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В данной работе приведен сравнительный анализ работы пластинчато-ребристых теплообменников малораз-
мерных газотурбинных установок с различной формой каналов. Сравнение проводилось в контексте сравнения 
эффективности теплообмена, гидравлических потерь и массогабаритных параметров установок. Всего было 
рассмотрены девять различных форм каналов. Результаты анализа показали, что наиболее всего для малораз-
мерных газотурбинных установок подходят три вида каналов: полукруглый прямой, полукруглый зигзагообразный 
и канал со спиралевидной вставкой. В зависимости от приоритетов можно предложить следующие решения: если 
в приоритете наименьшие гидравлические сопротивления, то рекомендуется использовать прямой полукруглый 
канал; если в приоритете компактность теплообменника — зигзагообразный полукруглый канал; если в приори-
тете наименьшая масса теплообменника — рекомендуется использовать канал со спиралевидными вставками.
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This paper provides a comparative analysis of the operation of plate-fin heat exchangers for small-sized gas turbine units 
with different channel shapes. The comparison was carried out in the context of comparing the efficiency of heat exchange, 
friction losses, and mass-dimensional parameters. Nine different channel shapes were considered. The results of the analysis 
showed that three types of channels are most suitable for small-sized gas turbine installations: a semicircular straight channel, 
a semicircular zigzag channel, and a channel with a spiral insert. Depending on the priorities, the following solutions can 
be proposed: if the least hydraulic resistance is a priority, then it is recommended to use a straight semicircular channel; 
if the compactness of the heat exchanger is a priority — a zigzag semicircular channel; if the least weight of the heat 
exchanger is a priority, it is recommended to use a channel with spiral inserts.
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Введение
Применение газотурбинных установок (ГТУ) в энер-

гетической сфере в настоящее время получает все боль-
шее распространение в связи с их высокой мобильностью, 
возможностью применения для питания электроэнерги-
ей удаленных объектов и высокой энергетической эф-
фективностью, особенно совместно с паросиловыми 
установками в составе парогазовых [1]. Соответственно, 
повышение эффективности рабочих и эксплуатационных 
параметров ГТУ является важнейшей научно-техниче-
ской задачей энергетической отрасли.

Существуют различные способы повышения эффек-
тивности работы энергетических систем, имеющих в сво-
ем составе газотурбинные установки. Например, вместо 
паросиловой установки для утилизации тепла выхлопных 
газов можно использовать газотурбинную установку, ра-
ботающую на сверхкритическом углекислом газе [2]. 
Другим предложенным способом повышения эффектив-
ности энергетических систем на основе ГТУ — примене-
ние внутрициклового повышения давления топливного 
газа для управления его потоками внутри цикла [3]. Еще 
одним способом повышения эффективности является ис-
пользование тепла уходящих газов для производства но-
вой порции топлива, например, для реформинга метана [4]. 
Среди кардинальных способов повышения эффективности 
ГТУ можно выделить передачу часть функционала каме-
ры сгорания топливному элементу, в котором химическая 
реакция протекает с одновременной выработкой электро-
энергии [5]. Кроме того, улучшение работы установок 
может достигаться не только за счет модернизации схемы 
или оптимизации рабочих параметров, но и за счет опти-
мизации режимов работы установок [6].

Многие из предложенных схем модернизации ис-
пользуют в своем составе регенерацию тепла рекупера-
тивным теплообменником. Это позволяет снизить мак-
симальное давление в цикле при сохранении его эффек-
тивности. Достаточно большая масса такого теплообмен-
ника ограничивает его применения в газотурбинных 

двигателях, однако для наземных установок это не явля-
ется столь большой проблемой.

Применение рекуперативного теплообменника при-
водит к необходимости решения нескольких согласован-
ных задач. С одной стороны, он должен обеспечивать 
высокую степень рекуперации, следовательно, обладать 
высокими коэффициентами теплоотдачи. С другой сто-
роны, гидравлическое сопротивление теплообменника 
должно оказывать минимальное влияние на работу тур-
боагрегатов. В связи с тем, что оба теплоносителя (горя-
чий и холодный) находятся в газообразном состоянии, 
то наиболее подходящим видом теплообменника будет 
пластинчато-ребристый теплообменник.

