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С использованием численных методов исследованы необратимые процессы, сопровожда-
ющие процесс горения. Проведено сравнение результатов численного анализа и экспери-
ментальных данных. С использованием пакета Fluent на основе (k–ε)-модели турбулент-
ности и двухстадийной модели химической реакции исследуется процесс диффузионно-
го горения в стандартной горелке. Изучено влияние вязкости, теплопереноса, диффузии
компонентов смеси и химической реакции на производство энтропии. Установлено, что
основной вклад в производство энтропии вносят химическая реакция и теплоперенос,
поступление в камеру сгорания предварительно нагретого воздуха препятствует про-
теканию термодинамически необратимых процессов.
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Введение. Анализ эксплуатационных характеристик энергетических установок про-
водится с целью оптимизации режимов их работы. Узлами энергетических установок, ра-
ботающими наименее эффективно, являются системы сгорания топлива (бойлеры в паро-
вых турбинах и камеры сгорания в газовых турбинах) [1–6]. Анализ эксплуатационных
характеристик энергетических установок проводится с использованием эксергетического

метода, позволяющего непосредственно измерить все термодинамические характеристики
необратимых процессов в системах сгорания. С помощью эксергетического метода изме-
ряются параметры потока на входе в камеру сгорания и на выходе из нее. На основе
результатов этих измерений оценивается эксергия системы в предположении, что горю-
чая смесь в камере сгорания состоит из однородных компонентов, а термодинамические
процессы являются равновесными и протекают при постоянных температуре и давлении

[7–9].
Для улучшения эффективности работы систем сгорания необходимо определить фи-

зические и химические процессы, обеспечивающие термодинамическую необратимость.
Для этого необходимо вычислить вклад различных механизмов в производство энтро-
пии [10, 11]. Для вычисления локального производства энтропии используются уравнения
скорости, температуры и концентрации компонентов смеси [12–14]. В [8] приведен обзор
работ, в которых вычисляется энтропия в процессах горения различного типа и иссле-
дуются различные виды топлива (жидкие, газообразные, твердые), конфигурации камер
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Рис. 1. Схема горелки

сгорания (замкнутые и незамкнутые), типы горения (с предварительным перемешиванием
и без перемешивания), режимы горения (ламинарные и турбулентные). Ламинарный ре-
жим горения изучался в работах [8, 15–18]. Установлено, что вклад в производство энтро-
пии тепловой диффузии, химической реакции, диффузии вещества и диссипации энергии
вследствие наличия вязкости уменьшается в порядке перечисления этих процессов.

Несмотря на то что турбулентный режим горения имеет место во многих камерах

сгорания, существует небольшое количество работ, посвященных исследованию этого ре-
жима. В работах [19, 20] при изучении турбулентного режима горения с учетом химических
реакций используются стандартная (k–ε)-модель и одно- или двухстадийная модель хими-
ческой реакции. В [21] численно анализировался вклад в производство энтропии только
теплопереноса и вязкости. Установлено, что теплоперенос вносит больший вклад в про-
изводство энтропии, чем вязкость. В [22, 23] проведен анализ влияния на производство
энтропии основного потока и турбулентных возмущений. Обнаружено, что наиболее су-
щественное влияние на производство энтропии оказывают турбулентные возмущения, но
при уменьшении массовой скорости основной вклад в него вносят химические реакции,
теплоперенос и диффузия вещества.

В данной работе численно изучаются необратимые термодинамические процессы при

турбулентном режиме горения в горелке с коаксиальными струями. Горение в горелке та-
кой конфигурации изучалось как экспериментально, так и численно во многих работах.
Геометрия горелки с коаксиальными струями достаточно проста и часто используется

в газовых турбинах. В настоящей работе используются (k–ε)-модель турбулентности и
двухстадийная модель реакции горения. При этом учитывается вклад в производство эн-
тропии вязкости, теплопроводности, диффузии вещества и химической реакции. Получен-
ные результаты сравниваются с экспериментальными данными [24]. Также в настоящей
работе исследуется влияние предварительно нагретого воздуха и его концентрации в го-
рючей смеси на производство энтропии. Вычисления выполнены с помощью программного
обеспечения Fluent.

