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Состояние вопроса. Известные методы оценки эффективности трансформаторов теплоты не учитывают потери 

давления в контуре трансформатора. Эти потери представляются несущественными. Однако все чаще возникает 
вопрос о степени их влияния на общую эффективность цикла и о вероятном их учете. Цель исследования – мо-
дернизировать существующие методики расчета трансформаторов теплоты для учета влияния потерь давления 
хладагента в контуре. 
Материалы и методы. За основу методов оценки эффективности парокомпрессионного и абсорбционного транс-

форматоров взяты методы В. Мааке и П.А. Трубаева и методы Т.В. Морозюк и Л.С. Тимофеевского соответственно. 
Для уточнений КПД компрессора использована методика А.Н. Носкова. Гидравлические сопротивления теплооб-
менников и трубопроводов в контурах трансформаторов теплоты определены с помощью существующих методик 
отечественных авторов. Полученные значения сопротивлений отображены на P-h-диаграмме цикла. 
Результаты. Разработана модернизированная методика оценки эффективности парокомпрессионных и абсорб-

ционных трансформаторов теплоты, учитывающая потери давления в контуре. Произведены расчеты показателей 
экономичности трансформаторов теплоты по полученной методике. Установлено соответствие результатов рас-
четов по полученной методике экспериментальным данным, полученным В.О. Мамченко и А.А. Малышевым.  
Выводы. Потери давления в контуре парокомпрессионного трансформатора теплоты снижают коэффициент 

трансформации для рассмотренного примера на 5,4 %, а в контуре абсорбционного трансформатора теплоты –  
на 0 %. Соответственно, при оценке эффективности парокомпрессионных трансформаторов теплоты потери дав-
ления играют существенную роль.  
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The calculation of vapor compression and absorption heat pumps  

considering the hydraulic resistance of the refrigerant 
 
Abstract 

 
Background. The known methods to assess the efficiency of heat transformers do not consider pressure losses in the 

transformer circuit. These losses seem to be insignificant. However, the issue is how insignificant they are and whether 
they should still be considered. The purpose of the study is to modernize available methods to calculate heat transformers 
to take into account the impact of refrigerant pressure losses in the heat transformer circuit. 
Materials and methods. The methods of assessing the efficiency of a vapor compression and absorption transformers 

are based on the methods of V. Maake and P.A. Trubaev, and the methods of T.V. Morozyuk and L.S. Timofeevsky, 
respectively. The method of A.N. Noskov has been used to clarify the efficiency of the compressor. The hydraulic 
resistances of heat exchangers and pipelines in the circuits of heat transformers have been determined using available 
methods of domestic authors. The obtained resistance values have been displayed on the P-h diagram of the cycle. 
Results. A modernized method for assessing the efficiency of vapor compression and absorption heat transformers has 

been obtained, considering pressure losses in the circuit. Calculations of the efficiency indicators of heat transformers are 
carried out using the obtained methodology. The results of the calculations correspond to the experimental data obtained 
earlier by V.O. Mamchenko and A.A. Malyshev. 
Conclusions. Pressure losses in the circuit of the vapor compression heat transformer reduce the transformation ratio for 

example under study by 5,4 %, and in the circuit of the absorption heat transformer by 0,4 %. Accordingly, when assessing 
the efficiency of vapor compression heat transformers, pressure losses play a significant role.  
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Введение. Известные методики расчета 

циклов парокомпрессионных и абсорбционных 
трансформаторов теплоты [1, 2], не учитываю-
щие потери давления в контуре трансформа-
тора, требуют доработки и модернизации с ис-
пользованием методик расчета индикаторного 
КПД механического компрессора в соответствии 
с [3]. Основное отличие новой методики от суще-
ствующих – учет потерь давления в контуре хла-
дагента, в связи с чем изменяется коэффициент 
трансформации. 

В качестве примеров взяты расчеты амми-
ачного парокомпрессионного теплового насоса 
(ПКТН) и водоаммиачного абсорбционного теп-
лового насоса (АТН).  

Методы исследования. Для разработки 
методов оценки эффективности трансформато-
ров теплоты за основу были взяты следующие 
методики: для парокомпрессионного трансфор-
матора – [1, 2], для абсорбционного – [10, 11]; для 
уточнений КПД компрессора использовалась ме-
тодика [3]. Гидравлические сопротивления тепло-
обменников и трубопроводов в контурах транс-
форматоров теплоты определялись с помощью 
методик [6–9]. Полученные значения сопротив-
лений были отображены на P-h-диаграмме 
цикла, внесены корректировки в баланс транс-
форматора теплоты. 

Результаты исследования. Расчет па-
рокомпрессионного трансформатора теп-
лоты. Термодинамический расчет ПКТН с фре-
оном R717 производится по общеизвестной ме-
тодике [1, 2].  

