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За редакцією укладачів

ВСТУП

Метою навчального посібника є поглиблення розуміння студентами лекційного матеріалу та закріплення у них теоретичних знань про теплоаеродинамічні та гідравлічні процеси, що відбуваються у трубчастих теплообмінниках, формування та розвинення у студентів уміння та компетентностей при виконанні розрахунків теплообмінних поверхонь.
В посібнику викладені методики теплового, аеродинамічного та гідравлічного розрахунків теплообмінних поверхонь з поперечно оребрених труб плоскоовального профілю. Розроблені методики ґрунтуються на рекомендаціях нормативних методів [4-7,14] та результатах експериментальних досліджень пакетів нових плоскоовальних труб з неповним поперечним оребренням [10,11,13,15], що виконані авторами посібника на кафедрі атомних електричних станцій і інженерної теплофізики НТУУ «КПІ».
В промисловості широко застосовуються теплообмінні пристрої (апарати) в яких конвективні поверхні нагріву складаються з пакетів оребрних круглих труб [1-3]. Вони, з точки зору покращення своїх теплоаеродинамічних показників, на сьогодні практично вичерпали свій потенціал. Одначе, у світі відомі труби зручнообтічного профілю: овальні, краплеподібні, плоскоовальні та ін., які мають ряд суттєвих переваг перед трубами круглого профілю, а саме менший аеродинамічний опір при однакових показниках теплообміну та збільшену долю поверхні, що омивається основним потоком. Особливо, найбільший теплоаеродинамічний ефект у таких поверхнях може досягатися шляхом оребрення зазначених труб. Через відсутність достатньо точних та універсальних методів розрахунку теплоаеродинамічних та гідравлічних характеристик поверхонь у вигляді пакетів з оребрених труб зручнообтічної форми, стримує їх подальше впровадження у промисловість.

В навчальному посібнику використовується система одиниць СІ у відповідності з ГОСТ 9867-61, а також інші внесистемні одиниці, які допускаються до застосування без обмеження нарівні з одиницями СІ. Довідковий матеріал, достатній для мети та вирішення завдань запропонованих у посібнику, міститься безпосередньо в його текстовій частині або наданий у посиланнях.
Посібник може бути корисним для наукових та інженерно-технічних працівників, що займаються дослідженням та розробкою сучасних високоефективних теплообмінників, що працюють в умовах вимушеної конвекції при малих швидкостях омивання повітрям, вільної конвекції та природної тяги у системах «сухого» повітряного охолодження («сухі» градирні, апарати повітряного охолодження і т.д.)
Навчальний посібник написаний по матеріалам бюджетної прикладної науково-дослідної роботи, яка проводилась на кафедрі АЕС і ІТФ у 2014-2015рр.
1 ЗАГАЛЬНІ ВІДОМОСТІ ПРО ПОВІТРООХОЛОДЖУВАЛЬНІ ТЕПЛООБМІННИКИ

1.1 Типи повітроохолоджувальних теплообмінників
Трубчасті теплообмінні апарати, що використовують повітря для охолодження циркулюючих технологічних продуктів у вигляді технічної води, пари, масла і ін., що рухаються, як правило, всередині оребрених труб, знайшли широке застосування у теплоенергетичній, нафтопереробній, хімічній галузях промисловості. Такі апарати поділяються на охолоджувачі з природною та вимушеною тягою (випаровувальні градирні промпідприємств, ТЕС, АЕС), або з вимушеною тягою, тобто з механічним прокачуванням повітря скрізь розвинену теплообмінну поверхню пристрою («сухі» градирні, апарати повітряного охолоджування (АПО) [16].
У таких апаратах відбувається зниження температури робочих середовищ всередині труб теплообмінних секцій за рахунок відведення теплоти охолоджуючим повітрям (рис.1.1, 1.2).
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1-теплообмінні секції; 2-осьовий вентилятор; 3-башта; υ1, υ2 - вхідна та вихідна температури охолоджуючого повітря; t1, t2 - вхідна та вихідна температури технологічного продукту
Рисунок 1.1 – Загальний вигляд „сухої” градирні з примусовою конвекцією
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1-оребрені труби; 2-опорний каркас; 3-нерухомі трубчасті дошки;
А, В, lтр – основні розміри «вікна» секції для проходу повітря
Рисунок 1.2 – Типова теплообмінна секція з пакетом оребрених труб для „сухої” градирні або АПО
Для збільшення інтенсивності теплообміну і, відповідно, теплового навантаження «сухих» градирень або АПО передбачається оснащення їх потужними осьовими вентиляторами (рис.1.1). Електропотужність двигунів цих вентиляторів може досягати 50-100 кВт, що приводить до збільшення витрат електроенергії на власні потреби через безперервно працюючий вентилятор.

Одним з технічних рішень спрямованим на енергозбереження при експлуатації поверхневих теплообмінних пристроїв з примусовим повітряним охолодженням є переведення їх роботи особливо в холодну пору року на безвентиляторний режим [1]. Відведення теплоти від робочого продукту при безвентиляторному режимі роботи здійснюється вільною конвекцією або за рахунок природної тяги із застосуванням витяжної башти певної висоти. Наприклад, для створення задовільної самотяги АПО у його вихідному вікні можна встановити по периметру легко монтовану і з’ємну витяжну башту, сформовану зі сталевого листа висотою (3-5) м. Витяжна башта дозволяє у (1,5-2,5) рази (залежно від її висоти і температурних параметрів теплоносіїв) збільшити інтенсивність теплообміну порівняно з роботою АПО у режимі вільної конвекції (без башти), що дає змогу ще більше продовжити термін експлуатації, як апарату, так і самого вентилятора. Автори робіт [2,3], присвячених переведенню апаратів на охолодження повітрям технологічного продукту з вимушеної на природну конвекцію, підтвердили економічну доцільність такого підходу і показали, що електроспоживання одного апарату зменшилося у середньому на 35% в рік.
В «сухих» градирнях енергетичного призначення швидкість повітря у «живому» поперечному перетині оребрених труб секції залежно від зовнішніх температурних умов і висоти витяжної башти може досягати (1-3) м/с. Як показали дослідження теплообміну пакетів оребрених плоскоовальных труб в умовах вільної конвекції, швидкість руху повітря над секцією досягала максимальних середніх значень (0,1-0,3) м/с, а при природній тязі (при установці витяжної башти висотою 1 м) дорівнювала (0,35-0,5) м/с. З цієї причини отримані в експериментальних дослідженнях ріняння для визначення середніх коефіцієнтів тепловіддачі (ср від оребрених труб до повітря в приведеній нижче методиці теплового розрахунку базуються на трьох різних підходах в залежності від способу теплопереносу і складають:
- розрахункові співвідношення для визначення коефіцієнтів тепловіддачі в умовах вільної конвекції (при шидкості в «живому» перетині Wп < 0,35 м/с);
- розрахункові співвідношення для природної тяги при середніх швидкостях омивання потоку (при швидкості Wп = (0,35-0,5) м/с в «живому» перетині);
- розрахункові співвідношення для вимушеної конвекції в діапазоні малих швидкостей потоку Wп  = (0,55 – 3) м/с в «живому» перетині.
Методики інженерних розрахунків теплообміну поверхонь „сухої” градирні або апарату повітряного охолодження, які працюють в умовах вільної конвекції, природної тяги та при малих числах Рейнольдса (малих швидкостях омивання) розроблені за результатами експериментальних досліджень теплообміну пакетів плоскоовальних труб з неповним поперечним оребренням з урахуванням рекомендацій нормативних документів [4-7].
Розрізняють конструкторський і повірковий теплові розрахунки. Їх методики в основному однакові. Різниця полягає лише у цілях розрахунку, шуканих величинах і послідовності його виконання.
Метою конструкторського розрахунку є проектування нового теплообмінного пристрою (визначаються необхідна площа поверхні теплообміну та геометричні характеристики апарату) за заданими режимними параметрами: витрати теплоносіїв, температури теплоносіїв, його теплопродуктивність (теплова потужність).

Повірковий розрахунок виконують для існуючого теплообмінника. За наявними конструктивними характеристиками, при заданих теплопродуктивності і витратах теплоносіїв визначають температури теплоносіїв. В результаті повіркового розрахунку теплообмінного апарату отримують початкові дані для вибору допоміжного устаткування і виконання аеродинамічних і гідравлічних розрахунків його елементів.
Успішне впровадження у промисловість нових плоскоовальных труб з неповним поперечним обребренням в якості поверхонь теплообміну «сухих» градирень або різних типів та компонувань АПО, що працюють в умовах механічного прокачування повітря при невеликих швидкостях омивання, вільної конвекції і природної тяги, повинно забезпечуватися обгрунтованими методиками теплоаеродинамічного та гідравлічного розрахунків зазначених теплообмінних пристроїв.

