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Рассмотрен теоретический цикл теплового насоса, реализуемый в том числе на базе поршневой 
длинноходовой тихоходной компрессорной ступени при фиксированных температурах воспри-
нимающего теплоносителя. Энергетическими составляющими являются индикаторная мощность 
компрессора, тепловая мощность потребителя, дополнительная тепловая мощность, подводи-
мая к рабочему телу теплового насоса перед процессом сжатия, а также дополнительная тепло-
вая мощность, подводимая к рабочему телу теплового насоса или отводимая от него в процессе 
сжатия. В качестве независимых параметров регулирования рассмотрены: соотношение мас-
совых расходов рабочего тела теплового насоса и воспринимающего теплоносителя; перегрев 
рабочего тела теплового насоса на всасывании и показатель политропы сжатия.
Выполнен анализ возможных расчетных и нерасчетных режимов работы теплового насоса при 
фиксированных режимных параметрах потребителя. Разработана методика определения тер-
модинамической эффективности идеального теплового насоса при различных способах регу-
лирования температуры конденсации. Исследована взаимосвязь коэффициента преобразования 
теплового насоса с различными способами регулирования температуры конденсации при ис-
пользовании в качестве его рабочего тела водяного пара. Представленные результаты теорети-
ческого анализа отражают характер зависимости тепловой мощности и коэффициента преобра-
зования теплового насоса от соотношения массовых расходов воспринимающего теплоносителя 
и рабочего тела теплового насоса, показателя политропы процесса сжатия, перегрева пара на 
всасывании. 

Ключевые слова: тепловой насос, регулируемая температура конденсации, коэффициент преоб-
разования, теоретический цикл, поршневой компрессор, водяной пар. 

Введение

Тепловые насосы (далее — ТН) позволяют ре-
ализовать одну из наиболее эффективных энер-
госберегающих технологий, применяемую в раз-
личных отраслях техники и производства [1–12].  
В мировой практике всё большее внимание уделя-
ется совершенствованию конструкций ТН и уве-
личению объёмов их производства [13–15]. При 
этом энергоэффективность — один из основных 
критериев технического уровня энергетических 
систем на базе ТН, который в большинстве случа-
ев определяется величиной коэффициента преоб-
разования КТ. Анализ публикаций, посвящённых 
исследованию термодинамической эффективности 
ТН, показывает, что величина КТ определяется от-
ношением суммарной тепловой мощности (тепло-
производительности) ТН к затраченной на привод 
компрессора электрической мощности и зависит  
от выбора рабочего тела ТН, от величины и со-
отношения температур источника и потребителя 
тепловой энергии, от величины переохлаждения 
рабочего тела после конденсатора, от величины по-
казателя политропы процесса сжатия рабочего тела 
ТН [1, 2, 4–6, 8, 14, 16–21]. Однако в общем слу-

чае привод компрессора может быть реализован  
и от других источников энергии, например, за счёт 
преобразования тепловой энергии (в цикле Ренки-
на) или химической (преобразованной в теплоту 
сгорания в циклах двигателей внутреннего сгора-
ния) в механическую. Кроме того, при реализации 
цикла ТН помимо энергии, преобразованной в ком-
прессоре, к его рабочему телу может подводиться 
(или отводиться) тепловая энергия от других, до-
полнительных источников. Поэтому в рассматрива-
емом случае величину коэффициента преобразова-
ния КТ представляется возможным принимать как 
отношение суммарной тепловой мощности (тепло-
производительности) ТН к суммарной затрачен-
ной мощности, в том числе на привод компрессора  
и от дополнительных источников тепловой энергии. 
С учётом этого в работе [21] выполнен предвари-
тельный анализ взаимосвязи интегральных характе-
ристик и энергоэффективности ТН на базе тихоход-
ной длинноходовой компрессорной ступени [22, 23] 
с показателем политропы процесса сжатия, темпе-
ратурой кипения, величиной перегрева на всасыва-
нии, разностью температур конденсации и кипения; 
однако при этом не учитывались эксплуатационные 
параметры потребителя тепловой энергии. 
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На практике эффективность ТН, безусловно, 
связана с режимом работы потребителя тепло-
вой энергии, трансформируемой ТН от источника  
на новый температурный уровень (рис. 1). И ос-
новным техническим требованием к ТН является 
повышение температуры воспринимающего тепло-
носителя (т.е. рабочего тела потребителя тепловой 
энергии) на величину ΔТ

