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دارای دو جریان خروجی گرم  کنباشد. این نوع آب شیرینهای موثر در مقیاس کوچک میسازی آب به روش تراکم بخار یکی از روششیرین 
این پژوهش مبدل حرارتی لوله در لوله  شود. درگرم نمودن آب تغذیه ورودی استفاده میها در یک مبدل حرارتی برای پیشاست. از این جریان

های داخلی متفاوت، طراحی و ساخته شد. این مبدل شامل تعدادی لوله داخلی است، که هر یک از کن حرارتی با تعداد لولهگرمعنوان پیشبه
لیتر در  120تا  30ام شد. میزان دبی ها برای مبدل با یک، دو و سه لوله داخلی انجها مسیری جداگانه برای یک جریان گرم است. آزمایشلوله

های داخلی از های داخلی در نظر گرفته شده است. نتایج نشان داد با افزایش تعداد لولهلیتر در ساعت در لوله 90تا  20ساعت در لوله بیرونی و 
، موجب شد، درصد 38.4رونی به میزان یابد. اما کاهش قطر هیدرولیکی معادل لوله بیدرصد افزایش می 29یک به سه، ضریب انتقال حرارت 

بعد بهبود عملکرد به صورت نسبت تغییرات نرخ انتقال درصد کاهش یابد. برای تعیین تعداد لوله داخلی معیار ضریب بی 22ناسلت میانگین 
موجب بهبود  2به  1های داخلی از که افزایش تعداد لوله حرارت به توان لازم برای پمپاژ جریان تعریف شد. بررسی عملکرد مبدل نشان داد

.در پایان یک رابطه نیمه شود ای بر عملکرد مبدل مشاهده نمیتاثیر قابل ملاحظه 3به  2های داخلی از شود. اما در افزایش تعداد لولهعملکرد می
باشد، کن، در این محدوده از دبی مییرینتجربی برای عدد ناسلت میانگین در مبدل با دو لوله داخلی که بهترین گزینه برای استفاده در آب ش

 ارایه گردید.
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 Vapor compression is an effective method of desalination in a small scale system. Such system has two 

hot outlet flows. These flows are used to preheat the feedwater. In this research, tube-in-tube heat 
exchanger with different number of inner tubes was designed and constructed as preheater. This heat 

exchanger contains many inner tubes where each tube is a separate inner flow line for hot flow. Heat 

exchanger was tested with one, two and three inner tubes. Volumetric flow rates varied from 30 to 120 
lit/h in annulus and 20 to 90 lit/h for inner tubes respectively. The results showed that by changing the 

number of inner tubes from 1 to 3, heat transfer increased 29%. However, 38.4% decrease in equivalent 

hydraulic diameter led to 22% drop in average Nusselt number. Afterward, a dimensionless coefficient 
of performance enhancement, defined as the ratio of heat transfer rate variation and the required 

pumping power, was used to determine number of inner tubes. The results implied that heat exchanger 

performance improved by increasing the number of inner tubes from 1 to 2. But there is no significant 
improvement when number of inner tubes changes from 2 to 3. Finally, a semi-empirical equation is 

presented for determination of Nusselt number in a heat exchanger with two inner tubes.  This study 

indicated that this type of heat exchanger has the best performance for the system within the tested 
range. 
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 مقدمه 1- 

های موثر در مقیاس سازی آب به روش تراکم بخار یکی از روششیرین

کن تراکم بخار، دارای دو جریان شیرینآب باشد. سیستمخانگی می کوچک و

 باشد:آب با دمای متفاوت می

 آب شیرین تولید شده و آب نمک بازگشتی با دمای بالاتر -

 ترآب ورودی به دستگاه با دمای پایین -

کن از اختلاف دمای شیرینهای آببه منظور کاهش مصرف انرژی در سیستم

گرم نمودن آب تغذیه ورودی ل حرارتی برای پیشموجود، در یک مبد

http://mjmec.ir/
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شود. به این ترتیب دمای آب شیرین تولیدی کاهش یافته و دمای استفاده می

، به دلیل 1های لوله در لوله. مبدل[1]یابد آب ورودی به سیستم افزایش می

حجم کم، ساخت آسان، کارکرد در فشار بالا، وجود مسیرهای جریان مجزا و 

ها ترین نوع مبدل حرارتی مورد استفاده در این سیستمکم هزینه بودن، رایج

کن دارد. شیرینثیر زیادی بر بازدهی آبعملکرد این مبدل حرارتی تا .هستند

استفاده از مبدل حرارتی با بازده بالا و فشرده بودن از نظر حجم، دارای 

اهمیت است. این نوع مبدل حرارتی به صورت وسیع در صنایع شیمیایی، 

ها از نظر لازم به ذکر است این نوع مبدل شود.غذایی، نفت و گاز استفاده می

لوله تفاوت دارند. در این نوع مبدل هریک از  _های پوستهساختار با مبدل

لوله  _های داخلی مسیر یک جریان مجزا است و نباید با مبدل پوستهلوله

های توان از روشدر ادامه با انتخاب این نوع مبدل، می اشتباه گرفته شود.

مناسب برای افزایش بازدهی آن استفاده کرد. در تمامی این مراحل باید 

-شیرینهای موجود برای کوپل شدن مبدل حرارتی با سیستم آبدودیتمح

های زیادی کن آشامیدنی را نیز در نظر گرفت. از گذشته تا به امروز پژوهش

است. مبدل حرارتی دو انجام شده های افزایش بازدهی این مبدلبر روی روش

نی. منظور از باشد: داخلی و بیروای دارای دو سطح مقطع عبور جریان میلوله

جریان بیرونی، سیالی است که در قسمت پوسته مبدل جریان دارد. به دلیل 

نوع هندسه در قسمت پوسته، مطالعات بسیاری بر روی انتقال حرارت و نوع 

های ارایه شده یکی از اولین پژوهش .جریان در این ناحیه، انجام گرفته است

انجام شده است.  [2]انگ و گیل ای، توسط نمبدل حرارتی دو لوله در زمینه

ای نیمه تجربی برای تغییرات عدد ناسلت ها در یک مطالعه عددی، رابطهآن

توزیع دمای دیواره ارایه کردند. نتایج نشان داد که در مبدل میانگین و 

حرارتی با طول زیاد ، ناسلت در مبدل جریان مخالف و موافق به صورت 

های افزایش مجانبی وجود دارد. با گذشت زمان پژوهشگران بر روی روش

انتقال حرارت با تغییر پارامترهای هندسی تمرکز کردند. محرابیان و همت 

ای را به صورت اثر جریان تک فاز بر عملکرد مبدل حرارتی دو لوله [3]

