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В связи с уменьшением запасов органическо-
го топлива в недрах Земли, загрязнением окру-
жающей среды выбросами вредных веществ и 
теплоты все большую актуальность приобрета-
ют проблемы рационального расходования то-
пливных ресурсов, использования возобновля-
емой энергии природных источников, а так-
же низкопотенциальных тепловых вторичных 
энергетических ресурсов (ВЭР) промышленных 
установок. 

На угольных и рудных шахтах мощными ис-
точниками тепловых ВЭР являются теплота от-
качиваемой из горных выработок шахтной 
воды, исходящей вентиляционной струи, обо-
ротной воды систем охлаждения компрессор-
ных установок. Относительно высокая темпе-
ратура (15-30 °С), дешевизна и доступность де-
лают эти источники весьма привлекательными 
для использования в теплонасосных технологи-
ях теплоснабжения шахт [1-5]. В 2010 г. на шах-
те «Благодатная» ПАО «ДТЭК Павлоградуголь» 
Национальным горным университетом создана 
и введена в эксплуатацию первая в Украине и 
наиболее мощная в странах СНГ теплонасосная 
установка, использующая тепло шахтной воды с 
теплопроизводительностью 800 кВт. Она позво-
ляет нагреть 120 м3 воды для системы горячего 
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водоснабжения (ГВС) шахты за 7-часовый рабо-
чий цикл. Положительный опыт эксплуатации 
установки свидетельствует о перспективности 
теплонасосной технологии утилизации теплоты 
шахтной воды для систем ГВС и позволяет ре-
комендовать ее для применения на других шах-
тах. В связи с этим возрастает актуальность со-
вершенствования данной технологии с учетом 
особенностей ее применения в условиях горных 
предприятий.

Целью статьи является обоснование выбора 
схемных решений системы утилизации теплоты 
шахтной воды на основе тепловых насосов для 
энергообеспечения системы ГВС и оценка вли-
яния свойств хладагентов и расхода шахтной 
воды на энергетическую эффективность тепло-
насосных установок.

Основными характерными особенностями 
рассматриваемой технологии являются:

– малые сезонные колебания температуры 
шахтной воды (1-2 °С); 

– относительно большой расход шахтной 
воды, обеспечивающий возможность отбора от 
нее тепловой мощности, намного превышаю-
щей потребности шахт в горячей воде;

– наличие в шахтной воде взвешенных грязе-
вых частиц и ее значительная минерализация, 
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что может привести к загрязнению поверхно-
стей теплообменных аппаратов теплонасосной 
установки;

– наличие солей жесткости в чистой воде, на-
греваемой для системы ГВС;

– низкая начальная температура воды, нагре-
ваемой для системы ГВС (зимой 5-9 °С, летом 15-
19 °С);

– постоянство потребной конечной темпе-
ратуры воды для системы ГВС в интервале 42-
45 °С.

Выбор схемного решения теплонасосной 
установки

Принципиально возможны две основные схе-
мы теплонасосной установки: с непосредствен-
ным прохождением шахтной воды через испа-
ритель, а нагреваемой воды через конденсатор 
теплового насоса (рис. 1а), и с промежуточными 
контурами передачи теплоты (рис. 1б). Возмож-
ны также решения, когда один из промежуточ-
ных контуров отсутствует.

Схема, приведенная на рис. 1а, более простая 
и менее затратная в реализации. К тому же она 

характеризуется более высокой термодинами-
ческой эффективностью, чем схема, изображен-
ная на рис. 1б, так как в ней отсутствуют допол-
нительные затраты энергии на транспортиров-
ку жидкости в промежуточных контурах и те-
пловые потери в дополнительных звеньях пере-
дачи теплоты. Однако при работе установки по 
этой схеме испаритель подвергается непосред-
ственному воздействию загрязненной и, как 
правило, агрессивной по отношению к метал-
лам шахтной воды, а в конденсаторе возможны 
отложения на поверхностях теплообмена солей 
жесткости, содержащихся в нагреваемой воде. В 
связи с этим данную схему целесообразно при-
менять в случаях, когда шахтная и нагреваемая 
вода достаточно чистые. 