Исходные данные для расчета парокомпрес-
сионного теплового насоса с хладагентом R717: 

– температура низкопотенциального теп-
лоносителя (рассол, вода) на входе tн = 10 °С; 

– температура высокопотенциального теп-
лоносителя (горячей воды) на выходе tв = 50 °С; 

– перепад температуры на выходе из теп-

лообменника испарителя tк = 5 °С; 
– перепад температуры на выходе из теп-

лообменника конденсатора tисп = 5 °С. 
Температура испарения фреона 

и н и  10 5 5 С.t t t       

По таблицам термодинамических свойств 
хладагента R717 в состоянии насыщения и по  
Р-h-диаграмме (рис. 1) при температуре испаре-
ния tи = 5 °С определяются параметры в точке 1 – 
энтальпия на правой пограничной кривой h'' и 
давление р: 

1 1465, 791 кДж/кг;h   

1 0,516 МПа.p   

Точка 1 отмечается на Р-h-диаграмме. 
 

 

Рис. 1. Цикл парокомпрессионного теплового 
насоса с фреоном R134а: 1–2а – процесс адиабат-
ного сжатия в компрессоре; 1–2 – процесс реаль-
ного сжатия в компрессоре; 2–3 – конденсация;  
3–4 – дросселирование; 4–1 – испарение 

 
Температура конденсации фреона 

к в к 50 5 55 С.t t t        

В точке 3 энтальпия h' и давление р 
определяются по температуре конденсации tк 
по таблицам термодинамических свойств или 
P-h-диаграмме: 

3 459,45  кДж/кг;h   

3 2,31  МПа.p   

Далее на P-h-диаграмме отмечается 
точка 3. 

На P-h-диаграмме на пересечении линии 
постоянной энтропии S1, проходящей через 
точку 1, и линии изобары pк, проходящей через 
точку 3, определяется точка 2а, затем по диа-
грамме определяется энтальпия в этой точке: 

2 1720,197 кДж/кг.ah   

В соответствии с [1, 2], адиабатный КПД 
компрессора составляет 

норм

к

273 273 20
0,98 0,98 0,875.

273 273 55
а

t

t

 
   

 
 

Однако, в соответствии с [3], в данном 
случае лучше использовать индикаторный 
КПД, который учитывает технические особен-
ности компрессора. Рассчитаем его. 

Индикаторный КПД поршневого ком-
прессора, согласно [3], определяется как 

0 плi c t     , 

где  – коэффициент полноты индикаторной 

диаграммы; c – объемный коэффициент, учи-
тывающий влияние вредного пространства;  

t0 – коэффициент подогрева, учитывающий 
снижение объемной производительности ком-
прессора из-за теплообмена между рабочим 
телом и стенками цилиндра, а также из-за  
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сопротивления всасывающего клапана; пл – 
коэффициент плотности, учитывающий сниже-
ние производительности компрессора из-за 
перетекания рабочего тела из пространства с 
более высоким давление в пространство с 
меньшим давлением. 

В соответствии с [3], значение коэффи-
циента плотности находится в диапазоне  

0,95–0,98. Принимаем пл = 0,95.  
Объемный коэффициент определится как 

 

 

1/

1/1,1

1 2 / 1 1

1 0,025 2,31/ 0,516 1 0,89, 

m

c а p p     
  

    
  

 

где a = Vc /Vh – коэффициент вредного простран-
ства; m = 1,1 (в соответствии с [3]); а = 0,025  
(в соответствии с [3], для вертикальных компрес-
соров средней мощности). 

Коэффициент подогрева, согласно [3], 
определяется как 

0 о.с1/ .t T T   

Данная формула справедлива при рас-
смотрении холодильной техники, когда конденса-
ция происходит при температуре окружающей 
среды. Для трансформаторов теплоты, где тем-
пература конденсации выше, следует использо-
вать формулу из [4]: 

0
к

1 278
0,85,

328
t

T

T
     

где Тк – температура конденсации. 
Коэффициент полноты индикаторной диа-

граммы определяется в ходе испытаний кон-
кретного компрессора. Предварительно эту диа-
грамму можно изобразить, используя данные 
теплового расчета трансформатора теплоты 
(давления, удельные объемы), а также данные о 
наиболее характерных значениях депрессии 
для рассматриваемого вида компрессора: 

1 0,516 МПа;p    
3

1 0,24 м г;/кv   

2 2,31  МПа;p     
3

2 0,074 м /кг.v   

Депрессию на всасывании и нагнетании 
принимаем как 3–5 % от разности давлений p1 и 
p2. Принимаем среднее значение – 4 % [5]. 

