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Реферат. Приведен сравнительный анализ методик приближенного теплового расчета кон-
денсатора перегретого пара парокомпрессионного теплового насоса системы теплоснаб- 
жения. Рабочее вещество теплового насоса и конденсирующегося пара – хладагент R410a. 
При однозонной методике конденсатор рассчитывается по одному участку с включе- 
нием теплоты перегрева в теплоту конденсации и использованием коэффициента перегрева. 
Двухзонная методика предполагает расчет конденсатора по двум раздельным участкам: 
охлаждения перегретого пара и собственно его конденсации. Апробация проводилась при 
численном исследовании конденсатора низкотемпературной теплонасосной системы отоп-
ления и горячего водоснабжения с поверхностью теплообмена в виде спирального змеевика 
труба в трубе, погруженного в нагреваемую жидкость. В первом подходе расход и темпера-
тура нагреваемой воды ограничены температурой насыщения конденсирующегося хлада-
гента независимо от схемы течения рабочих сред. Методика двухзонного расчета конденса-
тора перегретого пара с противоточной или перекрестно-противоточной схемой течения 
рабочих сред позволяет получить реальные результаты по температуре нагреваемой воды, 
превышающей температуру насыщенного пара хладагента, с учетом расхода нагреваемой 
воды. В данном случае температура стенки на участке охлаждения выше температуры 
насыщения, а при конденсации – ниже, что дополнительно подтверждает адекватность дан-
ной методики. Использование двухзонной методики с отдельным усреднением физических 
свойств рабочих сред на участках охлаждения перегретого пара и конденсации, а также 
температурных напоров дает более точное значение поверхности теплообмена, которая  
в рассмотренном случае уменьшается до 20 %. На основании проведенных исследований 
рекомендуется использовать двухзонную методику, позволяющую получить достоверные 
данные о параметрах конденсатора перегретого пара. 
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перегретый пар, физические свойства, теплопередача, температурный напор, поверхность 
теплообмена 
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Abstract. A comparative analysis of the methods of approximate thermal calculation of the super-
heated steam condenser of the steam compression heat pump of the heat supply system is pre- 
sented. The working substance of the heat pump and the condensing steam is the refrigerant 
R410a. When the single-zone method is applied, the condenser is calculated by one area with the 
inclusion of the heat of overheating in the heat of condensation and the use of the overheating 
coefficient. The two-zone method assumes the calculation of the condenser in two separate areas, 
viz. the cooling of superheated steam and its actual condensation. The approbation was carried out 
during a numerical study of a condenser of a low-temperature heat pump system for heating and 
hot water supply, with a heat exchange surface in the form of a spiral coil pipe in a pipe immersed 
in a heated liquid. In the first approach, the flow rate and temperature of the heated water are li- 
mited by the saturation temperature of the condensing refrigerant, regardless of the flow pattern of 
the working media. The method of two-zone calculation of the superheated steam condenser with  
a counter-current or cross-counter-current flow scheme of working media makes it possible to 
obtain real results of the temperature of the heated water that exceeds the temperature of the satu-
rated refrigerant vapor, taking into account the flow rate of the heated water. In this case, the wall 
temperature in the cooling area is higher than the saturation temperature, and during condensation 
it is lower, which further confirms the adequacy of the presented technique. The use of a two-zone 
technique with a separate averaging of the physical properties of the working media in the areas  
of superheated steam and condensation cooling, as well as temperature pressures, provides a more 
accurate value of the heat exchange surface, which in the case under consideration is reduced  
to 20%. Based on the conducted studies, it is recommended to use a two-zone technique that 
makes it possible to obtain reliable data on the parameters of the superheated steam condenser. 
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Введение 
 
Парокомпрессионные тепловые насосы получили широкое распростра-

нение в системах теплоснабжения зданий [1, 2]. Мировой опыт показывает 
целесообразность их внедрения в низкотемпературных системах отопления 
и горячего водоснабжения. В Европе, где примерно 244 млн жилых зданий, 
доля рынка тепловых насосов в строительном фонде составляет около 6 %. 
Так, их продажи в 21 стране Европейского союза выросли в 2020 г. на 7,4 % 
(1,62 млн единиц) [3]. Поскольку ожидаемый срок службы тепловых насосов 
около 20 лет, их текущий европейский запас 14,86 млн единиц.  