п
 =Т

п2
–Т

п1
=Т

6
–Т

4
. При 

этом температура конденсации Т
к
 на участке фазо-

вого перехода 2-3 определяется температурой вос-
принимающего теплоносителя Т

п
*=Т

к
, до которой 

последний нагревается на участке 4-5 (ΔТ*=Т
п
*–

Т
п4
=Т

5
–Т

4
), а температура нагнетания компрессора 

Т
н
=Т

1
 в общем случае может существенно превы-

шать требуемую величину Т
п2
=Т

6
. В этом случае 

величина тепловой мощности, подведённой к вос-
принимающему теплоносителю, составит Q

пƩ=m
п 
∙ 

С
п
∙ ΔТ

п
, а величина суммарной тепловой мощности 

ТН составит QƩ=m(r+С
р
∙ ΔТ

к
), где ΔТ

к
=Т

н
–Т

к
; по-

этому при Т
н
>Т

6
 ТН работает в нерасчётном ре-

жиме и вырабатывает излишнюю применительно  
к поставленной задаче тепловую мощность 
ΔQƩ=QƩ–Q

пƩ. На рис. 2 такой режим ТН пред-
ставлен циклом 1–2–3–4–5–1. В связи с этим 
становится актуальным вопрос обеспечения энер-
гетического баланса QƩ=Q

пƩ. Очевидно, что это вы-
полнимо при выполнении следующего условия:

Т
к
 = (r + С

р
∙ Т

н
 – С

п
∙ ΔТ

п
∙ m

п
/m)/С

р
.      (1)

Так как Т
н
 = f (T

вс
, n), а T

вс
 = Т

0
 + ΔТ

0
, то

Т
к
 = f(m

п
/m, ΔТ

0
, n).                     (2)

Взаимосвязь величин, составляющих зависи-
мость (2), отражена на рис. 2. При Т

н
>Т

к
 умень-

шение величины (Т
н
–Т

к
) может быть обеспечено, 

например, за счёт снижения величины политропы 
процесса сжатия n (цикл 1–2IV–3–4–5–1), а ус-
ловие Т

н
=Т

к
 может быть обеспечено путём измене-

ния соотношения m
п
/m (цикл 1–2I–3I–4I–5I–1), 

увеличения перегрева на всасывании (цикл 1–2II–
3II–4II–5II–1), увеличения показателя политро-
пы процесса сжатия (цикл 1–2III–3III–4III–5III–1).  
В каждом из указанных вариантов существенно 
изменяются режимы работы теплообменного обо-
рудования и компрессора ТН (например, макси-
мальное давление в компрессорной ступени имеет 
место при (Т

н
–Т

к
)=0; на рис. 2 процесс конденса-

ции 30–40 начинается сразу после завершения про-
цесса сжатия при Р

н
=Р

к0
); логично предположить, 

что при этом изменяется и его термодинамическая 
эффективность. 

В связи с этим представляется целесообразным 
выполнить оценку термодинамической эффектив-
ности энергетической системы на базе ТН (рис. 3), 
включающей в себя контур ТН А, контуры потре-
бителя В и источника С тепловой энергии, а также 
возможные дополнительные источники (D и частич-
но С) и потребители D тепловой энергии, при раз-
личных способах регулирования величины темпера-
туры конденсации и фиксированных температурах 
воспринимающего теплоносителя. Здесь суммарная 
тепловая мощность источника Q

иƩ=Q
0
+QΔТ

0
 (Q

0
 — 

тепловая мощность фазового перехода (испарения) 
рабочего тела ТН).