Величина депрессии на всасывании и 
нагнетании компрессора рассчитывается как 

 1 2 0,04 0,04 2,31 0,516

0,07 МПа.

p p P         


 

Цикл работы одноступенчатого поршневого 
компрессора показан на рис. 1 (контур 1-2-3-4). 

В идеальном цикле процесс сжатия осу-
ществляется адиабатно и вредное пространство 
Vc отсутствует. В реальном же цикле сжатие бу-
дет идти политропно и будет иметь место расшире-
ние газа из вредного пространства в процессе 3-4. 

В первом приближении при оценке коэффици-
ента индикаторной диаграммы можно оставить 
процессы сжатия 1-2 и расширения 3-4 адиабат-
ными и в дальнейшем после определения инди-
каторного КПД компрессора с учетом всех факто-
ров можно индикаторную диаграмму уточнить, 
проведя необходимое количество итераций. 

В первой итерации индикаторная диа-
грамма компрессора строится с опорой на иде-
альный процесс сжатия (см. рис. 1, точка 2а). Да-
лее производится расчет (изложенный ниже) и 
диаграмма уточняется с учетом реального про-
цесса сжатия (рис. 1, точка 2). Ее финальный 
вид представлен на рис. 2. 

 

 
Рис. 2. Индикаторный КПД поршневого компрессора 

 
Вредный объем цилиндра компрессора 

определяется по выражению 

30,24 0,025 0,006 м /кг.c hV V a     

Для построения точки 4 необходимо на  
P-h-диаграмме найти точку с объемом вредного 
пространства 0,6 м3/кг при давлении p2 = 2,31 МПа 
и по адиабате спуститься до давления ниже р1 
на величину депрессии 0,516 – 0,07 = 0,446 МПа. 
Удельный объем составит v = 0,078 м3/кг. 

Используя машинный способ определения 
площади с помощью программы «Компас»,  
определяем отношение площадей реального и 

а) 

б) 
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идеального циклов. Это отношение и есть коэф-
фициент заполнения индикаторной диаграммы: 

и

д

1,22.
l

l
    

Как описано в [3], данное значение больше 1, 
поскольку в действительном компрессоре суще-
ствует возврат работы при расширении сжатого 
во вредном пространстве рабочего тела с дав-
лением р2 до давления р1. 

Индикаторный КПД компрессора в рас-
сматриваемом случае определяется как 

0 пл 1 ,22 0,89 0,85 0,95   0,87.i c t           

Зная индикаторный КПД компрессора в 
первом приближении, строим точку 2а на диа-
грамме ПКТН. 

Проверяем утверждения из [3]. 

В первом приближении 1,c   0 ,i t    

0,8 0,95i    для одноступенчатых компрессоров: 

1,22 0,89 1,08;c     

0 0,85.i t     

Полученные результаты расчета индика-
торного КПД и его компонентов полностью соот-
ветствую информации, представленной в [3]. 

Энтальпия фреона после сжатия с учетом 
потерь составляет 

2 1
2 1 1465, 791

1720,197 1465, 791 
1758,211кДж/кг.

0,87

а

i

h h
h h


   




 

 

По значению энтальпии h2 = 1758,211 кДж/кг 
и давлению рк = 2,31 МПа на диаграмме отме-
чается точка 2. Температура в этой точке со-
ставляет 

2 135 С.t    

По значению энтальпии h3 = h4 = 459,45 кДж/кг 
и давлению ри = 0,516 МПа на диаграмме отме-
чается точка 4. 

Удельные тепловые нагрузки в узлах теп-
лового насоса определяются как разность эн-
тальпий в критических точках: 

и 1 4 1465, 791 459,45 1006,341  кДж/кг;q h h      

к 2 3 1758,211 459,45 1298,761 кДж/кг;q h h      

сж 2 1 1758,211 1465, 791 292,42  кДж/кг.l h h      

Правильность расчета определяется про-
веркой теплового баланса: 

к и сж;q q l   

к 1006,341 292,42  1298,761 кДж/кг.q     

Тепловая нагрузка теплового насоса 
равна тепловой нагрузке конденсатора: 

тн к 1298,761кДж/кг.q q   

Коэффициент преобразования теплоты 
составляет 

к

сж

1298,761
СОР 4,441.

292,42

q

l
    

При расчете по методике [1, 2] 

СОР 4,461.  

Учет гидравлических потерь давления в 
контуре. В существующих методиках определе-
ния коэффициента трансформации трансфор-
матора теплоты не ведется учет гидравлических 
потерь давления в контуре трансформатора теп-
лоты. При этом очевидно, что они будут влиять 
на мощность компрессора и коэффициент 
трансформации теплоты. 

Для упрощения логики расчета необхо-
димо разделить фреоновый контур на участки, 
где будет жидкий, газообразный фреон и двух-
фазные среды в испарителе и конденсаторе, как 
показано на рис. 3.  

