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В работе представлена динамическая модель парокомпрессионной системы 
охлаждения. Особенностями модели являются учет массы рабочего агента в 
теплообменниках (испарителе и конденсаторе), изменения во времени паро-
содержания этого агента на выходе из расширительного клапана и учет всего 
спектра режимов двухфазных течений при испарении рабочего агента. В ходе 
численного моделирования установлено, что для стабилизации температур и 
массового расхода в парокомпрессионной системе охлаждения требуется боль-
шее время, чем для стабилизации частоты вращения вала компрессора. Пока-
зана связь отрицательной динамики температуры испарения с начальной тем-
пературой окружающей среды, а также связь задержки стабилизации массового 
расхода рабочего агента с указанной начальной температурой и степенью по-
вышения давления в термодинамическом цикле парокомпрессионной системы 
охлаждения.
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In the paper, a dynamic model of a vapor compression cooling system is presented. 
In addition to the usual one, it takes into account the working agent’s masses in the 
heat exchangers, this agent’s vapor content behavior in time at the outlet of the 
expansion valve, and the whole spectrum of two-phase flow modes during the working 
agent’s evaporation. It was established  that it took more time for temperature’s and  
mass flow’s (in a vapor compression cooling system) transitions to steady states than 
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Введение

Современная тенденция развития энер-
гетических машин неразрывно связана с 
проблемой постоянного обеспечения те-
плового состояния. Эта проблема усложня-
ется ростом плотности тепловой энергии, 
подлежащей рассеянию системой охлаж-
дения по всему диапазону изменения как 
нагрузки на энергетическую машину, так и 
внешних параметров окружающей среды. 
На данный момент известны различные 
решения, позволяющие существенно улуч-
шить эффективность охлаждения. Одним 
из них является подъем температуры тепло-
носителя выше температуры кипения при 
нормальных условиях [1, 2] (высокотемпе-
ратурное охлаждение), но оно имеет суще-
ственные недостатки: во-первых, не решает 
проблемы эффективности охлаждения при 
температуре окружающей среды, суще-
ственно превышающей допустимые значе-
ния, во-вторых, применимо не для всех си-
стем [3]. В работе [4] предложен достаточно 
действенный способ повышения эффек-
тивности систем охлаждения и уменьше-
ния габаритных размеров ввиду улучшения 
теплопередающей способности радиаторов 
(достигается изменением функциональной 
схемы) и способа передачи тепла с исполь-
зованием процессов фазовых переходов те-
плоносителя. В своих исследованиях автор 
использовал вместо классических теплоно-
сителей (вода либо водный раствор этилен-
гликоля) азеотропную смесь воды (81,8 %) 
и анилина (18,2 %) с температурой кипения 
75 °С. В этой работе автор также отметил, 
что решение вопроса о высоких давлениях 
конденсации спиртов, хладонов и фреонов 
может дать возможность их использования 

в качестве теплоносителей.
Эффективность управления тепловой 

нагрузкой корабельных электрических си-
стем заключает в себе целый ряд проблем, 
связанных с необходимостью рассеяния 
большого количества тепла, которое выде-
ляется в ограниченном объеме этими совре-
менными энергосистемами, обладающими 
высокой удельной мощностью [5, 6]. Авто-
ры отмечают, что для стабильной работы 
таких систем (например, электромагнитная 
пушка, радар, электромотор и моторный 
привод) требуется отдельная парокомпрес-
сионная система охлаждения. Такие си-
стемы нуждаются в особых подходах при 
проектировании, так как, в отличие от тра-
диционных парокомпрессионных систем, 
работающих по стационарному циклу сжа-
тия, в них возможны резкие динамические 
изменения тепловых потоков охлаждаемых 
объектов. В связи с вышеизложенным,  за-
дача проектирования парокомпрессионных 
систем охлаждения, которые используются 
для управления их тепловым состоянием, 
должна решаться с помощью динамических 
моделей [7].

В статье [8] представлена статическая 
модель парокомпрессионной системы 
охлаждения на основе теоретических и эм-
пирических зависимостей. Массовый рас-
ход хладагента, холодопроизводительность 
испарителя, потребляемая мощность ком-
прессора и коэффициент трансформации 
цикла определены по значениям темпера-
тур хладагента в испарителе и конденсато-
ре, а также степени его перегрева на выходе 
испарителя.

В то же время в работе [9] статическая 
математическая модель парокомпрессион-

for the rotational speed of the compressor shaft.  The connection between the negative 
dynamics of the evaporation temperature and the initial ambient temperature was 
shown.  Moreover, it was the connection between the delay in stabilization of the 
mass flow of the working medium and the initial ambient temperature as well as the 
degree of a pressure increase in the thermodynamic cycle of the vapor compression 
cooling system.
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ной системы охлаждения получена через со-
вместное решение уравнений баланса массы 
в компрессоре и теплообменниках, а также 
уравнений теплового баланса в конденсато-
ре и испарителе. Рассчитаны зависимости 
количества отводимого тепла от температу-
ры и массового расхода воздуха. Проведено 
сравнение параметров классической и па-
рокомпрессионной систем охлаждения при 
одинаковых габаритах теплообменников и 
условиях окружающей среды.