انتقال حرارت کلی،  ها در این پژوهش ضریبآزمایشگاهی بررسی کردند. آن

ها گیری کردند. نتایج آنداخلی و پوسته را اندازه ضرایب انتقال حرارت لوله

تر از ضرایب انتقال حرارت نشان داد که مقادیر به دست آمده از آزمایش بزرگ

 محاسبه شده از روابط هستند.

شود که  افزایش بازده مبدل با بررسی مطالعات انجام شده، مشاهده می

ای با افزایش ضریب انتقال حرارت در قسمت سیال گرم و حرارتی دو لوله

استفاده از حلزونی در ورودی  [4]گردد. در این زمینه دارموس سرد میسر می

اخلی را مورد بررسی قرار داد. وی با این کار ورودی جریان را چرخشی لوله د

فرض نمود.  براساس نتایج، افزایش بازده مبدل حرارتی جریان مخالف در 

درصد است. با  80درصد و برای جریان موافق  85درجه برابر  45زاویه چرخش 

های تحلیل مبدل حرارتی روزرسانی روشبه ها، تلاش برایگسترش پژوهش

های دارای فین های ناقص موجود، به ویژه در لولهای، نسبت به روشدو لوله

ای و همچنین های محاسبه برای مبدل دو لولهروش [5]انجام شد. تابورک 

در  [7,6]لوله دارای فین در ناحیه گذار را ارایه کرد. در ادامه اقبال و همکاران 

ای شکل، در های سهموی و ذوزنقهیک مطالعه عددی ساختار بهینه فین

پوسته را بررسی کردند. این مطالعه با فرض جریان پایدار، آرام، توسعه یافته و 

با شرط مرزی شار حرارتی ثابت انجام شد. با گسترش مطالعات بر روی 

داخلی  مارپیچ بر روی لوله استفاده از فین [8]ماین  های داخلی شوال وفین

ه ها نشان داد که عدد ناسلت در مقایسه با لولدوار را بررسی کردند. نتایج آن

                                                                                                                                  
1 Tube-in-tube heat exchanger 

انتقال حرارت در  [9]یابد. تانگ و همکاران درصد افزایش می  64داخلی ثابت،

داخلی دو نوع سطح مقطع تاب خورده جریان آشفته را در حالتی که لوله 

تر، دارای عدد داشته باشد، مطالعه کردند. براساس نتایج لوله با قطر بزرگ

ناسلت و ضریب اصطکاک بالاتری است و انتقال حرارت با کاهش گام پیچش، 

داخلی را به صورت لوله  [10]در این راستا بهاداریا و همکاران  یابد.افزایش می

تاب خورده و با سطح مقطع مربعی آزمایش کردند. هدف این پژوهش بررسی 

تاثیر نسبت پیچش لوله داخلی بود. براساس نتایج، تغییر در هندسه موجب 

شود. های جریان میافزایش انتقال حرارت و افت فشار در تمامی رژیم

های جریان و ه ویژگیهمچنین نشان داده شد عدد ناسلت در جریان آرام، ب

های داخلی پارامترهای هندسی بستگی دارد. در زمینه افزایش تعداد لوله

با افزایش تعداد  [11]مطالعات محدودی انجام گرفته است. نادا و همکاران 

های داخلی در مبدل لوله در لوله به شکل مارپیچ، تاثیر شعاع انحنا را لوله

ای نیمه تجربی برای ها در یک مطالعه آزمایشگاهی، رابطهبررسی کردند. آن

تغییرات عدد ناسلت برحسب قطر هیدرویکی معادل، ارایه کردند.  با توجه به 

با استفاده از  [12]الاسلامی و همکاران تاثیر هندسه در انتقال حرارت شیخ

ها با هی تاثیر آشفتگی جریان پوسته را بررسی کردند. آنمطالعات آزمایشگا

داخلی، جریان آشفته در ناحیه  های مارپیچ بر روی سطح لولهاستفاده از حلقه

تجربی برای عدد ناسلت و پوسته ایجاد کردند. براساس نتایج، رابطه نیمه 

در یک مطالعه  [13]پور و همکاران ضریب اصطکاک ارایه شده است. عیسی

های داخلی متفاوت را عددی تغییر فاز در مبدل لوله در لوله با تعداد لوله

بررسی کردند. نتایج نشان داد که با افزایش تعداد لوله داخلی زمان تغییر فاز 

قیقات را برای جریان تح [14]یابد. اگزتمان و همکاران درصد کاهش می 29تا 

ها با دو شرط مرزی با عدد پرانتل کم یا میکروکانال گسترش دادند. حل آن

دمای دیواره ثابت و دیواره آدیاباتیک انجام شد. در این مقاله یک رابطه نیمه 

تجربی برای دمای بالک محلی و ناسلت دیواره بیرونی در ناحیه ورودی 

درصد  8آرام انحراف عددی کمتر از  حرارتی ارایه شده است. برای جریان

 گزارش شده است.