 

Рис. 3. Схема распределения потерь давления по кон-
туру ПКТН 

 

Первый участок P1 содержит следующие 
элементы: трубопровод из терморегулирующего 
вентиля (ТРВ) (в трубопроводе преимуще-
ственно жидкий хладагент) с двумя поворотами 
на 90°; испаритель; трубопровод от испарителя 
до компрессора с газообразным хладагентом 
(включает два поворота). 

Второй участок Р2 содержит следующие 
элементы: трубопровод от компрессора до кон-
денсатора (газообразный хладагент) с двумя по-
воротами; конденсатор; трубопровод от конден-
сатора до ТРВ с жидким хладагентом (включает 
два поворота). 

Соответственно, потеря давления перед 
компрессором определяется как 

1 ж и г.P P P P        

Потеря давления после компрессора со-
ставляет 

2 ж к г,P P P P        

где Рж – потери давления на участке с жидким 

хладагентом; Рг – потери давления на участке 

с газообразным хладагентом; Ри – потери дав-

ления в испарителе; Рк – потери давления в 
конденсаторе. 
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Эти потери будут влиять на цикл ПКТН, 
увеличивая работу компрессора и изменяя зна-
чения qи и qк (рис. 4). 

 

 
 
Рис. 4. Графическое отображение влияния потерь 
давления хладагента на цикл ПКТН 

 
Расчет потерь давления в трубопрово-

дах контура ПКТН. Для определения относи-
тельных длин трубопроводов возьмем ПКТН  
10 кВт. При диаметре трубки 0,01 м ее длина от 
ТРВ до испарителя и от испарителя до компрес-

сора составит примерно 0,5 м, т. е. 1

1вн

50
L

d
 . Для 

второго участка длина не меняется, но толщина 
трубки увеличивается вдвое для трубки от ком-
прессора до конденсатора, от конденсатора до 

ТРВ 2

2вн

25
L

d
 .  

Произведем расчет потерь давления на 
первом участке. Сначала определяем пара-
метры потока хладагента:  

– скорость потока жидкого хладагента 

0,5 м/с;   

– скорость потока газообразного хлада-
гента 

5  м/с;   

– плотность хладагента в жидком состоянии 

3554,2 кг м ;/   

– плотность хладагента в газообразном 
состоянии 

318  кг/м ;   

– кинематическая вязкость жидкого хлада-
гента 

7 21,79  10  м /с;    

– кинематическая вязкость газообразного 
хладагента 

7 26,03  10  м /с;    

– число Рейнольдса для жидкого хлада-
гента  

э
7

0,5 0,01
Re 27933;

1,79  10

d


 
   

 
 

– число Рейнольдса для газообразного 
хладагента  

э
7

5 0,02
Re 165837;

6,03  10

d


 
   

 
 

– коэффициент сопротивления трения для 
жидкого хладагента 

0,25 0,25

0,3164 0,3164
0,024;

Re 27933
   


 

– коэффициент сопротивления трения для 
газообразного хладагента 

0,25 0,25

0,3164 0,3164
0,0156.

Re 27933
   


 

Используем уравнение Дариси-Вейсбаха 
для определения потерь давления. В данном 
расчете принимаем допущение, что поток гомо-
генный. Хотя стоит понимать, что в жидкой фазе 
будет присутствовать пар, который будет влиять 
на расчет. Его влияние выражаем через коэф-

фициент : 

 

 

2 2
1

ж г
1

2 2
1

1вн

2

2

2 2

2 2

0,5 554,2
0,024 50 2

2

5 18
0,0156 25 2 759 Па.

2

L
P P

d

L

d

     
        

     
    

   






  

 

Расчет для второго участка аналогичен 
расчету для первого участка, так как там так же 

присутствует трубка 1

1вн

50
L

d
  с жидкостью и 

трубка 2

2вн

25
L

d
  с газом: 

ж2 г2 759  Па.P p     

Расчет потерь давления в теплообмен-
никах контура ПКТН. Расчет потерь давления в 
контуре ПКТН осложняется тем, что в контуре 
циркулирует двухфазная среда. В конденсаторе 
газ превращается в жидкость с резким уменьше-
нием объема, что создает снижение давления. В 
испарителе же, наоборот, жидкость превраща-
ется в газ и давление увеличивается. Оценка 
гидравлического сопротивления контура транс-
форматора теплоты приведена в [6]. В соответ-
ствии с [6], сопротивление контура определя-
ется как 

тр м у ст .p p p p p          

Для горизонтальных теплообменных аппа-
ратов, в соответствии с [6], можно использовать 
формулу Бо-Пиерри, она, правда, не учитывает 
влияния статического уровня, который в гори-
зонтальных аппаратах пренебрежимо мал, что 
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подтверждает [7], и к тому же статический уро-
вень испарителя будет компенсироваться при-
мерно таким же уровнем конденсатора в закры-
том контуре, что еще более снизит его влияние 
на гидравлическое сопротивление. 

