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АННОТАЦИЯ 

Проведенный анализ показал различие в 3-4 раза ме-
жду результатами расчета коэффициента теплоотдачи при 
конденсации в трубе по различным литературным зави-
симостям. Рассмотрены три расчетные модели — модель 
локального теплообмена при кольцевом течении пленки 
жидкости в трубе, модель полной конденсации пара при 
пренебрежимой роли сил тяжести и модель конденсации с 
учетом сил тяжести. В результате численного решения 
системы уравнений можно определить значения коэффи-
циентов теплоотдачи при любом сочетании режимов 
течения пара и жидкой пленки. Представлены примеры 
результатов расчетов и их анализ 

1. ВВЕДЕНИЕ 

Несмотря на значительное количество публика-
ций, посвященных проблемам конденсации внутри 
труб, сегодня нет определенности в рекомендациях 
по расчетным зависимостям. Это связано в первую 
очередь с тем, что большинство зависимостей полу-
чены на основании обобщения экспериментальных 
результатов, содержат погрешности и применимы в 
узком диапазоне изменения параметров. Как следу-
ет из сравнительного анализа, проведенного в [3], 
расчетные рекомендации разных авторов могут 
отличаться в три и более раз. Причем, известные 
результаты исследований, как правило, относятся к 
области развитого турбулентного течения как пара, 
так и пленки жидкости на стенке трубы. Для области 
ламинарного течения расчетные зависимости вооб-
ще практически отсутствуют. 

Для практических расчетов наиболее распро-
страненными зависимостями являются формула 
Ананьева, Бойко и Кружилина [1] и формула Шаха 
[2]. Эти формулы для некоторых практически важ-
ных случаев неприменимы, поскольку на значи-
тельной части длины конденсатора течение жидко-
сти либо пара может быть ламинарным (особенно в 
начале и в конце участка конденсации). В [4] предло-
жена модель, позволяющая для заданных условий 
определять значение коэффициента теплоотдачи путем 
численного решения системы уравнений. Однако эта 
модель справедлива только для случая ламинарного 
течения пленки жидкости. В настоящей работе 
представлена модель, позволяющая рассчитывать 
теплоотдачу при любом сочетании режимов течения 
пара и пленки жидкости на стенках трубы. 

2. ЛОКАЛЬНАЯ ТЕПЛООТДАЧА ПРИ 
КОЛЬЦЕВОМ ТЕЧЕНИИ ПЛЕНКИ 
ЖИДКОСТИ В ТРУБЕ 

В основу модели положены следующие основ-
ные допущения: на границе раздела пара и пленки 
жидкости соблюдается равенство скоростей u и 
касательных напряжений τ  в паре и в жидкости, 
течение пара и жидкости в любом сечении является 
установившимся, деформация профилей скорости 
вследствие поперечного потока массы при конден-
сации пара пренебрежима, перенос тепла через 
пленку конденсата осуществляется теплопроводно-
стью, влияние конвекции на теплоперенос пренеб-
режимо.  

В общем случае касательные напряжения на гра-
нице раздела со стороны жидкости и пара опреде-
ляются уравнениями: 
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где коэффициент сопротивления ξ при движении 
пара в канале диаметром d–2δ  со средней скоро-
стью 0uuv −  определяется по традиционным зави-

симостям для ламинарного либо турбулентного 
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В настоящей работе рассмотрена модель, позво-
ляющая с единых позиций рассчитывать весь диапа-
зон возможных режимов течения жидкости и пара, 
включая турбулентное течение пленки жидкости. 
Для этого при турбулентном движении, используя 
универсальный логарифмический закон распределе-
ния скорости, получено: 
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При ламинарном течении жидкости в пленке из 
закона  Хагена-Пуазейля и уравнения сплошности 
можно получить уравнения, описывающие измене-
ние скорости и поперечного градиента скорости на 
границе раздела пара и жидкости: 
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а также уравнение для расхода жидкости в пленке 
конденсата: 
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Из условия равенства касательных напряжений 
на границе раздела  с учетом (1) и (2) при заданном 
расходе жидкости и пара можно определить значе-
ния толщины пленки δ, коэффициента теплоотдачи 
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Примеры результатов совместного решения уравне-
ний (1) – (9) представлены на рис. 1 (линия 10). Как 
видно, при не очень больших паросодержаниях резуль-
таты модели располагаются несколько ниже, чем основ-
ная масса результатов. Причина этого, во-первых, в том, 
что модель учитывает возможность ламинарного тече-
ния, что не учитывают расчетные зависимости других 
авторов. Во-вторых, модель не учитывает влияние силы 
тяжести, которая в случае малого паросодержания, а 
значит, большой толщины пленки жидкости, может 
приводить к стеканию и утоньшению пленки жидкости, 
а значит, повышению теплоотдачи.  