Конденсатор – один из основных элементов теплового насоса, во мно-
гом определяющий его технико-экономические показатели. В пароком-
прессионных тепловых насосах на вход в конденсатор поступает пере- 
гретый пар после компрессора. В конденсаторах теплопроизводительно-
стью до 20–30 кВт реализуется пленочная конденсация перегретого пара  
в горизонтальных трубах. Для проектирования конденсаторов и анализа  
их работы в составе тепловых насосов требуется адекватный метод их рас-
чета. На практике для изучения процесса пленочной конденсации и обос-
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нования завершенных проектных решений применяют двухмерные и од-
номерные локальные математические модели [4].  

Интегральные методики расчета конденсаторов перегретого пара ис-
пользуют в нерасчетных режимах из-за простоты их адаптации к конкрет-
ным условиям эксплуатации. Учет перегрева пара при пленочной кон- 
денсации проводят введением поправок к расчетным формулам коэффи- 
циентов теплоотдачи насыщенного пара или разбиением поверхности  
конденсации на две зоны – охлаждения перегретого пара и конденсации.  
В первом случае предполагается, что конденсация перегретого пара начи-
нается сразу при контакте с охлаждаемой поверхностью с температурой 
насыщения на свободной поверхности пленки конденсата, контактирую-
щей с паром [5, 6]. 

При ламинарной пленочной конденсации, когда в формулу для расчета 
коэффициента теплоотдачи входит теплота конденсации, рекомендуют 
теплоту фазового перехода hfg суммировать с теплотой перегрева [5, 6], т. е. 
использовать выражение ( ) ,fg fg pR R sh h c t t′ = + −  где cpR – теплоемкость  
пара, Дж/(кг·°С); tR, ts – температура перегретого и насыщенного пара, °С.  

Для расчета коэффициента теплоотдачи при конденсации перегретого 
пара используется параметр перегрева ( ) /pR R s fgc t t hξ = −  [7, 8]. В [7] он 
применяется в составе поправочного коэффициента к теплоотдаче насы-
щенного пара  

 

 
0,5

0
1 ,
1

 + ξ
α ≈ α  − β 

                                             (1) 

 

где α0 – коэффициент теплоотдачи насыщенного пара, Вт/(м2·°С);  
2q qβ ≈  – полнота конденсации; q – плотность теплового потока сконден-

сировавшегося пара, Вт/м2; q2 – то же, подводимого к пленке конденсата от 
не сконденсировавшегося пара, Вт/м2; при полной конденсации β = 0. 

Выражение для расчета коэффициента теплоотдачи при полной конден-
сации имеет вид [8] 

 

 ( )0,25
0 1 .α = α + ξ                                               (2) 

 

Таким образом, рекомендации по учету перегрева при полной конден-
сации пара путем введения поправки ( )nξ+1  к коэффициенту теплоотдачи 
отличаются численными значениями показателя степени n [7, 8]. 

Недостатком рассмотренных подходов при расчете конденсаторов пе-
регретого пара тепловых насосов систем теплоснабжения является ограни-
чение по температуре нагреваемой воды, которая не может быть выше 
температуры насыщения. На рис. 1 показан характер действительного из-
менения температур хладагента и нагреваемой воды по длине L поверхно-
сти теплообмена конденсатора при противоточной или перекрестно-
противоточной схеме их течения.  

При изменении температуры хладагента и нагреваемой воды от tх1 и tв1 
на входе аппарата до tх2 и tв2 на выходе возможен подогрев воды до темпе-
ратуры tв2, превышающей температуру насыщения ts. Поэтому целесооб-
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разно проводить расчет конденсатора, выделяя зоны охлаждения перегре-
того пара и собственно конденсации. 

