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ЕНЕРГЕТИЧНІ ЗАТРАТИ В ПРОТОЧНИХ ЧАСТИНАХ КОЖУХОТРУБЧАТИХ ТЕПЛООБМІННИКІВ 

 
В. Ф. Сіренко, к.т.н., доцент, Сумський національний аграрний університет 
 
При забезпеченні температурних режимів в енергетичній галузі, технологічних процесах пе-

реробної та хімічної промисловості часто використовуються кожухотрубчасті теплообмінники. 
Передача теплової енергії супроводжується складними тепловими і гідродинамічними процесами. 
Тому проектування і розрахунок теплообмінної апаратури відбувається в декілька етапів. Кінцевою 
метою проектування є створення найбільш економічно обгрунтованого апарату, що має мінімаль-
ні капітальні та експлуатаційні витрати. Ця мета в даний час досягається методом вибору з ба-
гатьох рішень. 

В основу представленої роботи покладено використання енергетичного коефіцієнта, рівно-
го відношенню теплового потоку до витрачаємої потужності для перекачування теплоносіїв. 

Використовуючи відомі рівняння отримано залежності: 
1) Перепаду тиску від співвідношення площі тепалообмена і площі перерізу трубок; 
2) Питомих витрат на перекачування теплоносіїв, віднесених до одиниці площі теплообміну, 

причому на питомі витрати в основному впливає величина швидкостів  третій ступені. 
Проаналізовано рівняння тепловіддачі від рідини до стінки тубки. Отримано вираз 

коефіцієнта тепловіддачі, з якого видно, що α слабо залежить від d-0,2 . 
Представлені наочні результати обчислення залежностей коефіцієнта тепловіддачі і пито-

мих енергетичних витрат від величини швидкості течії у відносних величинах від базової швид-
кості. 

Намічено кілька шляхів для зменшення енергетичних витрат при перекачуванні теплоносіїв 
без значного збільшення поверхні теплообміну. 

Ключові слова: теплообмін, кожухотрубчасті теплообмінники, поверхня теплопередачі, 
гідравлічний опір, потужність перекачування. 

Постановка проблеми в загальному ви-
гляді.Для створення і підтримання температур-
ного режиму в теплових, масообмінних та інших 
процесах хімічної технології та переробної галузі і 
в системах опалення необхідно здійснювати під-
ведення або відведення теплової енергії від ро-
бочого середовища. 

У промисловості для проведення таких 
процесів широко застосовують кожухотрубчасті 
та пластинчасті теплообмінні апарати, які прості 
по конструкції, надійні в експлуатації і можуть 
мати площу поверхні теплообміну до 1000 м2. 

При розробці кожухотрубчастих теплооб-
мінних апаратів необхідно вирішувати цілий ком-
плекс завдань: 

1. Визначення теплового навантаження на 
апарат. 

2. Обґрунтований вибір теплоносія, який 
буде рухатися по трубному простору. 

3. Попередній проектний розрахунок необ-
хідної поверхні теплообмінника. 

4. Вибір стандартного теплообмінного апа-
рату та схемируху теплоносіїв через нього. 

5. Розрахунок кінетики теплопередачі в об-
раному апараті іперевірка наявності необхідного 
запасу поверхні. 

6. Гідравлічний розрахунок теплообмінни-
ка. 

7. Конструювання теплообмінного апарату. 
Аналіз останніх досліджень і публіка-

ції.Гідравлічний розрахунок теплообмінника пе-
редбачає визначення напору на подолання опо-
рів, що виникають, і  потужності насоса , що ви-

трачається на прокачування теплоносіїв в тепло-
обміннику. Результати цього розрахунку визна-
чають  в значній мірі експлуатаційні затрати та 
величину коефіцієнта теплопередачі, тобто зага-
льну теплопродуктивність і теплоефективність 
апарату. Тому важливим шляхом поліпшення 
досконалості теплообмінного апарату є змен-
шення питомої потужності на прокачування теп-
лоносіїв. 

