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Рассматривается один из путей оптимизации характеристик микроканальных теплообменников. 
Предложена целевая функция, связывающая теплогидравлические и конструктивные параметры аппарата, 
такие как количество каналов, их диаметр и длина. Определены ограничения на ее применение. Проанализи-
ровано влияние этих параметров на значение целевой функции. Показано, что имеется экстремум функции при 
определенном диаметре микроканалов при постоянных значениях количества каналов и их длины в теплооб-
менной матрице. Получены формулы, позволяющие определить соотношение длины, диаметра и количества 
каналов, отвечающее максимуму целевой функции. Показано, что максимум целевой функции достигается 
в теплообменниках с большим количеством коротких каналов малого диаметра. 
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Введение 

Для многих электронных, авиационных и космических систем нужны малые 
по массе и размеру теплообменные аппараты, способные передавать большие тепловые 
потоки при небольших затратах энергии на перемещение теплоносителей. Одним из 
перспективных направлений решения этой задачи может стать переход от применяемых 
сейчас теплообменных аппаратов с каналами диаметром порядка нескольких милли-
метров, к микроканальным, с эквивалентным диаметром каналов в сотни или даже 
десятки микрометров. Это позволяет не только увеличить площадь теплообменной 
поверхности аппарата в единице его объема (компактность), но и заметно повысить интен-
сивность теплообмена. Компактность современных микроканальных теплообменных 
аппаратов достигает величин 1000030000 м2/м3 [1, 2], а объемный коэффициент 
теплопередачи  свыше 100 МВт/(м3град) [3], что на 12 порядка выше, чем в обычных 
аппаратах. 

Главной проблемой развития микроканальных теплообменников является поиск 
компромисса между тепловой мощностью микротеплообменника и падением давления 
теплоносителя при прокачке [2]. Исследователи проводят большое количество численных 
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и натурных экспериментов для определения коэффициентов теплоотдачи и сопротивле-
ния, сравнения этих параметров для различных видов поверхностей и определения наи-
лучших из них [210]. В работе [4] была установлена связь между интенсивностью кон-
вективного теплообмена и соотношением высоты и ширины прямоугольного микрока-
нала в микроканальном радиаторе. В работах [57] тема получила дальнейшее развитие, 
были разработаны методы определения оптимального соотношения этих геометриче-
ских параметров. В работе [5] оптимальное соотношение высоты и ширины канала было 
представлено как функция от длины канала, теплопроводности и полной теплоемкости 
теплоносителя. Был сделан вывод о том, что применение микроканальных радиаторов 
с переменным сечением позволяет минимизировать термическое сопротивление и тем-
пературные градиенты в материале стенок микроканалов. О необходимости снижения 
температурных градиентов в конструкциях микротеплообменников, что связано со зна-
чительными температурными напряжениями и прочностью конструкций, пишут и другие 
авторы [10, 11]. Еще одной важной проблемой, затрудняющей использование микротеп-
лообменников, является возможное засорение сложных систем каналов, однако по этому 
вопросу опубликовано крайне мало эмпирических данных [11]. 

Для определения оптимальных геометрических и теплогидравлических характери-
стик авторами [7] были проведены масштабные численные расчеты. Разработанная мно-
гофакторная математическая модель была реализована с помощью сложных эволюцион-
ных алгоритмов на основе методов стохастического анализа и методов комбинаторики. 

В работе [10] в качестве критерия, характеризующего эффективность одной микрока-
нальной поверхности теплообмена относительно другой, приводится соотношение зани-
маемых ими объемов, которое связано со скоростью теплоносителя, а следовательно, и 
с критериями Рейнольдса и Нуссельта. Кроме того, автором [10] был проведен анализ 
влияния на эффективность микроканального теплообменника таких факторов, как про-
дольная теплопроводность, теплопритоки, неравномерность распределения теплоноси-
теля по системе микроканалов. 