 

t, ᵒC

L, м

1 2 3

 Хладагент

Вода

ts

tв1

tв2

tх1

tх2

 
 

Рис. 1. Распределение температур хладагента и воды в конденсаторе при противотоке: 
1 – охлаждение перегретого пара; 2 – конденсация; 3 – охлаждение конденсата 

 

Fig. 1. Temperature distribution of refrigerant and water in the condenser under counterflow  
conditions: 1 – superheated vapor cooling; 2 – condensation; 3 – condensate cooling 

 
На основе численного исследования [9] и проведенного эксперимен- 

та [10] установлено, что использование в схеме теплового насоса охла- 
дителя перегретого пара рабочего вещества позволяет получить тепло- 
носитель на выходе из конденсатора с уровнем температуры больше  
температуры насыщения [9, 10].  

В [11, 12] на основе термодинамического анализа работы компрессион-
ного теплового насоса показано, что один из способов повышения эффек-
тивности – применение охладителя перегретого пара рабочего тела, уста-
навливаемого отдельно от конденсатора, что позволяет иметь теплоноси-
тель различных температурных уровней. Можно получить некоторое 
количество теплоты при более высокой температуре за счет использования 
перегрева рабочего вещества, выходящего из компрессора. В отопительном 
тепловом насосе эту теплоту направляют для дополнительного подогрева 
воды при горячем водоснабжении. 

Предложены схемные решения для реализации двухступенчатого нагрева 
теплоносителя в тепловом насосе [13–16], однако поскольку они не подкреп-
лены количественными данными, нельзя судить об эффективности дополни-
тельного использования охладителя перегретого пара (форконденсатора). 

Таким образом, рассмотренные методы анализа конденсаторов тепло-
вых насосов для подогрева воды систем теплоснабжения не дают конкрет-
ных данных о параметрах нагреваемого теплоносителя при конденсации 
перегретого пара. Имеются различные подходы к определению коэффици-
ента теплоотдачи при конденсации перегретого пара. Например, не рас-
сматриваются вопросы влияния количественного значения поправок к ко-
эффициенту теплоотдачи, расхода подогреваемой воды на ее выходную 
температуру и площадь теплообмена аппарата. Настоящая работа посвя-
щена рассмотрению этих вопросов. 

 
Основная часть 
 

В статье проведен сравнительный анализ двух интегральных методов 
теплового расчета конденсатора теплового насоса. В первом случае охла-
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ждение перегретого пара и конденсация осуществляются в аппарате как 
единый процесс с использованием поправочного коэффициента перегрева. 
Второй подход основан на разделении поверхности теплообмена на два 
участка – охлаждения перегретого пара и собственно конденсации. На каж-
дом из них теплообмен описывается отдельной системой уравнений тепло-
передачи и теплового баланса. При этом приближенно принимается, что 
вначале перегретый пар охлаждается до температуры насыщения, а затем 
конденсируется насыщенный пар. Хотя возможны случаи, когда конденса-
ция перегретого пара начинается раньше достижения температуры насы-
щения [7, 17], однако их анализ требует отдельного рассмотрения на осно-
ве локальной модели конденсации. 

Объект исследования – конденсатор низ-
котемпературной теплонасосной системы 
отопления и горячего водоснабжения с пер-
спективным хладагентом R410а номиналь-
ной теплопроизводительностью 10 кВт, вы-
полняющий одновременно функцию буфер-
ной емкости (рис. 2) [18]. В конденсаторе 
реализуется полная конденсация перегрето-
го пара. 

Аппарат выполнен в виде теплоизолиро-
ванного бака объемом 500 л с внутренним 
диаметром емкости 0,75 м. Поверхность 
теплообмена конденсатора представлена 
спиральным змеевиком труба в трубе, по-
груженным в нагреваемую жидкость. Раз-
меры внутренней трубы d × δ = 14 × 1 мм, 
наружной D × ∆ = 20 × 1 мм. Диаметр 
змеевика 0,5 м. Во внутреннюю трубу змее-
вика поступает перегретый пар хладагента 
с температурой 105,3 °С, давлением 3,4 МПа, 
его расход 0,0346 кг/с. Температура нагрева-
емой воды на входе в кольцевой канал 10 °С. 

Холодная вода подается снизу, конденсируемый пар – сверху, что соответ-
ствует перекрестно-противоточной схеме движения теплоносителей. Иско-
мые параметры – температура воды на выходе конденсатора и площадь 
поверхности теплообмена. 