Теплогідродинамичну досконалість апарату 
можна характеризувати відношенням двох видів 
енергії: теплоти Q, переданої через поверхню 
теплообміну, і роботи , витраченої на подолання 
гідродинамічного опору і вираженої в тих же оди-
ницях. Таким чином, міру використання витраче-
ної роботи на передачу теплоти можна виразити 
відношенням    [4]  

E=Q/N,   (1) 
Де Q – теплова потужність теплообмінника, 

Вт; 
N – потужність на прокачування теплоносі-

їв, Вт. 
Чим більше значення Е , тим при інших рів-

них умовах теплообмінник або його поверхня 
теплообміну досконаліша з теплогідродинамічної 
(енергетичної) точки зору. Енергетичний коефіці-
єнт — величина безрозмірна, тому чисельник і 
знаменник виразу можна відносити до довільної, 
але однієї і тієї ж одиниці, наприклад до одиниці 
поверхні теплообміну (теплової показник), до 
одиниці маси - поверхні теплообміну (масовий 
показник) або до одиниці об'єму (об'ємний показ-
ник). При порівнянні апаратів значення можна 
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відносити до всієї теплоти та до всієї затраченої 
роботи або до одиниці поверхні, маси або об'єму 
апарату. [4]  

Цей  запропонований показник, хоч і харак-
теризує ступінь гідроенергетичної довершеності, 
але не вказує на шляхи її поліпшення і тому на 
практиці приходиться вибирати конструкцію із 
декількох розрахованих.  

Формулювання цілей статті. Проаналізу-
вати фактори, що впливають на гідравлічний опір 
проточних частин кожухотрубчатих теплообмін-
ників і дати рекомендації по вибору раціональних 
геометричних і технологічних параметрів при 
проектуванні теплообмінної апаратури. 

Виклад основного матеріалу досліджен-
ня.Завдання інтенсифікації процесу теплообміну і 
створення високоефективних теплообмінних 
апаратів, вельми актуальна. Для інтенсифікації 
процесів теплообміну застосовують наступні при-
йоми:  

1) запобігання відкладень (шламу, солей, 
корозійних окислів) шляхом систематичногопро-
мивання, чищення і спеціальної обробки повер-
хонь теплообміну і попереднього видділення з 
теплоносіїв речовин і домішок, що дають відкла-
дення;  

2) продування трубного і міжтрубному про-
стору від інертних газів, шо різко знижують теп-
лообмін при конденсації парів;  

3) штучна турбулізація потоку.  
4) виконання ребер на поверхні теплообмі-

ну. 
Але можливості додаткової турбулізації і 

збільшення теплообмінної поверхні за рахунок 
оребрення майже вичерпані і пов»язані із знач-
ним ростом гідравлічного опору проточної части-
ни теплобмінників. 

Як видно із загальноприйнтого підходу[1,2] 
до проектування та розрахунку теплообмінного 
обладнання, гідравлічний розрахунок проточної 
частини стоїть на останніх позиціях. 

Зі збільшенням швидкості теплоносія поту-
жність на його прокачування росте значно швид-
ше, ніж кількість переданої теплоти, тобто для 
певного апарату або певної поверхні теплообміну 
значення енергетичного коефіцієнта зменшуєть-
ся зі збільшенням швидкості теплоносія.  

Але в цих дослідженнях не враховується 
вплив режимів течії рідини та входження харак-
терного розміру (наприклад, внутрішнього діаме-
тру теплообмінних трубок в кожухотрубних теп-
лообмінниках) у виразах для  критерію Нуссель-
та.  

