10. ЦИКЛЫ ХОЛОДИЛЬНЫХ УСТАНОВОК

И ТЕПЛОВЫХ НАСОСОВ
В холодильных установках и тепловых насосах теплота передается от тела с меньшей температурой к телу с большей температурой. В соответствии со вторым законом термодинамики это возможно только при дополнительном компенсационном процессе [1]. Действительно, если рассмотреть обратимый перенос теплоты от тела с постоянной температурой Т1 к телу с постоянной температурой Т2>Т1 (рис. 10.1), то для выполнения условия ∆Sc=0 необходимо извне подвести теплоту Qкомп, которую можно получить от внешнего источника работы Lкомп=Qкомп.
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В качестве внешнего источника работы в холодильных установках как правило используется компрессор.
10.1. Цикл воздушной холодильной установки
В качестве рабочего тела в холодильных установках можно использовать обычный воздух. При адиабатном расширении воздуха от температуры внешней среды Тос можно получить температуру воздуха минус 60 оС. Этот принцип, получения рабочего тела с низкой температурой применяется в воздушной холодильной установке (ВХУ). Схема ВХУ и ее идеальный цикл в T,s- диаграмме представлены на рис. 10.2 и 10.3.

[image: image42.bmp]Воздух с температурой Тхт, необходимой для охлаждаемого тела (эскимо в холодильной камере рис. 10.2), поступает в компрессор и адиабатно сжимается до температуры Т2, большей температуры окружающей среды (процесс 1-2).

[image: image43.bmp]
Из компрессора воздух поступает в охладитель, где он изобарно охлаждается до температуры окружающей среды Тос (процесс 2-3), передавая теплоту q1 во внешнюю среду. Из охладителя воздух поступает в воздушную турбину – детандер. В детандере воздух расширяется до первоначального давления Р1 (процесс 3-4), в результате чего его температура становится ниже температуры холодного тела (Т4<Тхт) и создаются условия для отвода теплоты от охлаждаемого тела. Детандер, реализуя процесс адиабатного расширения воздуха, частично компенсирует затраты работы на привод компрессора. Из детандера воздух поступает в холодильную камеру, где он изобарно нагревается (процесс 4-1) за счет отвода теплоты от охлаждаемого тела (охлаждение эскимо на рис. 10.2).
Анализ тепловой экономичности обратимого цикла ВХУ

Удельная работа компрессора ВХУ определяется выражением


[image: image46.bmp].                                       (10.1)

Теплота, отводимая от рабочего тела в охладителе, рассчитывается как
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Удельная работа детандера определяется выражением
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Удельная теплота, подводимая к рабочему телу от охлаждаемого тела в холодильной камере, рассчитывается как
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Удельная работа, затраченная на реализацию обратимого цикла ВХУ, определяется выражением


[image: image5.wmf]2

1

д

к

t

q

q

l

l

l

-

=

-

=

.                                       (10.5)

Холодильный коэффициент ВХУ соответствует выражению
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В уравнении (10.6) выполняется равенство отношения температур 
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. Используя это равенство и введя величину степени повышения давления воздуха в компрессоре 
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, преобразуем уравнение (10.6):
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[image: image44.bmp]Из уравнения (10.7) видно, что чем меньше степень сжатия в компрессоре, тем больше холодильный коэффициент. Однако величина ( имеет ограничение по минимальному значению Р2min при температуре Т2=Тос (рис. 10.4).
При Р2min будет наибольшее значение холодильного коэффициента, которое равно холодильному коэффициенту цикла Карно
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однако величина q2 будет равна нулю. Такое противоречие в показателе экономичности ВХУ потребовало введения дополнительной величины, характеризующей эффективность установки. В качестве такой величины используется холодопроизводительность установки
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где G – расход воздуха через холодильную установку.
Из графика зависимости изменения холодильного коэффициента (t и удельной холодопроизводительности q2 от степени сжатия воздуха в компрессоре ( для идеального цикла ВХУ (рис. 10.5) видно, что с увеличением ( холодильный коэффициент уменьшается, а холодопроизводительность ВХУ увеличивается. Следовательно, величина (опт должна выбираться с учетом максимальных значений (t и q2, что термодинамическим методом сделать нельзя, для такой оптимизации требуется технико-экономический расчет.
[image: image45.bmp]Анализ тепловой экономичности реального цикла ВХУ

Необратимость в реальном цикле ВХУ (рис.10.6) характеризуется адиабатным коэффициентом компрессора
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и внутренним относительным КПД детандера
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Удельная работа компрессора ВХУ определяется выражением
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Удельная теплота, отводимая от рабочего тела в охладителе, рассчитывается как
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Удельная работа детандера определяется выражением
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[image: image19]
Удельная теплота, подводимая к рабочему телу от охлаждаемого тела в холодильной камере, рассчитывается как
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Удельная работа, затраченная на реализацию обратимого цикла ВХУ, определяется выражением
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Холодильный коэффициент необратимого цикла ВХУ соответствует выражению
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Из рис.10.6 следует, что минимальное значение давления Р2min для реального цикла ВХУ больше, чем у идеального цикла, а холодильный коэффициент и холодопроизводительность установки при этом давлении равны нулю.