ای بر روی انواع رژیم جریان و شرایط مرزی تاکنون مطالعات گسترده

متفاوت انجام شده است. همچنین تغییر در هندسه مبدل حرارتی برای بهبود 

های داخلی انتقال حرارت صورت گرفته است. با این حال  تغییر در تعداد لوله

ر مورد توجه محققین بوده است و در بیشتر مطالعات انجام شده از مبدل کمت

ای استفاده شده است. به همین دلیل در کار حاضر تاثیر افزایش مبدل دو لوله

تعداد لوله داخلی بر عملکرد مبدل، به صورت تجربی مورد بررسی قرار گرفته 

ی افزایش های نگهدارنده برااست. همچنین در داخل مبدل حرارتی از پره

های داخلی، استفاده شده است. جریان انتقال حرارت و حفظ موقعیت لوله

داخل پوسته در محدوده رژیم جریان در حال توسعه قرار دارد. با توجه به 

دست آمده یک رابطه نیمه تجربی برای محاسبه ناسلت میانگین در نتایج به

که با توجه به کاربرد  پوسته، ارایه شده است. در این پژوهش سعی بر آن است

مبدل لوله در لوله در دستگاه آب شیرین کن، با افزایش تعداد لوله داخلی 

 تنها از یک مبدل در ورودی استفاده شود.

 کن تراکم بخارشیرینآب2- 

های کن با استفاده از متراکم سازی مکانیکی بخار، به شکلشیریندستگاه آب

شده است که بتواند تبادل حرارت برای تبخیر آب دریا را مختلفی ساخته

یک نحوه عملکرد این روش را به صورت شمات "1شکل ". [15]بهبود ببخشد 

کند، کند. در این روش کمپرسور در اواپراتور خلا نسبی ایجاد میمشخص می

گردد و بعد از آن در مجموعه سپس بخار مکش شده از اواپراتور متراکم می
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شود. در اثر افزایش فشار بخار، دمای های کندانسور به مایع تبدیل میلوله

رود و باعث ایجاد فشار کندانسور( بالا می چگالش بخار )دمای اشباع در

گردد. آب دریا بر اختلاف دما بین بخار متراکم و آب موجود در اواپراتور می

شود.  های حاوی بخار داغ اسپری شده و تبخیر میروی سطح بیرونی لوله

 .یابدبخار تشکیل شده وارد کمپرسور شده و این چرخه ادامه می

کن تراکم بخار، شیرینبازده در دستگاه آب های افزایشیکی از روش

کن در ورودی است. در جریان کار دستگاه، گرماستفاده از مبدل حرارتی پیش

باشد. آب کندانس شده، در دمای اشباع متناطر با فشار کندانسور می

نین آب نمک بازگشتی نیز در دمای بالا و متناسب با فشار اواپراتور چهم

ودی به سیستم در دمای محیط است. در این دستگاه، با است. از طرفی آب ور

یابد. افزایش دمای آب ورودی به اواپراتور، میزان انرژی مصرفی کاهش می

-های آب خروجی با دمای متفاوت، در مبدل پیشتوان از جریانبنابراین می

-کن استفاده نمود. بدین ترتیب دمای آب ورودی به دستگاه افرایش میگرم

نین دمای آب تولیدی نیز کاهش یافته و برای مصرف مستقیم چمیابد. ه

گردد. افزایش دمای آب تغذیه ورودی باعث بالارفتن بازده دستگاه مطلوب می

شود چرا که با بالا رفتن دمای آب تغذیه، انرژی گرمایی کمتری برای می

، آب مناسبی را برای تبخیر نیاز است. همچنین کاهش دمای آّب تولیدی

 کند.تفاده مصرف کننده آماده میاس

کن در مقیاس شیرینکه در این پروژه ساخت دستگاه آببا توجه به این

خانگی مدنظر است، مبدل حرارتی باید دارای حجم کمی باشد. به همین 

دلیل با بررسی انواع مبدل فشرده، نوع لوله در لوله انتخاب گردیده است. این 

های های داخلی است. هریک از لولهبیرونی و لولهنوع مبدل دارای یک پوسته 

تواند برای جریان جداگانه استفاده شود. در قسمت پوسته آب داخلی می

های داخلی برای جریان آب شیرین یابد. لولهورودی به دستگاه جریان می

های شود. با توجه به دبی جریانتولیدی و آب نمک بازگشتی استفاده می

شود. به طور کلی در این های مربوط به هر کدام تعیین میگرم، تعداد لوله

مبدل بین آب ورودی، آب گرم تصفیه شده و آب نمک غلیظ باقی مانده 

 شود.گیرد و بازیابی حرارت انجام میانتقال حرارت صورت می

 بررسی آزمایشگاهی3-

و بررسی ضریب انتقال حرارت میانگین و  دستگاه آزمایش به منظور مطالعه

ای طراحی شده است. برای افت فشار در مبدل حرارتی مایع/ مایع چند لوله

مطالعه پارامترهای هندسی نظیر تعداد لوله داخلی و قطر هیدرولیکی معادل 

 اند.های متفاوتی طراحی و اجرا شدهپوسته، آزمایش

 
Fig. 1 Schematic of the setup for mechanical vapor compression 

desalination system and preheater heat exchanger 
 کنگرمکن تراکم بخار و کاربرد مبدل پیششیرینشماتیک دستگاه آب 1شكل 