За основу беремо відоме рівняння Дарсі-
Вейсбаха для визначення втрати напоруhвтрпо 
довжині круглої труби[1]  без врахування місце-
вих опорів на вході і виході із теплообмінних тру-
бок і штуцерів, які визначаються із конкретної 
схеми теплообмінника 

g
v

d
Lhвтр 2

2
λ= ,                            (2) 

деλ – коефіцієнт гідравлічного тертя, зале-
жить від режимів течії теплоносіїв; 

L – довжина проточного каналу, м; 
d– еквівалентний розмір, м; 
v – середня швидкість течії теплоносіїв в 

перерізі каналу, м/с; 
g= 9,81 м/с2, прискорення вільного падіння. 
При визначенні потужності перекачки теп-

лоносіїв більш актуальним є перепад тиску Δp[3] 

2

2v
d
Lghp втр ρλρ ==∆ ,                       (3) 

Де ρ – густина теплоносія, кг/м3. 
Шляхом нескладних перетворень, домно-

живши чисельник і знаменник на  4πdn 
отримаємо вираз із співвідношенням площ  
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Де ..тп

от
f

FВ −=  - співвідношення площ теплоо-

бміну (бічної поверхні трубок) та перерізу  труб-
ного пучка. 

Fт-о – поверхня теплопередачівсіх трубок, 
м2; 

dnLF от π=− , 
n– кількість трубок в трубному пучку; 
Сумарний переріз всіх трубок в трубному 

пучку, м2  

4

2
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π
= .                       (5) 

В цьому рівнянні, при розрахунку втрат тис-
ку в кожухотрубному теплообміннику, безпосере-
дньо введена площа теплообміну у співвідно-
шенні із живим перерізом трубчатки, що спрощує 
енергетичні оцінки апарата вже на стадії проек-
тування. 

Потужність, що витрачається для  перекач-
ки теплоносія по  трубному пучку [1]  

3
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Gv –об»ємна витрата теплоносія, м3/с. 
Поділивши ліву і праву частини цього рів-

няння на величину поверхні теплообміну, отри-
маємо вираз для знаходження питомих витрат 
потужності для перекачування теплоносія із за-
даною швидкістю віднесеного до 1 м2 площі теп-
лообміну  
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Таким чином, при заданій швидкості течії 
гідравлічний опір проточної частини визначається 
лише коефіцієнтом гідравлічного тертя, який в 
свою чергу є функцією режиму течії рідини. 

 З іншого боку маємо рівняння тепловіддачі  
для  трубного пучка до якого також входить вираз 
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поверхні тепловіддачі 
срот tFQ ∆= −α .                             (8) 

Де α – коефіцієнт тепловіддачі,Вт/м2 *град.; 
Δtср  - середня різниця температур тепло-

носіїв, град; 
Fт-о – поверхня теплопередачівсіх трубок, 

м2; 
dnLF от π=− .                        (9)  

Теплове навантаження для теплоносія, що 
прокачується в трубках, Qвизначається із виразу 

)(
4

2

вхвих
е ttvdсQ −=

π
ρ ,             (10) 

 де с – теплоємність теплоносія, Дж/кг*град; 
tвих  - температура теплоносія на виході піс-

ля нагрівання, град; 
tвх– температура теплоносія на вході в теп-

лообмінник, град. 
Прирівнявши вирази для теплового наван-

таження (8),(10) отримаємо величину необхідного 
коефіцієнта тепловіддачі від стінок трубок до 
теплоносія для нагріву заданої кількості робочого 
середовища до заданої температури при заданій 
поверхні тепловіддачі 

Btt
tcv

вхвих

ср

)( −

∆
=

ρ
α .        (11) 

Вирахувати  величину фактичного коефіці-
єнта тепловіддачі із врахуванням гідродинамічної 
обстановки та фізичних властивостей теплоносія 
можна виходячи із  критерія Нуссельта [3]  

т

edNu
λ
α

= ,                      (12) 

де λт -  коефіцієнт теплопровідності тепло-
носія, Вт/м*град. 

Із експериментальних даних для розвине-
ного турбулентного режиму ( Re> 4000 ) 
[3]складене  рівняння для визначення критерія 
Нуссельта 

25.043.08.0 )
Pr
Pr(PrRe021.0
ст

Nu = ,             (13)  

де 
a
ν

=Pr  - критерій Прандтля, що показує 

співвідношення в»язкісних та температуропрово-
дних  характеристик теплоносія.  

Тут а – коефіцієнт температуропровідності, 
м2/с. 