1.2 Системи оребрених труб для повітряних охолоджувачів

Відносно низькі коефіцієнти тепловіддачі з боку повітря порівняно з коефіцієнтами для охолоджуваних або конденсованих технологічних продуктів може бути частково компенсовано розвиненням поверхні з боку повітря. Це здійснюється за допомогою оребрення труб, при цьому площа теплообмінної поверхні може бути збільшена у 10-25 разів порівняно з поверхнею гладких труб. Ступінь розвинення поверхні оптимізується з урахуванням економічних міркувань та технології її виготовлення. Зараз у апаратах повітряного охолодження, як правило, використовують круглоребристі труби з різних матеріалів та різними способами кріплення ребер до несучої труби [16]. Дослідження показали ряд переваг нових плоскоовальних труб з неповним поперечним оребренням поріняно з аналогами, а саме, їх низький аеродинамічний опір, високий ступінь розвинення поверхні, ідеальний термічний контакт між ребрами і основною трубою, високий коефіцієнт ефективності ребра, високу технологічність і здешевлення виробництва за рахунок автоматичного контактного приварювання ребер до несучої труби.
Загальний вигляд та геометричні розміри пропонованої оребреної плоскоовальної труби показані на рис.1.3. Плоскоовальні сталеві труби з оребренням на бічних плоских поверхнях виготовляються контактним приварюванням плоских прямокутних ребер товщиною 0,8 мм до плоскоовальної гладкої труби. Досліджений один оптимізований типорозмір оребреної труби, основні геометричні характеристики якої наведені в таблиці 1.1.
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Рисунок 1.3 – Експериментальний макет оребреної труби (а) та її

геометричні характеристики (б)

Таблиця 1.1 – Оптимізовані геометричні характеристики плоскоовальної оребреної труби

	Найменування величини
	Позначення
	 Значення 

	Поперечний розмір труби
	d1, мм
	15,0

	Поздовжній розмір труби
	d2 , мм
	30,0

	Висота ребер
	h, мм
	19,0

	Крок ребер
	t, мм
	4,0

	Відносне видовження профілю 
	d2 /d1
	2,0

	Коефіцієнт оребрення
	(
	14,24



Труби за допомогою трубних дошок об’єднуються в систему у вигляді коридорного або шахового пакету (рис.1.4).
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б)
Рисунок 1.4 – Шаховий (а) та коридорний (б) пакети плоскоовальних труб з неповним поперечним оребренням. 
Таблиця 1.2 – Геометричні характеристики досліджених шахових і коридорних пакетів труб
	№ пакета
	S1
мм
	S2
мм
	S1/S2

	1
	60,0
	100,0
	0,600

	2
	60,0
	67,0
	0,896

	3
	64,5
	60,0
	1,075

	4
	101,3
	80,0
	1,266

	5
	86,0
	60,0
	1,433

	6
	111,3
	60,0
	1,855



Дослідження виконані в діапазонах максимальних осереднених температур поверхонь t1=71 – 950С та середніх температур повітря t2=15 – 250С. Максимальні розсіювані теплові потужності, що підводились на кожну трубу, змінювались у межах Qср= 100 – 175 Вт.
2 РОЗРАХУНОК ТЕПЛООБМІННОГО ПРИСТРОЮ, ЯКИЙ ПРАЦЮЄ В УМОВАХ ВІЛЬНОЇ КОНВЕКЦІЇ ТА ПРИРОДНОЇ ТЯГИ

Теплообмінний апарат складається з горизонтально розташованих секцій теплообмінних поверхонь з дворядних пакетів плоскоовальних труб з неповним поперечним оребренням, які закриті по периметру огороджувальними стінками, закріпленими на каркасі та відкриті знизу і зверху для наскрізного проходу повітря через поверхню (рис.1.2).

Передбачається, що зовнішній теплообмін між оребреною поверхнею та повітрям відбувається в умовах вільної конвекції у великому об'ємі [8,9,17], тобто вільний рух повітря викликаний гравітаційними силами внаслідок неоднорідності густин повітря поблизу поверхні і далеко від неї, яка зумовлена заданим температурним напором. В зазначених умовах перенесення теплоти від поверхні здійснюється шляхом випромінювання та конвекції. Величина променевої складової в загальному теплообміні залежить від багатьох факторів, один з них найбільш важливий це температура поверхні, яка бере участь у теплообміні з оточуючими її поверхнями та середовищем, при цьому із збільшенням температури поверхні, доля променевої енергії різко зростає у відповідності із законом Стефана-Больцмана і тому випромінювання превалює над конвекцією [8,9,17-21].
2.1 Визначення коефіцієнтів тепловіддачі випромінюванням в умовах вільної конвекції
Послідовність розрахунку.
Повний середній коефіцієнт тепловіддачі будь-якої поверхні при вільній конвекції або природній тязі, Вт/м2К
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 - середній коефіцієнт тепловіддачі випромінюванням,

     [image: image12.wmf]конв
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- середній коефіцієнт тепловіддачі конвекцією.
2.1.1 Коефіцієнт тепловіддачі випромінюванням поміж тілами 1 та 2, тобто від зовнішньої поверхні тіла 1 до поверхні тіла 2 або навколишнього середовища (повітря), Вт/м2 К
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(2.2)
де ε12пр - приведена ступінь чорноти сірого тіла, пов’язана зі ступенями чорноти ε1та ε2 поверхонь тіл 1 та 2 (залежать від шорсткості поверхонь та їх температур [18,21]);
φ12 – середній кутовий коефіцієнт випромінювання (коефіцієнт опромінення) поверхні 1 на поверхню 2.
2.1.2 Температурна функція f(t1, t2), яка залежить від середніх температур поверхонь t1 та t2, Вт/м2 К
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(2.3)
2.1.3 Дві поверхні 1 та 2 утворюють замкнену систему, менша поверхня 1 увігнена [19-20]
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(2.5)
де Н12 – випромінююча поверхня «натягнута» на контур тіла 1 (так звана взаємна поверхня), Н12=φ12F1=φ21F2; F1 – площа повної тепловіддаючої оребреної поверхні тіла 1; F2 – площа повної тепловіддаючої поверхні тіла 2 (повна площа стін лабораторного приміщення).
2.1.4 Приведений ступінь чорноти системи двох тіл 1 та 2

[image: image18.wmf]12

1221

12

1

11

111

пр

e

jj

ee

=

æöæö

+-+-

ç÷ç÷

èøèø

,



(2.6)
де ε1 та ε2 – абсолютні ступені чорноти поверхонь 1 та 2, залежать від матеріалу і стану поверхонь та їх температури, визначаються з довідкових таблиць [18-21].
2.1.5 Променевий тепловий потік, що передається у замкненій системі від поверхні тіла 1 до поверхні тіла 2, Вт

[image: image19.wmf](

)

1212121

промпром

ср

QttF

a

=-

.




(2.7)
2.1.6 Повна середня теплова потужність, відведена від поверхні до навколишнього середовища, Вт
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де [image: image22.wmf]ср
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 – середній коефіцієнт тепловіддачі (див. п.1); t1 – середня температура оребреної поверхні, що разраховується; tп – температура навколишнього середовища (повітря); F1 – повна площа тепловіддаючої оребреної поверхні.
2.1.7 Повна теплова потужність або теплопродуктивність оребреної поверхні з урахуванням променевої та конвективної складових, Вт
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(2.9)

2.1.8 Тепловий потік, що передається поверхнею шляхом конвекції, Вт
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2.1.9 Конвективна складова теплової потужності поверхні встановлюється законом Ньютона-Рихмана, Вт
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2.1.10 Повна теплова потужність пристрою при умові 
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[image: image27.wmf]конв

ср

QQ

=

.
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Прийняття рішення про врахування або не врахування променевої складової 
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 у кожному конкретному випадку відбувається індивідуально. Для того щоб попередньо оцінити долю променевої складової у загальному теплообміні необхідно визначити її за залежностями (2) – (6) на основі прийнятих первинних даних або за результатами тестових дослідів. Якщо ця доля не перевищує 5 % від повної тепловіддачі, то можна не враховувати променеву складову, і розрахунок вести за середніми коефіцієнтами тепловіддачі, які будуть відповідати тільки конвективному переносу теплоти (п.2.2). Якщо попередня обробка даних покаже, що 
, то слід враховувати променеву складову і застосувати методику п.2.2, але після використування формул (8) – (11) по яким необхідно обчислити  або 
 з урахуванням променевої складової 

.
Обробка експериментальних даних з дослідження оребрених поверхонь, приведених у п.1.2, по запропонованій методиці показала, що величина променевої складової незначна (
[image: image37.wmf]0,05
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) і нею можна знехтувати, а подальший розрахунок оребреної поверхні потрібно вести на основі конвективних та приведених коефіцієнтів тепловіддачі за методикою, викладеною у п.2.2.
2.2 Визначення середніх коефіцієнтів теплообміну
Послідовність теплового розрахунку.

2.2.1 За заданими умовами роботи з боку внутрішнього теплоносія, що охолоджується (наприклад, води, трансформаторного масла) та охолоджуючого повітря: температури води на вході t1  і виході t2 з труб, витрата внутрішнього теплоносія GВ розраховується теплова потужність (теплопродуктивність) теплообмінного пристрою QВ
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2.2.2 Обчислюється середня температура охолоджуваного теплоносія
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(2.14)
2.2.3 З таблиць фізичних властивостей внутрішнього теплоносія (наприклад, води, трансформаторного масла) [8,9], за середньою температурою tcp визначаються його теплофізичні властивості: густина (в, коефіцієнт теплопровідності (в, кінематичний коефіцієнт в’язкості (в, число Прандтля PrВ. По заданій температурі повітря на вході 
[image: image41.wmf]1
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 з таблиць фізичних властивостей повітря [8,9,12] визначаються густина (п, коефіцієнт теплопровідності (п, кінематичний коефіцієнт в’язкості (в, коефіцієнт температурного розширення ( (
[image: image42.wmf]1
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), число Прандтля PrП.
2.2.4 Середня температура стінки труби біля кореня ребра попередньо приймається, як середня температура технологічного продукту (охолоджуваного теплоносія) tст = tcp.
2.2.5 Розраховується середній температурний напір
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(2.15)
2.2.6. Конструктивні характеристики поверхонь теплообміну

Секції апарату (рис.1.2) виконуються у вигляді шахового чи коридорного пакетів плоскоовальних сталевих труб з неповним поперечним оребренням [10, 11]. Вибираються труби з геометричними характеристиками: поперечним d1 та поздовжнім d2 розмірами труби, товщиною стінки (ст, висотою ребер h, кроком між ребрами t, товщиною та довжиною ребер відповідно (р та lp.