Авторами статьи [10] предложен новый 
метод расчета температуры конденсации, 
учитывающий тип выбранного хладагента, 
изменение температуры и массового рас-
хода охлаждающего воздуха, а также те-
пловую нагрузку на парокомпрессионную 
систему охлаждения. На основе указанного 
метода, в статье [11] разработана методи-
ка расчета параметров термодинамического 
цикла данной системы.

В работе [12] предложена математиче-
ская модель и проведено моделирование па-
рокомпрессионной системы охлаждения с 
приводом от газового двигателя. В расчетах 
авторы использовали: уравнения полуэм-
пирической модели спирального компрес-
сора; зависимость потребляемой мощности 
газового двигателя от частоты вращения 
его вала, температуры окружающего воз-
духа и мощности компрессора; уравнения 
модели пластинчатого теплообменника-
испарителя.

Следует отметить, что в рассмотренных 
работах предметом интереса были параме-
тры работы парокомпрессионных систем 
охлаждения в установившемся режиме. 
Однако в действительности указанные па-
раметры изменяются во времени как при 
запуске и отключении, так и при измене-
нии условий окружающей среды и прочих 
условий. Следовательно, для оптимального 
управления работой компрессора, для обе-
спечения требуемых быстродействия и за-
паса устойчивости парокомпрессионных 
установок и других параметров актуальным 
является исследование их динамических 
характеристик.

Так, в статье [13] представлена матема-
тическая модель динамики парокомпрес-
сионной системы охлаждения на основе 

законов сохранения массы и энергии в 
испарителе, компрессоре, конденсаторе и 
расширительном клапане. Исследованы 
эксплуатационные характеристики систе-
мы – холодопроизводительность и холо-
дильный коэффициент цикла. Определены 
такие параметры, как установившийся мас-
совый расход хладагента, степень его пере-
грева в испарителе и другие. При анализе 
временных зависимостей частоты враще-
ния вала компрессора и массового расхода 
рабочего агента  отмечено высокое быстро-
действие системы.

В работе [14] выполнено эксперимен-
тальное и численное исследование динами-
ки теплового насоса, работающего в режи-
ме охлаждения  и снабженного приводом 
спирального компрессора от газового дви-
гателя. Математическая модель представ-
лена уравнениями баланса энергии, крите-
риальными уравнениями теплоотдачи для 
двухфазных течений в теплообменниках и 
уравнениями для расчета параметров газо-
вого двигателя. Давления всасывания и на-
гнетания приняты равными давлениям, при 
которых происходит испарение и конден-
сация хладагента соответственно. Диффе-
ренциальные уравнения решены методом 
Рунге – Кутта. Исследовано изменение во 
времени температур испарения и конден-
сации, холодопроизводительности, расхода 
топлива газовым двигателем и потребляе-
мой мощности на валу компрессора.

Тем не менее, в представленных работах 
не рассматривалось изменение во времени 
паросодержания в испарителе и масс хла-
дагента в теплообменниках, что оказывает 
значительное влияние на точность резуль-
татов моделирования, поскольку указанные 
характеристики могут существенно изме-
няться в течение переходных процессов, 
например во временном интервале между  
запуском установки и моментом достиже-
ния ею стационарного режима работы. В то 
же время, учет данных факторов позволит 
повысить точность прогнозирования как 
времени нагрева и охлаждения энергети-
ческих агрегатов, теплообменников и ап-
паратов, так и других характеристик пере-
ходных процессов, информация о которых 
необходима при проектировании блоков 
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управления парокомпрессионных систем 
охлаждения.

В настоящей работе разработана матема-
тическая модель динамики парокомпресси-
онной системы охлаждения (рис. 1). Модель 
основана на решении уравнения ротацион-
ного пластинчатого компрессора и диффе-
ренциальных уравнений теплообменника-
конденсатора, теплообменника-испарителя. 
Кроме того, модель учитывает мас-
сы рабочего агента, содержащие-
ся в теплообменнике-конденсаторе и 
теплообменнике-испарителе, изменение 
во времени паросодержания, а также те-
плоотдачу при кипении рабочего агента в 
соответствии с диаграммой режимов двух-
фазных течений. С помощью модели рас-
считаны переходные характеристики, в 
частности изменение во времени темпера-
тур конденсации и испарения (кипения), а 
также массового расхода рабочего агента, 
нагнетаемого компрессором.

Устройство и принцип действия  
парокомпрессионной системы охлаждения

Моделируемая система работает по 
термодинамическому циклу, подобному 
тепловому насосу и кондиционеру. Она 
включает в себя парокомпрессионный кон-

тур 1→2→3→4 (рис. 1, b) циркуляции ра-
бочего агента (фреон-132b), содержащий 
одноступенчатый ротационный пластин-
чатый компрессор (Com), теплообменник-
конденсатор (CHE), расширительный 
клапан (регулируемый дроссель Thr) и 
теплообменник-испаритель (EHE). Теплота 
подводится к теплообменнику-испарителю 
из контура охлаждения, включающего насос 
(������������������������������������   P�����������������������������������   ), обеспечивающий циркуляцию тепло-
носителя (тосол-65), и рубашку охлаждения 
(CJ). Для отвода теплоты теплообменник-
конденсатор обдувается воздухом из венти-
лятора (Air).