При теплоносіях, що нагріваються, співвід-
ношення  (Pr/Prст )  з невеликою погрішністю мож-
на прийняти =1[5]. 

Слід відмітити, що коефіцієнт тепловіддачі 
сам по собі вже є питомим показником, що ви-
значає потік теплової енергії через 1 м2 поверхні 
тепловіддачі при середній різниці температур 
стінки та теплоносія в 1о С. 

Після об»єднання останніх двох формул 
(12),(13)   коефіцієнт тепловіддачі дорівнює 
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Якщо в попередніх дослідженнях вказува-
лось [5] на залежнітькоефіцієнтатепловіддачі α 
лише від швидкості, то в такому запису просте-
жується незначний вплив і еквівалентного розмі-
ру de. 

Звертаючись до виразу (1) для енергетич-
ного коефіцієнту після підстановок (6) та (8) 
отримаємо  

3
8

v

t
Е ср

ρλ

α∆
= ,                            (15) 

де відношення величини теплового потоку 
в кожухотрубному теплообміннику до потужності 
для перекачування теплоносіїв, а точніше до 
енергії для турбулізації рідини, не залежить від 
геометричних параметрів, що визначають вели-
чину поверхні теплообміну. 

Найбільший негативний вплив на величину 
теплогідродинамічної ефективності, зважаючи на 
(7) та (14),  має середня швидкість теплоносія. 
Виходячи із останнього рівняння (15) ситуацію 
частково можна виправити шляхом раціональної 
організації руху теплоносіїв, тим самим збільши-
вши середню різницю температур між гріючим та 
нагріваємими середовищами. 

Наприкінці приведемо таблицю, в якій відо-
бражений вплив зміни швидкості теплоносія, як 
на зміну коефіцієнта тепловіддачі , так і на питомі 
енергетичні затрати. У відповідності із рекомен-
даціями [3] діапазон зміни швидкості рідкого теп-
лоносія в прямих трубах складає 0,25-1,5 м/с. За 
базу відліку коефіцієнта тепловіддачі та питомого 
гідравлічного опору взята швидкість в 0.25 м/с, а 
в таблицю занесені відносні показники до отри-
маних при базовій швидкості. 

 

V, м/с 0,25 0.5 0,75 1,0 1,25 1,5 
α, Вт/м2 Со 1 1.74 2,41 3.03 3.62 4,19 
N/Fт-о, Вт/м2 1 8 27 64 125 216 

 

Ці дані показують, що при підвищенні шви-
дкості течії маємо різке зростання питомих затрат 
потужності порівняно із незначним збільшенням 
коефіцієнта тепловіддачі. Якщо до швидкості  1 
м/с  величина N/Fт-о(вираз (7)) сягає до прийнят-
них 5Вт/м2, то подаше збільшення швидкості в 1,5 
раза приводить до збільшення втрат майже в 4 
рази при скромному зростанні коефіцієнта тепло-
віддачі на 25%. При сучасному підході із збере-
женням енергії цей фактор може бути вирішаль-
ним. Найбільш доцільним незначне збільшення 
поверхні тепловіддачі слід вважати за рахунок 
подовження трубок в трубному пучку. 

Висновки. Спрощений аналіз енергетич-
них показників руху теплоносія в трубних пучках 
(без врахування гідродинамічних режимів) пока-
зує, що за інших рівних геометричних умов зміна 
швидкості теплоносія по різному впливає на  ве-
личини, що характеризують роботу апарату: кое-
фіцієнт теплопередачі змінюється пропорційно 
швидкості (або витрати) в ступені 0.6—0.8, гідро-
динамічний опір — пропорційно швидкості в сту-
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пені 2.0, а потужність на прокачування теплоносія 
— в ступені 3.  