В зависимости от поставленной задачи может отли-
чаться форма канала в теплообменнике, соответственно 
современными исследователями изучаются различные 
формы каналов, которые будут подробнее рассмотрены 
в основной части статьи. Если ранее применение слож-
ных форм каналов ограничивалось технологическими 
возможностями оборудования, то в настоящее время 
применение аддитивных технологий практически сняло 
это ограничение [7]. Кроме того, большое развитие про-
граммного обеспечения и компьютерного оборудования 
привело к возможности исследования теплообмена в ка-
налах сложной формы без значительных затрат на их 
изготовление [8].

Сравнительный анализ различных форм 
канала для рекуперативного теплообменника

1. Методология исследования
Критериями оценки для сравнения различных кон-

струкций теплообменника могут служить следующие 
параметры.

1. Коэффициенты теплоотдачи горячей αг и холодной 
αх части теплообменника.

2. Суммарный коэффициент теплопередачи k.
3. Массогабаритные размеры теплообменника. В рас-

сматриваемом случае диаметральные размеры теплооб-
менника будут зафиксированы, поэтому для оценки мас-
согабаритных характеристик будет использована длина 
теплообменника l.

4. Перепад давления горячей и холодного теплоно-
сителей dp.

5. Коэффициент компактности, который представ-
ляет собой отношение площади поверхности теплообме-
на к объему теплообменника Ω, м2/м3.

6. Масса теплообменника m.
Конструктивно теплообменник располагается 

на внешней поверхности двигателя, поэтому, как прави-
ло, его поперечные размеры определяются размеров 
остальных элементов двигателя.

В результате термогазодинамического расчета дви-
гателя-прототипа были определены исходные данные 
для расчета теплообменника, которые представлены 
в табл. 1. По указанному составу теплоносителя и тер-
модинамическим параметрам (средней температуре 
и давлению) можно определить основные теплофизиче-
ские свойства компонентов теплоносителей и теплоно-
сителя в целом. Для определения значений использова-
лись следующие источники [9]–[18]. В качестве матери-
ала теплообменника принималась сталь 12Х18Н10Т.

Таблица 1
Исходные данные для расчета

Table 1
Initial data for calculation

Параметр Горячий  
теплоноситель

Холодный  
теплоноситель

Расход G, кг/с 1,0071 0,988
Начальная температура T1, К 898,2 443,2
Конечная температура T2, К 599,9 761,7
Средняя температура Tср, К 749,05 602,45
Давление р, бар 1 3,02
Массовая доля азота gN2 0,7549 0,2
Массовая доля кислорода gO2 0,2267 0,7451
Массовая доля  
углекислого газа gCO2

0,009 0,0199

Массовая доля  
водяного пара gH2O

0,0093 0,0222

Массовая доля аргона gAr 0 0,0127
Внешний диаметр D, мм 312
Внутренний диаметр d, мм 90
Толщина материала δ, мм 0,3
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Тепловую мощность теплообменника можно опре-
делить как
	 Q = GвCpв (T2в – T1в).� (1)

2. Математическая модель процессов теплообме-
на в различных каналах

На эффективность расчета могут влиять характер-
ные размеры слоя теплообменника. Чем меньше будет 
слой, тем будет выше площадь поверхности теплообме-
на, но тем больше будут гидравлические сопротивления. 
Для того, чтобы исключить влияние отличия этого раз-
мера для различных теплообменников, использовались 
одинаковые значения высот слоев теплообменника: 5 мм 
для горячего слоя и 2,5 мм для холодного. Различие в вы-
сотах обусловлено отличающимися плотностями газовых 
потоков и, соответственно, различием в потребной пло-
щади живого сечения.

Исследование прямого полукруглого канала (канал 
№ 1) было представлено в [19]. Поперечный и продоль-
ный разрезы канала представлены на рис. 1.

Элементарным участком такого канала будет один 
полукруг горячего канала и два холодного.

Отличительной особенностью критериального урав-
нения теплообмена для такого канала является тот факт, 
что оно в себе учитывает не только традиционные ком-
поненты, такие как число Рейнольдса Re и число Пранд-
тля Pr, но и коэффициент трения f. Расчетные соотноше-
ния для этих выражений представлены ниже.
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Исследование зигзагообразного полукруглого кана-
ла (канал № 2) было представлено в работе [20]. Попе-
речный и продольный разрезы канала показаны на рис. 2.

