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РЕЖИМИ ТЕЧІЇ ДВОФАЗНОГО ПОТОКУ В ГОРИЗОНТАЛЬНИХ 
ТРУБКАХ КОМПАКТНИХ ТЕПЛООБМІННИХ АПАРАТІВ

У роботі проведено огляд наявних карт режимів течії двофазного потоку всередині гладких гори-
зонтальних труб компактних конденсаторів.

Зауважено, що сучасні карти режимів із різних наукових праць мають неузгодженість між собою 
у визначенні меж режимів, що ускладнює ідентифікацію режимів течії, особливо у разі конденсації у 
трубках малого діаметру (dh = 2–6 мм).

Виконано порівняльне оцінювання сучасних карт режимів для випадків конденсації у горизонталь-
ній трубці з гідравлічним діаметром dh = 5 мм двох перспективних холодоагентів: вуглекислого газу  
(температура конденсації ts = 0 °C, масова швидкість на вході у трубку G = 300 кг/(м2∙с), тепло-
вий потік q = 10 кВт/м2) та фреону R1234yf (ts = 30 °C, G = 200 кг/(м2∙с), q = 10 кВт/м2). Відзна-
чено, що для конденсації вуглекислого газу найбільша похибка (до 88%) виникає під час визначення 
протяжності ділянки труби з кільцевим режимом. Для конденсації фреону R1234yf найбільша похибка  
(до 66%) наявна під час визначення меж ділянки зі стратифікованим режимом течії фаз.

Розглянуто вплив режимів течії на змінювання значень коефіцієнтів тепловіддачі по довжині 
трубки. У разі конденсації фреону R1234yf та вуглекислого газу похибка у розрахунку зміни коефіцієн-
тів тепловіддачі по довжині трубки становить 40%.

Запропоновано метод визначення режимів течії двофазного потоку, який ураховує вплив сил притягання 
і тертя на зміну меж режимів. Показано зміну режимів течії для конденсації холодоагентів R410a, R407c, 
R134a, R32, R1234yf, R1234ze(Е), R1234ze(Z) та R744. Зауважено, що на більшій частині горизонтальної 
трубки присутні проміжний та стратифікований режими течії фаз. Сформульовано рекомендації для 
розрахунку тепловіддачі під час конденсації у горизонтальних трубках малого діаметру ((dh = 2–6 мм), які 
дадуть змогу уникнути значних похибок під час проєктування компактних конденсаторів.

Ключові слова: двофазний потік, компактний теплообмінник, конденсація, режим течії, 
тепловіддача.

Постановка проблеми. У розвинених кра-
їнах та у країнах, що розвиваються, потреба у 
кондиціонуванні повітря зростає разом із поліп-
шенням рівня життя, що призводить до збіль-
шення енергетичних потреб цих країн. Підвище-
ний попит на енергію у побутових цілях вимагає 
інноваційних інженерних рішень під час проєк-
тування систем опалення, вентиляції та конди-
ціювання повітря (HVAC-систем). Нині науковці 
та проєктувальники спрямовують значну увагу 
на зменшення споживання електричної енер-
гії кондиціонерами та повітряними тепловими 

насосами. Упровадження сучасних енергоощад-
них рішень дає змогу знизити витрати викопного 
палива та розв’язати низку екологічних проблем. 
На зниження споживання електричної енергії  
HVAC-системами суттєво впливає будь-яке під-
вищення теплопередачі та зменшення перепадів 
тиску в теплообмінному обладнанні. Застосу-
вання енергоефективних теплообмінників дає 
змогу підвищити ефективність HVAC-систем та 
зменшити викиди парникових газів [1].