З метою зменшення енергозатрат на про-
качування, які можна підрахувати вже на стадії 

ескізного проектування, слід ретельно розробля-
ти схему руху теплоносіїв і вибирати їх витрати 
при доцільній швидкості течії. 
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Сиренко В.Ф. Энергетические затраты в проточных частях кожухотрубчатых теп-

лообменников 
При обеспечении температурных режимов в энергетической отрасли, технологических про-

цессах перерабатывающей  и химической промышленности часто используются кожухотрубча-
тые теплообменники. Передача тепловой энергии сопровождается сложными тепловыми и гид-
родинамическими процессами.  

Поэтому проектирование и расчет теплообменной аппаратуры происходит во много эта-
пов. Конечной целью проектирования есть создание наиболее экономически обоснованного аппа-
рата, имеющего минимальные капитальные и эксплуатационные затраты. Эта цель в настоя-
щее время достигается методом выбора из множества решений. 

В основу представленной работы положено использование энергетического коэффициента, 
равного отношению теплового потока к расходуемой мощности для перекачивание теплоносите-
лей. 

Используя известные соотношения получены зависимости: 
1) Перепада давления от соотношения площади тепалообмена и площади сечения трубок; 
2) Удельных затрат на перекачивание теплоносителей, отнесенных к единице площади 

теплообмена; на удельные затраты в основном влияет величина скорости в третьей степени. 
Проанализировано уравнение теплоотдачи от жидкости к стенке тубки. Получено выраже-

ние коэффициента теплоотдачи, из которого видно, что α слабо зависит от d-0,2 . 
Представлены наглядные результаты  вычисления зависимостей коэффициента теплоот-

дачи и удельных энергетических затрат от величины скорости течения в относительных вели-
чинах от базовой скорости. 

Намечено несколько путей для уменьшения энергетических затрат при перекачивании теп-
лоносителей без значимого увеличения поверхности теплообмена. 

Ключевые слова:теплообмен, кожухотрубчатые теплообменники, поверхность теплопе-
редачи, гидравлическое сопротивление, мощность перекачки. 

 
Sirenko V.F. Energy costs in running parts of the tube heat exchangers 
While providing temperature conditions in the energy industry, technological processes of processing 

and chemical industries are often used shell-and-tube heat exchangers. The transfer of thermal energy is 
accompanied by complex thermal and hydrodynamic processes.  

Therefore, the design and calculation of heat exchangers occurs in many stages. The ultimate goal of 
design is to create the most economically viable system, with minimal capital and operating costs. This ob-
jective is currently achieved by selecting from a variety of solutions. 

The basis of the presented work laid the use of energy factor, is the ratio of heat flux to power con-
sumed for pumping of fluids. 

Using the obtained dependencies: 
1) the pressure Drop from the ratio of the square of teploobmena and cross-sectional area of the tubes; 
2) Unit costs for pumping heat transfer per unit heat transfer area; in unit costs mainly affected by the 

velocity cubed. 
Analyzed the equation of heat transfer from fluid to the wall of the expression of the heat transfer coef-

ficient, which shows that α weakly depends on d-0.2 . 
Presents illustrative results of calculation of dependency of heat transfer coefficient and specific ener-

gy consumption the magnitude of velocity in relative terms of base speed. 
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АНАЛІЗ ВПЛИВУ ШКІДЛИВИХ ВИРОБНИЧИХ ФАКТОРІВ  
НА РОЗВИТОК ПРОФЕСІЙНИХ ЗАХВОРЮВАНЬ ПРАЦІВНИКІВ СІЛЬСЬКОГО ГОСПОДАРСТВА 

 
О. В. Семерня, Сумський національний аграрний університет 
 
Метою данної статті є проведення аналізу впливу шкідливих виробничих факторів на пра-

цівників різних галузей сільського господарства, що призводять до розвитку професійних захворю-
вань та запропоновані оптимальні рішення проблеми щодо профілактики цих захворювань. 

Ключові слова: професійне захворювання, професійне здоров’я, умови праці, виробниче сере-
довище, трудовий процес, профілактика, шкідливі виробничі фактори, хімічні фактори  

Постановка проблеми 
На сьогоднішній день актуальним зали-

шається пошук шляхів вдосконалення контролю 
за станом професійної захворюванності в Україні 
та розробки і впровадження ефективних 
профілактичних технологій з урахуванням особ-
ливостей умов праці, оскільки стан професійної 
захворюваності характеризує рівень соціально-
економічного , технічного, культурного, етичного 
розвитку держави. 

