, протитечія, перехресна течія та змішана течія. За прямотечії та протитечії середній температурний напір визначається як середньологарифмічний:
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де Δtб – більша різниця температур між теплоносіями на вході та виході з теплообмінника, °С;
Δtм – менша різниця температур між теплоносіями на вході та виході з теплообмінника.
У випадку, коли Δtб / Δtм ≤1.4 із точністю до 1%, формула (33) може бути замінена формулою для середньоарифметичної різниці температур.
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За інших схем руху теплоносія та робочого тіла tср визначається за формулою:
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де εМ – поправка, яка залежить від двох допоміжних величин R, Р:
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де τб, τм – більша та менша різниці температур котрогось із теплоносіїв, °С.

Залежність εМ = f(R,P) розраховані для різних схем руху й приводяться у [2].

2.7 Визначення розрахункової поверхні теплообміну й остаточне встановлення геометричних розмірів теплообмінника
Площу поверхні теплообміну F, м2, можна визначити з рівняння теплопередачі:
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Площа поверхні теплообміну кожухотрубного теплообмінного апарату визначається за формулою:
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де d* – розрахунковий діаметр, м. Якщо коефіцієнти тепловіддачі відрізняються на порядок, тоді у якості d* приймають діаметр труби з боку меншого із значень α1 та α2, у протилежному випадку  d*= 0,5(dвн+d).
Задавшись значенням довжини труб l, можна визначити загальну кількість труб п, або розрахувавши з формули для площі поперечного каналу значення кількості труб n, можна відповідно знайти значення довжини труб l.
Маючи значення кількості труб, для кожухотрубного теплообмінника виконується розподіл трубок по трубній решітці. Розподіл труб на площині трубної решітки здійснюється після вибору кроку між трубами S, мм. Крок між центрами труб приймають із умов міцності трубної решітки не менше (1,3÷1,5)d.
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Рисунок 9 – Розподіл труб у трубній решітці із кроком S: 

а, б – трикутний, в – за концентричними колами
Трикутний (ромбовий) розподіл труб по периметрам правильних шестикутників при кількості шестикутників >7 (за умови заповнення сегментів) є вигіднішим, ніж розміщення по концентричним колам. В одноходовому теплообміннику із трикутним розподілом труб при стороні внутрішнього шестикутника, яка дорівнює кроку труб, при числі вписаних трикутників m загальна кількість труб (із урахуванням однієї центральної) дорівнює:
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Звідси кількість шестикутників для розміщення труб:
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Число труб по діагоналі складе:
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Відповідно внутрішній діаметр корпуса:
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де k – кільцевий зазор між крайніми трубами та корпусом, м (див. рис. 8). Має бути не менше 6 мм.
При m>6 сегменти між краєм трубної решітки та сторонами зовнішнього шестикутника бажано заповнювати трубами.
Розміщення труб по концентричним колам виконують так, щоб був витриманий крок S, тобто відстань між колами та приблизно такий же крок між трубами по колу. Тому при радіальному кроці радіуси кіл будуть r1=S; r2=2S; r3=3S; … ; ri=iS.
Відповідно довжини кіл будуть с1=2πr1=2πS; с2=4πS; … ; сі=2πіS.
Число труб по колу із кроком, приблизно рівним S, складе:
n1=c1/S=2πS/S=2π=6.28 ≈ 6;

n2=c2/S=4πS/S=4π=12.56 ≈ 12;

…

ni=ci/S=2iπS/S=2πi.
При цьому має виконуватися вимога n ≈ n1 + n2 + n3 + ... + ni.