Из графика зависимости изменения холодильного коэффициента (i и удельной холодопроизводительности q2i от степени сжатия воздуха в компрессоре (i для реального цикла ВХУ (рис. 10.7) видно, что холодильный коэффициент и холодопроизводительность реальной ВХУ имеют экстремумы в виде максимумов при различных значениях (i. Следовательно, оптимальное значение степени повышения давления воздуха в компрессоре будет находится между этими максимумами, но точное нахождение его значения лежит в области технико-экономических расчетов.

Основным недостатком ВХУ является ее громоздкость, вызванная большим расходом рабочего тела (у воздуха относительно низкая теплоемкость и теплопроводность). Избежать этих недостатков можно подбором других рабочих тел для холодильной установки.

10.2. Паро-компрессорная холодильная установка
Возможность приблизить экономичность холодильной установки к экономичности цикла Карно в интервале температур холодного тела и окружающей среды появилась с получением рабочих тел, имеющих низкие температуры фазового перехода из жидкости в пар. К таким веществам относятся различные фторхлоруглеводородные соединения, называемые фреонами. Для таких веществ можно осуществить холодильный цикл в области влажного насыщенного пара (рис. 10.8). 

Однако реализация цикла 1-2-3-а, соответствующего циклу Карно, невозможна по причине технического ограничения адиабатного процесса расширения рабочего тела при его фазовом переходе из жидкости в пар (процесс 3-а). При таком фазовом переходе ни поршневой, ни проточный детандеры работать не будут (они быстро разрушаться по причине резкого изменения объема рабочего тела и наличия большого количества капельной влаги). Поэтому адиабатный процесс расширения рабочего тела (3-а) в паро-компрессорных холодильных установках (ПКХУ) заменили процессом дросселирования (3-4), и вместо детандера установили редуктор (дроссельный клапан). Установка редуктора снизит величину q2 и увеличит затраты работы на реализацию цикла 1-2-3-4-1 по отношению к циклу Карно 1-2-3-а-1. Однако установка получается простой, надежной и достаточно экономичной (рис.10.9).

Методика расчета идеального цикла ПКХУ
Удельная работа компрессора ПКХУ определяется выражением
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Удельная теплота, отводимая от рабочего тела в охладителе, рассчитывается как
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Удельная теплота, подводимая к рабочему телу от охлаждаемого тела в холодильной камере, рассчитывается исходя из равенства энтальпий в процессе дросселирования h3=h4
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Удельная работа, затраченная на реализацию обратимого цикла ПКХУ, равна работе компрессора
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Холодильный коэффициент ПКХУ соответствует выражению
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Реальный цикл ПКХУ

В реальном цикле ПКХУ начало процесса сжатия рабочего тела (точка 1) смещается в область допустимых начальных влажностей, что диктуется требованием надежной работы первых ступеней компрессора (х1доп=0,88). В результате этого завершение процесса 12’ осуществляется в области перегретого пара (рис.10.10). Такое смещение процесса сжатия приводит к увеличению затрат работы на привод компрессора и, соответственно, к снижению холодильного коэффициента ПКХУ.
Для увеличения экономичности реальной ПКХУ в ее холодильную камеру направляют только жидкую фазу рабочего тела. При этом происходит увеличение удельной холодопроизводительности q2 и, соответственно, уменьшение размеров холодильной камеры. Направление жидкой фазы рабочего тела в холодильную камеру ПКХУ обеспечивает сепаратор, установленный после редуктора (рис. 10.11). Смесь жидкой и паровой фаз рабочего тела, выходящая из холодильной камеры, снова поступает в сепаратор. Из сепаратора пар с допустимой степенью сухости направляется в компрессор. Между сепаратором и холодильной камерой циркулирует часть рабочего тела (отсепарированная жидкая фаза). Обозначим относительную долю этого рабочего тела как (с , приняв за единицу ((=1) относительный расход рабочего тела через компрессор.
Величина (с определяется исходя из того, что количество сухого насыщенного пара на входе и выходе из сепаратора одинаково. На основании этого материального баланса сепаратора записывается равенство
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где х1, х4 и х6 – степени сухости фреона на выходе из сепаратора, редуктора и холодильной камеры соответственно.
Из уравнения (10.22) получаем величину (с при известных степенях сухости х1, х4 и х6
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Удельная работа компрессора ПКХУ определяется выражением