За вибраними геометричними параметрами виконується обчислення питомих характеристик оребрених труб: площа ребер на 1 метр довжини труби НР1, площа поверхні труби, яка не зайнята ребрами НТ1, площа повної зовнішньої поверхні труби на 1 метр її довжини НЗ1 (НЗ1=НР1+НТ1), площа повної поверхні труби без ребер на 1 метр довжини НГ1, площа внутрішньої поверхні труби на 1 метр довжини НВН1. Далі проводяться розрахунки відношення НЗ1/НВН1 та коефіцієнта оребрення (ор =НЗ1/НГ1.

2.2.7. Середнє значення коефіцієнта тепловіддачі від технологічного продукту (внутрішнього теплоносія) до стінки плоскоовальної труби при турбулентному режимі течії
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(2.16)
- число Рейнольдса при русі теплоносія всередині труби
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- з конструктивних міркувань задається попередньо з подальшим уточненням швидкості теплоносія у трубах - 
[image: image46.wmf]в
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 = (0,3-1,0) м/с;
 - обчислюється площа перерізу для проходу внутрішнього теплоносія
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(2.18)
- кількість паралельно включених труб, яка визначається кількістю труб у поперечному ряді Z1
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(2.19)
де f1 – площа перерізу для проходу внутрішнього теплоносія для однієї труби;
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(2.20)
- кількість труб в поперечному ряді

Z1 = Zп/nx,




(2.21)
де nx - кількість ходів трубного пучка по воді.
- ширина секції В (поперечним кроком між трубами S1 задаємось з урахуванням рекомендацій [10, 11]).
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(2.22)
- число поперечних рядів труб Z2 = 2;

- глибина секції А (поздовжнім кроком S2 між трубами задаємось)
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(2.23)
- загальна кількість труб у теплообмінному пристрої
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(2.24)
- еквівалентний внутрішній діаметр плоскоовальної труби
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(2.25)
2.2.8 Попередній розрахунок повної зовнішньої площі поверхні теплообмінного пристрою 
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(2.26)
- зовнішній периметр плоскоовальної труби ПЗ
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(2.27)
2.2.9 Приведений середній коефіцієнт тепловіддачі від стінки плоскоовальної труби до повітря для дворядного пучка

- при вільній конвекції для шахового пучка (Gr∙Pr = 5∙103…2∙104)
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- в умовах природної тяги (висота витяжної башти 1 м (Gr∙Pr = 5∙103…2∙104)
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(2.29)
- число Релея (Ra = Gr(Pr)


[image: image60.wmf]32

11

RaGrPr()Pr/

стП

dgt

=×=b×××-J×n
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2.2.10 Коефіцієнт теплопередачі віднесений до повної поверхні труб з повітряної сторони
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( = 0,95 – коефіцієнт забруднення поверхні, (м –теплопровідність стінки труби;
2.2.11 Повна розрахункова площа поверхні теплообміну пристрою 
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(2.32)
2.2.12 Порівняння величини розрахункової площі поверхні НР з попередньо визначеною площею 
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2.2.13 Уточнення температури стінки труби у кореня ребра
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(2.33)
Якщо уточнена температура стінки tст буде відрізнятися від прийнятої раніше (див. п.4) на (1,5-2)(С, розрахунок потрібно повторити з уточненою температурою стінки.

3 РОЗРАХУНОК ПРИСТРОЮ, ЯКИЙ ПРАЦЮЄ ПРИ МАЛИХ ШВИДКОСТЯХ ОМИВАННЯ

Представлена у п.3.1 методика призначена для розрахунку шахових та коридорних пакетів плоскоовальних труб з неповним поперечним оребренням (п.1.2) при швидкостях омивавання потоком зовнішнього теплоносія (в даному випадку повітрям) Wп = (0,55-3) м/с, що відповідає діапазону чисел Рейнольдса (
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3.1 Розрахунок теплообміну
3.1.1 Вихідні режимні характеристики до розрахунку теплообмінних апаратів типу „рідина-газ” з плоскоовальних труб з неповним поперечним оребренням

	- температура повітря на вході в теплообмінник
	ϑ1, (С

	- температура внутрішнього теплоносія на вході в теплообмінник
	t1, (С

	- температура внутрішнього теплоносія на виході з теплообмінника
	t2, (С

	- витрата повітря через теплообмінник
(попередньо задаємось з подальшим уточненням)     
	Gп, кг/с


	- витрата внутрішнього теплоносія через теплообмінник
	Dв, кг/с 

	- тиск внутрішнього теплоносія на вході в теплообмінник
	Рв, МПа


	- тиск зовнішнього теплоносія на вході в теплообмінник
	РЗ, МПа


3.1.2 Тепловий баланс пристрою
Теплова потужність теплообмінного пристрою
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(3.1)
де 
[image: image70.wmf]В
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 - теплоємність внутрішнього теплоносія (наприклад, для води визначається з [8, 9] за середньою температурою та тиском).
Температура повітря на виході
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(3.2)
де 
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 - теплоємність повітря визначається з [8, 9]) за середньою температурою 
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Середні температури внутрішнього теплоносія та повітря
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Фізичні властивості теплоносіїв

З таблиць фізичних властивостей внутрішнього теплоносія (наприклад, води) [8,9], за середньою температурою tcp та тиском Рв визначаються його теплофізичні властивості: густина (в, теплопровідність (в, в’язкість (в, число Прандтля Prв. За середньою температурою повітря 
[image: image76.wmf]cp

J

 та тиском РЗ з таблиць фізичних властивостей повітря [8, 9, 12] визначаються густина (п, теплопровідність (п, кінематичний коефіцієнт в’язкості (в, число Прандтля Prп. 
3.1.3 Конструктивні характеристики теплообмінного пристрою

Пристрій являє собою теплообмінник типу „рідина-газ”, теплообмінні поверхні якого створені з плоскоовальних труб з неповним поперечним оребренням і виготовлені з вуглецевої сталі.
Вибираємо плоскоовальні оребрені труби та їх геометричні характеристики

· матеріал труб та ребер;

· поперечний розмір труби, d1;

· поздовжній розмір труби, d2;

· товщина стінки труби, (ст;

- висота ребра, h;
- товщина ребра, δР ;

- довжина ребра, lР;

- усадка ребра, γ;

- крок між ребрами, t;

- висота ребра з врахуванням усадки ребра, hР (hР = h-γ);
3.1.4 Питомі геометричні характеристики ребристих труб
Розраховуються для вибраної труби:

- площа поверхні ребер на 1 метр довжини труби НР1, м2;

- площа поверхні гладкої труби, не зайнятої ребрами на 1 метр довжини ребристої труби НТ1, м2;

- площа поверхні гладкої труби без ребер на 1 метр довжини ребристої труби НТ Г1, м2;

- площа повної зовнішньої поверхні оребреної труби на 1 метр довжини труби НЗ1, м2;

- коефіцієнт оребрення ψр = НЗ1/НТ Г1;

- відношення НТ1/НЗ1 та НР1/НЗ1;
- відношення повної зовнішньої поверхні оребреної труби до повної внутрішньої поверхні оребреної труби на 1 метр довжини: НЗ1/НВН1; 
- площа міделевого перерізу одніїє оребреної труби на 1 метр довжини труби (l = 1 м ) 
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;
- площа внутрішнього перерізу однієї труби для проходу внутрішнього теплоносія 
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3.1.5 Розміри повітроходу та крокові характеристики теплообмінного пристрою
Розміри повітропроводу та крокові характеристики теплообмінного пристрою приймаємо орієнтуючись на задані обмеження простору для встановлення поверхні та рекомендованої швидкості повітря [11].
Попередньо приймаємо:

	- довжина оребреної частини труб 
	lТР, м

	- число труб в поперечному ряді 
	Z1, шт

	- число рядів труб за ходом димових газів
	Z2, шт

	- поперечний крок труб 
	S1, м

	- поздовжній крок труб 
	S2, м


Ширина повітроходу
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(3.4)
Поперечний міделевий переріз оребрених труб одного поперечного ряду
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(3.5)
Площа мінімального живого перерізу для проходу повітря через повітрохід
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(3.6)
Площа живого перерізу для проходу внутрішнього теплоносія визначається згідно компоновки теплообмінного пристрою та числу ходів теплоносія nх (приймається згідно конструкції пристрою).
Число паралельно включених труб 
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(3.7)
Площа живого перерізу для проходу внутрішнього теплоносія
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(3.8)
3.1.6 Розрахункова швидкість повітря та внутрішнього теплоносія. Розрахункова швидкість повітря в повітроході
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(3.9)
Розрахункова швидкість внутрішнього теплоносія
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(3.10)
3.1.7 Розрахунок площі поверхні теплообмінного пристрою
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(3.11)
3.1.8 Коефіцієнт теплопередачі

[image: image87.wmf]1

вн121пр

ψ

 =  

11

+

αα

З

k

H

H

×

.