На рис. 1 представлены результаты расчетов в 
виде зависимости комплекса 
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нольдса ( ) ( )lц μπ4Re dGG vl += . Как видно, при 

Reц < 1000 наблюдается существенное отличие 
результатов расчетов от зависимости Бойко и Кру-
жилина (уравнение(1)), что вызвано ламинарным 
течением и не применимостью в этом случае уравне-
ния (1). Кроме того, наблюдается расслоение по паро-
содержанию x = Gv /(Gl + Gv). При больших числах 
Рейнольдса наблюдается хорошее согласование ре-
зультатов представленной модели и уравнения (1). 

 

Рис. 1. Зависимости от числа Рейнольдса комплекса, 
характеризующего локальную теплоотдачу 

( ){ }0.50.43
l vNu Pr 1 ρ ρ 1K x= ⎡ + − ⎤⎣ ⎦  при различных значени-

ях паросодержания x:  1 – 0.999;  2 – 0.99;  3 – 0.9;  4 – 
0.5;  5 – 0.1. Линия 6 – расчет по [1] 

3. ПОЛНАЯ  КОНДЕНСАЦИЯ  ПАРА  В ТРУБЕ 
ПРИ  ПРЕНЕБРЕЖИМОЙ  РОЛИ  СИЛ 
ТЯЖЕСТИ 

При конденсации пара, движущегося в трубе, 
расход как пара, так и жидкости по длине трубы 
непрерывно изменяются. Если в каждом сечении 
рассчитывать локальную теплоотдачу и считать 
изменение расхода пара и жидкости по уравнению 
материального баланса, то после осреднения по всей 
длине участка конденсации можно определить 
средний коэффициент теплоотдачи. Для этого рас-
смотрим уравнения материального баланса  парового 
потока и пленки жидкости в следующей форме: 
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Численно решая уравнения (10) и (11) от входного 
сечения, в котором Gl=0, до сечения, в котором значе-
ние расхода пара достигает нуля, при этом в каждом 
сечении вычисляя δ и α по модели, описанной в разд. 2 
настоящей статьи, можно получить распределение 
основных характеристик вдоль канала. На  
рис. 2 представлены расчетные результаты изменения 
локального коэффициента теплоотдачи при конден-
сации паров аммиака в трубке внутренним диамет-
ром 6 мм при общем тепловом потоке 400 Вт. Как 
видно, наблюдается существенное различие резуль-
татов расчетов по разным моделям. Это различие 
определяется разным изменением толщины пленки 
δ вдоль участка конденсации (рис. 2). Изменение 
средней скорости жидкости в пленке вдоль трубы 
определяется двумя факторами – изменением рас-
хода вследствие конденсации и изменением толщи-
ны пленки жидкости. Это определяет немонотонное 
изменение скорости жидкости, как это видно из  
рис. 2. Турбулентное течение пара и жидкости на-
блюдается лишь на коротком участке в средней 
части участка конденсации, как это следует из ниж-
него графика на рис. 2. Во всей остальной области, 
строго говоря, расчетные зависимости [1], [2], и 
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практически все другие, не применимы. Это и опре-
деляет существенное отличие значений среднего 
коэффициента теплоотдачи при малых тепловых 
нагрузках (рис. 3). Расчетные зависимости [1] и [2], 
полученные экспериментально в области развитого 
турбулентного течения, здесь дают нереально низ-
кие значения. 

Результаты расчета потерь давления, пример ко-
торых представлен на рис. 3, также показывают, что 
в области малых тепловых нагрузок традиционно 
применяемая модель гомогенного теплоносителя 
дает неоправданно низкие результаты. 

  
Рис.2. Изменение вдоль трубы локального коэффици-

ента теплоотдачи α, толщины пленки конденсата δ (1 – 
[2], 2 – [1], 3 – предложенная модель), скорости жидкости 
(4), пара (5) и границы раздела вдоль трубы (6), числа 
Рейнольдса жидкости Rel (7) и пара Rev. (8); ЛЖ – зона 
ламинарного течения жидкости, ЛП – зона ламинарного 
течения пара 
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Рис. 3. Зависимости среднего на участке конденсации 
коэффициента теплоотдачи и потерь давления от тепло-
вой нагрузки конденсатора: 1, 4 – предложенная модель; 
2 – [2]; 3 – [1]; 5 – модель гомогенного теплоносителя 
 