Основные свойства канала аналогичны свойствам 
прямого полукруглого канала. Основным отличием будет 
уравнение теплообмена и коэффициента трения, в дан-
ном случае для угла 40о:
	 Nu = 0,0188·Re0,8742;� (4)
	 f = 0,2881·Re-0,1322.� (5)

Исследование канала со спиральными вставками 
(канал № 3) было представлено в работе [21]. Поперечный 
и продольный разрезы канала представлены на рис. 3.

Основным отличием подобного канала от прочих 
рассмотренных является наличие трех основных режи-
мов вместо классических ламинарного и турбулентного: 
ламинарный, ламинарный с макровихрями и турбулент-
ный. Соответственно граница ламинарного и ламинар-
ного с макровихрями режимов определяются следующим 
образом:
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где s — шаг закрутки; d — диаметр трубы.
Для границы между ламинарным течением с макро-

вихрями и турбулентным потоком:

Рис. 1. Поперечный и продольный разрез  
прямого полукруглого канала

Fig. 1. Longitudinal and cross section  
of semicircular straight channel

Рис. 2. Поперечный и продольный разрез  
зигзагообразного полукруглого канала

Fig. 2. Longitudinal and cross section of semicircular  
zigzag channel

Рис. 3. Поперечный и продольный разрез канала  
со спиральными вставками

Fig. 3. Longitudinal and cross section of a channel  
with a spiral insert
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Для оценки влияния макровихрей на структуру по-
тока используется число Дина (De):

	 De=
Re
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Для ламинарного течения с макровихрями, при зна-
чениях De = 150…8·103 и s/d = 2,5…11, теплоотдача в длин-
ной трубе описывается следующим уравнением:

	 Nuмакро = 0,3 Re0,33 De0,27 Pr0,43.� (9)
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Для турбулентного течения при Re = Reмакро-турб … 
5,9·104 и s/d = 1,79…13:

	 Nu = 0,079 Re0,52 De0,22 Pr0,43.� (10)

Далее при расчете были использованы классические 
выражения формулы Блаузиуса:

	 � �
0 316

4

,

Re
. � (11)

Использование прямого круглого канала (канал № 4) 
с малой вероятностью можно назвать рациональным 
для пластинчато-ребристого теплообменника, многие 
турбулизаторы применяют для расчета своих течений 
параметры, которые можно получить в прямом гладком 
канале.

Уравнение теплообмена в таком канале будет сле-
дующим [21]:
	 Nu = 0,021Re0,8 Pr0,43.� (12)

Для расчета коэффициента трения используется вы-
шеупомянутая формула Блаузиуса.

Исследование прямого круглого канала с кольцевой 
накаткой (канал № 5) было представлено в работе [22]. 
Продольный разрез канала представлен на рис. 4.

В таких каналах интенсификация будет осущест-
вляться в зависимости от диаметра канавки и ее шага. 
Для заданного случая, когда d/D = 0,95 и t/D = 0,5, крите-
риальное уравнение будет выглядеть следующим обра-
зом:
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Коэффициент трения можно найти по выражению
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Значения параметров для гладкой трубы можно взять 
из расчета прямого круглого канала.

Исследование прямого треугольного канала (канал 
№ 6) было представлено в [23]. Поперечный разрез кана-
ла представлен на рис. 5, а.

Уравнение для теплообмена и для гидравлических 
потерь в таком канале описывается следующими урав-
нениями:
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Исследование смещенного прямоугольного канала 
(канал № 7) было представлено в публикации [24]. По-
перечный разрез канала представлен на рис. 5, б.

Критериальное уравнение теплообмена для такой 
сетки записывается в виде J-фактора аналогии Чилтона 
и Колберна:

J = 0,6522 Re-0,5403 α-0,1541 δ 0,1499 γ -0,0678 ×  

	  × (1 + 5,269·10–5 Re1,34 α0,504 δ0,456 γ–1,055),� (17)

а сам J-фактор Колберна может быть записан как

	 J
Nu

Re Pr1/3
�

�
. � (18)

Коэффициент трения записывается следующим об-
разом:

Рис. 4. Продольный разрез трубы с кольцевой накаткой
Fig. 4. Longitudinal section of a pipe with ring knurling

	 а	 б	
Рис. 5. Поперечный разрез теплообменников с треугольными каналами (а) и со смещенными прямоугольными каналами (б)

