
СИКЦИИ «НОВЫЕ MA TEI*НАЛЫ И ПЕРСПЕКТИВНЫЕ ТЕХНОЛОГИИ ОВРАВОТКИ МА ТЕРИАЛОВ»
рассмотрены лишь типовые и наиболее значимые для практического исполь­
зования методы упрочняющее финишной (малосиловой) обработки, но кото­
рые в итоге способны обеспечить требуемые высокие, качественные характе­
ристики поверхности для нанесения защитных покрытий, которые должны 
гарантировать надежную функциональную работоспособность ответственных 
деталей современной техники.
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РАСЧЕТ ПАРАМЕТРОВ ВОЗДУХОНАГРЕВАТЕЛЕЙ 
ДЛЯ КОНТЕЙНЕРНЫХ СУШИЛОК

РУП «НПЦ НАМ Беларуси по механизации сельского хозяйства», 
г. Минск, Республика Беларусь

The method of heat calculation and design data projected the furnace unit is 
developed. It is certain, that theoretically the furnace unit should have diameter 
furnace chambers of 0,71 m, diameter heat-exchanger 1,38 m, length of 2,22 m and 
to provide thermal productivity up to 500.. .600 thousand in ксаіф at combustion of 
diesel fuel of 60...80 kg/\>.
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Воздухонагреватели со встроенными теплообменниками, обеспечиваю­
щие экологически чистую работу, достигли существенных показателей по те­
плотехническим параметрам и топливной экономичности (расходу юплива и 
коэффициенту полезного действия). Эти результаты достигают путем регули­
рования процесса образования и сгорания топливной газовоздушной смеси, 
автоматического поддержания режима горения на заданном уровне, повы­
шенных удельных теплотехнических параметров (тепловой напряженности 
топочного пространства, удельной тепловой отдачи поверхностей нагрева) и 
других усовершенствований [1].

Цель статьи -- разработка методики расчета параметров топочного про­
странства воздухонагревателя контейнерной сушки и разработка рекоменда­
ций для конструирования топочного оборудования, работающего на жидком 
топливе.

При расчете параметров топочного пространства задача сводится к опре­
делению диаметра D и длины h цилиндра, образующего это пространство. 
Поверхность F нагрева теплообменника определяется из соотношения:

е
F  =  - ( 1 )

где Q -  количество тепла, которое необходимо передать нагреваемому возду­
ху от продуктов сгорания топлива (топочных газов), Дж; к -  коэффициент те­
плоотдачи, Вт/м^ К; Д̂ д -  среднелогарифмический температурный напор, К.

Поверхность F, на которой совершается теплообмен, в реальной конст­
рукции теплообменника может быть определена по формуле

AVrF = - (2)

где Vt -  объем пространства, в котором происходит теплообмен, м̂ ; dcp - диа­
метр этого пространства, м. Следовательно:

к 'At,
(3)

Расчетное количество Q тепла, которое должен обеспечивать проекти­
руемый тепловой агрегат определяется его тепловой мощностью 
А т̂=0,35 МВт. Фактически с учетом к.п.д. воздухонагревателя //=0,91 тепло­
вой поток составит:

^  350000-0,91О = -2 —^ = ------------ —̂  = 273860 ккал/ч. (4)
~ 1,163 1,163

Для этого необходимо сжигать дизельного топлива не менее
A V 350000 = 29,5 кг/ч

1,163-е^ 1,163-10197
при теплотворной способности топлива Qh=\0\91 ккал/кг

(5)
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Среднелогарифмический температурный напор при заданных темпе­
ратурах определим по формуле

At
д /  =  - -  g-si

At,
АГ (6)

2,3 Ig

При совпадении направлений прокачки нагреваемого воздуха относи­
тельно нагревающего (прямоток) наибольший температурный напор равен

наименьший -= /, -  ̂ 2 = 1500 -  20 = 1480 °С 
Д^п.п= ^ -^ І  = 200-150 = 5 0 Х .