 دستگاه آزمایش -3-1 

حرارت نمای شماتیک دستگاه آزمایش مورد استفاده در بررسی ضریب انتقال 

نمایش داده شده است.  "2شکل "ای، در و افت فشار در مبدل چند لوله

شود. مدار جریان آب گرم، دستگاه آزمایش از سه بخش اصلی تشکیل می

مدارجریان آب سرد و مبدل حرارتی. این دستگاه شامل یک مبدل حرارتی 

ختلاف لوله در لوله، دو مخزن، دو عدد پمپ، دو عدد روتامتر، ترانسمیتر ا

فشار، هیتر، کنترلر و تعدادی ترموکوپل است. مدل تجهیزات مورد استفاده در 

 ارایه شده است.  1جدول 

باشد. برای تامین آب گرم از یک مخزن جریان آب گرم در مدار بسته می

لیتری استفاده شده است. برای جلوگیری از اتلاف گرمای مخزن، سطح  15

وات تعبیه شده  1000خل مخزن یک هیتر بیرونی آن عایق شده است. در دا

که به یک کنترلر متصل است و با قطع و وصل کردن جریان برق، دمای آب 

گیری دبی آب گرم از یک برای اندازه. داردرا در نقطه دلخواه ثابت نگه می

جا که این روتامتر لیتر بر دقیقه استفاده شده است. از آن 0.3روتامتر با دقت 

گراد کالیبره شده است، لذا باید برای درجه سانتی 25و دمای برای آب خالص 

شرایط کاری موردنظر دوباره کالیبره شود. برای کالیبره کردن روتامتر از یک 

ثانیه استفاده شده است. با  0.01سنج با دقت لیتر و زمان 3دکانتور با حجم 

ک منحنی دست آمده و برازش یههای گرفته شده و نقاط باستفاده از تست

شود. برای مقدار واقعی دبی از روی مقادیر خوانده شده محاسبه می 3درجه 

به گردش در آوردن جریان آب گرم از یک پمپ گراندفوس با هد و دبی به 

متر مکعب بر ساعت که بتواند در دمای بالا کار کند استفاده  9متر و  5ترتیب 

 شده است.

 مدل تجهیزات 1جدول 
Table 1 Equipment models 

 مدل تجهیزات تجهیزات

 بی010 اس ای/ سیاسسی پمپ جریان سرد

 55-32اس پیگراندفوس یو پمپ جریان گرم

 جک الیوت روتامتر جریان سرد

 دوایر روتامتر جریان گرم

 تی 505تیلور  ترانسمیتر اختلاف فشار

 پیسی/تی5000ادم  داده بردار

 

 
Fig. 2 Schematic of the setup for testing heat transfer coefficient and 

pressure drop in heat exchanger 
 شماتیک دستگاه آزمایش ضریب انتقال حرارت و افت فشار در مبدل حرارتی 2شكل 
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برای تنظیم دقیق هد و دبی جریان آب گرم، یک جریان کنارگذر برای پمپ 

باشد و آب است. جریان آب سرد به صورت مدار باز میدر نظر گرفته شده 

شود. برای داشتن یک سرد خروجی از سیستم به صورت پیوسته جبران می

لیتری استفاده شده تا بتوان به کمک آن  20جریان یکنواخت، از یک مخزن 

سطح آب داخل مخزن را ثابت نگه داشت و در نتیجه از نوسانات دبی جریان 

لیتر  0.1گیری دبی آب سرد با یک روتامتر با دقت ود. اندازهسرد جلوگیری نم

شود. با وجود این که دمای کاری به دمای کالیبره شدن بر دقیقه انجام می

گراد( برای اطمینان از صحت مقادیر درجه سانتی 25باشد )روتامتر نزدیک می

اطیسی خوانده شده، این روتامتر نیز مجددا کالیبره شده است. یک پمپ مغن

لیتر بر دقیقه وظیفه گردش آب سرد در  22متر و  3با هد و دبی به ترتیب 

مجموعه را دارد. برای تنظیم بهتر هد و دبی از یک جریان کنار گذر برای 

های حرارتی ساخته شده با نمایی از مبدل" 3 شکل"پمپ استفاده شده است. 

 دهد.های داخلی متفاوت را نشان میتعداد لوله

 مبدل حرارتی -3-2

قسمت مورد آزمایش یک مبدل حرارتی لوله در لوله با جریان مخالف 

-متر است. لولهسانتی 110باشد. طول مبدل حرارتی های گرم و سرد میسیال

 6.35و  4.85های داخلی از جنس مس با قطر داخلی و خارجی به ترتیب 

و  25.4قطر داخلی سی با ویمتر هستند. برای لوله بیرونی از شیلنگ پیمیلی

متر استفاده شده تا در حد امکان از تبادل حرارت پوسته با میلی 3.2ضخامت 

محیط بیرون جلوگیری شود. لازم به ذکر است که برای ثابت نگه داشتن 

ها های داخلی در مرکز پوسته، از نگهدارنده استفاده شده است. نگهدارندهلوله

اند. متفاوت، در مسیر جریان استفاده شده اساس تعداد لوله داخلی با هندسهبر

های مختلف نمایی از سطح مقطع مبدل و نگهدارنده، در حالت "4شکل "

  دهد.آزمایش را نشان می

 روش آزمایش -3-3

کند. برای جریان های داخلی تغییر میطی آزمایش نرخ دبی در پوسته و لوله

ساعت است. جریان گرم نیز لیتر در  120تا  30 سرد تغییرات دبی در محدوده

 این محدوده از کند. انتخابلیتر در ساعت تغییر می 90تا  20 در در محدوده
 

 

Fig. 3 View of the heat exchangers built  with 1, 2, 3 inner tubes 

 لوله داخلی 3و  2، 1های حرارتی ساخته شده با نمایی از مبدل 3شكل 

 

Fig. 4 Section views of the tested heat exchanger with 1, 2, 3 inner 

tubes 

 لوله داخلی 3و  2، 1های حرارتی تست شده با نمایی از سطح مقطع مبدل 4شكل 

باشد. کن تراکمی در مقیاس کوچک میدبی با توجه به ظرفیت آب شیرین

لیتر آب شیرین در  500کن برای مصرف خانگی و تولید شیریندستگاه آب

 3و  2، 1ها بر روی مبدل حرارتی با تعداد آزمایش  روز طراحی شده است.