(3.12)
Коефіцієнт теплової ефективності ψ приймається згідно [7].

Приведений коефіцієнт тепловіддачі α1пр
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(3.13)
Коефіцієнт тепловіддачі конвекцією α1 від зовнішньої поверхні труби до повітря
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(3.14)
Число Рейнольдса з боку повітря
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(3.15)
Показник степеню m і коефіцієнт Cq,
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Коефіцієнт Cz, який враховує кількість поперечних рядів у пакеті
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(3.18)
Коефіцієнт ефективності ребра Е 
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(3.19)
Параметр ребра (
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(3.20)
Умовна висота ребра hу  [13]
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(3.21)
Відносна довжина лінії контакта 
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(3.22)
Коефіцієнт тепловіддачі α2 від внутрішнього теплоносія до стінки труби при Re ≥ 104
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(3.23)
Число Рейнольдса для внутрішнього теплоносія
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(3.24)
3.1.9 Середній температурний напір протитоку (tпр
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(3.25)
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Коефіцієнт перерахунку від протитокової до однократно-перехресної схеми руху середовищ (П ((П = f(P, R) [5, 6])
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(3.26)
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 - відповідно, початкові температури середовищ, що нагріває та нагрівається;
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 - повний перепад температур того середовища, для якого він більше ніж перепад температур іншого середовища 
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3.1.10 Підсумки теплового розрахунку

З попередньо прийнятих (заданих) величин lТР, Z1, Z2 знаходимо повну площу теплообмінної поверхні пристрою Нпоп
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(3.28)
Порівняння попередньо прийнятої повної площі теплообмінної поверхні Нпоп з розрахунковою НР за рівнянням теплопередачі.
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Якщо нев’язка теплового розрахунку не перевищує 3%, розрахунок виконано вірно. Якщо ні, перезадаємось геометричними характеристиками lТР, Z1 та повторюємо розрахунок за методом послідовних наближень до отримання нев’язки теплового розрахунку менше 3%.
3.1.11 Загальна довжина труб пристрою
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(3.30)
Визначення загальної кількості труб теплообмінного пристрою Z
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(3.31)
Кількість поперечних рядів труб Z2
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(3.32)
Глибина повітропроводу А
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3.2 Розрахунок аердинамічного опору пристрою
Аеродинамічний опір поперечно-орієнтованих пакетів плоско-овальних труб визначається за співвідношенням [14].
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- kc – поправочний коефіцієнт, що враховує реальні умови експлуатації теплообмінного пристрою і приймається рівним 1,1; 

- Eu0 – число Ейлера віднесене до одного поперечного ряду пакета
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(3.35)
Показник степені n та коефіцієнт Cs визначається наступними співвідношеннями (отримані за результатами експериментальних досліджень)
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(3.37)
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Коефіцієнт 
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, який враховує кількість поперечних рядів, для шахових пакетів становить одиницю 
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4 РОЗРАХУНОК ТЕПЛООБМІНУ ШАХОВИХ ПАКЕТІВ СКЛАДНОПРОФІЛЬОВАНИХ ПЛОСКООВАЛЬНИХ ТРУБ
4.1 Основні рівняння
Кількість теплоти, що сприймається поверхнею нагріву в одиницю часу і знаходиться з рівняння теплопередачі
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(4.1)

де k - коефіцієнт теплопередавання; (t – середній логарифмічний температурний напір.
Розрахункова поверхня нагріву Н приймається рівній повній поверхні нагріву плоскоовальних труб із зовнішнього боку омивання газовим потоком
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         (4.2)

де lT – загальна довжина труб, що обігріваються (з урахуванням гибів, областей стиків) і визначається за кресленнями підприємства - виробника.
4.2 Коефіцієнт теплопередавання
Коефіцієнт теплопередавання труб може бути розраховуваний з достатньою точністю як для плоскої стінки. При омиванні пакетів труб потоком чистого теплоносія, а також продуктами спалювання газу можна користуватися формулою
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(4.3)

де (1 – коефіцієнт тепловіддачі від газів до стінки труби, який визначається за п. 4.3; (2 – коефіцієнт тепловіддачі від стінки труби до внутрішнього середовища (при розрахунках (2 киплячих економайзерів та випарних поверхонь термічним опором тепловіддачі до внутрішнього середовища  зазвичай нехтують, так як в цих випадках 
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 - термічний опір стінки труби, який зазвичай суттєво нижче, ніж термічний опір тепловіддачі 
[image: image128.wmf]1
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[image: image129.wmf]y

 - коефіцієнт ефективності, який враховує зниження теплосприйняття поверхні нагріву внаслідок її забруднення, а також нерівномірності омивання її газами, часткового перетікання газів крізь неї та застійних зон і визначається за п. 4.4.
4.3 Конвективний коефіцієнт зовнішньої тепловіддачі 1
Коефіцієнт зовнішньої тепловіддачі (1 залежить від швидкості потоку, фізичних властивостей потоку газів, а також від геометричних характеристик пакету труб.

Розрахункова швидкість газів у „живому” перерізі поверхні визначається за формулою
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(4.4)

де GГ  –  масова  витрата газів; F  –  площа мінімального „живого” перерізу

для проходу газів; 
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 - густина газів.

При тиску близького до атмосферного, для визначення 
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 можна використовувати формулу
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(4.5)
де VГ – об’ємна витрата газів при нормальних умовах (РГ = 760 мм рт. ст. і 0(С); 
[image: image134.wmf]J

 - середня температура газів.

Площа поперечного „живого” перерізу (в площині поперечного кроку) визначається за формулою
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(4.6)

a та b – розміри газоходу в розрахунковому перерізі; z1 – число труб в поперечному ряді; d1 – поперечний розмір плоскоовальної труби; lТП – довжина проекції на розрахунковий переріз газохода(довжина труб).

Якщо мінімальна площа перерізу знаходиться не в площині поперечного кроку її визначають з креслення пакета труб.

Фізичні властивості зовнішнього теплоносія, яким зазвичай являється повітря або димові гази, визначаються при середній температурі потоку в пакеті 
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Коефіцієнти  кінематичної в’язкості  (,  теплопровідності  ( і число
Прандтля Pr для повітря та димових газів середнього складу при тиску 760 мм рт. ст. і температурі від 0(С до 1000(С приведені в табл.4.1. Відхилення величин (, (, Pr для димових газів, що за складом відрізняються від середньостатистичних димових газів, обумовлено голов-
Таблиця 4.1 – Фізичні характеристики димових газів середнього складу та повітря [6]

	t,
 0C
	Димові гази
	Повітря

	
	υ·106, 
м2/с
	λ·102, 

Вт/(м·К)
	Pr
	υ·106, 
м2/с
	λ ·102, 

Вт/(м·К)
	Pr

	0

100

200

300

400

500

600

700

800

900

1000

1100
	11.9

20.8

31.6

43.9

57.8

73.0

89.4

107.0

126.0

146.0

167.0

188.0
	2.27

3.12

4.00

4.82

5.68

6.54

7.40

8.25

9.13

9.99

10.87

11.72
	0.74

0.70

0.67
0.65

0.64

0.62
0.61

0.60

0.59
0.58

0.58

0.57
	13.6

23.5

35.3

48.9

63.8

73.2

98.0

116.0

136.0

157.0

179.0

202.0
	2.42

3.18

3.89

4.47

5.03

5.60

6.14

6.65

7.12

7.59

8.03

8.44
	0.70

0.69

0.69

0.69

0.70

0.70

0.71

0.71

0.72

0.72

0.72

0.72


ним чином зміненням кількості водяної пари. Враховується воно поправками M(, M( MPr до значень (ср, (ср, Prср, які визначаються за таблицею 4.1 для середнього складу газів
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Поправки M(, M( MPr визначаються в залежності від температури газів та об’ємної долі водяної пари з рис. 4.1. 
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Рисунок 4.1 – Поправки для перерахунку фізичних характеристик димових газів середнього складу [7]
Коефіцієнт тепловіддачі конвекцією (1 при поперечному обтіканні шахових пакетів складнопрофільованих плоскоовальних труб [22] розрахо-вується за формулою
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Коефіцієнт Cz, який враховує вплив на теплообмін числа поперечних рядів труб в пакеті z2 визначається з виразу
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На рис. 4.2-4.6 представлені номограми, які отримані на основі узагальнених залежностей наближених оцінок коефіцієнтів тепловіддачі (1 багаторядних шахових пакетів плоскоовальних труб в широкому діапазоні варіювання їх геометричних характеристик і режимних факторів при фіксованих значеннях чисел Рейнольдса в області 
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Рис. 4.2 призначено для визначення значень показника степені m та коефіцієнта Cq в рівнянні подібності (4.10) розділу цього посібнику відповідно до виразів (4.11), (4.12) [22].
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1 – d2/d1 =2,0; 2 – d2/d1 =2,5; 3 – d2/d1 =2,8; 4 – d2/d1 =3,0; 5 – d2/d1 =3,2;

6 – d2/d1 =3,4; 7 – d2/d1 =3,7; 8 – d2/d1 =4,0; 9 – d2/d1 =5,0;