Существующую формулу Бо-Пиерри для 
определения гидравлического сопротивления 
теплообменника с двухфазной средой приме-
няем для расчета полного гидравлического со-
противления испарителя: 

 
2

и ср
вн2

L
P x

d

  
    

  
. 

Среднее расходное содержание хлада-
гента составляет 

   ср 1 20,5 0,5 0,34 1 0,67.x x x      

В соответствии с диаграммой на рис. 1,  
х1 = 0,34, на выходе же из испарителя пар имеет сте-
пень сухости х2 = 1. 

Коэффициент полного сопротивления 
двухфазного потока для хладагента, загрязнен-
ного дополнительными примесями, в соответ-
ствии с [6] равен  

0,07.   

Характерные значения относительной 
длины канала, в соответствии с [6, 9], могут 
находиться в диапазоне 170–1500.  

Предварительный расчет поверхности 
теплообмена показывает, что для обеспечения 
работы испарителя мощностью 10 кВт относи-
тельная длина трубки должна составлять 

2
200  м.

0,01
L    

Полное сопротивление испарителя со-
ставляет 

 

 

2

и ср
вн

2

2

30,45
0,07 0,575 200 897 Па.

2 4,16

L
P x

d

  
    

  

   


 

Данный результат очень близок к резуль-
тату, полученному в [7] по другой методике для 
аналогичного горизонтального испарителя дли-
ной 2 м. 

Для других конструкций двухфазных тепло-
обменников значения могут быть выше [8]. В [8] 
указано, что величина потерь давления в режи-
мах работы испарителей холодильных машин не 
превышает 6–10 кПа. 

В соответствии с [8], для конденсатора 
давление по ходу движения смеси может вос-
станавливаться за счет обратного влияния со-
ставляющей ускорения. Используя формулу Бо-
Пиерри для нашего случая конденсатора, полу-
чаем подтверждение: 

 

 

2

к ср
вн

2

2

41,6
0,07 0,5 200 448  Па. 

2 13,51

L
P x

d

  
    

  

   


 

Данная формула приводится в [6] для рас-
чета испарителя, но входящие в нее значения 
позволяют правильно учитывать влияние со-
ставляющей ускорения. 

Для оценки эффективности трансформа-
тора теплоты необходимо учитывать, что кон-
струкции теплообменников в процессе конструи-
рования могут усложняться и иметь вертикальную 
компоновку. Согласно [7], потери напора при вер-
тикальной компоновке теплообменника больше в 
9 раз. В этой связи для дальнейших расчетов, в со-
ответствии с [8], принимаем величину потерь дав-
ления в обоих теплообменниках 6 кПа. 

Пересчет коэффициента трансформа-
ции теплоты ПКТН. С учетом гидравлического 
сопротивления контура трансформатора теп-
лоты (см. рис. 4) преобразуем диаграмму, пред-
ставленную на рис. 1. За счет потерь давления 
в испарителе и трубопроводах давление перед 
компрессором будет ниже расчетного на вели-

чину P1. Точку 1 смещаем вниз, оставляя на 
кривой насыщения (рис. 5). За счет потерь давле-
ния в конденсаторе и трубопроводах точка 2 под-

нимется выше на величину P2. При этом необхо-
димо учесть характер работы компрессора и его 
потерь: сохраняя угол наклона процесса 1-2, про-
водим 1`-2`параллельно 1-2 (рис. 5). 

 

 
 
Рис. 5. Построение цикла ПКТН с учетом потерь дав-
ления во фреоновом контуре 

 
В соответствии с изложенным выше, 

1 2 ж г к 6759  Па.P P P P P           
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Выше в расчете учитывалась величина 
депрессии на открытие клапанов компрессора и, 
соответственно, использовались уточненные 
значения для р1 и р2. 

Реальное давление перед компрессором 
составляет 

 1 1 1 и 0,446 0,007 0,439  МПа.P P P P         

Реальное давление после компрессора 
составляет 

 2 2 2 к 2,38 0,007 2,387  МПа.P P P P         

Работа сжатия компрессора без учета со-
противления контура равна 

сж 2 1 1758,211 1465, 791 292,42  кДж/кг.l h h      

Работа сжатия компрессора с учетом со-
противления контура равна 

сж `2 1 1779,97 1462,55 317,42 кДж/кг.l h h       

Тепловая нагрузка теплового насоса 
равна тепловой нагрузке конденсатора: 

тн к и сж 2 4   1298,761кДж/кг.q q q l h h       

тн к и сж 2 4

1779,97 459,45 1  320,52 кДж/кг.

q q q l h h        

  
 

Коэффициент преобразования теплоты 
без учета сопротивления контура равен 

к

сж

1298,761
СОР 4,441.