[image: image30.wmf]к

к

1

i

2

кi

l

h

h

l

h

=

-

=

,                                       (10.24)

где 
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 – адиабатный коэффициент компрессора.
Удельная теплота, отводимая от рабочего тела в охладителе, рассчитывается как
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Удельная теплота, подводимая к рабочему телу от охлаждаемого тела в холодильной камере, рассчитывается исходя из процесса 5-6 в холодильной камере и количества фреона, проходящего через нее
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Удельная работа, затраченная на реализацию реального цикла ПКХУ, равна работе компрессора
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Холодильный коэффициент реальной ПКХУ соответствует выражению
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Холодильный коэффициент реальной ПКХУ в несколько раз выше, чем у ВХУ. При этом ПКХУ требует на порядок меньший расход рабочего тела и эффективный процесс теплопередачи в холодильной камере, что делает ее компактной. Большинство бытовых холодильников выполнены по принципу ПКХУ.
10.3. Паро-компрессорный цикл теплового насоса
Паро-компрессорный цикл можно использовать для получения теплоты высокого температурного потенциала. В таком цикле в качестве рабочего тела используется аммиак или обычная вода. Поскольку в таком цикле за счет совершения внешней работы теплота перебрасывается с низкого температурного уровня на высокий, а полезным продуктом является теплота высокого температурного потенциала, то его назвали циклом теплового насоса.

Рассмотрим схему простейшего теплового насоса и его цикл в T,s- диаграмме (рис. 10.12 и 10.13).
В данном тепловом насосе в качестве рабочего тела используется обычная вода, а в качестве холодного источника водоем внешней среды (например, река). Водяной пар при низком давлении поступает в компрессор, где он адиабатно сжимается до давления, обеспечивающего необходимую температуру тепловому потребителю (процесс 1-2 рис. 10.13). В теплообменнике, изобарно охлаждаясь до состояния жидкости в состоянии насыщения (процесс 2-3), пар передает теплоту потребителю (например, для отопления дома) и поступает в редуктор. В редукторе происходит снижение давления воды (процесс 3-4), в результате такого дросселирования вода переходит в пар и поступает в теплообменник, где в качестве источника теплоты выступает внешняя среда (река). При изобарном подводе теплоты от внешнего источника (процесс 4-1) степень сухости пара увеличивается и он поступает в компрессор.
Удельная работа компрессора определяется выражением
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где 
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 – адиабатный коэффициент компрессора.
Удельная теплота, отводимая от рабочего тела в теплообменнике (полезный продукт цикла), рассчитывается как
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Интересно отметить, что за счет необратимости процесса в компрессоре величина q1i увеличивается (заштрихованная площадь рис. 10.13)
Удельная теплота, подводимая к рабочему телу со стороны внешней среды (из реки), рассчитывается исходя из процесса 14

[image: image39.wmf]4

1

i

2

h

h

q

-

=

.                                       (10.31)

Удельная работа, затраченная на реализацию реального цикла теплового насоса, равна работе компрессора
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Эффективность цикла теплового насоса характеризуется отопительным коэффициентом
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Этот коэффициент всегда больше единицы, т.е. полезной теплоты всегда получается больше, чем затрачено работы на реализацию цикла.
Вопросы для самоподготовки к главе 10

1. Какие условия необходимы для передачи теплоты от тела с меньшей температурой к телу с большей температурой ?

2. Перечислите основные элементы схемы воздушной холодильной установки и поясните назначение этих элементов.

3. Покажите, от каких параметров зависит холодильный коэффициент идеального цикла воздушной холодильной установки.

4. Какие величины определяют экономичность идеального цикла воздушной холодильной установки ?
5. Покажите, от каких величин зависит холодильный коэффициент реального цикла воздушной холодильной установки.

6. Покажите на основании, каких величин выбирается оптимальное значение степени повышения давления воздуха в компрессоре для реального цикла воздушной холодильной установки.

7. Изобразите в Т,s- диаграмме идеальный цикл паро-компрессорной холодильной установки и поясните почему он вынужден отличаться от цикла Карно.
8. Нарисуйте схему и цикл в Т,s- диаграмме реальной паро-компрессорной холодильной установки, поясните назначение ее элементов.

9. Напишите расчетное выражение холодильного коэффициента реальной паро-компрессорной холодильной установки и поясните определение всех величин, входящих в это выражение.