В цитируемых выше работах внимание уделено в основном отдельным аспектам 
оптимизации конструкции микроканальных теплообменных аппаратов. Используемые 
авторами методы многофакторного численного моделирования требуют учета частно-
стей, в связи с чем полученные результаты имеют ограниченное распространение. Помимо 
этого, отсутствуют простые оценочные методики, позволяющие проанализировать влияние 
таких факторов, как длина, количество и характерный размер микроканала, на теплогид-
равлические характеристики теплообменника в целом и разработать рекомендации для 
его проектирования. 

Важнейшим вопросом при описании процессов теплообмена и гидродинамики 
в микроканалах является степень их подобия процессам в привычных макросистемах. 
На этот счет существуют противоречивые данные. Например, в работе [12] было показано, 
что в микроканальных течениях газов при Re < 200 экспериментально полученные зна-
чения числа Nu в пять раз ниже, чем значение, определенное по традиционным формулам 
для ламинарных макрорежимов. И наоборот, при Re > 10000 экспериментальные резуль-
таты для числа Nu в микроканальном течении в четыре раза выше, чем при использовании 
классических расчетных соотношений ДиттусаБоэлтера. Фактор трения в ламинарном 
режиме в микроканалах на 20 % меньше по сравнению с существующим в макросистеме. 
Авторы [13] перечисляют особенности течений в микроканалах, среди которых упоми-
нают явление микротурбулентности, когда в микроканальном течении возникают вихри 
при низких числах Re (по данным работы [3] при Re  600), возможность проскальзывания 
жидкости, которое приводит к изменению граничных условий на стенке, влияние 
шероховатости поверхности, неравномерность распределения потока по сети микрока-
налов, существенное изменение теплофизических свойств из-за больших градиентов 
температур. 
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Однако большинство экспериментальных исследований показывает, что микрока-
нальные течения не имеют принципиальных отличий от макроскопических систем. 
В работах [1420] были экспериментально исследованы установившиеся изотермиче-
ские и неизотермические течения различных жидкостей в прямоугольных, треугольных 
и круглых каналах с характерными размерами, изменяющимися в широких диапазонах 
(от 1 до 200 мкм) при критерии Kn << 1. Отмечается хорошее согласование эксперимен-
тально полученных коэффициентов трения с рассчитанными по известным зависимо-
стям для сплошных несжимаемых сред. В [14] проведен обзор работ, посвященных гид-
родинамике микроканальных течений в гладких и шероховатых каналах. Установлено, 
что при относительной шероховатости от 0,32 до 7 % переход от ламинарного к турбу-
лентному режиму течения имеет место при числах Re от 1800 до 2200. В работах [2123] 
представлены результаты численного моделирования теплообмена и гидродинамики 
сплошной несжимаемой среды в квадратных, круглых и кольцевых микроканалах с гид-
равлическими диаметрами 100, 30,6 и 100 мкм соответственно в микродиффузорах и 
микроразветвениях. Перепады давления и коэффициенты трения, полученные численным 
путем, хорошо согласуются с определенными по известным расчетным зависимостям 
(в пределах 0,2 %) и c имеющимися результатами micro-PIV экспериментов. В рабо-
тах [24, 25] проведено экспериментальное определение коэффициента сопротивления 
в прямом и U-образном микроканалах круглого сечения диаметром 68,7 и 70,3 мкм 
соответственно. В качестве рабочей жидкости использовалась дистиллированная деи-
онизированная вода. Показана хорошая сходимость эксперимента и расчета для 
прямолинейных каналов, в то время как для U-образных каналов коэффициент сопро-
тивления получается меньше справочного значения на 17 %. В работе [25] значения 
коэффициентов сопротивления входных участков микроканалов в 24 раза превы-
шали справочные значения. Таким образом, можно сделать вывод, что для расчета 
микроканальных теплообменников в широком диапазоне рабочих параметров примени-
мы соотношения для гидродинамики и теплообмена сплошных несжимаемых сред 
в макросистемах, хотя следует признать, что такая постановка, по-видимому, нуждается 
в дополнительных подтверждениях. 