1. Устройство горелки. В работах [25, 26] выполнен численный анализ турбулент-
ного режима горения и проведено сравнение полученных результатов с эксперименталь-
ными данными, представленными в работе [24]. Настоящее исследование является про-
должением исследований [25, 26]. Схема горелки, используемой в эксперименте, показана
на рис. 1. Горелка представляет собой цилиндрическую камеру, в которую втекают две
коаксиальные струи. Давление в камере равно 3,8 атм. Радиус камеры R4 = 0,061 15 м,
длина L = 1 м, температура стенок камеры равна Tw = 500 K. Топливо (CH4) поступает
с внутренней коаксиальной струей, радиус которой равен R1 = 0,031 57 м, скорость струи
составляет 0,987 м/c, ее температура — 300 K. Воздух, предварительно нагретый до тем-
пературы T2 = 750 K, поступает в камеру со скоростью 20,63 м/c в виде коаксиальной
струи, внешний радиус которой равен R3 = 0,046 85 м.
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2. Уравнения задачи. При моделировании предполагается, что горение в камере
является установившимся турбулентным и осесимметричным. В соответствии с этими

предположениями уравнения задачи можно записать в следующей форме [27–29]:
— уравнение неразрывности:

∂

∂xi
(ρui) = 0; (1)

— уравнение сохранения количества движения:

∂

∂xi
(ρuiuj) = − ∂p

∂xi
+

∂τij

∂xj
; (2)

— уравнение сохранения энергии:

∂

∂xi
(ρuih) = ui

∂p

∂xi
+ τij

∂ui

∂xj
+

∂

∂xi
λeff

∂T

∂xi
− ∂

∂xi

( n∑
k=1

ρykUk,ihk

)
; (3)

— уравнение смесей:

∂

∂xi
(ρ̄ūiyk) =

∂2 ρDkyi

∂x2
i

+ ω̇k; (4)

— термодинамическое соотношение:

p = ρRT
n∑

k=1

yi

Mi
; (5)

— соотношение для кинетической энергии турбулентного движения:

∂

∂xi
(ρuik) =

∂

∂xj

(
µ +

µt

σk

) ∂k

∂xj
+ Gk − ρε + Sk; (6)

— соотношение для скорости диссипации энергии:

∂

∂xi
(ρuiε) =

∂

∂xj

(
µ +

µt

σε

) ∂ε

∂xi
+ C1ε

ε

k
Gε − C2ερ

ε

k
+ Sε. (7)

В (1)–(7) ui — компонента вектора скорости в декартовой системе координат; ρ — плот-
ность; p — давление; τij — компонента тензора напряжений; h — энтальпия; λeff — теп-
лопроводность воздуха; T — температура; y — массовая доля компонента смеси; D —
коэффициент диффузии; R — постоянная идеального газа; k — кинетическая энергия тур-
булентности; ε — энергия диссипации; S — энтропия; Gk — производство кинетической

энергии турбулентности; Mi — молярная масса вещества; U — осевая скорость; u — компо-
нента вектора осевой скорости; µ — химический потенциал; µt — турбулентная вязкость;
ω̇ — скорость химической реакции; σ — число турбулентности Прандтля — Шмидта;
C1ε = 1,44; C2ε = 1,92; σk = 1,0; σε = 1,3.

Используется модель двухстадийной реакции, в которой учитываются образование и
горение монооксида углерода CO. На первой стадии метан окисляется в монооксид и пары
воды, на второй монооксид углерода окисляется в диоксид углерода. Реакция происходит
в соответствии с химическими законами и определяется следующими стехиометрическими

уравнениями [8, 28, 29]:
— стадия 1:

CH4 +
3

2
O2 → CO + 2H2O;
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— стадия 2:

CO +
1

2
O2 → CO2.

Решив систему уравнений (1)–(7), можно определить скорость производства локальной
энтропии [9, 21, 29, 30]

Ṡgen = (Ṡgen)f + (Ṡgen)h + (Ṡgen)d + (Ṡgen)ch,

где (Ṡgen)f — скорость производства энтропии в единице объема, обусловленной вязкостью
жидкости:

(Ṡgen)f =
µeff

T

∂ui

∂xj

∂ui

∂xj
> 0,

(Ṡgen)h — скорость производства энтропии в единице объема, обусловленной теплоперено-
сом:

(Ṡgen)h =
λeff

T 2

∂T

∂xj

∂T

∂xj
> 0, (8)

(Ṡgen)d — скорость производства энтропии в единице объема, обусловленной диффузией
компонентов смеси:

(Ṡgen)d =
n∑

k=1

ρDk
Rk

yk

∂yk

∂xi

∂yk

∂xi
> 0,

(Ṡgen)ch — скорость производства энтропии в единице объема, обусловленной химической
реакцией:

(Ṡgen)ch =
ω̇

T

n∑
k=1

(γ′k − γ′′k)µk > 0,

µk = hk − T0sk.