Розподіл за квадратами застосовується при подачі в між трубний простір сильно забруднених теплоносіїв, оскільки подібний розподіл полегшує очищення між трубного простору.
У подальшому на кресленні уточнюється розподіл та кількість теплообмінних труб.
3 ПРИКЛАД РОЗРАХУНКУ ВИПАРНОГО КОЖУХОТРУБНОГО ТЕПЛООБМІННИКА

Необхідно випаровувати 50 т/год толуолу за рахунок теплоти, що виділяється при конденсації водяної пари з надлишковим тиском 3 кгс/см2 (294 кПа). Випаровування толуолу відбувається за атмосферного тиску. Температура водяної пари на вході t1’= 143 °С, температура толуолу на вході t2’= 111 °С. 
За таких умов середні температури теплоносіїв будуть 
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Середній температурний напір 
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Теплове навантаження з врахуванням 5% втрати теплоти:

Q = 1,05 G2 ∙ r2= 1,05∙(50 000/3600) ∙361,9 = 5 277,7 [кВт]
де r2= 361,9 кДж/кг – питома теплота пароутворення толуолу при температурі 
[image: image52.wmf]2
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  [1, табл. XLV].

Витрата гріючої пари, вважаючи її вологість рівною 5% (тобто х=0,95):
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r1=2 141 кДж/кг – питома теплота пароутворення граючої пари при температурі 
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  [1, табл. LVІІ].

Для даних цілей обираємо одноходовий кожухотрубний теплообмінник із вертикальними трубами 25 х 2 мм. При цьому водяну пару направляємо в між трубний простір, а толуол – у труби.
Орієнтовно визначаємо величину поверхні теплообміну. Для цього задаємося середнім значенням коефіцієнта теплопередачі kо=750 Вт/(м2∙К) із табл.
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Приймемо довжину труб l=4 м, тоді орієнтовна кількість труб
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Коефіцієнт тепловіддачі для толуолу:
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де λ2=0,1163 Вт/(м∙К) [1, рис. Х];

ρ2=776 кг/м3 [1, табл. IV];

μ2=0,249·10-3 Па·с [1, табл. ІХ];

σ2=18,245 ·10-3 Н/м [1, табл. ХXIV]
Визначаються при 
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Густина пари толуолу для розрахунку коефіцієнта b визначається із наступного відношення:
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де Мп=90 – мольна маса толуолу, кг/кмоль; р, Т – тиск і абсолютна температура пари, за яких відбувається кипіння рідини в теплообміннику; р0, Т0  – тиск і абсолютна температура пари, яка відповідає нормальним умовам.

Визначимо невідомі температури стінок tст1 та tст2:

Перше наближення

Приймаємо
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Звідси ΔTкип = tст - 
[image: image62.wmf]2
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= 127-111=16 (°С).

Тоді коефіцієнт тепловіддачі для толуолу:
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Коефіцієнт тепловіддачі для плівкової конденсації пари на поверхні вертикальних труб:
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Із табл. теплофізичних властивостей води та водяної пари за 
[image: image68.wmf]1

t

:

ν1=2,0802·10-7 м2/с; λ1=0,685 Вт/(м∙К); ρ1=923 кг/м3; μ2=0,193·10-3 Па·с; r1=2135 кДж/кг; Pr1=1.2045
за tст1 : Prс1=1.3583
Сума термічних опорів стінки та забруднень:
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де λст=46.5 Вт/(м∙К) [1, табл. XXVIII];
rзабр1=1/5800 м2∙К/Вт [1, табл. XXХI];
rзабр2=1/11600 м2∙К/Вт [1, табл. XXХI].

Коефіцієнт теплопередачі:
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Уточнимо раніше прийняті значення температур стінок з боку гарячого та холодного теплоносіїв, виходячи з умов постійності теплового потоку:
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Звідси:
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Друге наближення

Перераховуємо коефіцієнти тепловіддачі:

1. Для водяної пари
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2. Для толуолу

ΔTкип = tст2 - 
[image: image76.wmf]2
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= 131.8-111=20.8 (°С).
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Порівняємо q1 та q2:
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Розраховуємо коефіцієнт теплопередачі:
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Звідси:
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Третє наближення

1. Для водяної пари:
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за tст1 : Prс1=1.2662

2. Розраховуємо α2:

ΔTкип = tст2 - 
[image: image86.wmf]2
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= 123.8-111=12.8 (°С).
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Порівняємо q1 та q2:
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Відмінність більше 5%.