Цель и метод исследования 

Цель настоящей работы состоит в разработке рекомендаций по выбору опти-
мальных соотношений между числом каналов, их диаметром и длиной в микроканальных 
теплообменниках. Методом изучения является аналитическое исследование оптимальных 
соотношений этих параметров, в котором целевая функция записывается на основании 
критериальных зависимостей для теплообмена и трения при стабилизированном лами-
нарном течении теплоносителей. 

Целевая функция 

Рассмотрим проектный расчет теплообменника. В случае теплового конструктив-
ного расчета необходимо нагреть (охладить) теплоноситель c расходом G1 от температу-
ры 1t  до температуры 1t  другим теплоносителем с температурой на входе в теплооб-
менник 2 .t   При этом требуется спроектировать теплообменник, обладающий минималь-
ным объемом (или массой) и одновременно передающий заданный тепловой поток Q 
с наименьшими затратами энергии на перекачивание теплоносителей. 

В качестве целевой функции, удовлетворяющей поставленным условиям, можно 
принять функцию вида 

   Э
1, , ,Z d l n Q a N
V

                                                   (1) 
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здесь Z  целевая функция, d, n, l  диаметр, количество и длина каналов соответст-
венно, V  объем, занимаемый микроканалами и разделяющими их стенками (теплооб-
менной матрицей), Q  передаваемый тепловой поток, NЭ  электрическая мощность, 
затрачиваемая на перемещение одного теплоносителя по каналам, a  постоянный 
коэффициент, который может быть введен разработчиком системы обеспечения тепло-
вого режима, включающей теплообменник в качестве одного из элементов. В простей-
шем случае можно принять a = 1. Рассматриваемая функция в проектном расчете будет 
зависеть от геометрических характеристик теплообменника, соотношения полных 
теплоемкостей (водяных эквивалентов) теплоносителей, их теплофизических свойств, 
толщины стенок каналов и свойств их материала. В этих условиях поиск оптимума 
функции является сложной многофакторной задачей. 

Допущения для анализа целевой функции 

Рассмотрим простой, но распространенный случай, когда горячий и холодный теп-
лоносители  одинаковые вещества и их полные теплоемкости (водяные эквиваленты) 
одинаковы, т.е. W1 = W2 = W и G1 = G2 = G. Предположим, что геометрические характе-
ристики каналов, по которым движутся теплоносители, также одинаковы. Кроме того, 
примем следующие допущения. 

1. Свойства теплоносителей слабо изменяются в рассматриваемом диапазоне тем-
пературы. 

2. Течение теплоносителей в каналах является стабилизированным в тепловом и 
гидродинамическом отношения. 

3. Термическим сопротивлением стенок каналов можно пренебречь. 
4. Перенос теплоты посредством теплопроводности в направлении движения теп-

лоносителей как в стенках каналов, так и в потоках теплоносителей пренебрежимо мал. 
5. Толщина стенок каналов много меньше их характерных поперечных размеров. 
6. Потери давления теплоносителей на местных сопротивлениях много меньше 

потерь давления на трение. 
При этих допущениях целевая функция определяется только тремя независимыми 

переменными: длиной каналов l, их диаметром d и количеством n. 

Преобразование целевой функции 

Переданный тепловой поток может быть записан как 

 min 1 2' ' ,Q W t t                                                            (2)
 

где minW   минимальное значение полной теплоемкости теплоносителей, ε  эффек-
тивность теплообменника [26]. Так как W1 = W2 = Wmin, значение эффективности можно 
вычислить по известной формуле [27]: 

( 1),N N                                                                 (3) 

где minN k F W    число единиц переноса, k  коэффициент теплопередачи, F  
площадь поверхности теплообмена. Для одинаковых теплоносителей и геометрии каналов 
коэффициенты теплоотдачи α для каждого теплоносителя одинаковы, поэтому коэффи-
циент теплопередачи 2.k   Поскольку Q = const, эффективность теплообменника и 
число единиц переноса также постоянны. 