Динамическая модель парокомпрессионной  
системы охлаждения

Принятые допущения. При разработке 
математической модели динамики паро-
компрессионной системы охлаждения при-
няты следующие допущения: 

в дифференциальных уравнениях тепло-
вого баланса теплообменников при расчете 
коэффициента теплопередачи не учитыва-
лись термические сопротивления загрязне-
ний и паровой пленки; 

температура на границе внутренней 
стенки трубок теплообменников и паровой 
пленки считалась равной температуре про-

Рис. 1. Принципиальная схема парокомпрессионной системы охлаждения (a)  
и ее термодинамический цикл  1→2→3→4 (b):

Com – одноступенчатый ротационный пластинчатый компрессор, CHE – теплообменник-конденсатор, 
Thr – расширительный клапан, EHE – теплообменник-испаритель, P – насос, CJ – рубашка  
охлаждения; Air – воздух от вентилятора; Tc, Pc, Tev, Pev – температуры и давления процессов  

конденсации и испарения, соответственно; Qev, Qc  – тепловые мощности испарителя и конденсатора; 
P(i) – термодинамическая диаграмма P-i рабочего агента (зависимость давления от удельной энтальпии 

для жидкой и паровой фаз); жирным пунктиром показаны изотермы

а) b)
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цесса конденсации Tc и испарения Tev, со-
ответственно (см. рис. 1);

масса рабочего агента рассчитывалась по 
гомогенной модели, предполагающей рав-
номерное распределение паровой и жидкой 
фаз и не учитывающей эффект скольжения 
фаз на границе раздела; 

процесс дросселирования рабочего 
агента в расширительном клапане считался 
изоэнтальпийным; 

температуры и массовые расходы охлаж-
даемой (тосол-65) и охлаждающей (воздух) 
сред считались постоянными;

не учитывались тепловые потери в окру-
жающую среду.

Компрессор. Удельная работа la адиабат-
ного сжатия рабочего агента в компрессоре 
определялась по уравнению:
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где P1, P2, Па,  – давления в точках 1 и 2 тер-
модинамического цикла; v1, м

3/кг, – удель-
ный объем; k – показатель политропы.

Потребляемая (индикаторная) мощ-
ность Ni  на валу компрессора:
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где Gcom, кг/с, – массовый расход рабоче-
го агента (фреон-132b); adη  – адиабатный 
кпд, который для ротационного пластинча-
того компрессора принимался равным 0,82 
[15].

Объемный расход пара Vcom (м
3/с), вса-

сываемого ротационным пластинчатым 
компрессором, рассчитывался (без учета 
толщины пластин) по следующей зависи-
мости:

2 ,com com com com com comV D l n= π ε λ

где Dcom, м, – диаметр рабочей поверхности 
корпуса (цилиндра); lcom, м, – длина ротора 
(поршня); ,comε  м, – смещение центров об-
разующих цилиндра и ротора (эксцентри-
ситет); ncom, с

–1, – число оборотов ротора в 
минуту; comλ  – коэффициент расхода, за-
висящий от степени повышения давления 

2 1/com P Pπ =  и размеров компрессора.

Из расчета допустимой нагрузки на пла-
стину ротационных компрессоров, в зави-
симости от степени повышения давления 

,comπ  приняты соотношения между основ-
ными геометрическими размерами его ра-
бочих элементов [15, 16]:
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В данной работе степень повышения дав-
ления принята равной 4,52,comπ =  поэтому 
с учетом выражений (5) и соотношений для 
радиуса поршня компрессора 2com comR D=  
и массового расхода 1com comG V v=  уравне-
ние массового расхода ротационного пла-
стинчатого компрессора принимает вид:

3

1

1,664
( ) .com com

com com

R
G t n

v
π λ

=

Эмпирическая зависимость comλ  от сте-
пени повышения давления comπ  в уравне-
нии (6) принята следующей [15]:

1, 0 2

1

,com

P
a

P

 
λ = −  

 
где a = 0,05 и 0,10 для крупных и для мел-
ких компрессоров, соответственно.

Уравнение динамики температуры ис-
парения. Конструкция теплообменника-
испарителя принята кожухотрубной и 
многоходовой. Рабочий агент (фреон-132b) 
движется внутри пучка труб, который сна-
ружи обтекается тосолом. Баланс тепло-
вой мощности теплообменника-испарителя 
имеет следующий вид:

. . ,ev th ev com evQ Q Q= −

где Qev, Вт,  – изменение энтальпии рабоче-
го агента в теплообменнике-испарителе за 
единицу времени; Qth,ev, Вт, – мощность те-
плопередачи в теплообменнике-испарителе; 
Qcom,ev, Вт,  – тепловая мощность, отво-
димая компрессором от теплообменника-
испарителя.