Если потоки воздуха движутся в противоположных направлениях (про­
тивоток), то тогда наибольший температурный напор
А /^  =/| “ 4 = 1500-150 = 1350°С, а наименьший

200 -  20 = 180 X
Поскольку в теплоагрегате движение топочных газов осуществляется 

сначала вдоль корпуса, а затем (для повышения к.п.д.) меняется на противо­
положное, то при постоянном направлении движения нагреваемого воздуха 
будут иметь место и противоток, и прямоток. В этом случае уместно будет 
вести расчет по средним значениям температурных напоров [2]:

т а \  2 m m  ^

Окончательно среднелогарифмический температурный напор составит
1415-115Af — ^̂ max _

 ̂ At2,3 Ig 2,3 Ig 1415
115

(7)

Коэффициент теплообмена К для теплообменников цилиндрической 
формы

К = —.---------- ^  (8)

Z)j
. у  l i n ^

d,
1

где «1 -  коэффициент теплоотдачи от горячих продуктов сгорания к стенке 
топочной камеры, ккал/м^.ч,К; aj -  коэффициент теплоотдачи от нагретой 
стенки топочной камеры к подогреваемому воздуху, ккал/м^.ч,К; Z), -  сред­
ний диаметр греющего пространства, м; -  средний диаметр нагреваемого 
пространства, м; d\ -  внутренний диаметр стенки топочной камеры, м; di - на­
ружный диаметр стенки топочной камеры, м; Я -  коэффициент теплопровод­
ности материала, из которого изготовлена топочная камера, ккал/м. ч. град.

Распишем второй член знаменателя формулы (8). Имеем
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У-Liniy-L In
^  2Л 2л

d ,-2 ó
= I - l n'2Л

1 + 2^
7/7 где S -  толщина стенки

топочной камеры.
Жаропрочные нержавеющие стали, применяемые в производстве тепло­

генераторов, позволяют при сравнительно малых толщинах стенок топочных 
камер (0,002 м) разрабатывать конструкции с высокой тепловой стойкостью. 
Коэффициент Я теплопроводности таких материалов составляет 40...50
ккал/м.ч.град. При таких параметрах соотношением и вторым членом в

формуле (8) можно пренебречь. Т.е., теплопередача от нагретых газов к воз­
духу осуществляться без потерь тепла на преодоление теплового сопротивле­
ния оболочки. Величины коэффициентов а\ и «2 определяются свойствами 
воздуха и топочных газов и скоростью их течения. Для их определения не 
существует строгих аналитических зависимостей, поэтому на практике ис­
пользуют эмпирические формулы. Для воздуха наилучшие результаты полу­
чаются при расчетах по формуле

«  = (9)

где w -  характерная (чаще средняя) скорость движения потока, м/с; Я/, -  сред­
нелогарифмический коэффициент теплопроводности воздуха, ккал/м.ч.град, 
зависящий от его температуры; dcp -  характерный линейный размер камеры 
(диаметр) м, для которой определяется коэффициент; ц/ -  кинематический ко­
эффициент вязкости воздуха, m V c ( ^ 1 4 , 9 * 1 0 '^ m V c ).

Температурная зависимость коэффициента теплопроводности воздуха и 
газов удовлетворительно описывается уравнением

,  ' 2 7 ^ ' “л - л
г грУ

тV̂O у 273
(10)

где Яо -  коэффициент теплопроводности воздуха (Яо=21,0-10 ккал/м.ч.град); Т 
-  текущее значение температуры, в градусах Кельвина; Го -  нуль в граду­
сах Кельвина; показатель степени. При Л/. = 518,5 ®С

= 0 ,0 2 lf^ H ± 5 1 M f= o ,0 5
273

/I, =0,018
^ ^ ( 1 4 ,9 4 0 - f  ’

Тогда (И)

а ,  = 6 , 5 4 -
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Средние скорости потоков, м/с, газов:

W, =

воздуха:
4L

4У  ̂ _ 44397___ 0,63
Л-Д' ” з,14-36О0Б/~ о/  ’

4-24000 8,49
3,14-360o[Dj’ -D |-j Dj -  D;

( 12)

(13)

где L -  заданная производительность топочного агрегата по нагретому возду­
ху, м^ч.