(9)

С использованием закона Аррениуса для двухстадийной реакции уравнение (9) при-
водится к виду [8, 18, 29]

(Ṡgen)ch = (Ṡgen)ch,1 + (Ṡgen)ch,2,

(Ṡgen)ch;1 =
ω̇1

T

n∑
k=1

(γ′k,1 − γ′′k,1)µk,1 > 0, (Ṡgen)ch;2 =
ω̇2

T

n∑
k=1

(γ′k,2 − γ′′k,2)µk,2 > 0,

где ω̇ = A e−E/(RT ); E — энергия активации в законе Аррениуса.
3. Результаты исследования и их обсуждение. При сравнении результатов чис-

ленных расчетов и экспериментальных данных используются безразмерные величины.
В качестве характерной длины выбирается радиус инжектора R ≡ R3, в качестве ха-
рактерной скорости — скорость струи воздуха на входе U ≡ V2.

3.1. Сравнение результатов численных расчетов и экспериментальных данных. На
рис. 2 приведена зависимость осевой скорости потока от радиальной координаты при

x/R = 0,14; 4,67. Видно, что результаты численных расчетов качественно согласуются
с экспериментальными данными. В частности, результаты численных расчетов удовле-
творительно предсказывают координаты точки, в которой скорость максимальна [24, 25].

На рис. 3 приведено распределение температуры по радиальной координате при зна-
чениях продольной координаты x/R = 4,52; 5,20. Наибольшая температура достигается
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Рис. 2. Радиальное распределение безразмерной осевой скорости при различных
значениях продольной координаты x/R:
а — x/R = 0,14, б — x/R = 4,67; сплошная линия — результаты расчета, точки —
экспериментальные данные
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Рис. 3. Радиальное распределение температуры при различных значениях x/R:
а — x/R = 4,52, б — x/R = 5,20; сплошная линия — результаты расчета, точки —
экспериментальные данные

в зоне реакции, расположенной в центральной части камеры сгорания. По мере удале-
ния от центра камеры сгорания температура постепенно понижается до значения, равного
температуре стенки. Из рис. 3 следует, что зависимости, построенные с использованием
результатов численных расчетов, и экспериментальные данные качественно согласуются.
Превышение температуры, полученной в результате численного моделирования, над экс-
периментальной можно объяснить тремя причинами: 1) при численном моделировании не
учитывается тепловое излучение; 2) в эксперименте температура измеряется с погрешно-
стью, особенно в областях с большими флуктуациями температуры; 3) при высокой тем-
пературе (500 K) невозможно обеспечить полную изотермичность стенки камеры, охла-
ждаемой водой [24, 26].

На рис. 4 приведены распределения массовой доли CO в смеси по радиальной коор-
динате при значениях продольной координаты x/R = 3,16; 3,84. При этих значениях x/R
графики экспериментальных зависимостей и зависимостей, полученных в результате чис-
ленного моделирования, незначительно различаются в центральной зоне камеры горения,
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Рис. 4. Радиальное распределение массовой доли монооксида углерода при раз-
личных значениях x/R:
а — x/R = 3,16, б — x/R = 3,84; сплошная линия — результаты расчета, точки —
экспериментальные данные

т. е. в окрестности фронта пламени. По мере удаления от центра камеры сгорания экспери-
ментальные значения концентрации уменьшаются быстрее, чем ее значения, полученные
в результате численного моделирования. Это различие можно объяснить тем, что при ис-
пользовании модели двухстадийной реакции для моделирования экзотермической реакции

имеются ограничения. При определении концентрации смесей с использованием другой
модели химической реакции, описывающей процесс горения, могут быть получены более
точные результаты [24, 26].