В ламинарном режиме при стабилизированном теплообмене число Нуссельта  
величина постоянная, различающаяся в зависимости от граничных условий на стенке. 
Для граничных условий первого рода Nu = 3,66, для граничных условий второго рода 
Nu = 4,36 [28]. Заметим, что в рассматриваемом случае k = const и q = const (так как W1 = W2 
и constt  ). 
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Рассмотрим каналы в виде тонких трубок, в которых теплоносители движутся про-
тивотоком. Уравнение теплопередачи, будет иметь вид: 

   1 2 1 2( 2) Nu .Q k F t t l n t t                

Отcюда следует важное соотношение: произведение длины каналов на их количество 
является постоянной величиной. Обозначим эту постоянную 

1 1 2const (2 ) ( Nu ( )).l n C Q t t                                               (4) 

С учетом полученной связи между длиной и количеством каналов можно преобра-
зовать выражение (1) для целевой функции. Для этого найдем электрическую мощность 
нагнетателя (насоса или вентилятора), которую нужно затратить на перемещение каждо-
го теплоносителя через теплообменник: 

Э Э( ) ,pN W P c                                                          (5)
 здесь ηЭ  КПД нагнетателя. Нагнетатель подбирается под заданные расходы и рассчи-

танные перепады давления, поэтому его КПД можно считать постоянной величиной. 
Подставив в формулу (5) значение потерь давления на трение, выражение для числа 
Рейнольдса и записав скорость через водяной эквивалент, получим: 

4 2
Э 1 2 ( ),N C C d n                                                        (6)

 
здесь 2 2

2 Э128 ( ).PC W c          Тогда можно записать целевую функцию в сле-
дующем виде: 

1
22 4 2

1

1( , ) 2 .
2 / 4

CZ d n Q a C
d C d n

          
                                (7) 

Анализ целевой функции 

Поверхность, описывающая график функции Z = f (d, n), имеет форму хребта и не 
имеет пика (рис. 1). Параметры теплообменника, соответствующие максимуму целевой 
функции при постоянном числе каналов, будут соответствовать точке вершины хребта, 
причем чем больше n, тем выше значение целевой функции. 

Каждому оптимальному диаметру (находящемуся на хребте графика целевой 
функции) будут соответствовать определенные значения всех других параметров, в число 
которых входит объем, проходное сечение, скорость теплоносителя, требуемый перепад 
давления и мощность на прокачку теплоносителя. Т.е. можно утверждать, что диаметр 
каналов при заданных условиях полностью определяет конструкцию и теплогидравличе-
ские характеристики теплообменного аппарата. 

Дифференцируя целевую функцию по диаметру канала при постоянном значении 
числа каналов (а значит и при их постоянной длине) и приравнивая ее значение нулю, 
получим соотношение, определяющее положение вершины хребта целевой функции: 

4 2
1 26 ( ).d n a C C Q                                                      (8) 

Подставив выражение (8) в формулу (6), получим простое соотношение, связы-
вающее мощность на прокачку и передаваемую теплоту для вершины хребта: 

Э (6 ).N Q a                                                           (9) 
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Также можно вычислить и наилучшее значение проходного сечения теплообменника 
(при фиксированной длине каналов): 

2 1 26 .
4 4

C CS d n a
Q

  
                                                 (10) 

Здесь все постоянные являются функциями заданного расхода, температур тепло-
носителей и их теплофизических свойств. 

Простой анализ показывает, что чем больше число каналов и меньше их длина, 
тем больше теплообменник соответствует заданным требованиям. Следовательно, лучшим 
теплообменником должен считаться аппарат с почти плоской теплообменной матри-
цей, содержащей очень большое число коротких каналов малого диаметра. Отметим, 
что отношение l/d должно быть порядка 100, чтобы течение было полностью стабилизи-
рованным [28]. Максимальное значение целевой функции, которое можно при этом по-
лучить теоретически, составит

 
max 2 2

1

1 12 .
6 32 4 4
Q QZ Q a
ad C d l n 

       
      

                          (11) 

Ограничения на значения аргументов целевой функции 

Для того, чтобы задача оптимизации соответствовала реальным условиям, наложим 
на значение целевой функции следующие ограничения. 