10. Нарисуйте схему и цикл в Т,s- диаграмме теплового насоса, работающего по реальному паро-компрессорному циклу, поясните назначение его элементов.

11. Напишите расчетное выражение отопительного коэффициента реального паро-компрессорного цикла теплового насоса, работающего на воде, и поясните определение всех величин, входящих в это выражение.
11. ЦИКЛЫ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ
Идея использования в качестве рабочего тела продуктов сгорания органического топлива принадлежит Сади Карно. Он обосновал принцип работы двигателя внутреннего сгорания (ДВС) с предварительным сжатием воздуха в 1824 г., но по ограниченным техническим возможностям того времени создание такой машины реализовать было нельзя.

Первый поршневой ДВС без предварительного сжатия был создан в 1857 г. французским изобретателем Э. Ленуаром. Этот двигатель имел малый КПД по сравнению с паровыми машинами и не нашел дальнейшего распространения.

В 1862 г. во Франции был запатентован двигатель Бо-де-Роше со сжатием топливно-воздушной смеси и со сгоранием ее при постоянном объеме. Двигатель, работающий на таком принципе, впервые был построен в Германии инженером Отто. В таких двигателях топливно-воздушная смесь образуется вне цилиндра сжатия: для бензинового двигателя смешение происходит в карбюраторе, для газового – непосредственно перед цилиндром сжатия.

В 1895 г. в Германии инженер Р. Дизель построил двигатель с внутренним смешением воздуха и жидкого топлива. В таком двигателе сжимается только воздух, а потом в него через форсунку впрыскивается топливо. Благодаря раздельному сжатию воздуха в цилиндре такого двигателя получалось большое давление и температура, а впрыскиваемое туда топливо самовозгоралось. Такие двигатели получили название дизельных в честь их изобретателя.

В настоящее время поршневые ДВС получили большое распространени практически на всех видах транспорта и на передвижных энергетических установках.

Основными преимуществами поршневых ДВС по сравнению с ПТУ является их компактность и высокий температурный уровень подвода теплоты к рабочему телу. Компактность ДВС обусловлена совмещением в цилиндре двигателя трех элементов тепловой машины: горячего источника теплоты, цилиндров сжатия и расширения. Поскольку цикл ДВС разомкнутый, то в качестве холодного источника теплоты в нем используется внешняя среда (выхлоп продуктов сгорания). Малые размеры цилиндра ДВС практически снимают ограничения на максимальную температуру рабочего тела. Цилиндр ДВС имеет принудительное охлаждение, а процесс горения быстротечен, поэтому металл цилиндра имеет допустимую температуру. КПД таких двигателей весьма высок.

Основным недостатком поршневых ДВС является техническое ограничение их мощности, находящееся в прямой зависимости от объема цилиндра, о чем будет сказано ниже.
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Рис. 10.1. К обоснованию принципа работы холодильной установки в T,s - диаграмме
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Рис. 10.2. Схема воздушной холодильной установки: К – компрессор; ОХЛ – охладитель; D – детандер; ХК – холодильная камера; ЭД – электродвигатель;  G – расход воздуха
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Рис. 10.3. Идеальный цикл воздушной холодильной установки в Т,s- диаграмме
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Рис. 10.4. Пояснение к анализу экономичности идеального цикла ВХУ в Т,s- диаграмме
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Рис. 10.5. Зависимость (t и q2 от степени повышения давления воздуха в компрессоре идеальной ВХУ
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Рис. 10.6. Пояснение к анализу экономичности реального цикла ВХУ в Т,s- диаграмме
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Рис. 10.7. Зависимость (i и q2i от степени повышения давления воздуха в компрессоре реальной ВХУ
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Рис. 10.8. Идеальный цикл паро-компрессорной холодильной установки на фреоне в T,s - диаграмме
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Рис. 10.9. Схема паро-компрессорной холодильной установки: К – компрессор; ОХЛ – охладитель; Рд – редуктор; ХК – холодильная камера; ЭД – электродвигатель; G – расход воздуха
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Рис. 10.10. Реальный цикл паро-компрессорной холодильной установки на фреоне в T,s - диаграмме
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Рис. 10.11. Схема реальной паро-компрессорной холодильной установки: К – компрессор; ОХЛ – охладитель; Рд – редуктор; С – сепаратор; ХК – холодильная камера; ЭД – электродвигатель 
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Рис. 10.12. Схема паро-компрессорной установки теплового насоса: К – компрессор; ТО – теплообменник; ТП – тепловой потребитель; Рд – редуктор; ЭД – электродвигатель; G – расход воды
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Рис. 10.10. Реальный цикл паро-компрессорного теплового насоса на воде в T,s - диаграмме
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