Рисунок 4.2 – Залежності m = f(S1/S2) та Cq = f(S1/S2)
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1 – d2/d1 =2,0; 2 – d2/d1 =2,5 ; 3 – d2/d1 =2,8 ; 4 – d2/d1 =3,0 ; 5 – d2/d1 =3,2; 

6 – d2/d1 =3,4; 7 – d2/d1 =3,7 ; 8 – d2/d1 =4,0 ; 9 – d2/d1 =5,0; 

Рисунок 4.3 – Залежності Nu = f(S1/S2), 
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1 – d2/d1 =2,0; 2 – d2/d1 =2,5; 3 – d2/d1 =2,8; 4 – d2/d1 =3,0; 5 – d2/d1 =3,2; 

6 – d2/d1 =3,4; 7 – d2/d1 =3,7; 8 – d2/d1 =4,0 ; 9 – d2/d1 =5,0; 

Рисунок 4.4 – Залежності Nu = f(S1/S2), 
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1 – d2/d1 =2,0; 2 – d2/d1 =2,5; 3 – d2/d1 =2,8; 4 – d2/d1 =3,0; 5 – d2/d1 =3,2; 

6 – d2/d1 =3,4; 7 – d2/d1 =3,7; 8 – d2/d1 =4,0; 9 – d2/d1 =5,0;

Рисунок 4.5 – Залежності Nu = f(S1/S2), 
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1 – d2/d1 =2,0; 2 – d2/d1 =2,5; 3 – d2/d1 =2,8; 4 – d2/d1 =3,0; 5 – d2/d1 =3,2; 

6 – d2/d1 =3,4; 7 – d2/d1 =3,7; 8 – d2/d1 =4,0; 9 – d2/d1 =5,0; 

Рисунок 4.6 – Залежності Nu = f(S1/S2), 
[image: image154.wmf]1
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Рис. 3-6 відображають вплив на інтенсивність теплообміну параметра розміщення труб S1/S2 при різних фіксованих значеннях відносного подовження профілю d2/d1 плоскоовальних труб і різних числах Рейнольдса Red1.
Приведені на рис. 2-6 графічні залежності дозволяють наочно та швидко визначити кращі з точки зору інтенсивності теплообміну пакети труб та вибрати оптимальну за геометричними характеристиками трубу при попередніх розрахунках теплообмінників.
При використанні номограм необхідно враховувати, що числа Нуссельта і Рейнольдса визначаються за співвідношеннями
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4.4 Коефіцієнт тепловіддачі від стінки труби до внітрішнього середовища α2
Коефіцієнт тепловіддачі при русі теплоносія в трубах залежить від режиму течії, швидкості, фізичних властивостей теплоносія і геометричних характеристик труб. У елементах теплообмінних пристроїв, виконаних у вигляді пучків обребрених труб, має місце, як правило, розвинений турбулентний рух внутрішнього теплоносія, яким зазвичай є вода, пара або (при кипінні) параводяна суміш. Термічним опором тепловіддачі при кипінні теплоносія 1/(2 можна знехтувати. Тому при розрахунку коефіцієнта теплопередачі k величину (2 слід визначати як рух однофазного потоку в трубах.
Для випадку поздовжнього омивання внутрішньої поверхні труб однофазним турбулентним потоком при числах подібності Ref=(104 – 106) і Prf=(0,7 – 2,0) коефіцієнт тепловіддачі визначається за формулою
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В формулі (4.16) (f – коефіцієнт теплопровідності внутрішнього теплоносія, який визначається за середньою температурою теплоносія на вході і виході tср; число Рейнольдса 
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 визначається за еквівалентним діаметром de внутрішнього поперечного перерізу труби (
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), коефіцієнтом кінематичної в’язкості (f при середній температурі потока tср і швидкістю потоку середи Wf
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де Df – витрата внутрішнього теплоносія, кг/с; (f – густина внутрішнього теплоносія; f – площа „живого” перерізу для проходу теплоносія для одиночної плоскоовальної труби
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де (ст – товщина стінки труби. 
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 – число  Прандтля при середній температурі потоку (
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 – ізобарна теплоємність внутрішнього середовища). Ct – поправочний коефіцієнт, який враховує вплив на коефі-цієнт тепловіддачі залежності фізичних властивостей теплоносія від тем-ператури.

Для рідини при 
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wf

mm

=(0,08 – 40) поправка Ct визначається за формулою


[image: image165.wmf]n

f

t

w

C

m

æö

=

ç÷

m

èø

,                                                 (4.19)
де n = 0,11 при нагріванні рідини, n = 0,25 при охолодженні рідини.            (w, (f – коефіцієнт динамічної в’язкості середовища при температурі внутрішньої поверхні труби tw, яку з подальшим уточненням визначають за співвідношенням (20), та при середній температурі внутрішнього потоку tср відповідно.
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де Q – середня кількість теплоти, що сприймається поверхнею;                Нвну – внутрішня поверхня теплообміну. 

Для газів поправку Ct слід визначати при їх нагріванні за формулою
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4.5 Коефіцієнти забруднення та теплової ефективності
При спалюванні природного газу можна прийняти значення коефіцієнту забруднення ( конвективних поверхонь з плоскоовальних труб рівним  0,0015 м2К/Вт [5].

Якщо це значення не відповідає даним, що отримані з практики, то коефіцієнт забруднення труб, для конвективних пакетів, розраховується за формулою
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де 
[image: image169.wmf]ψ

-

коефіцієнт ефективності при спалюванні газу для всіх конвективних гладкотрубчастих поверхонь приймається з табл.4.2 (при спалюванні газу після мазуту без зупинки обладнання на очищення, коефіцієнти теплової ефективності приймаються на 0,05 вище, ніж при спалюванні мазуту; при спалюванні газу після твердого палива без зупинки обладнання на очищення – по твердому паливу); 
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відповідно середня температура газів та повітря; 
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 повна поверхня пакету; 
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 витрата палива; 
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 теплосприйняття пакету  при спалюванні 1 м3 газу визначається за формулою
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де 
[image: image175.wmf]φ
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коефіцієнт збереження теплоти, визначається за формулою
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де 
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втрати теплоти через зовнішнє охолодження (через обшивку теплообмінника); 
[image: image178.wmf]η

k

-

 коефіцієнт корисної дії обладнання; 
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II

-

ентальпія зовнішнього теплоносія на вході та виході з теплообміннику.

Таблиця 4.2 – Значення коефіцієнта ефективності для різних гладкотрубчастих поверхонь нагріву
	Назва поверхні нагріву
	
[image: image180.wmf]ψ



	Пароперегрівачі, котельні пучки, фестони, перехідні зони, гарячі ступені економайзерів
	0,8

	Економайзери – холодні ступені та одноступеневі, газоводяні підігрівники
	0,85

	Ширмові конвективні поверхні
	0,75

	Повітропідігрівники:

      - Z – перехресний рух з гвинтовими перепускними коробами

      - С – перехресний рух, гарячі ступені*
      - С – перехресний рух, холодні ступені, одноступеневі*
	0,9

0,95

0,95

	Парові та водяні калорифери, теплообмінники типу "вода – повітря", що встановлені в повітряних коробах складної конфігурації:
      - при неповному їх омиваниі;
      - при повному омиванні поверхні
	0,85

0,95


*у випадку існування С – перехресних трубчастих повітропідігрівників міжходових трубчастих дошок в межах секції, можуть мати місце перетоки повітря між ходами і коефіцієнт ефективності 
[image: image181.wmf]ψ

, знижується по відношенню значень, що наведені в табл.1 наступним чином: на 0,15 – в двоходовій ступені з однією та трьохходовій ступені з двома проміжними трубними дошками; на 0,05 – в трьохходовій з однією проміжною трубною дошкою між будь-якими ходами та в чотирьохходовій з двома проміжними трубними дошками між будь-якими ходами.
4.6 Середній температурний напір
Температурний напір 
[image: image182.wmf]t

D

, тобто осереднена по всій поверхні нагріву різниця температур між носієм, що нагріває та нагрівається. Залежить від їх взаємного напрямку руху. Якщо температура одного з середовищ в межах поверхні нагріву не змінюється, то не використовують таку залежність.

Подальші рекомендації відносяться до випадку порівняно малої зміни водяного еквіваленту кожної з теплообмінних середовищ в межах поверхні нагріву. Ця умова може не виконуватись в початкових ступенях пароперегрівачів високого тиску (понад 15МПа), в пароперегрівачах з високою початковою вологістю пари, перехідних зонах та "киплячих" економайзерах, де водний еквівалент змінюється за рахунок зміни агрегатного стану або теплоємності.

Схема включення, коли середовища рухаються паралельно, назустріч один одному це протитечія, коли рухаються в одну сторону це прямотік. Температурний напір для обох схем, а також при постійній температурі одного з середовищ визначається як середньологарифмічна різниця температур


[image: image183.wmf]ln

бм

б

м

tt

t

t

t

D-D

D=

D

D

,                                            (4.24)
де 
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різниця температур середовищ на кінці поверхні нагріву, відповідно більша та менша.
У випадку, коли 
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, температурний напір можна визначити з достатньою точністю, як середньоарифметичну різницю температур
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середні температури димових газів та внутрішнього теплоносія відповідно.