292,42

q

l
    

Коэффициент преобразования теплоты с 
учетом сопротивления контура равен 

к

сж

1320,52
СОР 4,2.

317,42 

q

l


   


 

При этом при расчете по методике [1, 2] 

СОР 4,461.  

При сжатии компрессором хладагента на 
18 бар (с 5 до 23 бар) сопротивление тракта со-
ставило всего 0,7 % (0,13 бар). Однако при этом 
коэффициент трансформации с учетом сопро-
тивления контура ПКТН уменьшился на 5,4 %, 
что вполне соотносится с результатами иссле-
дований [9], где снижение СОР составило 9 % с 
учетом потерь напора.  

Расчет абсорбционного трансформа-
тора теплоты. Общепринято, что расчет про-
изводится по методике [10, 11]. Однако на при-
мере с ПКТН видно влияние потерь давления в 
контуре хладагента, которое несколько снижает 
коэффициент трансформации. 

Исходные данные для расчета абсорбци-
онного трансформатора теплоты: 

1. Температура испарения tИ = 35 °C. 
2. Температура конденсации tК = 60 °C. 
3. Температура высокопотенциального (гре-

ющего) источника выбрана исходя из пределов 

работы одноступенчатой абсорбционной уста-
новки [10, 11]. В данном расчете температура 
высокопотенциального источника принимается 
tВ = 190 °С. 

4. Рабочие вещества – водоаммиачная 
смесь (H2O+NH3). 

5. Холодопроизводительность Q0 = 10 кВт. 
На рис. 6 представлена принципиальная 

схема АТН с дефлегматором и двумя регенера-
тивными теплообменниками (РТО). 

 
Рис. 6. Принципиальная схема АТН с дефлегматором 
и двумя РТО 

 
Испаритель и конденсатор в данном слу-

чае будут аналогичными представленным в 
предыдущем примере. Трубопроводная система 
контура несколько сложнее, однако принципи-
альных различий нет. Дополнительно появля-
ются два двухфазных теплообменника – абсор-
бер и генератор пара. 

Для проведения аналогии с расчетами 
ПКТН (см. рис. 5) можно представить АТН в 
виде, показанном на рис. 7.  

 

Рис. 7. Принципиальная схема распределения потерь 
давления по контуру АТН 
 

При таком рассмотрении расположение 
испарителя и конденсатора, а также трубок, вхо-
дящих в состав контура, аналогично. Отличие 
имеется в компрессоре. В данном случае ком-
прессор тепловой и представлен в виде системы 
абсорбера (А) и генератора пара (Г) и вспомога-
тельного оборудования (насос, теплообменник, 
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дроссель). Процессы, происходящие внутри теп-
лового компрессора, неидеальны и могут быть 
отражены через внутренний КПД теплового ком-
прессора, по аналогии с индикаторным КПД ме-

ханического компрессора i. Основные потери 
при этом будут сосредоточены именно в потерях 
давления в циркуляционном контуре, которые, в 
свою очередь, повлияют на мощность насоса, 
которая обычно в балансе не учитывается ввиду 
незначительности. Часто используются схемы 
АТН без насоса в тепловом компрессоре, обес-
печивая циркуляцию за счет разности плотно-
стей раствора (естественная циркуляция), при 
этом потери будут сказываться на увеличении 
подвода теплоты к генератору пара, но эти зна-
чения опять-таки несущественны. Таким обра-
зом, в качестве допущения в данном расчете 
гидравлические потери в тепловом компрессоре 
принимаются равными нулю. 

Давления чистого аммиака при соответ-
ствующих параметрах в цикле составляют: 

– pК = 26,15 бар при температуре tК = 60 оС; 
– pИ = 13,61 бар при температуре tИ = 35 оС. 
Для учета потерь давления в цикле ис-

пользуем полученные в предыдущем расчете 
значения потерь давления для аммиачного кон-
тура трансформатора теплоты. 

Реальное давление перед компрессором 
составляет 

 и и 1 и 13,61 0,07 13,54 бар. p p p p         

Реальное давление после компрессора 
составляет 

 к к 2 26,15 0,07 26,22  бар.кp p p p         

В абсорбер поступает слабый раствор с 
температурой горячего источника и рабочее 
тело с температурой низкопотенциального ис-
точника, в результате смешения выделяется 
теплота абсорбции, которую необходимо отво-
дить за счет внешнего источника. Температура 
абсорбции обеспечивается подачей воды с тем-
пературой и расходом, необходимыми для до-
стижения требуемой температуры. Принимаем 

А 5 Сt    и считаем, что из абсорбера отводится 

теплоноситель с температурой А К 60 С,t t     

т. е. 4 К 60 Сt t   . 