В Україні майже 78 тисяч аграрних 
підприємств, на яких працюють близько 2 млн 
осіб. Це орієнтовно 20% від усього працюючого 
населення країни. Тому питання збереження жит-
тя, здоров’я працівників в сільському госпо-
дарстві є дуже нагальним. 

Сільськогосподарське виробництво скла-
дається з багатьох галузей. Це насамперед по-
леводство, тваринництво, птахівництво, вироб-
ництво комбікормів, вирощування овочів тощо. 
Кожна з цих галузей має свої особливості умов 
праці, характеризується наявністю певних 
несприятливих факторів, тривалий вплив яких на 
організм працюючих може призвести до розвитку 
професійного захворювання.  

Професійне захворювання - захворювання, 
що виникло внаслідок професійної діяльності 
працівника та зумовлюється виключно або пере-
важно впливом шкідливих речовин і певних видів 
робіт та інших факторів, пов’язаних з роботою. 

Науково-технічний прогрес, докорінно 
змінюючи характер праці, породжує нові фактори 
виробничого середовища, які несприятливо 
впливають на працюючих. Зросла загроза впливу 
існуючих виробничих шкідливостей внаслідок 
інтенсифікації виробничих процесів. З’явились 
поняття факторів малої інтенсивності, комбінова-
ного впливу декількох шкідливих факторів вироб-
ничого середовища. 

Проблеми, що існують з охороною праці в 
сільському господарстві, перш за все, пов’язані з 
тим, що немає системності у їх вирішені.  

Аналіз основних досліджень і 

публікацій, у яких започатковано роз’яснення 
проблеми. 

Всебічним вивченням професійної захво-
рюваності в Україні вчені займалися багато років. 
Дослідженню стану професійного захворювання 
присвячені роботи багатьох вітчизняних вчених, 
зокрема: О. Коршунова, А. Кухаренка, А. Курінно-
го, А. Соловйова, О. Фролова, Ю. Кундієва, О. 
Смика, А. Нагорної, М. Соколової.[1] Оцінка стану 
і тенденцій професійної захворюваності прово-
дилася по країні в цілому, за окремими галузями, 
а також як порівняльна оцінка стану професійної 
захворюваності в Україні та в світі. Проблема 
професійного захворювання висвітлювалась не 
тільки в працях вітчизняних вчених, а й за-
рубіжних (Kraut А., Newman G.S., Van Dijk F.J.H., 
Rosenman Kenneth D.). [7,8] 

Приведені в літературі дані щодо про-
фесійної захворюваності в різних країнах можуть  
використовуватись в якості орієнтиру для її 
аналізу та свідчать про особливості підходу до 
вивчення і висвітлення цієї проблеми по регіонах 
і країнах у цілому. . Не дивлячись на те,що 
Україна має розвинене сільське господар-
ство,процент випадків професійних захворювань 
є найменшим і складає 0,8 % в країнах 
ОЕСР(Організація економічного співробітництва 
та розвитку), в сільському господарстві 
реєстрували від 1,3 % (Норвегія) до 9,6 % 
(Франція) і навіть 10,0 % (Іспанія) всіх випадків 
профзахворювань.  

Так як число сільськогосподарських про-
фесійних захворюваньдо цих пір зареєстрова-
нихвсвіті дуже мало, незважаючи на кілька фак-
торів ризику. Виявлені погані умови гігієни праці 
часто спостерігаються в сільськогосподарських 
установах, тому розумно припустити,щовнаш час, 
навіть в найрозвиненіших країнах, існує значне 
заниження професійних захворювань в цьому 
секторі.Невизначеність щодо цих даних призво-
дить до невизначеності в правильній характери-
стиці ризиків, атакожу визначенні пріоритетів для 
профілактичних заходів. 