Результаты численного анализа получены на основе сравнения указан-
ных выше подходов к расчету конденсатора перегретого пара хладагента: 
в целом (однозонная модель) и по двум участкам (двухзонная модель). 

При расчете конденсатора по участкам конденсации и охлаждения пе-
регретого пара тепловой поток и поверхность теплообмена конденсатора 
находят по правилу аддитивности [19]: 

1 2;Q Q Q= +                 (3) 

1 2 ,F F F= +  

где Q1, Q2 – тепловой поток на участках конденсации и охлаждения пере-
гретого пара хладагента, Вт; F1, F2 – площадь поверхности теплообмена на 
тех же участках, м2. 

1

2

Конденсат

Холодная
вода

Горячая
вода

Рис. 2. Конструкция конденсатора-
аккумулятора: 1 – корпус; 
2 – змеевик труба в трубе 

Fig. 2. Design of the condenser-
accumulator: 1 – casing; 
2 – coil pipe in the pipe 
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При расчете конденсатора с использованием коэффициента перегре- 
ва (1 ξ)n+  тепловой поток и площадь поверхности теплообмена берутся 
как одно целое. В обоих анализируемых подходах решается система урав-
нений теплового баланса и теплопередачи [19], дополняемая замыкающи-
ми соотношениями для определения коэффициентов теплоотдачи.  

В общем случае процесс описывается уравнениями: 

( ) ;R fg pR R sQ G h c t t = + −        (4а) 

( )в в в2 в1 ;pQ G c t t= −            (4b) 

,Q k tF= ∆      (4c) 

где GR, Gв – массовый расход хладагента и воды, кг/с; cpв – теплоемкость 
воды, Дж/(кг·°С); tв1, tв2 – температура воды на входе и выходе участков 
конденсации и охлаждения или конденсатора в целом, °С; k – коэффициент 
теплопередачи, Вт/(м2·°С); t∆  – среднелогарифмический температурный 
напор, °С.  

Система уравнений (4) решается для конденсатора в целом с тепловым 
потоком Q или отдельно для участков конденсации и охлаждения перегре-
того пара хладагента для соответствующих тепловых потоков Q1, Q2 и до-
полняется расчетом коэффициентов теплоотдачи, входящих в уравнение 
теплопередачи (4c). 

Для расчета коэффициента теплоотдачи со стороны конденсирующего-
ся потока хладагента для рассматриваемой конструкции конденсатора ис-
пользована зависимость для горизонтальных труб [20], которая показывает 
удовлетворительную корреляцию при конденсации хладагента R410a [21]: 

0,8 0,33
ж жNu 0,05Re Pr ,е=           (5) 

где Re – число Рейнольдса; Pr – число Прандтля; в индексах: ж – жидкость; 
e – эквивалентный; 

0,8
ж ж

п ж
п п

Re Re Re ,e
   ρ µ

= +   ρ µ   
    (6) 

где ρ – плотность, кг/м3; μ – динамическая вязкость, Па ⋅ с; в индексе п – пар. 
Для расчета коэффициентов теплоотдачи со стороны охлаждаемого по-

тока перегретого пара хладагента и для нагреваемой воды используют- 
ся общие базовые уравнения подобия, отличающиеся значением экви- 
валентного гидравлического диаметра dг. При охлаждении потока пара 
характерным размером dг является внутренний диаметр трубы г в  d d= = 
 –  2 ,d= δ  а при нагреве воды – удвоенная толщина кольцевого зазо- 
ра г –  2 – .d D d= ∆  

Для расчета коэффициентов теплоотдачи использовали уравнения для 
следующих режимов течения потоков: 

• турбулентного [22]

( )
0,8

0,1 0,7

0,023Re PrNu ;
1 2,14Re Pr 1−

=
+ −

(7)
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• переходного [23]

( )
2/3

0,75 0,42 г
вNu 0,037 Re 180 Pr 1 ,d

L
  = − +     

      (8) 

где L – длина канала, м; 
• ламинарного [23]

( )
( )

0,8
г

0,467
г

0,19 Pe /
Nu 3,65 ,

1 0,117 Pe /

d L

d L
= +

+
  (9) 