Одним із методів інтенсифікації теплообміну 
та зниження втрат тиску в теплообмінних апаратах 
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є зменшення їхніх геометричних розмірів. Саме 
компактні теплообмінники все більше викорис-
товують у сучасних НVAC-системах. Відповідно 
до праці [2], компактними називають теплообмін-
ники з гідравлічним діаметром трубок dh = 2–6 мм. 
Такі апарати мають низку переваг порівняно зі 
звичайними, зокрема менші габаритні розміри та 
вагу, більшу ефективність і міцність, потребують 
меншої кількості холодоагенту. У разі викорис-
тання компактних випарників або конденсаторів 
у складі НVAC-систем або теплових насосів дво-
фазна течія холодоагенту проходить усередині 
горизонтальних трубок, її структура впливає на 
теплопередачу, гідродинаміку і режим роботи. 
З огляду на це, для інтенсифікації теплообміну 
та моделювання роботи таких апаратів необхідно 
знати режими течії двофазного потоку.

Аналіз останніх досліджень і публікацій. 
Під час конденсації в горизонтальних трубках 
можуть виникати три різні режими течії конден-
сату та пари (рис. 1). Розподіл режимів по довжині 
трубки залежить від фізичних властивостей холо-
доагенту, діаметра трубки, швидкості пари й 
теплового потоку.

На вході у трубку відбувається кільцева течія 
фаз. Плівка конденсату тече ламінарно і має міні-
мальну товщину. За великої швидкості пари мож-
ливе віднесення конденсату в потік пари, і на 
початку трубки виникає дисперсний режим. За 
зменшення швидкості пари на стінці трубки утво-
рюється більше рідини, товщина плівки збільшу-
ється і відбувається перехід від ламінарної течії 
конденсату до турбулентної.

На певній відстані від входу в трубку розпочина-
ється асиметрична течія конденсату. Плівка рідини 
під дією сили притягання стікає вниз під певним 
кутом до горизонту. У нижній частині трубки вини-
кає турбулентна течія конденсату, тоді як у верхній 
частині – ламінарна. У такому разі відбувається 
проміжна, або напівкільцева, течія фаз.

Коли вплив сили притягання на плівку конден-
сату перевищуватиме вплив сили міжфазного тертя 
(за низьких значень паровмісту), виникає розша-
рована (стратифікована) течія фаз. У цьому разі у 
верхній частині трубки конденсат стікає під кутом 
близько 90o до горизонту, тоді як у нижній частині 
рідина тече у вигляді струмка за рахунок градієнта 
статичного тиску. За низької швидкості пари цей 
режим спостерігається по всій довжині трубки.

Щоб визначити описані режими течії двофаз-
ного потоку в горизонтальних трубах компак-
тних конденсаторів та випарників, використову-
ють спеціальні карти або діаграми, відповідно до 
яких межі режимів залежать від діаметра трубки, 
масової витрати й фізичних властивостей холодо-
агенту. Найбільш поширені карти режимів опублі-
ковано у наукових працях [4-20].

Нині нові діаграми, які з’являються у процесі 
дослідження двофазних потоків, є модифікаці-
ями наявних карт. Автори нових карт уточнюють 
межі режимів або об’єднують подібні режими  
у групи, користуючись власними або наявними  
у відкритому доступі експериментальними 
даними. Наприклад, одна з найбільш поширених 
карт режимів [15] побудована на основі діаграми 
Тома і Ель Хаяла [14], яка є спрощеною версією 
карти режимів під час кипіння в горизонтальних 
трубах малого діаметра [13]. Своєю чергою, карта 
Каттана та ін. [13] є модифікацією діаграми Стей-
нера [11]. А вже у праці [20] Суліман та ін. нама-
гаються поліпшити діаграму [14]. Аналогічно у 
карті режимів Кавалліні та ін. [16] узято за основу 
діаграму Сардесая та ін. [8], яка є модифікованою 
версією карти Тайтеля і Даклера [5].