Рис. 1. Расчётная схема системы ТН — потребитель 
(воспринимающий теплоноситель): А — область 

конденсации рабочего тела ТН; В — область охлаждения 
рабочего тела ТН без его фазовых превращений; 

1–2 — изменение температуры рабочего тела ТН в процессе 
охлаждения  от температуры нагнетания до температуры 
кипения; 2–3 — температура рабочего тела ТН в области 

его конденсации; 4–5 — изменение температуры 
воспринимающего теплоносителя в области конденсации 

рабочего тела ТН; 5–6 — изменение температуры 
воспринимающего теплоносителя в области охлаждения 

рабочего тела ТН без его фазовых превращений
Fig. 1. Calculation scheme of the HP — consumer system 

(perceiving coolant): A — area of condensation of the working 
fluid HP; B — region of cooling of the HP working fluid 
without its phase transformations; 1–2 — change in the 

temperature of the HP working fluid in the process of cooling 
from the discharge temperature to the boiling temperature; 
2–3 — temperature of the HP working fluid in the area of 
its condensation; 4–5 — change in the temperature of the 

receiving coolant in the area of condensation of the HP working 
fluid; 5–6 — change in the temperature of the receiving coolant 
in the area of cooling of the HP working fluid without its phase 

transformations

Рис. 2. P-i — диаграмма с различными способами реа-
лизации цикла ТН: 1–2–3–4–5–1 — цикл ТН при Т

н
>Т

п2
 

(без регулирования величины температуры конденсации); 
1–2I–3I–4I–5I–1 — цикл ТН при Т

н
=Т

п2
 (при регулировании 

путём изменения соотношения m
п
/m);  

1–2II–3II–4II–5II–1 — цикл ТН при Т
н
=Т

п2
 (при регулировании 

путём изменения величины перегрева рабочего тела ТН); 
1–2III–3III–4III–5III–1 — цикл ТН при Т

н
=Т

п2
  

(при регулировании путём дополнительного подогрева  
сжимаемого рабочего тела ТН); 1–2IV–3–4–5–1 — цикл ТН 

при Т
н
>Т

п2
 (при регулировании путём охлаждения  
сжимаемого рабочего тела ТН)

Fig. 2. P-i — diagram with different ways to implement 
the HP cycle: 1–2–3–4–5–1 — HP cycle at Т

н
>Т

п2
 (without 

regulation of the condensation temperature value); 
1–2I–3I–4I–5I–1 — HP cycle at Т

н
=Т

п2
 (with regulation by 

changing the ratio m
п
/m); 1–2II–3II–4II–5II–1 — HP cycle at 

Т
н
=Т

п2
 (when regulated by changing the overheating value 

of the HP working fluid); 1–2III–3III–4III–5III–1 — HP cycle 
at Т

н
=Т

п2
 (when regulated by additional heating of the HP 

compressible working fluid); 1–2IV–3–4–5–1 — HP cycle at 
Т

н
>Т

п2
 (when regulated by cooling the compressible 

HP working fluid)
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Методика расчёта

Объектом исследования является ТН в соста-
ве энергетической системы, структура которой 
описана выше (рис. 3). Предмет исследования —  
взаимосвязь термодинамической эффективности 
рассматриваемого ТН с различными способами 
(технологиями) регулирования величины темпера-
туры конденсации рабочего тела ТН. Рассмотрим 
теоретические циклы идеального ТН [2, 8, 19], 
в которых отсутствует переохлаждение рабоче-
го тела после конденсатора; температуры кипе-
ния Т

0
 ТН, начальная Т

п1
 и конечная Т

п2 
темпера-

туры воспринимающего теплоносителя являются 
фиксированными при различных температурах 
конденсации Т

к
; процесс сжатия рабочего тела  

в компрессоре ТН происходит при постоянном по-
казателе политропы n (при этом возможны: ади- 
абатный процесс сжатия (n=k), процесс сжатия  
с интенсивным отводом тепла от рабочего тела 
(n<k), процесс сжатия с интенсивным подводом 
тепла к рабочему телу (n>k)) (рис. 2); необратимые 
потери энергии во всех элементах ТН пренебре-
жимо малы (рис. 1, 2). При этом термодинамиче-
ские и теплофизические свойства рабочего тела ТН  
и воспринимающего теплоносителя в рассматрива- 
емых процессах зависят от их температуры [24–
26]. Кроме того, с учётом рассматриваемого диапа-
зона величин параметров состояния представляется 
корректным принять допущение о том, что рабочее 
тело ТН и воспринимающий теплоноситель — иде-
альные газы [27, 28]. Отметим, что в общем случае 
воспринимающий теплоноситель может являться, 
например, жидкостью c теплоёмкостью С

п
.