где Pe = RePr – число Пекле. 
Коэффициент теплоотдачи со стороны нагреваемой воды в кольцевом 

канале с адиабатной внешней поверхностью для рассматриваемой кон-
струкции конденсатора рассчитывается с учетом поправочного коэффи- 
циента [24] 

0,15
в

0,16
Prв

в во
0,451 ,

2,4 Pr
D
d

  α = α − ε  +   
(10) 

где αво – коэффициент теплоотдачи, определяемый в зависимости от ре- 
жима течения потока по (7)–(9), Вт/(м2·°С); в – 2D D= ∆  – внутренний 
диаметр наружной трубы змеевика труба в трубе, м; d – наружный диа- 
метр трубы с хладагентом, м; ε – поправочный коэффициент (ε = 1 
при d/D > 0,2); в индексе в – вода. 

Результаты теплового расчета исследуемого конденсатора в номиналь-
ном режиме, полученные с использованием одно- и двухзонной моделей, 
приведены в табл. 1. Физические свойства сред определялись по значениям 
средних температур на рассматриваемых участках. В однозонной модели 
в поправке ( )nξ+1  к коэффициенту теплоотдачи при конденсации потока 
хладагента принимался показатель степени n = 0,5 в соответствии с реко-
мендацией [7]. 

Из табл. 1 видно, что температура подогретой воды на выходе конден-
сатора в пределах точности расчета в обоих случаях имеет практически 
одно значение (49,8 и 49,9 оС) для двухзонного и однозонного конденсато-
ров соответственно. Это следует из уравнения теплового баланса аппарата 
для заданных теплового потока, расхода и температуры воды на входе 
в аппарат. 

В то же время из табл. 1 и рис. 3 видно, что поверхность теплообмена 
конденсатора, которая пропорциональна длине змеевика, и параметры, 
влияющие на ее размеры, – коэффициенты теплопередачи и температурные 
напоры отличаются. 

Площадь поверхности теплообмена при расчете по двухзонной модели 
меньше на 20 %, чем по однозонной. Это отличие вызвано разными значе-
ниями температурных напоров и коэффициентов теплопередачи (рис. 3). 
Значение интегрального температурного напора при использовании одно-
зонной модели в 1,65 раза меньше по сравнению с участком охлаждения 
и в 1,46 раза меньше по сравнению с участком конденсации. Температур-
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ный напор в однозонной модели ограничен температурой насыщения на 
входе и выходе конденсатора. В двухзонной модели локальные темпера-
турные напоры на входе и выходе рассматриваемых участков выше, что 
является причиной повышения на них среднелогарифмических темпера-
турных напоров.  

Таблица 1 
Результаты теплового расчета конденсатора 
(Q = 10 кВт, GR = 0,0346 кг/с, Gв = 0,06 кг/с)  

 

Results of thermal calculation of the condenser 
(Q = 10 kW, GR = 0,0346 kg/s, Gв = 0,06 kg/s) 

Параметр 

Двухзонный конденсатор 
Однозонный  
конденсатор 

зона 
охлаждения 

перегретого пара 

зона 
конденсации  

насыщенного пара 
Тепловой поток, Вт 2284 7712 10000 
Длина змеевика, м 2,05 5,80 9,74 

Хладагент 
Температура на входе/выходе, °С 105,3/55 55/55 105,3/55 
Число Рейнольдса 208471 48432 48432 
Параметр перегрева – – 0,296 
Коэффициент перегрева – – 1,138 
Коэффициент теплоотдачи, Вт/(м2∙°С) 1341 2762 3143 

Вода 
Температура на входе/выходе, °С 40,7/49,8 10/40,7 10/49,9 
Скорость, м/с 0,60 0,60 0,60 
Число Рейнольдса 3989 2676 2988 
Коэффициент теплоотдачи, Вт/(м2∙°С) 3247 2770 2533 

0

10

20

30

800

1000

1200
 − участок охлаждения
 − участок конденсации
 − один участок

∆t, oC k, Вт/(м2ЧоС) 

30,3
26,8

18,4

834

1131

1270

Рис. 3. Изменение температурного напора ∆t и коэффициента теплопередачи k 
на участках конденсатора 