Определяем концентрацию крепкого рас-
твора (из точки 4 (рис. 8) опускаем вертикальную 
линию до шкалы концентраций): 

0,583  кг/кг.RХ   

На пересечении концентрации XR и давле-

ния в генераторе Г Кp p  определяем точку 1 

(параметры крепкого раствора в состоянии 
насыщения на входе в генератор пара) и темпе-
ратуру в ней: 

1 92 С.t     

 

 

Рис. 8. Зависимость энтальпии от концентрации ам-
миака 

 
Определяем параметры слабого раствора 

после генератора в точке 2. Принимаем темпе-
ратуру недогрева в теплообменнике генератора 

пара Г 10 Сt   , определяем температуру сла-

бого раствора после генератора и отмечаем ее 
на диаграмме по t2 и pГ = pК: 

2 В Г 190 10 180  С.t t t       

Затем определяем и концентрацию рас-
твора. Концентрация слабого раствора (из точки 2 
(рис. 8) опускаем вертикальную линию до шкалы 
концентраций) составляет 

0,165  кг/кг.АХ   

Рассчитываем регенеративный теплооб-
менник растворов и определяем точку 3  
(насыщенный раствор после дроссельного вен-

тиля). Принимаем РТО.Р 10  СТ    и определяем 

температуру слабого раствора после теплооб-
менника, наносим точку 3 на диаграмму по t3 и XA: 

3 4 РТО.Р 60 10 70 С.t t Т         

Температура пара после генератора рас-
считывается как  

1 2
5*

92 180
136 С.

2 2

t t
t   

     

Расположение точки 5 определяется с по-
мощью вспомогательных кривых (предварительно 
определив пересечение изобары давления  
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генератора и данной изотермы). При этом  
давление генерации принимается равным давле-
нию конденсации. 

При наличии дефлегматора в определе-
нии точки 5 появляются некоторые изменения. 
За счет наличия дополнительного теплообмен-
ника, охлаждающего идущий после генератора 
пар, необходимо учитывать дополнительное по-
вышение концентрации пара с учетом потерь 

давления 2 кp p   .  

При наличии дефлегматора необходимо 
при определении точки 5 продолжить изотерму 
до пересечения с линией концентрации, равной 
Х = 0,95–0,99. Это значит, что пар после дости-
жения состояния насыщения (как в обычной 
схеме АТН) при наличии дефлегматора будет и 
дальше повышать свою концентрацию, при этом 
перегреваясь. Пересечение изотермы точки 5 и 
концентрации X обозначается точкой, называе-

мой полюсом очистки ().  
Из точки, обозначающей полюс очистки, 

по выбранной концентрации опускается перпен-
дикуляр к пересечению с изобарой высокого 
давления в цикле в области насыщенного пара. 
Это пересечение и будет точкой 5 [10, 11]. 

Концентрация пара после дефлегматора 
принимается равной 

0,995  кг/кг.DХ   

Из этого следует, что количество флегмы 
составляет 

1

1

0,995 0,985
0,025,

0,985 0,585
D

R

Х Х
R

Х Х





 
  

 
 

где 1Х   – концентрация пара, равновесная креп-

кому раствору ( 1 0,985  кг/кгХ   ); R – количество 

флегмы, кг/кг. 
Определяем параметры пара на выходе 

из испарителя. Используем изотерму низкотем-
пературного источника. 

Высшая температура кипения равна 

8 и 35 С.t t     

Рассчитываем регенеративный теплообмен-
ник агента. Принимаем разность температур в теп-

лообменнике РТО-А 5 СТ    и определяем темпе-

ратуру переохлажденной жидкости после РТО-А: 

7 8 РТО-А 35 5 40  Сt t Т       . 

Уравнение баланса теплообменника 
имеет вид 

6 7 9 8.h h h h    

Из этого уравнения можно получить значе-
ние пара рабочего агента в точке 9 – после РТО-А: 

9 6 7 8 284 181,7 1296

1398,3  кДж / кг.

h h h h      


 

Определяем энтальпию и затем темпе-
ратуру в точке 1. Для вычисления энтальпии 

предварительно вычислим кратность циркуля-
ции раствора: 

0,995 0,16
1,986

0,585 0,16
D A

R A

X X
f

X X

 
  

 
. 

Кратность циркуляции слабого раствора 
составляет 

1 0,986f   . 

Энтальпия крепкого раствора, поступаю-
щего в генератор пара, определяется по формуле 

   1 4 2 3

1 1,986 1
40 680 182

1,986

287,2 кДж/кг.

f
h h h h

f

 
      



 

По h-X-диаграмме (рис. 8) определяем 
температуру в точке 1 (насыщенная жидкость 
после насоса): 

1 110 Сt   . 