С учётом принятых допущений и структуры 
рассматриваемой энергетической системы (в том 
числе наличия дополнительных источников) коэф-
фициент преобразования К

Т
 и его составляющие 

целесообразно определять по следующим зависи- 
мостям: 

К
Т
 = QƩ/(Nинд

 +Q
n
+QΔТ0

)          (3)

где QƩ — суммарная тепловая мощность ТН:

QƩ = Qф + Qк; Qф = m∙ r; Qк = m∙C
Р
(Т

Н
 – Т

К
);

QƩ = m[r +C
Р
(Т

Н
 – Т

К
)];               (4)

или суммарная тепловая мощность, подводимая  
к воспринимающему теплоносителю:

Q
пƩ = m

п
∙C

рп
(Т

п2
–Т

п1
);                 (5)

QΔТ0
 — тепловая мощность, подводимая к рабочему 

телу ТН после окончания процесса парообразова-
ния до начала процесса сжатия (ΔТ

0
 — температура 

перегрева):

QΔТ0
 = m∙C

р
∙ΔТ

0
;                      (6)

Q
n
 — тепловая мощность, подводимая к рабочему 

телу ТН или отводимая от него в процессе сжатия 
[28]:

Q
n
 = (k – n)∙N

инд
/(n – 1);             (7)

N
инд

 — индикаторная мощность идеального ком-
прессора [27, 28]:

N
инд

 = [n/(n–1)]∙m∙R∙T
вс
∙[(P

н
/P

вс
)(n–1)/n – 1],

где Р
н
 = Р

к
; Р

вс
 = Р

0
; Т

вс
 = T

0
+ΔT

0
 и (P

н
 / P

вс
)(n–1)/n =  

=Т
н
/(T

0
+ΔT

0
).

Тогда

N
инд

 = [n/(n–1)]∙m∙R∙(T
0
+ΔT

0
)∙[Т

н
/(T

0
+ΔT

0
) – 1]

или

N
инд

 = [n/(n–1)]∙m∙R∙(Т
н
–T

0
–ΔT

0
).        (8)

С учётом соотношений (4) … (8) выражение (3) 
можно представить в следующем виде:

К
Т
 = [r + C

p
∙(Т

н
–Т

к
)]/{[n∙(2n–k–1)/(n–1)2] ×  

× R∙(T
н
 – T

0
)+ΔT

0
∙[C

p
 – R∙n∙(2n–k–1)/(n–1)2]}. (9)

Из формального анализа выражения (9) следу-
ет, что величина коэффициента преобразования 
зависит от термодинамических и теплофизических 
свойств рабочего тела, циркулирующего в контуре 
ТН: К

Т
 = f(r, C

Р
, R, k), причём, как было отмече-

но выше, некоторые из них зависят от режимных 
параметров (r=f(Т); C

Р
=f(Т)). Коэффициент пре-

образования напрямую зависит и от режимных 
параметров ТН: К

Т
 = f(Т

н
, T

0
, ΔT

0
, Т

к
, n). С учётом 

предварительного анализа, представленного выше, 
принимаем в качестве фиксированных величин 
Т

н
=T

п2
, Т

п1
 и T

0
. Тогда К

Т
 = f(Т

к
, ΔT

0
, n) или, с учётом 

(2), К
Т
 = f(m

п
/m, ΔT

0
, n). 

Результаты расчёта и их анализ

На рис. 4–6 представлены результаты расчётов, 
выполненные для следующих условий однозначно-
сти: рабочее тело ТН и воспринимающий теплоно-
ситель в системе потребителя тепловой энергии — 
водяной пар; Т

н
=T

п2
=473 К; Т

п1
=373 К; T

0
=373 К;  

0,03 ≤ m/m
п 
≤ 0,15; 0 ≤ ΔT

0 
≤ 363 К; 1,2 < n ≤1,45). 