Під час ідентифікації режимів течії з викорис-
танням згаданих діаграм з’являється проблема 
узгодження назв режимів. Це пов’язано з тим, 
що науковці використовують різні назви режимів 
течії та різні параметри, щоб визначити їхні межі. 
І якщо на одній карті певні режими об’єднано 

Рис. 1. Режими течії плівки конденсату та розподіл фаз по довжині трубки [3]
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у групи, то на другій ці ж режими визначають 
окремо.

У праці [15] автори порівняли власну карту 
режимів із діаграмами [7-9; 10; 12; 16]. Показано 
досить точне узгодження нової карти з експери-
ментальними дослідженнями конденсації різних 
холодоагентів.

У праці [18] описано карти режимів [5; 7-9; 
12; 15-17] і проведено їх порівняння. Автори [18] 
звертають увагу на можливість варіанта, коли на 
одній ділянці труби виникають різні режими за 
одних і тих самих параметрів двофазного потоку 
(масової швидкості, тиску насичення). Це призво-
дить до суб’єктивного оцінювання меж режимів, 
та один автор може класифікувати режим інакше, 
ніж другий. Отже, незважаючи на наявність зна-
чної кількості карт, неможливо вибрати найкращу 
для конкретного застосування. У праці [18] реко-
мендовано використовувати карту Ель Хаяла та 
ін. [14] як найбільш точну. Як альтернативу запро-
поновано просту карту Кавалліні [17], на якій 
виокремлено лише два режими: залежний і неза-
лежний від Δt (різниці між температурами наси-
чення пари холодоагенту та внутрішньої поверхні 
стінки трубки). Використання такої діаграми не 
вимагає складних розрахунків для ідентифікації 
режимів течії.

Постановка завдання. Метою роботи є підви-
щення точності визначення режимів течії та роз-
рахунку тепловіддачі під час конденсації у гори-
зонтальних трубках компактних теплообмінників. 
Для досягнення мети розв’язуються такі наукові 
завдання:

– дослідження впливу режимів течії двофаз-
ного потоку на тепловіддачу;

– аналіз зміни режимів течії по довжині трубки 
під час конденсації різних перспективних холодо-
агентів;

– визначення методів розрахунку тепловіддачі, 
які найбільш точно описують конденсаційні про-
цеси для різних режимів течії.

Виклад основного матеріалу дослідження. 
Порівняємо найбільш поширені карти режимів 
для конденсації екологічно чистого холодоагенту 
R1234yf у горизонтальній трубі компактного тепло-
обмінника. За швидкості пари на вході у трубку 
wv = 3,6 м/с (рис. 2) похибка визначення кільцевого 
режиму досягає 46% (карти Кавалліні [17] і Тан-
дона та ін. [10]), для інших режимів – до 66%.

Останнім часом як холодоагент у повітряних 
теплових насосах широко використовують вуг-
лекислий газ. Розглянемо розподіл режимів течії 
під час конденсації вуглекислого газу в гори-
зонтально-трубному повітряному конденсаторі  
(рис. 3). Похибка визначення кільцевого режиму 
досягає 88% (карти Бребера та ін. [7] і Сардесая 
та ін. [8]), для інших режимів – до 32%. Слід зау-
важити, що дисперсний режим наявний тільки на 
карті Тандона [10].

Проведений огляд дає змогу зробити висновок, 
що ідентифікувати режими течії за окремою діа-
грамою можна тільки для умов, на підставі яких 
була побудована діаграма. За інших параметрів 
(різних масових швидкостей, діаметрів трубок, 
холодоагентів і тисків насичення), використання 
різних діаграм даватиме суттєві розбіжності у 
визначенні меж режимів течії, що показано на 
рис. 2 та 3.