Определяем изменение температур сред 
в регенеративном теплообменнике: 

– охлаждение слабого раствора 

Т.СЛ 2 3 180 70 110 СТ t t       ; 

– нагрев крепкого раствора 

Т.СЛ 1 4 110 60 50 СТ t t        . 

Количество теплоты, отводимое охлажда-
ющей водой, составляет 

   д 1 5 11 1 0,025 1415

1364 0,025 287,2 79 кДж / кг.

q R h h R h       

   
 

Энтальпии в узловых точках цикла состав-
ляют: 

– в точке 1 (насыщенная жидкость после 
насоса)  

1 287,2 кДж/кг;h   

– в точке 2 (насыщенная жидкость на вы-
ходе из генератора пара) 

2 680  кДж/кг;h   

– в точке 3 (насыщенная жидкость после 
дроссельного вентиля) 

3 182 кДж/кг;h   

– в точке 4 (насыщенная жидкость на вы-
ходе из абсорбера) 

4 40  кДж/кг;h   

– в точке 5 (пар рабочего тела на выходе 
из генератора пара) 

5 1364 кДж/кгh  ; 

– в точке 6 (переохлажденная жидкость на 
выходе из конденсатора) 

6 284  кДж/кг;h   

– в точке 7 (влажный пар после дроссель-
ного вентиля) 

7 181,7 кДж/кг;h   
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– в точке 8 (насыщенный пар на выходе из 
испарителя) 

8 1296 кДж/кг;h   

– в точке 9 (перегретый пар после паро-
вого переохладителя) 

9 1398,3 кДж/кг.h   

Расчет характеристик цикла. Произве-
дем расчет следующих показателей энергетиче-
ской эффективности цикла: 

– удельная холодопроизводительность 

O 9 7 1398,3 181,7 1216,6  кДж/кг;q h h      

– удельное тепло конденсации 

К 5 7 1364 181,7 1182,3  кДж/кг;q h h      

– удельное тепло абсорбции 

     

 
А 9 3 3 4 1398,3 182

1,986 182 40 1  498,3 кДж/кг;

q h h f h h      

  
  

– удельное тепло генерации 

     

 

Г 5 2 2 1 д 1364 680

1,986 680 287,2 79 1543 кДж/кг;

q h h f h h q       

   
 

– подведенная теплота  

подв Г 0 1543 1216,6 2759,6  кДж/кг;q q q      

– отведенная теплота  

отв К А Д 1182,3 1498,3 79  

2759,6 кДж/кг;

q q q q      


 

– тепловой баланс  

подв отв 0q q    ; 

– удельный объем крепкого раствора 

0,001 0,001
0,00126

1 0,35· 1 0,35·0,583R

v
X

  
 

; 

– массовый расход хладагента 

0

0

10
0,008 кг/с;

1216,6

Q
М

q
    

– тепло генерации 

Г Г 0,008·1543 12,683  кВтQ Мq   ; 

– тепло абсорбции 

А А 0,008·1498,3 12,315  кВтQ Мq   ; 

– тепло конденсации 

К К 0,008·1182,3 9,718 кВтQ Мq   ; 

 – тепло испарения 

И И 0,008·1216,6 10  кВтQ Мq   ; 

– тепло дефлегмации 

д д 0,008·79 0,65 кВт;Q Мq    

– холодильный коэффициент 

О

Г

10
0,788;

12,683 

Q

Q
     

– коэффициент трансформации теплоты 

К А д

Г

1182,3 1498,3 79
1 ,788,

1543

Q Q Q

Q

   
     

(до учета потерь давления в контуре  = 1,795). 
Коэффициент трансформации АТН с уче-

том потерь давления контура хладагента изме-
нился на 0,4 %, что существенно меньше, чем у 
ПКТН (5,4 %), и объясняется особенностями 
цикла АТН, построение которого представлено 
на рис. 8.  

Выводы. Модернизированная методика 
расчета трансформаторов теплоты, учитываю-
щая влияние потерь давления хладагента в кон-
туре, позволяет более точно рассчитывать пока-
затели энергетической эффективности, в част-
ности коэффициент трансформации. Получен-
ные результаты показывают, что при расчете по 
предложенной методике коэффициент транс-
формации для АТН отличается не существенно – 
на 0,4 %, по сравнению с расчетом по стандарт-
ным методикам. А для ПКТН отличие составляет 
уже 5,4 %, что ощутимо влияет на дальнейшие 
расчеты схем с трансформаторами теплоты. В 
связи с этим на практике для расчета АТН можно 
потерями давления контура пренебрегать, а для 
ПКТН их необходимо учитывать. 

Данное исследование проводится в рам-
ках разработки комбинированных трансформа-
торов теплоты и оценки их энергетической эф-
фективности и встраивается в расчеты сложных 
комбинаций АТН и ПКТН. 
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