اند، انجام گذاری شدهنام 3و مبدل  2، مبدل 1لوله داخلی که به ترتیب مبدل 

 25و  60است. در طول آزمایش دمای منبع گرم و سرد به ترتیب در گرفته

گراد ثابت نگه داشته شده است. انتخاب این دما باتوجه به دمای درجه سانتی

  کن صورت گرفته است.شیرینمحیط و دمای اشباع در فشار کاری دستگاه آب

 10دقت  افت فشار در مبدل حرارتی به وسیله یک ترانسمیتر اختلاف فشار با

گیری و کنترل دما از ترموکوپل نوع است. برای اندازهگیری شدهپاسکال اندازه

k  های است. تمامی ترموکوپلگراد استفاده شدهدرجه سانتی 0.1با دقت

ها در عدد از ترموکوپل 4اند. استفاده شده برای دماهای مختلف کالیبره شده

اند. همچنین و گرم قرار گرفتههای سرد مبدل برای جریان ورودی و خروجی

ها برای کنترل دمای آب ورودی یک ترموکوپل تعبیه در هر کدام از مخزن

شده است. برای اندازه گیری و ثبت دما از دستگاه داده بردار استفاده شده 

است. معیار پایا شدن جریان به این صورت در نظر گرفته شده که نوسانات 

 20تا  15اد برسد. به صورت تجربی معمولا گردرجه سانتی0.1± دمایی به 

دقیقه از شروع آزمایش زمان لازم است تا جریان به حالت پایا برسد. برای 

ها سه مرتبه تکرار های انجام شده تمامی آزمایشاطمینان از صحت تست

 اند.شده

 محاسبات 4- 

 روش ویلسون پلات  -4-1

ال حرارت کلی و نرخ دبی در روش ویلسون پلات با استفاده از ضریب انتق

توان ضریب انتقال حرارت را محاسبه جریان، بدون نیاز به دمای دیواره، می

. این روش برای جلوگیری از تغییر الگوی جریان و انتقال حرارت  [16]کرد 

است. جریان سیال در لوله داخلی گیری دمای سطح انتخاب شدههنگام اندازه

به طورکلی، رابطه  کند.ثابت و نرخ دبی در پوسته، سمت مجهول، تغییر می

بیان   (1اساس معادله )ای برهای حرارتی در مبدل دو لولهمتبین مقاو

 شود.می

(1) 
1

𝑈𝐴
=

1

(ℎ̅𝐴)𝑜

+ 𝑅𝑤 +
1

(ℎ̅𝐴)𝑖

 

و امروزه روش اصلاح شده،  با گذشت زمان روش ویلسون پلات، بهبود یافته

های موجود در شود. اصلاح در این روش، با هدف رفع محدودیتاستفاده می

-یافته است. با استفاده از روش بهبودانجام شده هاروند محاسبات و آزمایش

توان سه مجهول موجود در ضرایب  انتقال حرارت لوله داخلی و خارجی را می

به دست آورد. به این ترتیب، ضرایب گفته شده به صورت مشخص با توجه به 

گردد. در این روش ضریب شرایط خاص هر آزمایش و سیستم، تعیین می

ای جریان تک فاز با رژیم جریان آشفته در لوله داخلی با انتقال حرارت بر

شود و توان عدد پرانتل و عدد رینولدز به ( محاسبه می2استفاده از رابطه )

. در لوله بیرونی مبدل که رژیم [17]گردد لحاظ می 0.4و   0.3ترتیب برابر با

( استفاده 3جریان آرام است، برای محاسبه ضریب انتقال حرارت از رابطه )

گرفته میدر نظر  6/(1−)شود. بر این اساس توان عدد پرانتل  برابر با می

 .[18]شود 

(2) ℎ̅𝑖 = 𝑐𝑖 (
𝑘𝑖

𝐷𝑖
) Rei

𝑛 Pri
𝑚 

(3) ℎ̅𝑜 = 𝑐𝑜 (
𝑘𝑜

𝐷𝑜
) (

Re𝑜 Pr𝑜 𝐷o

𝐿
)𝑝 Pr𝑜

q 

 pو توان  𝑐𝑜( ضریب 3و در رابطه ) 𝑐𝑖( ضریب 2رابطه )بدین ترتیب در 
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( جایگذاری 1( را در رابطه اساسی )3( و )2مجهول است. با این فرض روابط )

، Y=mX+bسازی معادلات به دست آمده، به فرم خطی کنیم. با مرتبمی

 داریم:

(4) 𝑌 = (
1

𝑈𝐴
− 𝑅𝑤)(

𝐴𝑜𝑘𝑜

𝐷𝑜
) ((

Re𝑜 Pr𝑜 𝐷ℎ

𝐿
)𝑝 Pr𝑜

−
1

6) 

 

(5) 𝑋 =
𝐴𝑜(

𝑘𝑜

𝐷𝑜
)((

Reo Pro 𝐷ℎ

𝐿
)p Pro

−
1

6

(𝐴𝑖 (
𝑘𝑖

𝐷𝑖
) Rei

𝑛 Pri
𝑚)

 

(6) 𝑚 =
1

𝑐𝑖
 

(7) 𝑏 =
1

𝑐𝑜
 

-توان با استفاده از نتایج آزمایشگاهی، معادله خط به دستبدین ترتیب، می 

، به عنوان مقدار اولیه حدس زده nآمده را رسم کرد. در این قسمت ضریب 

معادله خط، ضرایب مجهول شیب و عرض از مبدا که به شده و با ترسیم  

آید. در باشد، به دست میترتیب معرف ضریب ثابت لوله داخلی و بیرونی می

قدم بعدی ضریب حدس زده شده، نیاز به اصلاح دارد. در این راستا معادلات 

شوند؛ بدین ترتیب میمرتب  p( با هدف به دست آوردن توان مجهول 3,1)

  داریم:

(8) 𝑦𝑡 = (
1

𝑈𝐴
− 𝑅𝑤 −

1

(𝐴𝑖 (
𝑘𝑖

𝐷𝑖
) Rei

𝑛 Pri
𝑚)

)𝐴𝑜 (
𝑘𝑜

𝐷𝑜
) ( Pro

−
1

6) 

(9) 𝑌′ = ln
1

𝑦𝑡
 

(10) 𝑋′ = ln (
Reo Pro 𝐷ℎ

𝐿
) 