Fig. 3. Change in temperature pressure ∆t and heat transfer coefficient k 
in the condenser areas 

 k, Вт/(м2⋅°С) 
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Коэффициент теплопередачи в однозонной модели соответственно 
в 1,52 и 1,12 раза выше, чем на указанных участках (рис. 3). На участке 
охлаждения теплоотдача пара хладагента является определяющей, что 
закономерно, и приводит к понижению коэффициента теплопередачи 
до 834 Вт/(м2∙°С). На участке конденсации, где коэффициенты теплоотдачи 
сравнимы, коэффициент теплопередачи 1131 Вт/(м2∙°С). Уменьшение 
коэффициента теплоотдачи воды до 2770 Вт/(м2∙°С) на участке конденсации 
по сравнению с участком охлаждения пара, где он равен 3247 Вт/(м2∙°С), 
вызвано в основном изменением вязкости воды, которая растет с пониже- 
нием температуры потока (табл. 1). 

В итоге различие температурных напоров и коэффициентов теплопере-
дачи в одно- и двухзонной моделях приводит к увеличению поверхно- 
сти теплообмена при использовании однозонной модели в 1,24 раза из-за 
неадекватности расчетной модели процесса конденсации перегретого пара. 

Дополнительно рассмотрим влияние величины поправки к коэффици-
енту теплоотдачи (2) на параметры однозонного конденсатора [7, 8]. Возь-
мем диапазон изменения показателя степени n от 0 до 1 (рис. 4).  

0,0
0,1
0,2
0,3
0,4
0,5

1000
1500
2000
2500
3000
3500
4000
4500  коэффициент теплоотдачи αR, Вт/(м2 ⋅OС)

 коэффициент теплопередачи k, Вт/(м2 ⋅OС)
 площадь поверхности теплообмена F, м2

 0      0,25        0,50     1,00      n 

Рис. 4. Влияние показателя степени n поправки к коэффициенту теплоотдачи 
на параметры однозонного конденсатора перегретого пара  

Fig. 4. Influence of the index of the degree n of the correction of the heat transfer 
coefficient on the parameters of a single-zone superheated steam condenser 

Влияние этого параметра на коэффициент теплопередачи k, а соответ-
ственно и на площадь поверхности теплообмена F существенно меньше, 
чем на значение коэффициента теплоотдачи αR со стороны конденсирую-
щегося потока пара. Например, при n = 0,5 по сравнению со случаем, когда 
поправка не учитывается, коэффициент теплоотдачи увеличился в 1,14 раза, 
а коэффициент теплопередачи – в 1,07 раза. Площадь поверхности тепло-
обмена уменьшилась в 1,07 раза, она изменяется обратно пропорционально 
коэффициенту теплопередачи. При n = 1,0 коэффициент теплоотдачи уве-
личился в 1,36 раза, коэффициент теплопередачи – в 1,13 раза. С рос- 
том значения n увеличение коэффициента теплопередачи и уменьше- 
ние площади поверхности теплообмена замедляется. Это вызвано тем, 
что с ростом показателя n определяющим является коэффициент теплоот-

 αR, Вт/(м2⋅°С) 
 k, Вт/(м2⋅°С) 

 

 F, м2 
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дачи нагреваемой воды, который остается постоянным и имеет меньшее 
значение по сравнению с теплоотдачей конденсирующегося потока хлада-
гента. Из данного анализа следует, что при рассмотрении конденсирующе-
гося потока перегретого пара необходимо учитывать не только собственно 
процесс конденсации, но и влияние охлаждающей среды. Наибольшим не-
достатком метода теплового расчета конденсатора с использованием одно-
зонной модели является ограничение на выходную температуру нагревае-
мой воды, которая должна быть ниже температуры насыщения.  

Так как температура нагреваемой воды на выходе конденсатора при по-
стоянном тепловом потоке и температуре на входе (рис. 5, линия 1) зависит 
от расхода, рассмотрим его влияние на подогрев воды с использованием 
двухзонной модели конденсатора.  