Fig. 5. Cross-section of heat exchangers with triangle channels (а) and with displaced rectangular channels (б)

	
f � �

� � �

� �

�

9 6243

1 7 669 10

0 7422 0 1856

8

, Re

,

, ,� � �0,3053 �0,2659

4,Re 4429 0,92 3,767 0,236� � �� �0 1,
. � (19)

Коэффициенты α, δ и γ могут быть определены сле-
дующим образом:

	 � � �� � �
s

h

t

l

t

s
; ; . � (20)
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Исследование волнообразного прямоугольного ка-
нала (канал № 8) было представлено в работе [25]. Внеш-
ний вид слоя представлен на рис. 6, а.

Критериальное уравнение теплообмена для такой 
сетки записывается в виде J-фактора аналогии Чилтона 
и Колберна:

J � �
�
�

�
�
�

�
�
�

�
�
�

�

�
�

�

�
�

�
� �

0 0836
2

0 2309
0 1284 0 153 0

, Re ,
, , ,

h

s

h

A

L

Ld

3326

,  (21)

здесь А — амплитуда волны; L — длина волны; Ld — 
длина всего ребра.

Коэффициент трения f записывается следующим 
образом:

f
h

s

h

A

L

Ld

� �
�
�

�
�
�

�
�
�

�
�
�

�

�
�

�

�
�

�
� �

1 16
2

0 309
0 3703 0 25 0 152

, Re .,
, , ,

 (22)

Исследование S-образного канала (канал № 9) было 
представлено в [26]. Внешний вид слоя представлен 
на рис. 6, б.

Критериальное уравнение теплообмена для такого 
канала будет выглядеть следующим образом:

 Nu  =  0,174 Re0,593 Pr0,43. (23)
Уравнение для коэффициента сопротивления будет 

различаться для горячего и холодного каналов:
 fг = 0,607Re-0,372; (24)

 fх = 0,1769Re-0,242. (25)

Анализ результатов расчета
Для упрощения графического представления резуль-

татов сравнительного анализа удобно использовать но-
мерные, а не текстовые обозначения каналов, поэтому 
обозначим все рассмотренные каналы следующим обра-
зом: прямой полукруглый канал — № 1; зигзагообразный 
полукруглый канал — № 2; канал со спиральными встав-
ками — № 3; прямой круглый канал — № 4; прямой кру-
глый канал с канавками — № 5; треугольный канал — 
№ 6; смещенный прямоугольный канал — № 7; волноо-
бразный канал — № 8; S-образный канал — № 9.

Результаты сравнения коэффициентов теплоотдачи 
горячей и холодной полостей различных каналов пока-
заны на рис. 7. Анализ зависимости позволяет выделить 
две основные особенности:

— коэффициент теплоотдачи в холодном канале 
всегда больше, чем коэффициент теплоотдачи в горячем 
канале, что говорит о возможной необходимости пере-
размерить каналы в пользу увеличения проходного се-
чения холодного канала и уменьшения горячего;

— форма канала (круглая, полукруглая и т. д.) 
не оказывает значительного воздействия на величину 
коэффициента теплоотдачи, а наличие турбулизаторов 
или отклонение траектории движения газа от прямоли-
нейной приводит к значительному повышению коэффи-
циента теплоотдачи.

Вслед за коэффициентами теплоотдачи, логичным 
шагом будет оценить коэффициент теплопередачи через 

 а б 
Рис. 6. Внешний вид волнообразного прямоугольного (а) и S-образного (б) каналов

Fig. 6. Waveform channels (а) and S-shaped (б) channels

Рис. 7. Сравнительный анализ коэффициентов теплоотдачи горячей и холодной полостей различных каналов
Fig. 7. Comparative analysis of heat-transfer coeffi  cients for hot and cold cavities of various channels
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стенки теплообменника. Результаты сравнения представ-
лены на рис. 8.

Характер зависимостей в целом совпадает с пред-
ставленным на рис. 7. Незначительные отличия вызваны 
тем, что в ряде случаев не совпадали площадь поверхно-
сти теплообмена горячей и холодной полости теплооб-
менника, и проводилась соответствующая коррекция.