Изменение энтальпии рабочего агента 

(1)

(2)

(3)

(5)

(4)

(6)

(7)

(8)
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в теплообменнике-испарителе за единицу 
времени выражается как 

,
2

ev ev ev
ev ev

Cp Cp dT
Q m

dt

′ ′′+
= ⋅ ⋅

где Cp′ev, Cp′′ev, Дж/(кг·K������������  ), – изобар-
ные теплоемкости жидкой и газообраз-
ной фаз рабочего агента, соответствен-
но; mev, кг, – масса рабочего агента в 
теплообменнике-испарителе; Tev, K, – 
температура испарения рабочего агента в 
теплообменнике-испарителе; t, с, – время.

Тепловая мощность Qcom,ev, отводи-
мая компрессором от теплообменника-
испарителя выражается как

. 1 4( ) ,com ev comQ i i G= −

где i1, i4, Дж/кг, – удельные энтальпии рабо-
чего агента в точках цикла (см. рис. 1, b).

Мощность теплопередачи в 
теплообменнике-испарителе, с учетом 
среднелогарифмического температурного 
напора, примет следующий вид:

.
.

.

1
1 1

( ) ( )
,

ln

th ev ev
p ev

cf m ev

cf ev cf ev

cf ev

cf ev

Q F

T T T T

T T

T T

= ⋅ ×
δ

+ +
α λ α

′ ′′− − −
×

 ′ −
  ′′ − 

ev

где Fev, м2, – площадь теплопередаю-
щей поверхности теплообменника-
испарителя; δp.ev, м, – толщина стенки труб-
ки теплообменника-испарителя; T ′cf , T ′′cf, 
K, – температуры теплоносителя (тосол-
65, англ. cooling fluid) на входе и выходе 
теплообменника-испарителя соответствен-
но; ,αev  Вт/(м2·K), – коэффициент теплоот-
дачи при кипении рабочего агента в круглых 
трубах; . ,cfα ev  Вт/(м2·K), – коэффициент те-
плоотдачи тосола для кожухотрубного мно-
гоходового теплообменника-испарителя; 

,mλ  Вт/(м·K), – коэффициент теплопрово-
дности материала стенки теплообменника-
испарителя.

На основании баланса тепловой мощно-
сти (8) и уравнений подводимой и отводи-
мой тепловых мощностей (9) – (11), нами 
получено следующее уравнение динамики 
температуры испарения:

.

.

1 4

( )
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2
1

1 1
( )

( ) ( )
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ln

ev ev ev
ev

ev
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i i G t
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T T
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⋅ ⋅ =

= ⋅ ×
δ

+ +
α λ α

′ ′′− − −
× − −

 ′ −
  ′′ − 

ev

Коэффициент теплоотдачи при кипе-
нии рабочего агента в круглых трубах сле-
дует выражению [22]:

5

_

0,19 0,66

_ _

1,660,3

_
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( ) 0,28 10
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υ ⋅ υ ⋅   
× ⋅ ×   ν ν   

  ν
× ⋅        

которое справедливо для разделенных ре-
жимов (расслоенного с гладкой и волновой 
границей двухфазного течения);
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× ⋅        

для перемежающихся режимов (снарядно-
го, снарядно-кольцевого двухфазного тече-
ния);
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υ ⋅   ν
× ⋅   ν   

 

для дисперсных режимов (дисперсного, 
дисперсно-кольцевого и кольцевого двух-
фазного течения), 
где ' ,evλ  Вт/(м·K), – коэффициент тепло-
проводности жидкой фазы рабочего агента 
в испарителе; _ ,ev ind  м, – внутренний диа-
метр трубок в испарителе; ,evL  м, – длина 

(9)

(10)

(11)

(12)

(13)

(14)

(15)
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трубок в испарителе; '' ,evυ  ' ,evυ  м/с, – при-
веденные функции скорости движения га-
зообразной и жидкой фаз рабочего агента в 
испарителе, соответственно; '' ,evν  ' ,evν  м2/с, 
– кинематические коэффициенты вязкости 
газообразной и жидкой фаз рабочего аген-
та в испарителе; ' ,eva  м2/с, – коэффициент 
температуропроводности жидкой фазы ра-
бочего агента в испарителе.

В уравнениях (13) – (15) '' ,evυ  и ' ,evυ  – 
приведенные функции скорости движения 
газообразной и жидкой фаз рабочего аген-
та, рассчитываемые по следующим соотно-
шениям:

.

( ) ( )
'' ( ) ;

( )
com ev

ev
ev p ev ev

G t x t
t

t S z
⋅

υ =
′′ρ ⋅ ⋅

( )
.

( ) 1 ( )
( ) ,

( )
com ev

ev
ev p ev ev

G t x t
t

t S z

⋅ −
′υ =

′ρ ⋅ ⋅

где zev – количество параллельных трубок 
в теплообменнике-испарителе, xev – мас-
совое паросодержание в рабочей точке 4  
(см. рис. 1, b);

4 4

1 4

( ) ( )
( ) ,

( ) ( )
ev

i t i t
x t

i t i t

′−
=

′′ ′−

где i1'', i4', Дж/кг, – удельные энтальпии ра-
бочего агента в точках цикла (см. рис. 1, b).