Найбільш можливий температурний напір досягається при протитечії, найменший – при прямотечії, при всіх інших схемах включення отримуємо проміжні значення. Тому, якщо виконується умова (26), то температурний напір можна визначити за співвідношенням (27).
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середні температурні напори для випадків з прямотечією та протитечією
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Для схем з двома або більшою кількістю ходів з перехресною течією при загальній прямотечії взаємно направлених потоків, в яких температурний напір може бути нижче, ніж при чистій прямотечії тому, що на окремих ділянках температура середовища, що нагрівається, може бути  вище   ніж   температура   середовища,   що  нагріває,   користуватись 
формулою (4.27) не рекомендується.

Нижче приведені рекомендації з розрахунку температурного напору для схем, що відрізняються від чистої протитечії та прямотечії.

Відрізняють схеми з паралельними та перехресними течіями теплообмінних середовищ.

Температурний напір для таких схем визначається по формулі
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 – коефіцієнт перерахунку від схеми з протитечією до більш складної, що визначається по відповідним рисункам.
Схеми з паралельною течією розділяються на схеми з послідовно-змішаною та паралельно – змішаною течіями (рис.4.7).
В схемах з послідовно – змішаною течією, поверхня нагріву складається з двох ділянок, що включені послідовно для обох середовищ; при переході з однієї ділянки в іншу змінюється взаємний рух середовищ. Відповідно до таких схем з різними компоновками ділянок можуть бути виконані пароперегрівачі та економайзери.

Схеми (рис. 4.7, а) характеризуються тим, що ділянки з більш низькими температурами двох середовищ поєднані (тобто вхід середовища, що нагрівається, та вихід середовища, що нагріває, розташовані в одному перетині). В схемах І та ІІ перша частина ( по ходу середовища, що нагріває) включена по прямотечії, інша – по протитечії, схема ІІІ – навпаки.
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а) послідовно-змішана течія; б) паралельно-змішана течія

Рисунок 4.7 – Схеми до розрахунку температурного напору [6]

Коефіцієнт 
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 - визначається за рис. 8. Попередньо повинні бути розраховані безрозмірні параметри:
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поверхня нагріву – повна, ділянка прямотечії; 
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повні перепади температур: для схем І та ІІ 
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 (позначення температур дані на схемах рис. 4.7).
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Рисунок 4.8 – Температурний напір при схемі послідовно-змішаної течії [7]

Рисунок 4.8 не можна застосовувати для розрахунку поверхонь нагріву, які включені по схемам послідовно-змішаної течії, що відрізняються від вказаних на рис.7,а. Криві, що приведені на рисунку, не можна екстраполювати: при значеннях визначальних параметрів, які виходять за межі рисунку та при схемах, що відрізняються від послідовно-змішаної течії, розрахунок температурного напору ведеться окремо для ділянок з протитоком та прямотоком.

Для схеми з паралельно-змішаною течією (рис. 4.7, б) середовище, що протікає в декількох ділянках (ходах) теплообмінника, що підключені послідовно називається багатоходовим. Середовище, що протікає в багатьох ділянках теплообмінника, що підключені паралельно – одноходовим. При розрахунку температурного напору немає різниці чи є одноходовим середовище, що нагріває або нагрівається.
Розглядаються наступні схеми:

- схема з двома ходами багатоходового середовища, причому обидва ходи з прямотоком по відношенню до одноходового середовища;

- схема з трьома ходами багатоходового середовища, з яких два ходи з прямотоком та один з протитоком по відношенню до одноходового середовища;

- схема з двома ходами багатоходового середовища, з яких один з протитоком, інший – прямотоком по відношенню до одноходового середовища. Ця крива використовується також для розрахунку схем з будь-якою парною кількістю ходів при рівній кількості ходів з прямотоком та протитоком;

- схема з трьома ходами багатоходового середовища, з яких обидва з протитоком та один з прямотоком по відношенню до одноходового середовища;

- схема з двома ходами багатоходового середовища, причому обидва ходи з протитечією по відношенню до одноходового середовища.

Коефіцієнт 
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 визначається з рисунку 4.9.
При побудові рис.4.9 прийняті наступні припущення:

 - повне перемішування одноходового середовища (встановлення поздовжніх перегородок, що розмежовують одноходове середовище на не перемішуванні потоки, що протікають паралельно, декілька збільшує температурний напір, однак при 
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 - збільшення не значне, тому можна користуватися номограмою для всіх випадків, незалежно від кількості перегородок;

 - рівність поверхні нагріву різних ходів. З достатньою точністю нею можна користуватися і для випадків, коли 
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 площі поверхні нагріву частин з протитоком та прямотоком).
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1 – обидва ходи багатоходового середовища; 2 – три ходи багатоходового середовища: два з прямотоком та один з протитоком; 3 – два ходи багатоходового середовища: один з протитоком та один з прямотоком;

4 – три ходи багатоходового середовища: два з протитоком та один з прямотоком; 5 – обидва ходи багатоходового середовища з протитоком

Рисунок 4.9 – Температурний напір для схем з паралельно-змішаною течією [6]

Для використання номограми необхідно визначити безрозмірні параметри
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початкові температури середовищ, що нагріває та нагрівається; 
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повний перепад температур того середовища, для якого він більше ніж перепад температур іншого середовища 
[image: image216.wmf]м

t

.
Коефіцієнт 
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 для схем з непарною кількістю ходів, більше трьох, приймається рівний половині суми значень 
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, що визначні по кривим 3 та 2 або 3 та 4, в залежності від того, яких ходів більше – з прямотоком або протитоком.

В схемі з перехресним напрямком потоків двох середовищ температурний напір при числі ходів не більше чотирьох (при більшій кількості ходів поверхні нагріву звичайно, за винятком тих випадків, коли температурний напір на одному кінці поверхні дуже малий, можуть розглядатися як з протитоком або прямотоком) залежать від кількості ходів, загального взаємного напрямку потоків середовища (протитік чи прямотік), умови перемішування середовищ в межах ходів та між ними, схеми з’єднання ходів багатоходового середовища.

Розглядаються дві основні схеми з’єднання ходів:

С – середовище в з’єднаних ходах рухається в зустрічному напрямку;

Z – напрямок руху середовища в з’єднаних ходах збігається.

В повітропідігрівачах застосовується також комбінація цих схем – ZC та CZ.

Для розрахунку всіх схем перехресних течій, за винятком чотирьохкратного (схема С), прийняті наступні припущення:

- обидва середовища в межах кожного ходу не перемішуються;

- одноходове середовище не перемішується також між ходами.
Для чотирьохкратного перехресного ходу перемішування обох середовищ між ходами практично не впливає на величину температурного напору і тому для нього прийнято повне перемішування обох середовищ.

Середовище, що змінює напрямок руху між ходами (звичайно, середовище, що нагрівається), в залежності від конструкції поворотних каналів та існування в них перегородок, що розмежовують, перемішуються в більшій або меншій степені. При схемі С перемішування між ходами збільшує температурний напір, а при схемі Z зменшує його. При цьому вплив перемішування середовища при схемі Z значно більше, ніж при схемі С.

Схеми, що мають практичне значення, перехресного потоку при різних умовах їх перемішування приведені на рис.4.10.

При загальному протитоку потоків середовищ для двохкратного перехрещення (схема С) та трьохкратного (схеми C, ZC та CZ) різниця коефіцієнтів 
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 для випадків повного перемішування та не перемішування середовища, що нагрівається не перевищує 0,03.

При двохкратному перехрещенні по схемі Z повне перемішування середовища, що змінює напрямок руху, не рекомендується. Ділення на два канали значно збільшує температурний напір в порівняні з випадком повного перемішування. Ділення на три і більше каналів практично наближає температурний напір до значень, що мають місце при відсутності перемішування.

Для схеми Z при загальній протитечії пропонуються варіанти з двома та з трьома паралельними каналами при повному перемішуванні середовища всередині окремих каналів. При загальному прямотоку приведений тільки варіант з трьома каналами в перепускному коробі.
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1 – однократна (крива 1); 2 – дворазова схема С, протитік(крива 2); 3 – троьхкратна схема С, протитік(крива 3); 4 – чотирьохкратна схема С, протитік(крива 4);               5 – трьохкратна схема ZC, протитік(крива 5); 6 – трьохкратна схема CZ, протитік (крива 5); 7 – двократна схема Z з розмежовуванням перепускного короба навпіл перегородкою, протитік(крива 6); 8 – двохкратна схема Z з розмежуванням пере-пускного каналу на три канали, протитік(крива 7); 9 – трьохкратна схема Z з повним перемішуванням середовищем, що нагрівається між ходами, протитік(крива 8); 10 – трьохкратна схема Z без перемішування середовища, що нагрівається між ходами, протитік(крива 9); 11 – двократна схема С, прямотік (крива 10); 12 – двократна схема Z з розмежуванням перепускного короба на три канали, прямотік (крива 11);     13 – трьохкратна схема С, прямотік (крива 12); 14 – трьохкратна схема Z з розмежуванням перепускних коробів на три канали, прямотік (крива 13).

Рисунок 4.10 – Схеми до розрахунку температурного напору при перехресній течії [6]

Для трьохкратного перехрещування по схемі Z при загальній протитечії прийнято повне перемішування, так і відсутність перемішування середовища, що рухається між ходами зі зміною напрямку руху. Вплив ділення перепускних коробів на канали аналогічно випадку двохкратного перехрещення по схемі Z. Для трьохкратного перехрещування по схемі Z при загальній прямотечії прийнято ділення перепускних коробів на три канали.