(11) 𝑚 = 𝑃 

(12) 𝑏 = ln𝑐0 

توان ، می𝑌′=m𝑋′+b  ( به صورت معادله خطی12,8سازی معادلات )با مرتب 

آمده را رسم کرد. خط به دستگیری شده، معادله با استفاده از نتایج اندازه

و  pبدین ترتیب با توجه به ضرایب به دست آمده از مرحله قبل، توان مجهول 

شود. ضرایب به دست آمده در این قسمت، دوباره در محاسبه می c0ضریب 

شود. با ادامه حل و تکرار آن با استفاده ازروش معادله خط اولیه جایگذاری می

 آید.( به دست می3( و )2معادلات )عددی، ضرایب مجهول برای 

 ضریب بهبود عملكرد -4-2

های داخلی، کمیت ضریب در این مرحله از محاسبات، برای تعیین تعداد لوله

گردد. این معیار برابر است با میزان افزایش نرخ بهبود عملکرد تعریف می

( بیان 13) انتقال حرارت نسبت به توان مصرفی پمپ که مطابق با رابطه

 شود.می

(13) 𝜆 =
𝑞̇

𝑄Δ𝑃
 

توان از آن آید که میدست می( به14(، رابطه )13سازی رابطه )بعدبا بی

. ضرایب بزرگتر [19] عنوان معیاری برای بهبود ضریب عملکرد استفاده کردبه

از یک به معنای این است که افزایش انتقال حرارت نسبت به افزایش کار 

های داخلی باشد. در این صورت افزایش تعداد لولهمصرفی پمپ بیشتر می

 باشد.مطلوب می

(14) 𝜆(𝑖, 𝑗) =

Nu̅̅ ̅̅ 𝑗

Nu̅̅ ̅̅ 𝑖

(
f𝑗

f𝑖
)

1

3

 

 عدم قطعیت -4-3

گیری شده توسط محاسبات انجام شده، براساس پارامترهای اندازهتمامی 

میزان تاثیر  باید باشد. بنابراینمی متفاوت دقت ابزارهای آزمایشگاهی، با

آمده، محاسبه شود. برای تعیین عدم  گیری بر نتایج به دستخطای اندازه

های آزمایشگاهی از تیوری اساس داده قطعیت در محاسبه یک کمیت، بر

شود. برای محاسبه عدم ستفاده میا [20]پخش خطا به روش سری تیلور 

 ( استفاده کرد.15توان از رابطه )قطعیت،  می

(15) 𝑈95 = [∑(
𝜕𝑟

𝜕𝑋𝑖

)2𝑈𝑖
2

𝐽

𝑖=1

]
1

2 

-خطای اندازه r ،𝑈𝑖مقدار خطای کل پارامتر محاسبه شده  𝑈95در این رابطه 

عنوان مثال ها است. به تعداد متغیر Jو  𝑋𝑖هریک از متغیرهای مستقل  گیری

 برای تعیین عدم قطعیت در محاسبه کمیت شار حرارتی داریم:

 (16) 
𝑈𝑞"

𝑞"
= √(

𝑈𝑄

𝑄
)2 + (

𝑈∆𝑇

∆𝑇
)2 + (

−𝑈𝐷

𝐷
)2 + (

−𝑈𝐿

𝐿
)2      

گیری و روش گفته شده، حداکثر خطا در های اندازهبرمبنای دقت دستگاه

حداکثر خطا، مربوط به کمترین  .درصد است 9.7محاسبه شار حرارتی برابر با 

( میزان 16باشد. با افزایش دبی مطابق با رابطه )دبی در جریان پوسته می

 یابد.خطای محاسبات کاهش می

 رابطه تحلیلی ناسلت میانگین -4-4

هاوزن، برای تخمین ناسلت پل -(  با استفاده از روش انتگرال کارمن17رابطه )

. باید توجه داشت در [18] است دست آمدهمیانگین به صورت تحلیلی به

همچنین با توجه  محاسبه ناسلت باید از قطر هیدرولیکی معادل استفاده شود.

بعد شده در ( تحت عنوان طول بی18جریان در حال توسعه، از رابطه ) به رژیم

  0.001کوچکتر از  ∗𝑋شود. رابطه ناسلت میانگین برای محاسبات استفاده می

 تر از یک معتبر است.و عدد پرانتل بزرگ

(17) Nu 𝑚,𝑇 =
0.644

√𝑋∗Pr
1

6

 (1 + 6.27(Pr𝑋∗)
4

9 )
1

2 

(18) 𝑋∗ =
𝐿

Re Pr 𝐷ℎ

 

 بررسی نتایج5- 

  شار حرارتی -5-1

ای در تغییرات شار حرارتی با عدد رینولدز، برای مبدل یک، دو و سه لوله

ارایه شده است. این کمیت با استفاده از تغییرات دما و دبی  "5شکل "

شود. برای جریان گرم در لوله داخلی رابطه گیری شده، محاسبه میاندازه

شود. اختلاف ( استفاده می18( و جریان سرد در قسمت پوسته رابطه )17)

 8میزان شار محاسبه شده برای دو جریان داخلی و خارجی، حداکثر برابر با 

باشد. به همین دلیل شار حرارتی گزارش شده، بر اساس میانگین درصد می

 این دو مقدار محاسبه شده است.

(19) 𝑞̇𝑖 = 𝑚̇𝑖𝐶𝑝Δ𝑇𝑖 

(20) 𝑞̇𝑜 = 𝑚̇𝑜𝐶𝑝Δ𝑇𝑜 

حرارتی با رینولدز جریان داخل پوسته،  شود شارمی طور که مشاهدههمان 

های داخلی میزان شار رابطه مستقیم دارد. از طرفی با افزایش تعداد لوله

های داخلی نرخ انتقال حرارت حرارتی روند کاهشی دارد. با افزایش تعداد لوله

که میزان افزایش سطح دلیل اینشود. بهو سطح انتقال حرارت بیشتر می

قال حرارت نسبت به افزایش نرخ انتقال حرارت بیشتر بوده و شار حرارتی انت

ای یابد. در مبدل با دو لوله داخلی در مقایسه با مبدل تک لولهکاهش می

درصد افزایش  52.7درصد و نرخ انتقال حرارت  100سطح انتقال حرارت 
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افته درصد کاهش ی 23.6طور متوسط داشته است. در نتیجه شار حرارتی به

ای سطح انتقال است. در مبدل با سه لوله داخلی در مقایسه با مبدل تک لوله

درصد افزایش داشته است. در  69.8درصد و نرخ انتقال حرارت  200حرارت 

 درصد کاهش یافته است. 43.8نتیجه شار حرارتی به طور متوسط 

 میانگین پوسته ضریب انتقال حرارت -5-2

تغییرات ضریب انتقال حرارت میانگین در قسمت پوسته مبدل  "6شکل "