Коэффициент теплоотдачи тосо-
ла для кожухотрубного многоходового 
теплообменника-испарителя определялся 
по критериальному уравнению для обтека-
ния потоком жидкости пучка труб с шах-
матным расположением [15]:

.
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ev out
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d
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ev

где .' ,cf evλ  Вт/(м·K), – коэффициент тепло-
проводности тосола в испарителе; . ,ev outd  м, 
– наружный диаметр трубок в испарителе; 

. ,cf evυ  м/с, – максимальная скорость тосола 
в пучке трубок в испарителе в самом узком 
сечении; . ,cf evν  м2/с, – кинематический ко-
эффициент вязкости тосола в испарителе; 

. ,cf eva  м2/с, – коэффициент температуро-
проводности тосола в испарителе.

В этом уравнении за определяющий 
размер принят наружный диаметр (dev.out, м) 
обтекаемой трубы пучка, а за определяю-
щую скорость ( . ,cf evυ  м/с) – максимальная 
скорость в пучке в самом узком сечении.

Уравнение для расширительного клапана. 
После полной конденсации рабочий агент 
проходит через расширительный клапан, 
где изоэнтальпийно расширяется (процесс 
3 → 4, см. рис. 1, b) с понижением давления 
от давления Pc конденсации до давления Pev 
испарения с переходом части его массы в 
паровую фазу:

3 4,i i=

где i3, i4, Дж/кг, – удельные энтальпии рабо-
чего агента в точках цикла (см. рис. 1, b).

Уравнение динамики температуры кон-
денсации. В работе принято классическое 
конструктивное исполнение конденсатора 
как теплообменного аппарата, состоящего 
из медных труб с оребрением, внутри ко-
торых течет рабочий агент (фреон-132b), а 
снаружи движется воздух. Тогда баланс его 
тепловой мощности имеет вид:

. . ,c com c th cQ Q Q= −

где Qc, Вт,  – изменение энтальпии рабоче-
го агента в теплообменнике-конденсаторе 
за единицу времени; Qcom.c, Вт, – тепло-
вая мощность, подводимая компрессором 
в теплообменник-конденсатор; Qth.c, Вт, –  
мощность теплопередачи в теплообмен-
нике-конденсаторе.

Изменение энтальпии рабочего агента в 
теплообменнике-конденсаторе за единицу 
времени выражается как

,
2

c c c
c c

Cp Cp dT
Q m

dt

′ ′′+
= ⋅ ⋅

где ,cCp′  ,cCp′′  Дж/(кг·K������������������ ), – изобарные те-
плоемкости жидкой и газообразной фазы 
рабочего агента в конденсаторе, соответ-
ственно; mc, кг, – масса рабочего агента 
в теплообменнике-конденсаторе; Tc, K, – 
температура конденсации рабочего агента в 
теплообменнике-конденсаторе.

Тепловая мощность, подводимая ком-
прессором в теплообменник-конденсатор, 
определяется как

. 2 3( ) ,com c comQ i i G= −

(16)

(17)

(18)

(19)

(20)

(21)

(22)

(23)
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где i2, i3, Дж/кг, – удельные энтальпии рабо-
чего агента в точках цикла (см. рис. 1, b).

Мощность теплопередачи в 
теплообменнике-конденсаторе с учетом 
среднелогарифмического температурного 
напора имеет следующий вид:

.
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1 1
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ln

th c c
t c

a m c

c a c a

c a

c a

Q F

T T T T

T T
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= ⋅ ×
δ
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α λ α

′ ′′− − −
×
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 ′′− 

где Fc, м2, – площадь теплопередаю-
щей поверхности теплообменника-
конденсатора; . ,t cδ  м, – толщина стенки 
трубки теплообменника-конденсатора; 

,mλ  Вт/(м·K��������������������������   ), – коэффициент теплопро-
водности материала трубки теплообмен- 
ника-конденсатора; T ′a, T ′′a, �����������  K����������  , – темпе-
ратуры воздуха на входе и выходе тепло-
обменника-конденсатора соответственно;  

,cα  Вт/(м2·K), – коэффициент теплоотда-
чи при конденсации рабочего агента в кру-
глых трубах; ,aα  Вт/(м2·K), – коэффициент 
теплоотдачи для воздуха в конденсаторе-
теплообменнике.

На основе баланса тепловой мощности 
(21) и уравнений подводимой и отводимой 
тепловых мощностей (22) – (24) получено 
следующее уравнение динамики температу-
ры конденсации:

2 3
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⋅ = − −
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Для определения коэффициента тепло-
отдачи ,fα  Вт/(м2·K), в однофазной об-
ласти перегрева 2 – 2 ′′ и переохлаждения  
3 ′ – 3 (см. рис. 1, b) рабочего агента ис-
пользовалось критериальное уравнение  
[15, 18]:

0, 023 0,8

.