Из уравнения теплового баланса теплообменника [2]
Q = = (14)

где и IV2 -  так называемые «водяные эквиваленты» теплоносителей, чис­
ленно равные количеству воды, которое по теплоемкости эквивалентно теп­
лоемкости часового расхода рассматриваемого теплоносителя.

В формуле (14) индексы 1 и 2 относятся соответственно к греющему и 
нагреваемому теплоносителям. Штрихи у температур обозначают соответст­
венно температуры на входе и на выходе в камерах теплоагрегата. Водяной 
эквивалент определяют по формуле

W = wpfC^ (15)
где w -  скорость движения теплоносителя, м/ч; / -  сечение его потока, м̂ ; р -  
плотность теплоносителя, кг/м ;̂ Ĉ, -  массовая изобарная теплоемкость теп­
лоносителя, ккал/кг. Соответственно = ^гРг/і^рг •

Если решить уравнение теплового баланса (14) относительно водяных 
эквивалентов, то получим следующее соотношение

^2
^  С-

Полагая с известной небольшой 
P ^fi^p i^  PjxCp^ из (16) получим

степенью

(16)

погрешности, что

2̂ “  ̂ 2
Подставим в (17) значения температур получим

1500-200 10
150-20 w ~

По формулам (12) и (13) имеем
8,49Df

£>,')• 0,63
=  10

(17)

(18)

(19)

Или
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28,1
10 = 7

а - 1
(2 0 )

Гу.
/D -: _
Dj = 1,95D,

Решив (20) относительно получаем Bł  = ,уз,81 = 1,95 т.е.
-̂ 1

(21)

Подставим соотношение (21) в формулы (11), (12) и (13), а затем после 
преобразований выведенный результат в формулу (8). Окончательно получим

1 ....  ,  232.56
0,0043£>|‘’“ ОГ

Отсюда следует, что в условиях постоянства температур, расходов, ре­
жимов течения воздуха коэффициент теплопередачи К определяется диамет­
рами теплообменника. Поскольку их характерный размер dcp нам неизвестен, 
то с учетом (21)

* 2 2 ' (23)
ą= 0 ,6 S d ^

Из требования минимальности расхода дорогостоящего металла следует, 

оптимальный диаметр
d^=lM yJĘ- (24) 

где Ут~ вмесз'имость банки (характерный внутренний^ объем теплового агре­
гата), м^ Из (24) следует, что

= 0 ,7 9 4 (25)
Подставив теперь величины Q, К, Л/д, Vj в формулу (3) и проведя соот-

547721ветствующие преобразования, получим

Тогда по формуле (23) =0,68-1,04 = 0,71м.
по формуле (21) = 1,95-0,7] =1,38м.

= 'i^l,049= 1,04м.

ПО формуле (22) 

по формуле (25) 

по формуле (1)

^ 232,56 , 7К = - — -;г7- = 305,86 ккал/м'.ч.град.
0,71°’®

79 -

547721 
305,86-518,5

И̂ = 0,79•l,04'м^ 

F = = 3,45м^

4V. 4-0,88 . .и длина цилиндра теплоагрегата п = = ------------- = 2,22 м.
nDl 3 ,1 4 -0 ,7 1 ^
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Таким образом, разработан метод и проведен расчет теплотехнических и 
конструктивных параметров проектирхемого топочного агрегата. Определе­
но, что топочный агрегат теоретически должен иметь диаметр топочной ка­
меры 0,71 м, диаметр теплообменника 1,38 м, длину 2,22 м и обеспечивать 
тепловую производительность до 500. .600 тыс. ккал/ч при сгорании 60...80 
кг/ч дизельного топлива.
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