دهد. براساس عدد رینولدز برای مبدل با تعداد لوله داخلی مختلف را نشان می

شود با افزایش عدد رینولدز برای هر سه نوع اساس نمودار مشاهده میبر

داد شود. همچنین با افزایش تعمبدل، ضریب انتقال حرارت میانگین بیشتر می

یابد. با افزایش تعداد های داخلی نیز ضریب انتقال حرارت افزایش میلوله

های داخلی به دلیل کاهش  سطح  مقطع عبور جریان در مبدل و ثابت لوله

بودن رینولدز، سرعت جریان افزایش یافته و موجب بیشتر شدن ضریب انتقال 

های داخلی، دمای گردد. همچنین با افزایش تعداد لولهحرارت میانگین می

شود. این افزایش دما به بیشتر میانگین سطح در قسمت پوسته بیشتر می

طور متوسط، میزان کند. بهشدن ضریب انتقال حرارت میانگین کمک می

 23.4افزایش ضریب انتقال حرارت میانگین در مبدل با دو لوله داخلی برابر با 

است. این نتایج نسبت به  درصد 29درصد و مبدل با سه لوله داخلی برابر 

 مبدل با یک لوله داخلی، گزارش شده است.

 عدد ناسلت میانگین پوسته -5-3

 
Fig. 5 Variation of heat flux with Reynolds number for different heat 
exchangers 

 های مختلف تغییرات شار حرارتی با عدد رینولدز برای مبدل 5شكل 

 

Fig. 6 Variation of average heat transfer coefficients versus Reynolds 
number for different heat exchangers  

های حسب عدد رینولدز برای مبدلتغییرات ضریب انتقال حرارت میانگین بر 6شكل 

 حرارتی مختلف

تغییرات عدد ناسلت میانگین برحسب عدد رینولدز و تعداد لوله داخلی  

ارایه شده است. در هر سه نوع مبدل با افزایش عدد  "7شکل "متفاوت در 

شود که با افزایش رینولدز، عدد ناسلت روند صعودی دارد. اما مشاهده می

وجه داشت یابد. باید تهای داخلی، عدد ناسلت میانگین کاهش میتعداد لوله

که علاوه بر تغییر ضریب انتقال حرارت، پارامتر هندسی قطر هیدرولیکی نیز 

طور که بیان شد ضریب انتقال حرارت میانگین در پوسته متغیر است. همان

شود. از طرفی با افزایش تعداد های داخلی، بیشتر میبا افزایش تعداد لوله

زمان این دو یابد. تغییر همهای داخلی قطر هیدرولیکی معادل کاهش میلوله

گردد. براساس نتایج،  با تغییر تعداد متغیر موجب کاهش ناسلت میانگین می

یابد. می درصد کاهش 38.4لوله داخلی از یک به سه، قطر هیدرولیکی معادل 

درصد افزایش  29ضریب انتقال حرارت آن  "6شکل "از طرفی براساس 

شود. همچنین با تغییر درصد کاهش ناسلت مشاهده می 22یابد. در نتیجه می

یابد.  به درصد کاهش می 5.4تعداد لوله داخلی از یک به دو ناسلت میانگین 

درصد   22که با تغییر تعداد لوله داخلی قطرهیدرولیکی معادلدلیل این

درصد افزایش  23.4میزان ضریب انتقال حرارت  کاهش داشته اما از طرفی

 .یافته است

براساس روند تغییرات عدد ناسلت میانگین، نرخ کاهش قطر هیدرولیکی 

دارای تاثیر بیشتری نسبت به نرخ افزایشی ضریب انتقال حرارت میانگین 

دست آمده از آزمایش و محاسبه مقایسه ناسلت میانگین به "8 شکل"است. 

مقایسه دهد. لازم به ذکر است این ( را نشان می17شده از رابطه تحلیلی )

مشخص  "8شکل "برای مبدل با دو لوله داخلی انجام شده است. با توجه به 

شود میزان ناسلت میانگین تجربی، نسبت به مقدار تحلیلی بیشتر است. در می

است. همچنین در  ها در نظر گرفته نشدهروش تحلیلی تاثیر زبری سطح لوله

بر راستای محوری  های انجام شده ورودی و خروجی جریان، عمودآزمایش

باشد. این امر موجب ایجاد آشفتگی در جریان شده و انتقال حرارت مبدل می

دهد. به همین دلیل مقادیر تجربی به دست آمده، بیشتر از را افزایش می

، انحرافی در "8 شکل"مقادیر محاسبه شده به روش تحلیلی است. براساس 

گردد. در ادامه لی مشاهده میدرصد بین نتایج تجربی و نتایج تحلی 10حدود 

ها و روش ویلسون پلات ضرایب مجهول با استفاده از نتایج حاصل از آزمایش

آید. با جایگذاری این ضرایب در رابطه تعریف شده، می به دست( 3) در رابطه

رابطه نیمه تجربی برای ضریب انتقال حرارت در قسمت پوسته حاصل 

( 21)شود. ضرایب حاصل برای مبدل حرارتی با دولوله داخلی در رابطه می

 و عدد پرانتل 1500تا  400ارایه شده است. این رابطه در محدوده عدد رینولدز 
 

 
Fig. 7 Variation of average  Nusselt number versus Reynolds number 
for different heat exchangers 

های حرارتی ناسلت میانگین برحسب عدد رینولدز برای مبدلتغییرات عدد  7شكل 
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Fig. 8 Comparison between  the  experimental and analytical(sparrow)   
average Nusselt number versus Reynolds number      