( )
( ) Re ( ) Pr ( ),cf n

f
c in

t
t t t

d

λ 
α = ⋅ ⋅ ⋅ 

 
где n – показатель степени для про-
цесса конденсации, n = 0,4 [18, 19];  

,cfλ  Вт/(м·K��������������������������   ), – коэффициент теплопро-
водности фреона132b; dc.in, м, – внутрен-
ний диаметр трубки теплообменника-
конденсатора; Re, Pr – числа Рейнольдса 
и Прандтля для потока хладагента внутри 
трубы, соответственно.

Критерий Рейнольдса для потока хлада-
гента внутри трубы в уравнении (26) вы-
числялся по формуле:

4

.

Re .com

c in

G
d

=
µπ

Среднее значение коэффициента тепло-
отдачи при конденсации рабочего агента в 
круглых трубах cα  для двухфазной области 
2 ′′– 3 ′ (см. рис. 1, b), в соответствии с [20], 
определялось из уравнения:

0,38

5 2,04
( ) ( ) ,

9 Pr ( )c ft t
t

 
α = α ⋅ + 

 

где ,fα  Вт/(м2·K), – коэффициент тепло-
отдачи, используемый для расчета в одно-
фазной области по уравнению (26).

Коэффициент теплоотдачи aα  для воз-
духа в конденсаторе-теплообменнике, пред-
ставляющем собой пучок труб шахматного 
расположения с наружным оребрением 
круглой формы [21]:
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a c

c z
c out

b

b

b
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× ε ε   
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finh

где 0,2( 1 2 )c c cε = − −c.out c.outS d S d  – коэф-
фициент; zε  – коэффициент, учитываю-
щий количество вертикальных рядов в 
теплообменнике-конденсаторе; S1c, S2c, м, –  
продольный и поперечный шаг трубок, со-
ответственно; dc.out, м, – наружный диаметр 
трубки теплообменника-конденсатора;  
b, м, – шаг оребрения; hfin, м, – высота 
ребра; _ ,a cλ  Вт/(м·K), – коэффициент те-
плопроводности воздуха в конденсаторе;  

_ ,a cυ  м/с, – скорость воздуха в пучке тру-
бок в конденсаторе; _ ,a cν  м2/с, – кинема-
тический коэффициент вязкости воздуха в 
конденсаторе.

Уравнение (29) справедливо в диапазо-
не чисел Рейнольдса Rea = 300 – 22500. За 

(25)

(26)

(24) (27)

(28)

(29)
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определяющий размер принят шаг оребре-
ния b, а за определяющую скорость – мак-
симальная скорость в узком сечении:

1
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hdG F
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c c.out

hdG F
S b d

где ,ρa  кг/м3, – плотность воздуха; ,δ fin  м, –  
высота и толщина ребра; Fc.f, м

2, – фрон-
тальная площадь теплообменника-
конденсатора; Ga, кг/с, – массовый расход 
воздуха через конденсатор. 

Масса рабочего агента в теплообмен-
нике-испарителе и конденсаторе. Тео-
ретическая масса рабочего агента m 
(кг) в теплообменнике-испарителе и в 
теплообменнике-конденсаторе, при усло-
вии замкнутой системы, принималась по-
стоянной и определялась для номинально-
го режима работы по формуле

0 0

0

,d d

d

= + =

 
= ρ + ρ 

 
∫ ∫

∫

f v

L L
fv

v fL

m m m

SSV l l
S S

l

где ,fm  ,vm  кг, – массы жидкой и газо-
образной фаз рабочего агента, соответ-
ственно; V, м3, – внутренний объем трубок;  
l, м, – продольная координата; ,ρf   

,ρv кг/м3, – плотности жидкой и газообраз-
ной фаз рабочего агента, соответственно;  
S, м2, – площадь проходного сечения тру-
бок; ,fS  ,vS  м2, – площади жидкой и газо- 
образной фаз рабочего агента, соответ-
ственно; L, м, – эквивалентная длина тру-
бок ( ).V S

С учетом того, что удельное объемное 
паросодержание ′α  для элементарного объ-
ема равно

,′α = v

v f

S
S + S

формулу (31) можно записать в следующем 
виде:

0

( (1 ) ) .
L

v f

V
m dl

L

 
′ ′= ρ α + − α ρ 

 
∫

Удельное массовое паросодержание X 

определяется отношением массового расхо-
да паровой фазы vm  (кг/с) к полному мас-
совому расходу хладагента v fm m+   (кг/с):

.v

v f

m
m m

=
+


 

X

Если учесть, что = ρ ⋅ ⋅ υ,m S  то удель-
ное объемное паросодержание (32) можно 
привести к уравнению вида

1

1
1 ,v

f

X
X

−
 ρ− ′α = + γ   ρ   

где γ = υ υv f  – коэффициент скольжения 
фаз на границе раздела ( 1γ =  для гомоген-
ной модели).

После совместного решения уравнений 
(33) и (35) получим выражение для расчета 
массы рабочего агента ,evm  (кг), например, 
в теплообменнике-испарителе, при номи-
нальном режиме работы с учетом паросо-
держания в рабочей точке 4 термодинами-
ческого цикла (см. рис. 1, b):

. .
.