Вплив режимів течії на теплообмін показано 
на рис. 4 та 5. Наведено порівняльний розрахунок 

Рис. 2. Порівняння карт режимів для конденсації 
холодоагенту R1234yf із ts = 30°C у трубці dh = 5 мм 

за масової витрати G = 200 кг/(м2∙с)

Рис. 3. Порівняння карт режимів для конденсації 
вуглекислого газу з ts = 0°C у трубці dh = 5 мм  

за масової витрати G = 300 кг/(м2∙с)
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тепловіддачі за відомими залежностями із праць 
[21-24] для конденсації холодоагенту R1234yf 
(рис. 4) та вуглекислого газу (рис. 5) за тих самих 
параметрів, які використовували для побудови 
карт режимів на рис. 2 та 3.

У разі конденсації R1234yf перехід від проміж-
ного до стратифікованого режиму відбувається за 
х = 0,2 (рис. 4), а у разі конденсації вуглекислого 
газу – за х = 0,43 (рис. 5). За змінювання цих режи-
мів різниця у розрахункових значеннях коефіцієн-
тів тепловіддачі становить 40% (залежності [24] 
на рис. 4 та [22] на рис. 5). Якщо розраховувати 
за формулами [21] та [22], то тепловіддача не змі-
нюється.

Аналогічно проаналізуємо змінювання кіль-
цевого режиму на проміжний. У разі конденсації 
R1234yf (рис. 4) такий перехід відбувається за 
х = 0,7 (розрахунок із праці [22]) або за х = 0,78, 
якщо використовувати методику [21], при цьому 
різниця у значеннях коефіцієнтів тепловіддачі 
становить 40%. Під час конденсації вуглекислого 
газу режими змінюються за х = 0,89 (для формул 
із праці [21]). У такому разі різниця значень кое-
фіцієнтів тепловіддачі для проміжного і кільцевого 
режимів досягає 40%. Якщо розраховувати за фор-
мулами [23] та [24], то тепловіддача не змінюється.

Отже, використання різних залежностей та 
неточне визначення протяжності ділянок із кіль-
цевим, проміжним та стратифікованим режимами 
течії фаз призводитимуть до похибок у розра-
хунку коефіцієнтів тепловіддачі більше ніж у два 
рази (рис. 4 та 5).

Експериментальні дослідження, проведені 
у праці [25], показали, що сьогодні неможливо 
точно визначити межі переходу як кільцевого 
режиму течії фаз у проміжний, так і проміжного у 

стратифікований, незважаючи на наявність вели-
кої кількості карт режимів. Навіть незначна аси-
метричність течії конденсату у верхній частині 
труби приводитиме до змінювання хвильових і 
турбулентних характеристик плівки по периметру 
труби і впливатиме на розподіл локальних коефі-
цієнтів тепловіддачі й на змінювання дотичних 
напружень по висоті труби.

У цій роботі пропонуємо для визначення режи-
мів течії під час конденсації у горизонтальних 
трубках компактних апаратів використовувати 
метод Ріферта та ін. [25]. Відповідно до цього 
методу, наявність чіткого кільцевого режиму течії 
визначають за залежністю (1) і можлива тільки за 
великих значень швидкості пари лише на незна-
чній початковій ділянці труби:

τ τf g > 10 .                             (1)
Наявність стратифікованого режиму визнача-

ють за формулою
τ τf g < 1 .                              (2)

Відповідно, проміжний режим течії спосте- 
рігатиметься за

1 10< <τ τf g .                          (3)
У співвідношеннях (1)–(2) значення сил між-

фазного тертя τf і притягання τg розраховують за 
формулами

τ ρf f v vC w= 2 2 ;                         (4)

τ ρ δg l g= ,                             (5)
де ρv  та ρl – густина пари та рідини відповідно, 
кг/м3; wv – швидкість пари, м/с; g – прискорення 
вільного падіння, м/с2.