3.2. Анализ вклада различных механизмов процесса горения в производство энтро-
пии. Полное производство энтропии составляет приблизительно 140 Вт/K.Основной вклад
(52 %) в производство энтропии вносит химическая реакция. Производство энтропии в
результате теплопереноса составляет 38 % общей величины энтропии, 10 % составляет

вклад в производство энтропии диффузии смесей. Влияние вязкости на необратимость
термодинамического процесса пренебрежимо мало.

Зависимость полного производства энтропии, а также производства энтропии, обу-
словленного различными механизмами процесса горения, от температуры предваритель-
но нагретого воздуха приведена на рис. 5,а. Полное производство энтропии уменьшается
с увеличением температуры воздуха. При изменении температуры на 150 K производ-
ство энтропии уменьшилось приблизительно на 7 %. Влияние повышения температуры
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Рис. 5. Зависимости производства энтропии, обусловленного различными ме-
ханизмами процесса горения, от температуры нагретого воздуха (а) и парамет-
ра λ (б):
1 — (Ṡgen)f , 2 — (Ṡgen)h, 3 — (Ṡgen)d, 4 — (Ṡgen)ch, 5 — (Ṡgen)tot
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воздуха, заключающееся в уменьшении термодинамической необратимости процессов при
горении, в основном обусловлено теплопереносом и диффузией компонентов смеси. При
увеличении температуры воздуха полное производство энтропии (Ṡgen)tot уменьшается,
несмотря на то что при этом увеличивается производство энтропии, обусловленное хими-
ческими реакциями. С увеличением температуры воздуха уменьшается различие между
температурой реагентов и температурой продуктов горения. Это приводит к уменьшению
градиента температуры внутри камеры горения, что в свою очередь приводит к умень-
шению необратимости термодинамических процессов, обусловленных теплопереносом.

На рис. 5,б приведена зависимость производства энтропии, обусловленного различны-
ми процессами, сопровождающими горение, от коэффициента избытка воздуха λ. В каме-
рах сгорания газовых турбин, работающих в режиме избытка воздуха, λ > 1. Полное про-
изводство энтропии при горении увеличивается с увеличением λ как в режиме недостатка
воздуха, так и в режиме его избытка. Производство энтропии, обусловленное теплопро-
водностью, увеличивается с увеличением величины λ во всем интервале ее изменения.
В режиме избытка воздуха (λ > 1) скорость изменения энтропии больше. С увеличени-
ем λ производство энтропии, обусловленное химическими реакциями, увеличивается при
λ < 1 и постепенно уменьшается при λ > 1. Графики зависимостей производства энтропии,
обусловленного теплопереносом и наличием химических реакций, от величины λ пересека-
ются при λ = 1,3. Кроме того, в режиме избытка воздуха в пространстве горелки имеется
несгоревший воздух. Таким образом, часть выделившегося тепла поглощается веществом,
не участвующим в реакции горения. Это приводит к тому, что средняя температура пла-
мени становится меньше температуры горения в случае использования смеси топливо —
воздух, имеющей стехиометрический состав. Зависимость производства энтропии от тем-
пературы является квадратичной (см. (8)), поэтому производство энтропии, обусловленное
теплопереносом, существенно зависит от параметра λ.

Заключение. С использованием пакета Fluent проведено численное исследование
вклада в производство энтропии различных физических и химических процессов, сопрово-
ждающих горение. Исследовалось турбулентное диффузионное горение в цилиндрической
горелке, в которую воздух и топливо поступают в виде осесимметричных струй. Такая
схема горения моделирует горение в камерах сгорания газовых турбин. Проведено сравне-
ние вычисленных скорости потока, его температуры и концентрации компонентов смеси
с экспериментальными данными. Вклад в производство энтропии химических реакций и
теплопереноса составляет 50 и 40 % соответственно, вклад диффузии компонентов смеси—
приблизительно 10 %. Вклад в производство энтропии вязкости пренебрежимо мал. По-
ступление в камеру сгорания предварительно нагретого воздуха приводит к уменьшению

производства энтропии вследствие теплопереноса. Избыток воздуха оказывает негативное
влияние на процесс горения, поскольку в этом случае увеличивается вклад теплопереноса
в производство энтропии.
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