10

,
1

evL
f ev v evev

ev v ev
ev

V
m dl

L f

ρ − ρ 
= ρ + + 

∫
где 

1
1 . .[((1 ) ) 1]( )ev evf −= − ⋅ + − ρ ρev v ev f evx l L x  

– функция, учитывающая изменение удель-
ного массового паросодержания X по длине 
Lev теплообменника-испарителя (при l = 0 
паросодержание равно его текущему зна-
чению в рабочей точке 4, т. е. X = xev (см.  
рис. 1, b); при l = Lev паросодержание при-
нимает значение X = 1); . ,ρv ev  . ,ρf ev  кг/м3, –  
плотности газообразной и жидкой фаз ра-
бочего агента в испарителе; Vev, м

3, – вну-
тренний объем трубок испарителя.

Соответственно выражение для рас-
чета массы cm  (кг) рабочего агента в 
теплообменнике-конденсаторе, с учетом 
предположения, что процесс конденсации 
происходит полностью и удельное массовое 
паросодержание меняется в диапазоне от  
1 до 0, имеет вид

. .
.

20

( )
,

1

cL
f c v cc

c v c
c

V
m dl

L f

ρ − ρ 
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1
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– функция, учитывающая изменение паро-
содержания X по длине Lс теплообменника-
конденсатора (при l  =  0 паросодержание 
равно X  =  1, при l  =  Lс паросодержание 
принимает значение X = 0); ,cL  м – длина 
трубок в конденсаторе; Vc, м3 – внутрен-
ний объем трубок конденсатора; . ,cρv  . ,cρf   
кг/м3, – плотности газообразной и жидкой 
фаз рабочего агента в конденсаторе.

На рис. 2 изменение удельного массово-
го паросодержания Х представлено на гра-
фиках.

Моделирование, его результаты  
и их обсуждение

Уравнения динамики (12) и (25) темпе-
ратур в испарителе и конденсаторе (соот-
ветственно) решались численным методом 
Рунге – Кутты 4-го порядка с фиксирован-
ным шагом. Коэффициенты теплоотдачи 
при испарении ( ,evα  см. формулы (13) – 
(15)) и конденсации ( ,cα  (28)) в двухфаз-
ной области, а также массы рабочего агента 
в испарителе (mev, (36)) и конденсаторе (mс, 
(37)) являлись функциями массового рас-
хода (Gcom(t), (6)), который, в свою очередь, 
зависел от частоты вращения вала ком-
прессора. При этом процесс разгона вала 
компрессора при включении установки 
описывался экспоненциальной функцией  
(ns, об/мин, – установившееся значение ча-
стоты вращения вала; ts , мин, – время раз-
гона вала):

7
( ) 1 exp .s

s

t
n t n

t

  −
= −     

Расчеты выполнены при допущении, 
что в начальный момент времени t  =  0 
массы хладагента в конденсаторе mс.0 (кг) 
и испарителе mev.0 (кг) распределены про-
порционально внутренним объемам этих 
теплообменников Vс и Vev, при давлении 
насыщенного пара, соответствующем тем-
пературе окружающей среды, равной 25°С 
для первого случая и 50°С для второго:

.0 ;c c
ev c

m
m V

V V
Σ=
+

.0 ,ev ev
ev c

m
m V

V V
Σ=
+

где ,Σ = +c evm m m  кг, – суммарная масса ра-
бочего агента в теплообменниках (испари-
теле и конденсаторе) в номинальном режи-
ме работы парокомпрессионной системы 
охлаждения.

Значения теплоемкостей жидкой и га-
зообразной фаз (Cp′ и Cp′′) рабочего аген-
та в конденсаторе и испарителе, удельных 
энтальпий i в рабочих точках цикла (см. 
рис. 1, b), коэффициентов теплопроводно-
сти ,λ  динамической вязкости µ  и плот-
ностей жидкой и газообразной фаз ( 'ρ и ''ρ )  
определялись в каждый момент времени 
как функции температуры испарения и 
конденсации, путем интерполяции данных 
в справочных таблицах [23].

По результатам численного моделиро-
вания были построены переходные харак-
теристики системы в моменты запуска из 
режима ожидания при температурах окру-
жающей среды 25 и 50°С, которые пред-

Рис. 2. Изменение удельного массового паросодержания X: a – по дли-
не теплообменника-испарителя Lev при кипении хладагента; b – по длине 

теплообменника-конденсатора Lc при конденсации хладагента; 
xev – массовое паросодержание в рабочей точке 4 цикла, l – продольная координата

а) b)

(38)

(39)

(40)
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Рис. 3. Переходные характеристики температур испарения Tev (a, b)  
и конденсации Tc (c, d) при температурах окружающей среды плюс 25°С (a, c) и 50°С (b, d); 

установившиеся значения Tev и Tc показаны пунктиром 

Рис. 4. Переходные характеристики массового расхода рабочего агента  
при температурах окружающей среды плюс 25°С (a) и 50°С (b); 

установившиеся значения массового расхода показаны пунктиром

а) b)

а) b)

c) d)
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ставлялись в виде зависимостей температур 
рабочего агента в испарителе и конденсато-
ре и соответствующих им удельных объемов 
рабочего агента (получены интерполяцией 
данных в таблицах [21]) (рис. 3 – 5).