Коефіцієнт 
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 для схем С та комбінованих ZC (CZ) визначається по суцільним лініям рисунку 4.11, а для схем Z – по пунктирним. Номера кривих рисунку 4.11 вказані в описах схем, зображених на рис 4.10.
Для використання рис. 4.11 необхідно попередньо визначити ті ж безрозмірні параметри, що при паралельно-змішаній течії, за формулами (4.32), (4.33).

Температурний напір схем з перехресною течією:
- загальний протитік 
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- загальний прямотік 
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умовний температурний напір протитечії

при 
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пунктирні лінії – схеми Z; лінії – схеми C, ZC, CZ;

номери кривих відповідають номерам кривих на рис. 9
Рисунок 4.11 – Температурний напір для схем з перехресною течією [6]

Лінії рис. 4.11, що призначені для визначення температурного напору при багатократно-перехресній течії, побудовані для випадку рівності поверхонь нагріву різних ходів та рівномірних полів температур середовищ на вході. З достатньою для практичних розрахунків точністю рис. 4.11 можна користуватися при зменшенні першого по повітрю ходу трубчастого повітропідігрівача до двох разів по відношенню до подальших ходів.

В тих випадках, коли схема включення поверхні нагріву відрізняється від розглянутих раніше та не виконується умова 
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, розрахунок температурного напору виконується по окремим ділянкам поверхні нагріву. При цьому коефіцієнт теплопередачі в межах поверхні нагріву приймається сталим. Значення проміжної температури одного з середовищ, що задається, необхідно визначити з рівняння теплового балансу, що відповідає їй температуру іншого середовища та по ній розрахувати температурні напори на ділянках. Правильність підбору проміжних температур перевіряється виконанням умов
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де 
[image: image245.wmf]12
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теплосприйняття ділянок на 1 м3 одного середовища. Якщо ділянка сприймає тепло випромінювання топки, то формулу 7.38 підставляється величина 
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 без врахування цього випромінювання; 
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відповідно поверхня нагріву та температурний напір кожної ділянки.

Осереднений для всієї поверхні нагріву температурний напір знаходиться по формулі
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У випадку значної зміни теплоємності одного середовища, а також зміни агрегатного стану середовища в межах розрахункової поверхні нагріву (від нагріву до випаровування та від випаровування до перегріву) безпосереднє визначення температурного напору для всієї поверхні нагріву по кінцевих температурам призводить до значної похибки. Загальним в цьому випадку є розрахунок температурних напорів для окремих ділянок, на яких сумарна теплоємність приймається постійною, з подальшим осередненням цих напорів за формулою
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де 
[image: image250.wmf]Q
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теплосприйняття ділянок на 1м3 одного середовища; 
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температурні напори на ділянках.

В деяких випадках при змінній теплоємності одного з середовищ можна користуватись при ручному розрахунку спрощеними способами розрахунку температурного напору.

Для "киплячих" економайзерів, що ввімкнені з протитоком, при паровмісті середовища на виході 
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% достатня точність визначення температурного напору отримується при підстановці замість кінцевої температури води умовної
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де 
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 – зміна ентальпії в процесі пароутворення; 
[image: image255.wmf]"

i

-

ентальпія середовища на виході з економайзера; 
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ентальпія води, що кипить при тиску в барабані; 
[image: image257.wmf]к

t

-

температура кипіння.

Придатність такого методу розрахунку обмежена найменшими значеннями різниці температур газів та води на "холодному" кінці економайзера або окремо розрахованої його ступені при заданих температурах води на вході в економайзер та тиску в котлі, розрахунок температурного напору необхідно вести по ділянках за допомогою табл. 4.3.

Таблиця 4.3 – Різниця температур для "киплячих" економайзерів підключених за протитоком [6]
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	Температура води на вході в економайзер  
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Пароперегрівачі або окремі їх ступені з високою початковою вологістю пари (після пароохолоджувача) можна розрахувати без врахування початкової вологи пари при умові
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де 
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теплота випаровування; 
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 – вологість пари, що надходить до пароперегрівача; 
[image: image270.wmf],
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ентальпія перегрітої та вологої пари.

Якщо температурний напір першої ступені пароперегрівача розраховується окремо, виконання умов (42) необхідно перевіряти для цієї ступені.

При не виконанні умов (4.42) температурні напори ділянок випаровування та перегріву розраховуються та осереднюються по формулі (4.40).

Якщо умова (4.42) не виконується в пароперегрівачах, ввімкнених по схемі послідовно-змішаної течії, розрахунок по ділянкам виконується наступним чином.

Частина прямоточної поверхні на ділянці перегріву приблизно визначається по формулі
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де 
[image: image272.wmf]H
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загальна поверхня нагріву пароперегрівача.

Потім з кінцевих температур газів та пари для ділянки перегріву визначають параметри P, R та температурний напір при протитечії. З рис. 4.9 знаходять коефіцієнт 
[image: image273.wmf]ψ

п

 та температурний напір для ділянки перегріву.

Якщо параметри P, R для ділянки перегріву знаходяться за межами кривих рисунку 9, то розрахунок температурного напору ведеться окремо для двох ходів по проміжним температурам газів та пари. Після вибору проміжних температур розраховують по формулі (4.39) осереднений температурний напір для першого (за парою) ходу перегрівача та по формулі (4.38) перевіряють правильність вибору температур між ходами.

Осереднення температурних напорів для ділянок перегріву та випаровування виконується за формулою (4.40).

Розрахунок температурного напору в пароперегрівачі з високою початковою вологістю пари, що ввімкнений по схемі паралельно-змішаної течії, виконується аналогічно. Умовно приймається, що газохід розділений між ходами поздовжньою перегородкою та відношення витрат по частинам газоходу дорівнює відношенню поверхонь нагріву відповідних ходів. Коефіцієнти теплопередачі для різних ходів приймаються однаковими. Приймають температуру пари між ходами, по ній та відомим температурам пари на вході та виході з пароперегрівача, а також температурі газів перед поверхнею з рівняння балансу визначається температура газів за кожним ходом.

Після цього перевіряється по рівнянню (4.37) правильність прийнятого значення проміжної температури пари. Температурний напір для входу, що складається з випарної ділянки та ділянки перегріву, розраховується за співвідношенням (4.40).
5 РОЗРАХУНОК АЕРОДИНАМІЧНОГО ОПОРУ
Аеродинамічний опір поперечно-омиваних пакетів складнопрофі-льованих плоскоовальних труб визначається за формулою
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де kc – поправочний коефіцієнт, що враховує реальні умови експлуатації теплообмінного пристрою і приймається рівним 1,1; Eu0 – число Ейлера віднесене до одного поперечного ряду пакета, яке залежить від геометричних характеристик труб та пакету, чисел Рейнольдса 
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 (визначаються в діапазоні 
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Показник степені n та коефіцієнт Cs у формулі (45) відповідно до роботи [23] визначається співвідношеннями
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Для визначення n та Cs за співвідношеннями (5.3) і (5.4) побудовані номограми (рис.5.1, рис.5.2)
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Рисунок 5.1 – Залежності n = f(H/F) при S1/S2=(0,4...1,5)
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Рисунок 5.2 – Залежності CS = f(H/F) при S1/S2=(0,4...1,5)
Величина H/F, яка входить до формул (46), (47), називається приведеною довжиною поверхні і являє собою відношення повної зовнішньої поверхні одного поперечного ряду труб до поперечного „живого” прохідного перерізу пакету.

Поправочний коефіцієнт на рядність пакета 
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 розраховується за допомогою співвідношення
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Швидкість потоку в формулах (5.1) та (5.2) визначається зі співвідношень (4.4), (4.5).

Фізичні властивості зовнішнього теплоносія визначаються з табл.1.
Для приблизної оцінки чисел Ейлера Eu0 при пошуку оптимальних геометричних характеристик поверхонь нагріву побудовані номограми рис. 5.3 – рис. 5.6. Отримані графічні залежності дозволяють безпосередньо представити вплив різних конструктивних параметрів на аеродинамічні характеристики поверхонь нагрівання, що в певній мірі сприяє наближенню проектування до оптимального варіанту. Номограми дозволять розробникам теплообмінних апаратів отримати повну інформацію щодо коефіцієнтів аеродинамічного опору теплообмінника, не вдаючись до складних розрахунків і визначити найбільш вигідніші геометричні характеристики труб та кроків між ними.
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Рисунок 5.3 – Залежності Eu = f(H/F; S1/S2), 
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Рисунок 5.4 – Залежності Eu = f(H/F; S1/S2), 
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Рисунок 5.5 – Залежності Eu = f(H/F; S1/S2), 
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Рисунок 5.6 – Залежності Eu = f(H/F; S1/S2), 
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6 РОЗРАХУНОК ГІДРАВЛІЧНОГО ОПОРУ ПРИ ТЕЧІЇ ВСЕРЕДИНІ ТРУБИ
Для гідравлічного розрахунку трубних елементів використовуються наступні величини, що характеризують потік внутрішнього теплоносія: швидкість теплоносія Wf, формула (4.17); число Рейнольдса 
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; густина внутрішнього теплоносія (f та коефіцієнт кінематичної в’язкості (f, які визначаються по середній температурі внутрішнього теплоносія tср.
6.1 Повний гідравлічний опір тручастого елемента
Повний гідравлічний опір виражається формулою
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де (Ртер – гідравлічний опір тертя; 
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 - втрати тиску в місцевих опорах; 
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 - сумарні втрати тиску в колекторах трубчастого елементу з середніми витратами середи.
6.2 Опір тертя
Опір на тертя в трубах розраховується за формулою
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де 
[image: image297.wmf]тер
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 - коефіцієнт опору тертя; l – довжина розрахункової ділянки труб; dек – еквівалентний діаметр внутрішнього перерізу плоскоовальної труби (
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Коефіцієнт гідравлічного опору тертя 
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 залежить від числа Рейнольдса та відносної шорсткості труб kш/dек. Абсолютна шорсткість труб для різних матеріалів визначається з табл. 6.1.