1. Ограничение по скорости теплоносителей. Течение теплоносителей в микрока-
налах должно быть ламинарным. Число Рейнольдса для круглых каналов должно быть 
менее 2300, для каналов других поперечных сечений принимаются другие известные 
значения [28]. Отсюда для круглых каналов получаем ограничение: Re 2300.w d     

То есть 24 ( ) 2300,PW d d n c           или 4 ( 2300 ) .PW c d n          Добиться 
выполнения этого соотношения можно, увеличив число каналов при выбранном зна-
чении d. Следует отметить, что при этом могут значительно увеличиться габариты 
проходного сечения аппарата. 

 
 
Рис. 1. Вид целевой функции в координатах d-n с линией постоянной 

мощности на прокачку теплоносителей. 
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2. Ограничение по затратам энергии на прокачку. Оно должно определяться нагне-
тателем, который можно использовать в данных условиях, а также имеющимися 
возможностями по использованию электроэнергии (NЭ_MAX): 

4 2
Э Э_MAX Э_opt 1 2 ( ).N N N С С d n      

Если это ограничение не выполняется, то нужно увеличить диаметр каналов. При этом 
точка, отвечающая значению целевой функции, уже не будет лежать на “хребте” поверх-
ности Z(d, n) (см. рис. 1). Геометрические параметры при заданной мощности NЭ будут 
определяться по формулам: 

4 2
1 2 Э ,d n С С N     ln = C1. 

3. Ограничение по создаваемому нагнетателем перепаду давления. На практике 
возможны случаи, когда при допустимых затратах мощности на прокачку теплоносителя 
требуется создать значительный перепад давления, который проблематично или просто 
невозможно создать реальными нагнетателями. Поэтому 

MAX .P P    

В проектных расчетах ограничение на перепад давлений связано с ограничением на за-
трачиваемую мощность простым соотношением: 

Э 3 ,N P C                                                            (12)
 

здесь 3 P Э( )C W c      постоянная величина. Положение ограничительной линии 
на области определения целевой функции Z(d, n) описывается кривой вида 

4 2
1 2 Э 1 2 3 доп( ),d n C C N C C С P                                            (13) 

и именно на этой кривой следует искать максимальное значение целевой функции. 
Ограничение по перепаду давления может находиться правее или левее ограничитель-
ной линии по пределу передаваемой мощности в зависимости от значений констант. 

4. Ограничение по габаритам при заданном расходе теплоносителей. Каждый 
отдельный габаритный размер не может быть выше тех значений, которые возможно 

допустить в конкретных условиях, т.е. max ,D A d n D     где D  характерный 
поперечный размер теплообменной матрицы, A  постоянная, которая определяется 
компоновкой каналов внутри матрицы. Минимальная длина каналов определяется 
технологическими возможностями и конструкцией аппарата: min 1 max .l C n l   

Технологические ограничения, связанные с созданием микроканалов малых разме-
ров, здесь не рассматриваются. 

Пути улучшения характеристик теплообменника 

Определим способы совершенствования теплообменника, что математически озна-
чает рост целевой функции при заданных условиях  постоянных передаваемой тепловой 
мощности и расходе. 

Пусть имеется исходная точка, соответствующая некоторому теплообменному 
аппарату с относительно большим диаметром каналов и их относительно большой дли-
ной (точка А на рис. 2). Возможны три способа увеличения значения целевой функции: 

1. Уменьшение диаметра каналов при их постоянном количестве и длине (линия 1 
на рис. 2). Затрачиваемая мощность и требуемый перепад давления будут расти, однако 
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вместе с тем будет быстро (пропорцио-
нально квадрату диаметра) уменьшаться 
объем аппарата. Рост целевой функции бу-
дет происходить до достижения вершины 
хребта (точка M), положение и высоту 
которой можно вычислить из приведенных 
выше соотношений. При дальнейшем 
уменьшении диаметра будет происходить 
снижение значения целевой функции, свя-
занное с быстрым ростом затрат энергии 
на прокачку теплоносителей. Если при 

движении в направлении 1 (рис. 2) достигается ограничение по мощности или перепа-
ду давления, снижение диаметра должно быть остановлено. 