4. ПОЛНАЯ  КОНДЕНСАЦИЯ  ПАРА   
В ГОРИЗОНТАЛЬНОЙ  ТРУБЕ  С  УЧЕТОМ 
СИЛ  ТЯЖЕСТИ 

На входе в конденсатор скорость пара обычно 
велика, основным механизмом отвода жидкости с 
поверхности конденсации здесь является динамиче-
ское воздействие пара на пленку жидкости, а влия-
ние сил тяжести пренебрежимо. Вдоль конденсатора 
скорость пара уменьшается, роль сил тяжести уве-
личивается и в конце участка конденсации стано-
вится основной, где скорость пара падает до нуля. 
Условно разобьем конденсатор на два участка: 1 – 
прилегающий ко входу участок с пренебрежимым 
влиянием сил тяжести, 2 – участок с пренебрежимой 
скоростью пара, где жидкость стекает по стенкам 
трубы под действием сил тяжести. В сечении со-
пряжения этих участков примем допущение о ра-
венстве динамического напора 2ρ / 2v vu и гидроста-
тического напора gdlρ . Тогда расход пара в этом 

сечении равен: 

gd
d

G vlρρπ= 2
4

2
.                    (12) 

Решая численно уравнения (10) и (11) от входного 
сечения до сечения, в котором значение расхода 
пара G = G2, можно определить средний коэффици-
ент теплоотдачи на первом участке α1 и длину этого 
участка l1. Далее в соответствии с рекомендациями 
[5] определяем значение коэффициента теплоотдачи 
при конденсации в горизонтальной трубе непод-
вижного пара α2 и длину второй зоны конденсации: 
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Средний коэффициент теплоотдачи на всем участке 
конденсации равен: 
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Результаты расчетов конденсации аммиака в тру-
бе диаметром 10 мм по моделям, описанным в  
разд. 3 и 4 , а также некоторые литературные дан-
ные, представлены на рис. 4. 

Как видно из графика, расчетная кривая для слу-
чая конденсации с учетом сил тяжести (линия 6) 
имеет две асимптоты. Правая асимптота соответст-
вует пренебрежимому влиянию сил тяжести (линия 
5). Расчетная кривая 6 практически совпадает с ней 
при плотностях теплового потока q более 20 кВт/м2. 
Левая асимптота соответствует условиям, когда 
конденсация определяется только силами тяжести 
(линия 1). Расчетная кривая 6 практически совпада-
ет с ней при q < 2 кВт/м2. 

 

Rev Rev 
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Рис. 4. Зависимости коэффициента теплоотдачи от 
плотности теплового потока по данным различных авторов: 
1 – Л.Чейто[5];  2 – Ю.Н.Ширяев [6];  3 – С.А.Городинская 
[7]; 4 – Л.Д.Бойко и Г.Н. Кружилин [1],  5 и 6 – расчет по 
предложенной модели (5 – без учета сил тяжести, 6 – с 
учетом сил тяжести), 7 и 8 – экспериментальные данные 
Н.И. Гоголя [8] (7 – l/d = 75,  8 – l/d = 254)  

Результаты расчетов хорошо согласуются с ре-
зультатами экспериментов при  q > 5 кВт/м2. При 
более низких значениях q расчет дает завышенные 
значения теплоотдачи, что может быть связано, во-
первых, с не учитываемым в расчетах затоплением 
нижней части трубы, во-вторых, с влиянием сил 
поверхностного натяжения.   

ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

Предложенная методика расчета конденсации 
пара в трубе применима при любом сочетании ре-
жимов течения жидкости и пара. Методика дает 
физически обоснованные результаты как для случая 
микрогравитации, так и для случая существенного 
влияния сил тяжести. Результаты расчетов хорошо 
согласуются с результатами экспериментов. При 
малых тепловых потоках методика дает завышен-
ные значения коэффициента теплоотдачи, что свя-
зано с не учетом затопления нижней части трубы.  

СПИСОК ОБОЗНАЧЕНИЙ 

d – диаметр трубы, м;   
G – массовый расход, кг/с;   
p – давление, Па;   
Q – тепловой поток, Вт;   
r – удельная теплота парообразования; Дж/кг;   
t – температура, ºC;   
u – скорость, м/с;   
x –  массовое расходное паросодержание;   
z – продольная координата, м;   

α – коэффициент теплоотдачи, Вт/(м2·К);   
δ – толщина пленки жидкости, м;   
λ – теплопроводность, Вт/(м2·К);   
μ – динамическая вязкость, Па·с;   
ρ – плотность, кг/м3;   
τ – касательное напряжение, Па.  

Индексы:  
с – критический;  
l – жидкость;  
ос – окружающая среда;  
s – насыщение;  
v – пар; 
w – стенка;  
0 – граница раздела пара и жидкости; 
1 – зона конденсации с несущественным влиянием сил 
тяжести,  

2 – зона конденсации с определяющим влиянием сил 
тяжести. 
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