Отмечено большее время стабилизации 
температур испарения, конденсации (рис. 3) 
и массового расхода (рис. 4) относительно 
установления номинальных оборотов вала 
компрессора (рис. 5). Так, температуры 
испарения и конденсации рабочего аген-
та достигают установившегося значения 
в среднем за 4,5 с, причем независимо от 
значений температуры окружающей среды 
в момент запуска системы (и перед ним).

Обнаружено некоторое снижение тем-
пературы испарения рабочего агента в тече-
нии 0,1��������������������������������� ��������������������������������с после пуска системы при темпе-
ратуре окружающей среды плюс 50°С (см. 
рис. 3, b). Наблюдающийся вслед за этим 
резкий спад температуры испарения вы-
зван сменой режима двухфазного течения 
с разделенного на перемежающийся (пер-
вый излом характеристики). При переходе 
к дисперсному режиму (второй излом ха-
рактеристики) зафиксирован плавный рост 
температуры испарения до установившего-
ся значения. Причиной отрицательной ди-
намики температуры испарения, согласно 
уравнению (12), является малое значение 
коэффициента теплопередачи, вызванное 
сравнительно небольшим логарифмиче-
ским температурным напором и невысо-
кими приведенными скоростями '' ,evυ  'evυ  

(см. формулы (16) и (17)) движения фаз ра-
бочего агента при значительно большей ве-
личине тепла, отведенного компрессором.

Для варианта с температурой окружаю-
щей среды 25°С, существенно увеличивший-
ся температурный напор в теплообменнике-
испарителе компенсирует малое значение 
коэффициента теплопередачи при малых 
приведенных скоростях движения рабоче-
го агента. Поэтому температура испарения 
Tev (см. рис. 3, а) возрастает до того мо-
мента времени, когда изменение значений 
приведенных скоростей приведет к смене 
режимов двухфазного течения. На переме-
жающемся режиме происходит уменьшение 
температуры испарения. После установле-
ния в трубках теплообменника-испарителя 
дисперсного течения, температура испаре-
ния Tev плавно возрастает до установивше-
гося значения.

В ходе анализа зависимости изменения 
переходных характеристик массового расхо-
да хладагента Gcom (см. рис. 4) и числа оборо-
тов в единицу времени ncom вала компрессо-
ра от времени (см. рис. 5) было установлено, 
что расход стабилизируется медленнее, чем 
частота вращения вала, причем задержка со-
ставляет 1,2 с при температуре окружающей 
среды 25°С и 0,8 с – при 50°С.

Очевидно, что на время стабилизации 
температур испарения Tev и конденсации 
Tс в парокомпрессионной системе охлаж-
дения, согласно уравнениям динамики (12) 
и (25), оказывает влияние теплосодержание 
рабочего агента в испарителе и конденса-
торе, определяемое его массой, а также ве-
личина теплоотдачи, зависящая от режима 
двухфазного течения в испарителе.

Увеличение времени стабилизации мас-
сового расхода компрессора Gcom, согласно 
уравнению (5), связано с тем, что удельный 
объем рабочего агента в рабочей точке 1 
(см. рис. 1, b) зависит от температуры испа-
рения Tev и утечек ,comλ  величина которых 
возрастает с увеличением степени повыше-
ния давления comπ  (6).

Заключение

В данной работе представлена динамиче-
ская модель парокомпрессионной системы 
охлаждения, дополнительно учитывающая 

Рис. 5. Динамика частоты вращения  
вала компрессора;

установившееся значение частоты показано  
пунктиром
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(посредством критериальных уравнений) 
массы рабочего агента в теплообменниках 
(испарителе и конденсаторе), изменение во 
времени паросодержания рабочего агента в 
точке 4 термодинамического цикла на вы-
ходе из расширительного клапана и весь 
спектр режимов двухфазных течений при 
испарении рабочего агента. В ходе чис-
ленного моделирования установлено, что 
для стабилизации температур и массового 
расхода в парокомпрессионной системе 
охлаждения требуется большее время, чем 
для частоты вращения вала компрессора. 
Замедление зависит от значений масс ра-
бочего агента в теплообменниках и коэф-
фициента теплоотдачи в испарителе, суще-
ственно изменяющегося в зависимости от 

режима двухфазного течения. Кроме того, 
задержка стабилизации массового расхода 
связана с утечками рабочего агента, кото-
рые увеличиваются пропорционально сте-
пени повышения давления ,comπ  а также с 
влиянием начальных условий работы си-
стемы, в частности исходной температуры 
окружающей среды.

На переходных характеристиках вы-
явлены временные интервалы, когда по-
сле пуска системы из состояния ожидания 
наблюдалось снижение температуры ис-
парения со временем. Установлена связь 
отрицательной динамики температуры Tev 
с исходной температурой окружающей сре-
ды, а также со сменой режима двухфазного 
течения.
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