Пример расчёта, проведённый для условия n=k 
и ΔT

0
 = 0, показывает, что взаимосвязь между со-

Рис. 3. Принципиальная схема энергетической системы 
на базе ТН: А — контур ТН; В — контур (линия) 
потребителя (воспринимающий теплоноситель); 

С — источник тепловой мощности; D — дополнительный 
источник (потребитель) тепловой мощности; 

1 — компрессор; 2 — теплообменник-конденсатор; 
3 — дроссельное устройство; 

4 — теплообменник-испаритель
Fig. 3. Schematic diagram of the energy system based on HP: 

A — HP circuit; B — contour (line) of the consumer (perceiving 
coolant); C — source of thermal power; D is an additional 

source (consumer) of thermal power; 1 — compressor; 
2 — heat exchanger-condenser; 3 — throttle device; 

4 — heat exchanger-evaporator
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отношением массовых расходов рабочего тела ТН  
и воспринимающего теплоносителя с величиной 
температуры кипения рабочего тела ТН (см. соотно-
шения (1), (2)) обеспечивает эффективное регулиро-
вание работы ТН: при уменьшении m/m

п
 снижается 

величина Т
к
 (соответственно, снижаются давление 

нагнетания Р
н
=Р

к
 и индикаторная мощность), что 

обеспечивает повышение термодинамической эф-
фективности. В рассматриваемом примере коэф-
фициент преобразования может увеличиться более 
чем на 10 % (см. рис. 4, на котором К

т
*=К

т
i/К

т
max,  

ΔQƩ*=ΔQƩ
i/QƩ(Тк=Тп2)

). Снижение температуры кон-
денсации приводит также к увеличению доли кон-
вективной составляющей до 20 % от суммарной 
тепловой мощности ТН; при этом растёт величина 
удельной теплоты парообразования, что, в свою 
очередь, обеспечивает увеличение суммарной те-
пловой мощности ТН в целом. В рассматриваемом 
диапазоне изменения m/m

п
 и Т

к
 увеличение QƩ со-

ставляет более 10 % по сравнению с режимом при 
максимальной температуре конденсации Т

к
=T

п2
 

(рис. 2, 4). Важно, что снижение Т
к
 обусловливает 

уменьшение давления конденсации и, соответствен-
но, давления нагнетания компрессорной ступени. 
Это даёт возможность выбирать для комплектова-
ния ТН компрессорное оборудование из расширен-
ного перечня, в том числе различные конструкции 
поршневых, ротационных и центробежных машин. 
Таким образом, рассмотренный способ регулиро-
вания Т

к
 путём изменения соотношения массовых 

расходов рабочих веществ в контурах ТН и потре-
бителя является достаточно универсальным и при-
меним практически к любым типам компрессоров. 
Возможные ограничения по его применению, свя-
занные со свойствами рабочих веществ, а также  
с режимными параметрами ТН и потребителя, по-
требуют проведения дополнительного анализа; эта 
задача выходит за рамки данной статьи.

На рис. 5 представлены результаты анали-
за влияния величины перегрева рабочего тела 
ТН перед началом процесса всасывания при n=k  
и m/m

п
=const (здесь К

т
*=К

т
/К

т
ΔT0=0, Т

к
*= 

=Т
к
/Т

к
ΔT0=0, QΔТ0

*=QΔТ0
/QΔТ0=30 К

). Как видим, уве-
личение ΔT

0
 приводит к снижению температуры 

кипения. Как следует из диаграммы на рис. 2, это 
сопровождается снижением давления конденсации 
и давления нагнетания компрессорной ступени, что 
позволяет ожидать уменьшения индикаторной мощ-
ности и, соответственно, увеличения термодинами-
ческой эффективности ТН. Однако из полученных 
результатов следует, что при этом наблюдается 
снижение коэффициента преобразования (до 10 %  
в рассматриваемом диапазоне изменения ΔT

0
), что 

объясняется увеличением количества тепловой 
мощности QΔТ

0
, подводимой от дополнительно-

го источника. Необходимо отметить, что в данном 
случае увеличение температуры начала процесса 
сжатия не приводит к увеличению температуры на-
гнетания компрессорной ступени, что имеет место 
при фиксированной величине давления нагнетания 
[27, 28]. Теоретически это позволяет применять дан-
ный способ регулирования величины температуры 
конденсации практически для всех существующих 
конструкций компрессоров. По сравнению с пре-
дыдущим способом этот имеет ряд очевидных не-
достатков: для его реализации необходимо наличие 
дополнительного источника тепловой энергии; при 
увеличении перегрева рабочего тела ТН снижает-
ся коэффициент преобразования. По-видимому,  
на практике регулирование ТН путём изменения 