Однако величина коэффициента теплопередачи хоть 
и показывает эффективность теплообмена, но не учиты-
вает степень развитости поверхности теплообмена, ко-
торая также влияет на величину передаваемых тепловых 
потоков. Развитость поверхности теплообмена оценива-
ется при помощи коэффициента компактности, который 
представляет собой отношение площади поверхности 

теплообмена к объему, занимаемому теплообменником. 
Результаты сравнения коэффициент компактности те-
плообменников представлены на рис. 9.

Из анализа рис. 9 видно, что наиболее развитой по-
верхностью теплообмена обладает канал с треугольным 
сечением. Это объясняется удобной компоновкой канала, 
где треугольниками замащивается практически весь ка-
нал, тогда как использование, например, полукруглых 
или круглых каналов либо оставляет большое количество 
неиспользованного места, либо требует использования 
шахматного расположения каналов, что приводит к ус-
ложнению доставки теплоносителей до своих каналов. 
Интересно отметить, что для треугольного канала зна-
чение коэффициента теплопередачи было минимальным.

Рис. 8. Сравнительный анализ коэффициентов теплопередачи
Fig. 8. Comparative analysis of heat-transfer coeffi  cients

Рис. 9. Сравнительный анализ коэффициентов компактности теплообменников
Fig. 9. Comparative analysis of volume-to-size ratios for the heat-exchangers

Рис. 10. Сравнительный анализ длин теплообменников
Fig. 10. Comparative analysis of heat-exchangers’ lengths

ВЕСТНИК МАХ № 4, 2023



17ЭНЕРГЕТИКА И ЭЛЕКТРОТЕХНИКА

Для более корректного сравнения эффективности 
теплообмена в теплообменниках, нужно учитывать фак-
тор, который будет одновременно в себе учитывать как 
совершенство теплообмена, так и развитость поверхности 
теплообмена. Кроме того, такой фактор должен быть по-
нятен потенциальному потребителю. Поэтому в качестве 
такого фактора предлагается использовать длину тепло-
обменника. Сравнительный анализ длин различных ком-
поновок теплообменника представлен на рис. 10.

Результат расчета говорит о том, что влияние высо-
кого коэффициента теплоотдачи больше влияния площа-
ди поверхности теплообмена, и каналы с турбулизато-
рами либо с искривленной формой дают в итоге более 
короткий теплообменник.

Однако зачастую высокая интенсивность теплооб-
мена связана с высокой скоростью движения газа в ка-
нале, что чревато значительным гидравлическим сопро-
тивлением. Наличие гидравлического сопротивления 
оказывает двойной негативный эффект на работу газо-
турбинной установки, так как необходимость прокачки 
теплоносителя приводит к необходимости повышения 
степени повышения давления в компрессоре для прео-
доления гидравлических потерь холодного канала 
и уменьшения степени расширения в турбине для остав-
ления необходимого запаса давления для преодоления 
потерь в горячем контуре теплообменника. Таким обра-
зом, уменьшается располагаемая работа турбины и уве-
личивается затрачиваемая работа компрессора. При зна-
чительных гидравлических потерях такие потери могут 

полностью компенсировать повышение эффективности 
за счет регенерации тепла цикла. Результат сравнитель-
ного анализа потерь давления в горячем и холодном кон-
турах показан на рис. 11.

Результат анализа говорит о тенденции, согласно 
которой величина гидравлических потерь коррелирует 
с величиной коэффициента теплопередачи. При этом ве-
личина гидравлических потерь в каналах турбулизаторов 
составляет величины порядка 50 кПа и больше, что при-
ведет к значительному падению мощности установки 
и общем негативном эффекте от внедрения теплообмен-
ника-рекуператора.

Кроме того, для потенциального пользователя ин-
терес представляет стоимость теплообменника, которую 
косвенным образом можно оценить по материалоемкости 
теплообменника. Сравнительный анализ масс различных 
теплообменников представлен на рис. 12.

В целом сравнительный анализ масс показывает 
корреляцию с двумя факторами: с длиной теплообмен-
ника и с коэффициентом компактности. Если с длиной 
логика зависимости очевидна, то влияние коэффициента 
компактности можно объяснить следующим образом: 
чем более полно используется внутреннее пространство 
теплообменника, тем более развитая поверхность тепло-
обмена, и тем меньше внутри теплообменника остается 
собственно материала.