Значення товщини плівки δ визначають  
із рівняння

Рис. 4. Змінювання тепловіддачі по довжині трубки 
для конденсації холодоагенту R1234yf із ts = 30°C у 

трубці dh = 5 мм за масової витрати G = 200 кг/(м2∙с) 
і теплового потоку q = 10 кВт/м2: 1 – розрахунок за 

формулою з праці [23]; 2 – [24]; 3 – [21]; 4 – [22]

Рис. 5. Змінювання тепловіддачі по довжині трубки 
для конденсації вуглекислого газу з ts = 0°C у трубці 

dh = 5 мм за масової витрати G = 300 кг/(м2∙с)  
і теплового потоку q = 10 кВт/м2: 1 – розрахунок за 

формулою з праці [23]; 2 – [24]; 3 – [21]; 4 – [22]
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δ δ τ ρ+ = ( )vl f l

0 5. ,                    (6)
у якому безрозмірну товщину плівки δ+  розрахо-
вують залежно від числа Rel за формулами:

Re , . Re .
l l< =+50 0 7071 0 5δ ;             (7)

50 1125 0 4818 0 585< ≤ =+Re , . Re .
l lδ ;     (8)

Re , . Re .
l l> =+1125 0 095 0 812δ ,           (9)

де Rel – число Рейнольдса для рідини, 
Re G x dl h l= −( )1 / µ ; G – масова швидкість пари 
на вході у трубку, кг/(м2·с); νl – коефіцієнт кінема-
тичної в’язкості рідини, м2/с; μl – коефіцієнт дина-
мічної в’язкості рідини, Пa·с.

Коефіцієнт тертя двофазного потоку Cf у фор-
мулі (4) автори [25] пропонують визначати за спів-
відношенням (10), яке дає змогу врахувати вплив 
як двофазності течії (параметр Φv

2 ), так і тепло-
вого потоку (параметр Φq ) на коефіцієнт тертя Cf 
і, відповідно, на силу міжфазного тертя τf:

C Cf fo v q= Φ Φ2 ,                       (10)
де Cfо – коефіцієнт тертя для однофазного потоку, 
Cfo v= 0 079 0 25. Re .  за Rev ″ 105  або Cfo v= 0 046 0 2. Re .  
за Rev > 105 , Rev – число Рейнольдса для пари, 
Re Gxdv h v= / µ ; μv – коефіцієнт динамічної в’язкості 
пари, Пa·с.

Параметри Φv
2  та Φq  визначають за такими 

рівняннями:
Φv tt

n
ttCX X2 21= + + ;                   (11)

Φq v
vl

q
h Gx

= +1 17 5 0 25. Re . ,              (12)

де X x xtt l v v l= ( ) ( ) −( ) µ µ ρ ρ0 1 0 5 0 9
1

. . .
/ ;

C e e
Bo Fr= −





−





−( ) −21 1 1 0 9
1 0 28 0 02

0 5 1 5. .
. .

. ,

n e Fr= − −1 0 7 0 08. . , Fr Gx

gdh v l v

=
−( )ρ ρ ρ

,

Bo
gdh l v=

−( )2 ρ ρ
σ , σ – коефіцієнт поверхневого натягу, 

Н/м; hvl – питома теплота пароутворення, Дж/кг.
На рис. 6 побудовано карту режимів для експе-

риментальних даних, отриманих під час конден-
сації холодоагентів, які в останні роки набувають 
поширення в енергетиці (R410a, R407c, R134a, 
R32, R1234yf, R1234ze(Е), R1234ze(Z) та R744) із 
наукових праць [26-29]. У цих працях конденса-
цію досліджували за таких параметрів: dh = 2–6 мм,  
G = 50–1000 кг/(м2с), q = 0,5–30 кВт/м2. На рис. 6 
бачимо, що для компактних теплообмінників на 
більшій частині горизонтальної трубки спостеріга-
ється проміжний та розшарований режими течії фаз.