Рис. 4. Взаимосвязь температуры кипения с соотношением 
массовых расходов рабочего тела ТН и воспринимающего 

теплоносителя и их влияние на относительный 
коэффициент преобразования К

т
*, на относительное 

изменение суммарной тепловой мощности ТН ΔQƩ* 
и на изменение доли конвективной составляющей 

в суммарной тепловой мощности ТН
Fig. 4. The relationship of the boiling point with the ratio of 

the mass flow rates of the HP working fluid and the receiving 
coolant and their influence on the relative conversion 
coefficient К

т
*, on the relative change in the total heat 

output of the HP ΔQƩ* and on the change in the share of the 
convective component in the total heat output of the HP

Рис. 5. Влияние величины перегрева рабочего тела ТН ΔT
0
 

на относительное изменение коэффициента трансформации 
К

Т
*, на относительное изменение температуры кипения T

к
*  

и на относительную тепловую мощность  
от дополнительного источника QΔТ

0
*

Fig. 5. The influence of the overheating value of the working 
fluid HP ΔT

0
 on the relative change in the transformation ratio 

К
Т
*, on the relative change in the boiling point T

к
*  and on the 

relative heat power from the additional source QΔТ
0
*

Рис. 6. Влияние величины показателя политропы процесса 
сжатия рабочего тела ТН на относительное изменение 
коэффициента трансформации К

Т
*, на относительное 

изменение давления кипения Р
к
* и на относительную 

величину дополнительной тепловой мощности Q
сж

*
Fig. 6. The influence of the value of the polytropic index
of the process of compression of the working fluid HP 
on the relative change in the transformation ratio К

Т
*, 

on the relative change in the boiling pressure Р
к
* 

and on the relative value of the additional 
heat power Q

сж
* 
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ΔT
0 
целесообразно лишь при необходимости обе-

спечения более низкого давления нагнетания имею-
щейся компрессорной ступени и при невозможно-
сти полностью или частично решить эту проблему 
путём изменения соотношения m/m

п
. 

На рис. 6 представлены результаты расчётов, 
отражающие влияние величины показателя по-
литропы процесса сжатия на термодинамическую 
эффективность ТН при наличии дополнительного 
подогрева или охлаждения сжимаемого рабочего 
тела ТН при ΔT

0
=0 и m/m

п
=const (здесь К

т
*=К

т
/

К
т
n=k, P

к
*=P

к
/P

к
n=k, Q

сж
*=Q

сж
/[R∙(Т

п2
–Т

0
)]). Зависи-

мость К
т
**получена для условия  ΔT

0
>0. Изменение 

величины n вполне ожидаемо связано с изменени-
ем величины и направления подвода (отвода) тепло-
вой мощности Q

сж
, а также с изменением величины 

давления конденсации (нагнетания). Однако харак-
тер изменения коэффициента преобразования при 
n<k существенно отличается от того, как изменя-
ется К

т
 при n>k. Так, при n>k величина К

т
 прак-

тически не изменяется несмотря на то, что P
к
=P

н 

заметно снижается и, соответственно, снижается 
индикаторная мощность компрессорной ступени. 
Это связано с тем, что на этом участке изменения 
величины показателя политропы процесса сжатия 
к рабочему телу ТН подводится тепловая мощность 
от дополнительного источника, которая нивелирует 
влияние снижения индикаторной мощности на К

т
. 