2. Можно двигаться в направлении увеличения числа каналов при постоянном 
диаметре (линия 2 на рис. 2). Объем аппарата остается постоянным, сокращается 
длина каналов (т.к. constl n  ). При этом будет иметь место рост площади проходного 
сечения, снижение скорости движения теплоносителей, уменьшение затрат на про-
качку, перепада давления. Теплообменник постепенно превращается в плоскость. Полу-
чается структура, напоминающая фильтр с мелкими ячейками, в котором происходит не 
очистка от примесей, а передача теплоты. Данный теплообменник можно назвать тепло-
вым фильтром. 

3. Наилучшим способом улучшения характеристик теплообменника является про-
движение по линиям 4 2 constd n   (линия 3 на рис. 2), поскольку при этом достигается 
наиболее быстрый рост целевой функции. Проходное сечение, скорость теплоносителей, 
перепад давления, затрачиваемая мощность при этом остаются постоянными. Происходит 
одновременное уменьшение диаметра, рост числа каналов и сокращение их длины  
конструкция опять сводится к плоскости. 

Движение по линиям 1 и 3 на рис. 2. ограничивается технологическими сложно-
стями изготовления такого рода теплообменников, а также допущением 2. 

В качестве примера применения полученных результатов в таблице приведены 
оптимальные геометрические характеристики воздухо-воздушных теплообменников при 
различных диаметрах. С уменьшением диаметра растет требуемое число каналов, 
сокращается их длина и увеличивается значение целевой функции. Отметим, что при 
оптимальных соотношениях между диаметром, длиной и числом каналов значения ско-
рости теплоносителя, проходного сечения, мощности на прокачку и перепада давления 
остаются постоянными. Видно, что снижение объема аппарата и рост целевой функции 
при переходе к микроканалам являются очень быстрыми. 

Следует отметить, что сокращение длин каналов может привести к нарушению 
условия l /d > 100 (для данных таблицы это имеет место при d = 200 мкм). В этом случае 
теплообменник станет еще эффективнее благодаря тому, что на начальном участке 
коэффициент теплоотдачи будет больше, чем при стабилизированном течении. 

Если рассматривать задачу об оптимизации теплообменника с жидким теплоноси-
телем, то следует принять во внимание существенное отличие теплофизических свойств 
жидкостей и газов. Жидкостный теплообменник будет состоять из небольшого числа 
относительно длинных каналов. На практике это означает, что в отличии от газообразных 
теплоносителей, для которых теплообменник с оптимальным соотношением параметров 
будет одноходовым, для капельных жидкостей потребуется многоходовая компоновка. 

 

Рис. 2. Способы повышения целевой функции 
путем уменьшения диаметра и увеличения числа 
                                 каналов. 
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Однако поскольку при уменьшении диаметра каналов и росте их числа (а значит, и при 
снижении длины) целевая функция будет расти, можно прийти к одноходовой конст-
рукции. 

Выводы 

Представлена математическая постановка задачи оптимизации микроканальных 
теплообменных аппаратов: предложен вид целевой функции и сформулированы ограни-
чения на область ее определения. Показано, что имеется экстремальное значение функции 
при оптимальном значении диаметра микроканалов при постоянных значениях количест-
ва каналов и их длины в теплообменной матрице. Получены соотношения между геомет-
рическими размерами аппарата, обеспечивающими максимальные значения целевой 
функции при проектном расчете аппарата (заданной тепловой нагрузке и расходе тепло-
носителей). Установлено, что целевая функция достигает наибольших значений для 
микроканального теплообменника, состоящего из большого количества коротких каналов 
малого диаметра. 

Разработанный подход к определению оптимальных характеристик микроканальных 
теплообменников может быть использован для создания более сложных методов опти-
мизации, учитывающих такие факторы, как переменность коэффициента теплоотдачи по 
длине каналов, продольный перенос теплоты, местные гидравлические сопротивления и др. 
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