Очевидно, что, оценивая лишь один фактор совер-
шенства теплообмена или гидравлических потерь невоз-
можно создать эффективный и компактный теплообмен-

Рис. 11. Сравнительный анализ гидравлических потерь в теплообменниках
Fig. 11. Comparative analysis of hydraulic losses in the heat-exchangers

Рис. 12. Сравнительный анализ масс теплообменников
Fig. 12. Comparative analysis of heat-exchangers’ weights



18

ник. Для оценки взаимного влияния факторов эффектив-
ности теплообмена и гидравлического сопротивления 
предлагается использовать диаграмму, у которой по го-
ризонтальной оси будет длина теплообменника, а по вер-
тикальной — средняя величина гидравлических потерь 
горячей и холодной полостей. Такая диаграмма для рас-
смотренных типов теплообменников представлена 
на рис. 13.

Сравнение теплообменников в существующих кон-
фигурациях не будет полностью корректным, так как 
часть теплообменников явно работает не в оптимальных 
для данного расчета условий. Условия работы можно 
поменять при изменении характерных размеров данной 
конфигурации — радиуса круглого канала, высоты тре-
угольного и т. д. Результаты расчета с измененной гео-
метрией каналов представлены на рис. 14.

На диаграмме отсутствует S-образный канал, так 
как в соответствующей публикации отсутствовала ме-
тодика определения его эквивалентного диаметра, соот-

ветственно перерасчет на другие характерные размеры 
был невозможен.

Из графика видно, что наибольшую устойчивость 
по гидравлическим потерям к уменьшению характерных 
размеров показывают три вида каналов: полукруглый 
прямой, полукруглый зигзагообразный и канал со спи-
ралевидной вставкой.

Для подтверждения расчетных характеристик пла-
нируется проведение экспериментальных исследований 
на стенде, схема которого представлена на рис. 15.

Выводы
В результате работы были выявлены основные ра-

бочие параметры, влияющие на эффективность работы 
рекуперативного теплообменника в составе малоразмер-
ной ГТУ. Эти параметры включают в себя коэффициенты 
теплоотдачи, коэффициент теплопередачи, коэффициент 
компактности, длина и масса теплообменника, гидрав-
лические потери потока в тракте.

Рис. 13. Диаграмма гидравлических потерь от длины теплообменника
Fig. 13. Hydraulic losses depending on the heat-exchanger weight

Рис. 14. Диаграмма гидравлических потерь от длины теплообменника (при измененной геометрии каналов)
Fig. 14. Hydraulic losses depending on the heat-exchanger length (at modifi ed channel geometry)
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Анализ различных форм каналов с фиксацией раз-
мера единичного канала показал, что наибольшая эффек-
тивность теплообмена достигается в искривленных ка-
налах (до 1300 Вт/ (м2·К), а также каналах с турбулиза-
торами (до 300 Вт/ (м2·К). Однако использование таких 
развитых поверхностей теплообмена приводит к значи-
тельным гидравлическим потерям (до 300 кПа). Поэтому 
оптимальным, с точки зрения ограничения допустимых 
гидравлических потерь, будут каналы с треугольным 
сечением и со спиральными вставками. Длина таких те-
плообменников составит порядка 0.6 м, а гидравлические 
потери будут меньше 10 кПа.

Анализ различных форм каналов для различных 
размеров единичного канала показал, что различные ка-
налы обладают разной чувствительностью гидравличе-
ских потерь к уменьшению размеров единичного канала. 
Так, в треугольном сечении при уменьшении характер-
ного размера приводит к значительному увеличению 

гидравлических потерь. В таких условиях, наиболее оп-
тимальными формами канала будут являться полукру-
глый зигзагообразный канал, а также канал со спираль-
ными вставками.

В зависимости от приоритетов можно предложить 
следующие решения:

— если в приоритете наименьшие гидравлические 
сопротивления, то рекомендуется использовать прямой 
полукруглый канал;

— если в приоритете компактность теплообменни-
ка — зигзагообразный полукруглый канал;

— если в приоритете наименьшая масса теплооб-
менника — рекомендуется использовать канал со спира-
левидными вставками.

Работа выполнена при поддержке средств финанси-
рования Программы развития Самарского университета 
на 2021–2030 гг. в рамках программы «Приоритет-2030».

Рис. 15. Стенд для проведения экспериментальных исследований теплообменника
Fig. 15. Experimental stand for analyzing heat exchangers
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