 رینولدزمیانگین تجربی و تحلیلی بر حسب عدد  مقایسه تغییرات عدد ناسلت 8شكل 

  .اعتبار دارد 1بزرگتر از 

(21) Nu̅̅ ̅̅ = 15(
Reo Pro 𝐷𝑜

𝐿
)0.39 Pro

−0.167 

 معیار بهبود عملكرد -5-4

ضریب بهبود عملکرد به صورت بی بعد، با استفاده از عدد ناسلت میانگین و 

های داخلی و عدد آید. افت فشار با تعداد لولهضریب اصطکاک به دست می

پوسته رابطه مستقیم دارد. با استفاده از افت فشار رینولدز در جریان 

گیری شده، ضریب اصطکاک در قسمت حلقوی براساس قطر اندازه

 شود.( محاسبه می17معادل، طبق رابطه )  هیدرولیکی

(17) f =
∆𝑃 𝐷ℎ

2𝜌𝑉2𝐿
  

های تغییرات ضریب اصطکاک برحسب رینولدز را برای مبدل "9شکل "

 دهد.آزمایش شده، نشان می

های داخلی از یک به دو، دهد که با تغییر تعداد لولهنشان می "10شکل "

تر از یک است. اما با ضریب بهبود عملکرد در رینولدزهای مختلف بزرگ

آید. می ای این ضریب کمتر از یک به دستای به سه لولهتبدیل مبدل دو لوله

ایجاد این تغییر  تر از یک بودن این ضریب، بدین معنی است که بابزرگ

افزایش نرخ انتقال حرارت، بیشتر از افزایش توان مصرفی لازم جهت پمپاژ 

توان نتیجه گرفت که استفاده از مبدل با باشد. پس میجریان در سیستم می

 باشد.ترین گزینه میشیرین کن موردنظر، مناسب دو لوله داخلی در آب

 گیرینتیجه6- 

 کن وگرممبدل حرارتی لوله در لوله به عنوان پیشدر مقاله حاضر استفاده از 
 

 

Fig. 9 Variation of friction factor with Reynolds number for different 

heat exchangers 
 های مختلفتغییرات ضریب اصطکاک با عدد رینولدز برای مبدل 9شكل 

 

Fig. 10 Variation of performance enhancement coefficient for different 

inner tubes versus Reynolds number   
های داخلی مختلف تغییرات ضریب بهبود عملکرد مبدل برای تعداد لوله 10شكل 

 برحسب عدد رینولدز

بدین منظور ساخت   .های داخلی متغیر،  مورد مطالعه قرار گرفتبا تعداد لوله

ای، انجام شد. تاثیر رینولدز ای و سه لولهای، دو لولهمبدل به صورت تک لوله

های داخلی مبدل لوله در لوله، بر ضریب جریان داخل پوسته و تعداد لوله

انتقال حرارت و افت فشار مبدل به صورت آزمایشگاهی مورد بررسی قرار 

 باشد:مل موارد زیر میگرفت. نتایج حاصل از این پژوهش، شا

حداکثر افزایش ضریب انتقال حرارت در پوسته با تغییر تعداد   -

درصد به دست آمد. اما  29های داخلی از یک به سه و برابر با لوله

 38.4به دلیل کاهش قطر هیدرولیکی معادل در پوسته برابر با 

 درصد کاهش یافت. 22درصد ، ناسلت میانگین 

درصد افزایش ضریب انتقال  23.4در مبدل با دو لوله داخلی میزان  -

 حرارت مشاهده شد. در این مبدل به دلیل کاهش قطر هیدرولیکی

درصد کاهش  5.4ناسلت میانگین  درصد،  22معادل به میزان 

 یافت.

عدد ناسلت به دست آمده براساس نتایج آزمایشگاهی با رابطه   -

 درصد به دست آمد.  10ف قابل قبول  تحلیلی مقایسه شده و انحرا

تغییر کند، ضریب  2به  1های داخلی از در حالتی که تعداد لوله   -

و در حالتی که تعداد لوله داخلی  1تر از بهبود عملکرد مبدل بزرگ

باشد. بنابراین تر از یک میتغییر یابد، این ضریب کوچک 3به  2از 

داخلی بهترین گزینه برای  در شرایط مورد بررسی، مبدل با دو لوله

کن تراکم بخار با شرایط کاری، در این استفاده در آب شیرین

 باشد. محدوده از دبی سیال می

یک رابطه نیمه تجربی برای محاسبه ناسلت میانگین در مبدل   -

 حرارتی با دو لوله داخلی ارایه شد.

 تقدیر و تشکر 7-

مد ا از همکاری مهندس محگروه نویسندگان مراتب تشکر و قدردانی خود ر

 دارد.دوست، ابراز میپاینده 

 فهرست علایم8- 
𝐴 ( 2سطح مقطعm) 
𝐶𝑝 ( 1ظرفیت گرمایی ویژه در فشار ثابت-K1-kJkg) 
𝐷 ( قطرm) 
𝐷ℎ ( قطر هیدرولیکیm) 
𝑓 ضریب اصطکاک 
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H ( 1ضریب انتقال حرارت-K2-Wm) 
h̅ ( 1ضریب انتقال حرارت میانگین-K2-Wm) 
𝑘 ( 1رسانندگی گرمایی-K1-Wm) 
𝐿 ( طول مبدل حرارتیm) 
𝑚̇ ( 1دبی جرمی-kgs) 
Nu̅̅ ̅̅  ناسلت میانگین 
Pr عدد پرانتل 
𝑄 ( 1دبی حجمی-s3m) 
q̇ ( نرخ انتقال حرارتkW) 
q" ( 2شار حرارتی-kWm) 
Re عدد رینولدز 
𝑅 ( 1مقاومت حرارتی-kW) 
𝑇 ( دماK) 
U ( 1ضریب انتقال حرارت کلی-K2-Wm) 
𝑉 ( 1سرعت-ms) 
𝑋∗ بعد شده در جریان در حال توسعهطول بی 

 علایم یونانی
∆𝑃 ( افت فشارPa) 

𝜌 ( 3چگالی-kgm) 

𝜆 ضریب بهبود عملکرد مبدل 
 هازیرنویس

𝑖 داخلی 
𝑚 میانگین 
𝑜 خارجی 
𝑇 شرط مرزی دمای دیواره ثابت 
𝑤 دیواره 
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