0,040 0,045 0,050 0,055 0,060
0

20

40

60

2000
2500
3000
3500
4000
4500
5000   участок конденсации

  на стыке участков охлаждения и конденсации
  участок охлаждения

Gв, кг/с

1

2

3

4

5

Re = 2300

ts = 55 oC

Рис. 5. Изменение параметров воды на участках охлаждения перегретого пара  
и конденсации: 1 – температура на входе в конденсатор; 

 2 – то же на выходе участка конденсации и на входе участка охлаждения пара; 
3 – то же на выходе конденсатора; 4, 5 – число Рейнольдса 

Fig. 5. Changes in water parameters in the areas of superheated steam cooling and condensation: 
1 – water temperature at the entrance to the condenser; 2 – water temperature at the outlet  

of condensation section and at the entrance to the cooling section of steam;  
3 – water temperature at the outlet of the condenser; 4, 5 – Reynolds number 

На рис. 5 видно, что при расходе воды меньше 0,054 кг/с температура 
на выходе конденсатора (линия 3) становится больше температуры насы-
щения ts. При этом на участке охлаждения пара (рис. 6, штриховая линия 2) 
средняя температура стенки выше температуры насыщения. Это подтвер-
ждает наличие участка охлаждения перегретого пара. Данный эффект 
в однозонной модели не учитывается. Для рассматриваемого случая мак-
симальный нагрев воды 66,9 °С при расходе 0,042 кг/с. Число Рейнольдса 
воды на участках охлаждения и конденсации пара отличается из-за суще-
ственного уменьшения вязкости с ростом температуры (рис. 5, линии 4, 5).  

Коэффициент теплопередачи на участке охлаждения пара с увеличе- 
нием расхода от 0,042 до 0,060 кг/с монотонно возрастает в 1,07 раза 
(рис. 6, штриховая линия 1), а на участке конденсации (рис. 6, сплошная 
линия 1) повышается приблизительно в два раза из-за смены режима тече-
ния потока воды от ламинарного к переходному (рис. 5, линия 4).  

Этот фактор приводит к увеличению поверхности теплообмена на участке 
конденсации при ламинарном течении потока воды (рис. 6, линии 4).  

 ts = 55 °С 
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Рис. 6. Изменение параметров конденсатора на участках охлаждения перегретого пара  
и конденсации: 1 – коэффициент теплопередачи k, Вт/(м2⋅°С); 2 – температура стенки tс, °С; 

3 – температурный напор ∆t, °С; 4 – площадь поверхности теплообмена F⋅10, м2  
Fig. 6. Changes in the parameters of the condenser in the areas of superheated steam cooling 

and condensation: 1 – heat transfer coefficient k, W/(m2∙°C); 2 – wall temperature tw, °C; 
3 – temperature pressure Δt, °C; 4 – heat exchange surface area F⋅10, m2 

Изменение температуры стенки относительно температуры насыщения 
(рис. 6, линии 2) подтверждает наличие двух участков – охлаждения пере-
гретого пара и его конденсации. На участке охлаждения она выше темпе-
ратуры насыщения, на участке конденсации – ниже. 

ВЫВОДЫ 

1. Методика однозонного расчета конденсатора теплового насоса с
включением теплоты перегрева в теплоту конденсации и использованием 
коэффициента перегрева имеет ограничение на температуру подогрева 
нагреваемого теплоносителя воды, не превышающую температуру конден-
сации при заданном давлении.  

2. Методика двухзонного расчета конденсатора перегретого пара с про-
тивоточной или перекрестно-противоточной схемой течения рабочих сред 
и разбиением конденсатора на участки охлаждения перегретого пара 
и конденсации позволяет получить адекватные результаты по температуре 
нагреваемой воды, превышающей температуру насыщенного пара хлада-
гента, с учетом расхода нагреваемой воды. Температура стенки на участке 
охлаждения выше температуры насыщения, а при конденсации – ниже, что 
подтверждает применимость данной методики. 

3. Использование в методике двухзонного расчета конденсатора от-
дельных усредненных физических свойств рабочих сред на участках охла-
ждения перегретого пара и конденсации, а также температурных напоров 
дает более точное значение поверхности теплообмена, которая в рассмот-
ренном случае уменьшается до 20 %. 
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