Будуємо за результатами двох останніх наближень залежність q=f(tcm2):


[image: image90]
Рис. – Залежність q=f(tcm2)
Графічно на перетині ліній визначаємо температуру стінки зі сторони толуолу tст2 = 127.1 °С
Четверте наближення

Розраховуємо α2:

ΔTкип = tст2 - 
[image: image91.wmf]2
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= 127.1-111=16.1 (°С).
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Уточнюємо tст1:
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Розраховуємо α1:
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Порівняємо q1 та q2:
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Відмінність менше 5%. Розрахунок температури стінок завершений.

Коефіцієнт теплопередачі:
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Дійсна площа поверхні теплообміну:
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Приймемо довжину труб l=4 м, тоді необхідна кількість труб


[image: image100.wmf]/162/0,0214614

âí

nFdl

pp

=××=××=
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Обираємо трикутний розподіл труб на трубній дошці. Звідси кількість шестикутників для розміщення труб:
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Число труб по діагоналі складе:
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Крок між трубами приймаємо S = (1,3÷1,5)d = 1.4∙25= 35 [мм], а кільцевий зазор між крайніми трубами та корпусом k = 6 мм.

Тоді внутрішній діаметр корпуса:
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Завдання на розрахунково-графічну роботу

Визначити величину теплообмінної поверхні кожухотрубного теплообмінника та основні геометричні розміри за вихідних умов, приведених у таблиці Додатку.
Позначення «Δ» відповідає трикутному розподілу на трубній дошці, позначення «◌» - розподілу за концентричними колами.
Таблиця – Вихідні умови для розрахунку теплообмінника

	№ варіанту
	Гарячий теплоносій
	Холодний теплоносій
	Розмір труб,

dxδ мм
	Розбивка

	
	Склад
	Витрата,

т/год

(м3/год)
	Р1, МПа
	t1’, °C
	t1”, °C
	Склад
	Витрата,

т/год

(м3/год)
	Р2, МПа
	t2’, °C
	t2”, °C
	
	

	1
	насичена пара
	‒
	0,21
	‒
	‒
	вода
	3,5 т/год
	0,1
	30
	90
	16х1

(мідь)
	Δ

	2
	повітря
	120 м3/год
	0,1013
	300
	50
	насичена пара
	‒
	0,15
	‒
	‒
	40х2,5

(сталь)
	◌

	3
	насичена пара
	1 т/год
	0,3
	‒
	‒
	повітря
	‒
	0,1013
	20
	‒
	26х2

(сталь)
	Δ

	4
	вода
	‒
	0.21
	200
	70
	насичена пара
	0,5

т/год
	0,1
	‒
	‒
	18х1.5
(мідь)
	◌

	5
	насичена пара
	‒
	0,32
	‒
	‒
	вода
	5 т/год
	0,1
	20
	80
	20х1

(мідь)
	◌

	6
	вода
	0,5 т/год
	0,15
	80
	40
	повітря
	‒
	0,1013
	15
	35
	32х3

(сталь)
	Δ

	7
	повітря
	180 м3/год
	0,1013
	280
	40
	насичена пара
	‒
	0,15
	‒
	‒
	48х3
(сталь)
	Δ

	8
	насичена пара
	2.5 т/год
	0,8
	‒
	‒
	повітря
	‒
	0,1013
	40
	‒
	22х2

(сталь)
	◌

	9
	вода
	‒
	0.3
	220
	60
	насичена пара
	0,3
т/год
	0,1
	‒
	‒
	16х1
(мідь)
	Δ

	10
	повітря
	60 м3/год
	0,1013
	210
	100
	вода
	‒
	0,14
	20
	70
	36х3

(сталь)
	◌
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