Щоб уникнути похибок та підвищити точність 
розрахунку, пропонуємо обчислювати тепловіддачу 
під час конденсації у горизонтальних трубках ком-
пактних теплообмінників за такою послідовністю. 
Спочатку потрібно визначити режими течії конден-
саційного потоку за формулами (1)–(12). За кільце-
вого та проміжного режимів тепловіддачу доцільно 
розраховувати за формулами з наукових праць [17; 
23-25]. Ці формули найкраще узгоджуються з вели-
кою кількістю експериментальних даних різних 
науковців, що продемонстровано у праці [30]. За 
наявності стратифікованого режиму рекомендуємо 
застосовувати формули з праць [12; 31; 32], ефек-
тивне використання яких доведено у праці [32].

Висновки. Проведений аналіз показав, що 
між сучасними картами режимів течії двофазного 
потоку в горизонтальних трубках є неузгодже-
ність у визначенні меж режимів. Ця неузгодже-
ність істотно впливає на значення коефіцієнтів 

Рис. 6. Карта режимів для експериментальних даних із праць [26–29]
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тепловіддачі, що призводить до значних похибок 
у разі порівняння наявних розрахункових залеж-
ностей із дослідними даними, отриманими під час 
конденсації різних холодоагентів.

Для визначення режимів течії двофазного 
потоку під час конденсації у горизонтальних 
трубках малих діаметрів (dh = 2–6 мм) запропоно-
вано використовувати метод, який ураховує вплив 
сил тяжіння і міжфазного тертя на змінювання 
меж режимів.

Для кільцевого та проміжного режимів течії 
фаз найкращу точність у розрахунку тепловід-
дачі забезпечують формули Кавалліні [17], Тома 
та ін. [23], Шаха [24] та Ріферта та ін. [25]. У разі 
стратифікованого режиму течії фаз тепловіддачу 
доцільно розраховувати за формулами Добсона 
та Чато [12], Кавалліні та ін. [31], Ріферта та ін. 
[32]. Саме ці залежності рекомендовано до вико-
ристання під час проєктування компактних кон-
денсаторів.
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Liu Yang, Shvets N.O., Sereda V.V. TWO-PHASE FLOW REGIMES IN HORIZONTAL TUBES  
OF COMPACT HEAT EXCHANGERS

The paper reviews the available patterns of two-phase flow regimes in smooth horizontal tubes of compact 
condensers.

It is noted that modern regimes patterns from different scientific works have inconsistencies in defining the 
boundaries of regimes. This fact complicates the identification of two-phase flow regimes, especially in the 
case of condensation in tubes of small diameters (dh = 2-6 mm).

A comparative evaluation of modern regimes patterns was made for condensation in a horizontal tube with a 
hydraulic diameter dh = 5 mm of two promising refrigerants: carbon dioxide (condensation temperature ts = 0 C,  
mass velocity at the inlet of the tube G = 300 kg/(m2∙s), heat flux q = 10 kW/m2) and freon R1234yf (ts = 30°C,  
G = 200 kg/(m2∙s), q = 10 kW/m2). It is noted that for the condensation of carbon dioxide, the maximum error (up to 
88%) occurs when determining the length of the tube with an annular regime. For condensation of freon R1234yf, 
the maximum error (up to 66%) is available when determining the boundaries of the area with stratified phase flow.

The influence of two-phase flow regimes on the values of heat transfer coefficients along the tube length 
is considered. In the case of R1234yf and carbon dioxide condensation, the error in heat transfer coefficients 
calculating is 40%.

A method for determining the two-phase flow regimes is proposed. This method takes into account the 
influence of the gravitational and friction forces on the change of the regime boundaries. The changes of 
flow regimes is shown for condensation of refrigerants R410a, R407c, R134a, R32, R1234yf, R1234ze(E), 
R1234ze(Z) and R744. It is noted that intermediate and stratified regimes take place on the most part of the 
tube. It is given a recommendations for heat transfer prediction during condensation in horizontal tubes of 
small diameter (dh = 2–6 mm), which will avoid significant errors during design of compact condensers.

Key words: two-phase flow, compact heat exchanger, condensation, flow regime, heat transfer.