Тогда как при n<k величина К
т
  заметно возрастает 

с уменьшением величины n несмотря на возраста-
ние давления нагнетания (конденсации). Это связа-
но с тем, что, во-первых, при интенсивном охлаж-
дении сжимаемого газа снижается затрачиваемая 
на сжатие индикаторная мощность (при некотором 
фиксированном соотношении давлений нагнета-
ния и всасывания [27, 28]), во-вторых, отводимая  
от сжимаемого рабочего тела ТН тепловая мощность 
«возвращается» в контур рассматриваемой энерге-
тической системы. Поскольку задачей данной ста-
тьи является теоретический анализ термодинамиче-
ской эффективности ТН в составе рассматриваемой 
энергетической системы, не будем останавливаться 
на практических аспектах реализации данного спо-
соба регулирования температуры конденсации ТН. 
При этом необходимо подчеркнуть, что, в отличие 
от двух предыдущих способов, регулирование ве-
личины Т

к
  путём изменения величины n является 

достаточно уникальной технологией и применимо 
в ограниченном количестве конструкций компрес-
сорных ступеней. Например, при повышенных 
требованиях к чистоте сжимаемого рабочего тела 
такой способ регулирования может быть успеш-
но реализован при использовании несмазываемых 
поршневых длинноходовых ступеней, в том числе 
в высокотемпературных технологических системах 
[21–23]. Одним из преимуществ такой конструк-
ции является возможность использования тепловой 
мощности, отводимой от рабочего тела ТН в про-
цессе сжатия через стенки цилиндра, для перегрева 
рабочего тела ТН перед началом процесса всасыва-
ния без привлечения внешних дополнительных ис-
точников тепловой энергии (на рис. 6 зависимость 
К

т
** получена для условия  ΔT

0
=60 К).   

Выводы и заключение

Для оценки термодинамической эффективности 
ТН в составе энергетической системы, включающей 
в себя контур ТН, контуры потребителя и источни-
ка, а также возможные дополнительные источники 

и потребители тепловой энергии, разработана ме-
тодика расчёта коэффициента трансформации иде-
ального ТН. Выполнен анализ теоретических циклов 
ТН при фиксированных температурных параметрах 
воспринимающего теплоносителя, реализующие 
различные способы регулирования температуры 
конденсации: путём изменения соотношения мас-

Таблица 1. Условные обозначения и индексы
Table 1. Symbols and indexes

Обозна- 
чение

Наименование
Единица

изме- 
рения

ТН Тепловой насос

К
т

Коэффициент преобразования

QƩ, QиƩ, 
QпƩ

Суммарная тепловая мощность ТН, 
источника и потребителя

Вт

Q
ф

Тепловая мощность процесса 
конденсации

Вт

Q
к

Тепловая мощность процесса 
охлаждения сжатого рабочего тела 
ТН

Вт

QΔТ0

Тепловая мощность, подводимая 
к рабочему телу ТН при его 
перегреве

Вт

Q
n

Тепловая мощность, подводимая 
к рабочему телу ТН или отводимая 
от него в процессе сжатия

Вт

k Показатель адиабаты

n
Показатель политропы процесса 
сжатия

T
0
, T

вс
, 

T
к
, T

н

Температуры кипения, конденсации 
и нагнетания

К

Т
п1
,
 
Т

п2

Начальная и конечная температура 
рабочего тела потребителя 
(воспринимающего теплоносителя)

К

Т
и1
,
 
Т

и2

Начальная и конечная температура 
рабочего тела источника

К

Т
ст1

,
 
Т

ст2

Начальная и конечная температура 
рабочего тела, охлаждающего стенки 
цилиндра

К

Т
п
*

Температура рабочего тела 
потребителя (воспринимающего 
теплоносителя) на выходе из области 
конденсации рабочего тела ТН

К

Т
и
*

Температура рабочего тела 
источника на входе в область 
кипения рабочего тела ТН

К

ΔT
0

Перегрев паров рабочего тела 
на всасывании в компрессор

К

m Массовый расход рабочего тела ТН кг/с

m
п

Массовый расход рабочего тела 
потребителя (воспринимающего 
теплоносителя)

кг/с

N
инд

Индикаторная мощность 
компрессора

Вт

R Газовая постоянная (Дж·г)/К

P
н
, Р

вс
Давление нагнетания и всасывания Па

P
0
, Р

к
Давление кипения и конденсации Па

r
Удельная теплота фазового перехода 
(конденсации)

Дж/кг

C
р
, C

рп

Удельная изобарная теплоёмкость 
рабочего тела ТН 
и воспринимающего теплоносителя

Дж/(кг·К)
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совых расходов рабочего тела теплового насоса и 
воспринимающего теплоносителя; путём изменения 
величины перегрева рабочего тела ТН на всасыва-
нии и путём изменения величины показателя поли-
тропы процесса сжатия рабочего тела ТН. 