Таблиця 6.1 – Значення абсолютної шорсткості труб kш
	Матеріал
	kш, м

	Вуглецеві та леговані (перлітні) сталі
	8,0(10-5

	Аустенітні сталі
	1,0(10-5

	Алюміній
	1,5(10-5


Для промислових теплообмінних пристроїв, що виконані з трубчастих елементів в більшості характерний розвинений турбулентний режим течії внутрішнього середовища, тому значення коефіцієнтів тертя при 
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 (в автомодельній області) можна розраховувати за формулою
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6.3 Місцеві опори в трубчастих елементах
Місцеві опори складаються, як правило, з місцевих опорів входу в труби з колекторів, виходу з труб в колектори та опорів поворотів потоку (гибів труб). При русі рідини в трубах місцеві опори визначаються за формулою
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де 
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 -  коефіцієнт  місцевого  опору,  який  визначається  з  табл. 6.2-6.4, рис.6.1 – 6.2.
Таблиця 6.2 – Середні коефіцієнти опору входу в трубу 
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	Вигляд входу
	Коефіцієнт опору
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	В трубу, яка обігрівається, з колектора, що роздає, з торцевим або бічним підведенням середовища (рис.13, б)
	0,5
	0,7

	В трубу, яка обігрівається, з колектора, що роздає, з радіальним підведенням середовища при числі відвідних труб на одну, що підводить n(30 (рис.13,а)
	0,5
	0,7

	В трубу, яка обігрівається, з колектора, що роздає, з радіальним підведенням середовища  при числі відвідних труб на одну, що підводить n(30 (рис.13,а)
	0,6
	0,8

	В трубу, що відводить, колектора, який збирає, з торцевим або бічним відведенням середовища (рис.13, в)
	0,4
	0,4

	В трубу, що відводить, колектора, який збирає, з розосередженим радіальним відведенням середовища (в активній зоні) (рис.7.13, г)
	0,5
	0,5


Таблиця 6.3 – Середні коефіцієнти опору виходу з труби 
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	Вигляд виходу
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	В колектор при торцевому підведенню середовища
	0,8

	В колектор при радіальному підведенню середовища в активній зоні
	1,1

	В колектор при боковому підведенню середовища
	1,3


Таблиця 6.4 – Коефіцієнти опору поворотів (гибів) 
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	Кут повороту, (
	Радіус гибу 
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	1,0
	1,5
	2,0
	3,0
	4,0
	5,0

	60
	0,32
	0,25
	0,21
	0,18
	0,16
	0,15

	90
	0,41
	0,34
	0,30
	0,24
	0,22
	0,20

	120
	0,50
	0,40
	0,34
	0,27
	0,24
	0,22

	180
	0,60
	0,48
	0,40
	0,32
	0,28
	0,26
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а – роздаючий колектор з радіальним підведенням; б - роздаючий колектор з торцевим підведенням; в – збираючий колектор з торцевим відведенням; г – збираючий колектор з розосередженим радіальним  відведенням в активній зоні

Рисунок 6.1 – Схеми до розрахунку коефіцієнтів опору входу та виходу труб [24]
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Рисунок 6.2 – Номограми до визначення коефіцієнтів опору поворотів

(
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); 
[image: image316.wmf]С

D

 - поправка на величину шорсткості [24]
6.4 Змінення тиску в колекторах
В конвективних теплообмінних поверхнях зазвичай застосовують горизонтальні колектори, що роздають середовище по трубах (роздаючі  колектори – РК) і що збирають його з труб (збираючі колектори – ЗК). Частину колектора, в яку вводиться або з якої відводиться середовище, називають активною частиною. 
За розташуванням труб, що підводять і відводять рідину, розрізняють колектори з «радіальним» і «торцевим» підведенням або відведенням середовища. Радіальне підведення (відведення) може здійснюватися, як в межах активної зони, так і поза нею; у першому випадку підводи (відводи) зазвичай розташовуються по довжині рівномірно і такий колектор називається колектором з рівномірним підведенням або відведенням. Можливо і нерівномірне розташування радіальних підведень (відведень). Радіальне підведення (відведення) середовища поза активною зоною називається бічним або кутовим.
Статичний тиск варіюється по довжині колекторів внаслідок зміни швидкостей середовища та невідновних втрат від тертя і в місцевих опорах. Зміна статичного тиску по довжині колектора впливає на різницю тиску між вхідними і вихідними перерізами, приєднаних до нього труб, викликаючи нерівномірний розподіл середовища між ними (гідравлічну розвірку). Це слід враховувати особливо при підведенні або відведенні середовища. Зміну статичного тиску по довжині колекторів можна не враховувати при рівномірному підведенні (відведенні) середовища до них трубами, які розташовані не менше ніж в трьох перетинах його активної частини, і при площі перетину колектора, що перевищує сумарну площу перетинів усіх приєднаних до нього труб, що підводять або відводять середовище. Для випарних поверхонь і поверхонь экономайзерів перепад в колекторах можна не перевіряти при дотриманні лише другої умови.
При визначенні повного гідравлічного опору трубного елементу враховуються втрати статичного тиску на ділянках колекторів від місця входу середовища (виходу для ЗК) до труби з середньою витратою середовища.
Максимальну зміну статичного тиску по довжині горизонтально розташованого колектора визначається за формулою
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де: Wf max – максимальна швидкість середовища в колекторі (в РК – на вході, в ЗК – на виході); (f  – густина середовища в колекторі; А – коефіцієнт, що враховує втрати в колекторі і приймається за даними таблиці 7. 
В табл. 6.4 fкол – площа внутрішнього перерізу колектора; fпідв – сумарна площа перерізу всіх труб, що підводять середовище до РК.
Значення коефіцієнта А, які вказані в таблиці 6.5 для радіального підведення середовища, відносяться до труб, що підводять, осі яких знаходяться під кутами (60(-120() до осей вводу труб, що обігріваються. При інших кутах (особливо близьких до 180() значення коефіцієнтів А можуть істотно відрізнятися від значень, вказаних в таблиці 8. Гідравлічна розвірка при кутах більше 120( може помітно збільшитися, тому не слід розташовувати труби, що підводять середовище під такими кутами до труб, що обігріваються.
Сумарна втрата статичного тиску в горизонтальних роздаючому і збираючому колекторах елементів, віднесена до труби з середньою витратою середовища, визначається залежно від схеми руху (рис. 6.3) середовища в елементі, що розраховується, по наступних формулах: 
– при ”П”, ”Z”, ”2П”,  ”ГР”, ”ПР”, ”ZП”, ”ПZ”, ”ТР” - схемах руху середовища в трубних елементах, що зображені на рис.20

[image: image318.wmf](

)

2

3

зр

колколкол

PPP

D=×D-D

,                                    (6.6)

– при односторонньому торцевому підведенні і рівномірному радіальному відведенні  (n ( 3)
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– при розосередженому радіальному підведенні  (n ( 3) і односторонньому торцевому відведенні 
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Таблиця 6.5 – Значення коефіцієнту А в формулі (6.5) [24]

	Тип колектора
	А

	Для збираючих колекторів (ЗК):

- при радіальному відведенні в середні активної частини;
- при торцевому відведенні.

Для роздаючих колекторів (РК):

- при радіальному підведенні всередині активної частини і
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- при радіальному підведенні всередині активної частини і
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- при торцевому підведенні з повним перерізом
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- при торцевому підведенні з неповним перерізом
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- при кутовому підведенні (поза активної зони)
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– при розосередженому  співісному підведенні (n ( 3) і відведенні (n ( 3) 
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– при зосередженому підведенні в середині активної частини колектора і рівномірно розосередженому відведенні (n ( 3)
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В формулах (6.6) - (6.10) 
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 - максимальні змінення статичного тиску в роздаючому і збираючому колекторах елементу, які визначаються за формулою (6.5) та табл.6.4.

Різниця сумарних перепадів тиску в колекторах елементу, що підводять і відводять, для перетинів з розвіреною трубою і середньою витратою середовища 
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 визначається залежно від схеми руху середовища в елементі (рис. 6.3) і значення співвідношення 
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 по наступних формулах:
· для ”П”- схеми
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· для ”ПZ”- схеми 
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· Рисунок 6.3 – Схеми руху середовища в трубчастих елементах [24]
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· для ”Z”, ”ГР”, ”ПР”, ”ZП”, ”ТР”  - схем 
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В формулах (6.11) - (6.14) 
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 – максимальні змінення статичного тиску в роздаючому і збираючому колекторах елементу, які визначаються за формулою (6.5) та табл. 6.4.
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