Показано, что в рассматриваемом диапазоне ра-
бочих параметров при использовании в качестве 
рабочего тела ТН водяного пара уменьшение соот-
ношения m/m

п
 приводит к снижению Т

к
 и обеспе-

чивает повышение коэффициента преобразования 
К

т 
более чем на 10 %, а также увеличение суммар-

ной тепловой мощности ТН QƩ более чем на 10 %  
по сравнению с режимом при максимальной Т

к
. 

Рост величины перегрева ΔT
0
 приводит к сниже-

нию Т
к
 и сопровождается снижением давления на-

гнетания компрессорной ступени, однако при этом 
наблюдается снижение К

т
; для реализации этого 

способа необходимо наличие дополнительного ис-
точника тепловой энергии. При подводе теплоты  
к сжимаемому рабочему телу ТН Т

к
 снижается  

с увеличением показателя политропы, однако вели-
чина К

т
 при этом практически не изменяется; при 

охлаждении сжимаемого рабочего тела ТН Т
к
 повы-

шается, а величина К
т
 при уменьшении показателя 

политропы процесса сжатия растёт.
Конструкция поршневой тихоходной длиннохо-

довой компрессорной ступени позволяет реализо-
вать любой из рассмотренных способов регулиро-
вания Т

к
 как индивидуально, так и в комбинации 

друг с другом. Такая универсальность может иметь 
определяющее значение при наличии ограничений  
по применимости одного или двух из рассмотрен-
ных способов регулирования. Способ регулирова-
ния Т

к
 путём изменения соотношения массовых 

расходов рабочих веществ в контурах ТН и потре-
бителя тепловой энергии является наиболее уни-
версальным и экономичным среди рассмотренных 
в данной статье; он применим при использовании  
в составе ТН широкой номенклатуры компрессор-
ных ступеней, в том числе без дополнительных ис-
точников тепловой энергии.  
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ADJUSTMENT OF CONDENSING TEMPERATURE 
OF THE VAPOR-COMPRESSION HEAT PUMP BASED 

ON A RECIPROCATING LONG-STROKE COMPRESSOR STAGE 
AT FIXED TEMPERATURES OF RECEIVING COOLANT

V. L. Yusha1, A. Yu. Gromov2, P. V. Ushakov2

1Omsk State Technical University, 
Russia, Omsk, Mira Ave., 11, 644050

2JSC Scientific and Technical Complex «Cryogenic Technique»,
Russia, Omsk, 22 Parts’ezda str., bld. 97/1, 644105

The theoretical cycle of a heat pump is considered, which is implemented, among other things, on the 
basis of a reciprocating long-stroke low-speed compressor stage at fixed temperatures of the receiving 
coolant. The energy components are the indicated power of the compressor, the heating capacity of 
the consumer, the additional heating capacity supplied to the working fluid of the heat pump before 
the compression process, as well as the additional heating capacity supplied to the working fluid of the 
heat pump or removed from it during the compression process. As independent control parameters, the 
following are considered: the ratio of the mass flow rates of the working fluid of the heat pump and 
the receiving coolant; overheating of the working fluid of the heat pump at suction and compression 
polytropic index.
The analysis of possible design and non-design modes of operation of the heat pump with fixed 
operating parameters of the consumer is carried out. A technique has been developed for determining 
the thermodynamic efficiency of an ideal heat pump with various methods of adjustment of the 
condensing temperature. The relationship between the conversion factor of a heat pump and various 
methods of adjustment of the condensation temperature when using water vapor as its working fluid has 
been studied. The presented results of the theoretical analysis reflect the nature of the dependence of 
the heating capacity and the conversion factor of the heat pump on the ratio of the mass flow rates of 
the receiving coolant and the working fluid of the heat pump, the polytropic index of the compression 
process, and superheating of the suction steam.

Keywords: heat pump, adjustable condensing temperature, conversion efficiency, theoretical cycle, 
reciprocating compressor, water vapor.
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