В современных тепловых насосах в качестве 
испарителя и конденсатора часто применяют 
неразборные паяные пластинчатые аппараты. 
Поэтому для защиты поверхностей теплообме-
на этих аппаратов от загрязнений, солевых от-
ложений и коррозии более предпочтительна 
схема с промежуточными контурами передачи 

Рис. 1. Схемы теплонасосной установки с непосредственным прохождением шахтной
и нагреваемой воды через испаритель и конденсатор теплового насоса (а)

и с промежуточными контурами передачи теплоты (б):
ТН – тепловой насос; К – компрессор; Кд – конденсатор; И – испаритель; Др – дроссель;
ТШВ и ТЧВ – теплообменники шахтной и чистой воды;
НШВ, НКИ и НКК – насосы контура шахтной воды, промежуточных контуров испарителя и конденсатора
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теплоты (см. рис. 1б) с циркуляцией в них хими-
чески очищенной воды или (при необходимо-
сти) низкозамерзающих водных растворов, на-
пример, этиленгликоля или пропиленгликоля.

Выбор основных параметров теплонасо-
сной технологии

С учетом указанных выше особенностей рас-
сматриваемой технологии задачу выбора основ-
ных параметров рассмотрим в следующей по-
становке.

Исходными являются данные о начальной 
1ht  и конечной 2ht  температуре чистой воды, 

нагреваемой для системы ГВС, потребном ее 
массовом расходе hm  и начальной температуре 
шахтной воды 1xt . Требуется определить такие 
значения расхода шахтной воды xm  и параме-
тров термодинамического цикла тепловых на-
сосов, при которых обеспечивается максималь-
ная энергетическая эффективность теплонасо-
сной установки.

В качестве показателя энергетической эф-
фективности рассматриваем коэффициент 
трансформации тепла

 = h

el

Q
k

N
, (1)

где hQ  и elN  – теплопроизводительность и сум-
марная электрическая мощность, потребляемая 
электродвигателями установки. 

При анализе, как более общую, рассмотрим 
схему с промежуточными контурами переда-
чи теплоты (см. рис. 1б). Принимаем, что тепло-
носителем в промежуточных контурах является 
вода, ее расход wxm  в контуре испарителя равен 
расходу обрабатываемой в установке шахтной 
воды, а в контуре конденсатора whm  – расходу 
чистой нагреваемой воды, т. е.
 =wx xm m , (2)
 =wh hm m . (3)

Считаем также, что мощность, потребляемая 
электродвигателями водяных насосов промежу-
точных контуров, по сравнению с мощностью, 
потребляемой электродвигателем компрессо-
ра теплового насоса, пренебрежимо мала. Элек-
трические и механические потери в приводе 
компрессора отнесем к его внутренним потерям 
на том основании, что в современных конструк-
циях компрессоров тепловых насосов предусма-
тривается охлаждение роторов частью потока 
холодного пара хладагента [7]. В соответствии с 
этим =el cN N  (4), где cN  – внутренняя мощность 
компрессора теплового насоса.

Расчетный термодинамический цикл тепло-
вого насоса с перегревом всасываемого в ком-
прессор пара и переохлаждением конденсата 
для случая смесевого зеотропного хладагента 
представлен на рис. 2. 

Точки 1-4 цикла соответствуют обозначени-
ям, показанным на схеме теплового насоса (см. 
рис. 1б), т. е. на входе и выходе основных эле-
ментов: компрессора, конденсатора, дроссе-
ля и испарителя. Заштрихованные площади на 
рис. 2 соответствуют удельной холодопроизво-
дительности xq  теплового насоса и удельной ра-
боте компрессора cl . Сумма этих величин равна 
удельной теплопроизводительности теплового 
насоса hq :
 = +h x cq q l . (5)

Если пренебречь теплообменом между те-
плоносителями и окружающей средой через 
стенки трубопроводов и аппаратов, то 
 =h a hQ m q ; (6)
 =x a xQ m q ; (7)
 =c a cN m l ; (8)
 = +h x cQ Q N , (9)

где am  – массовый расход хладагента в контуре 
теплового насоса; xQ  – холодопроизводитель-
ность теплонасосной установки (тепловая мощ-
ность, отбираемая у шахтной воды).

Потребная теплопроизводительность опре-
деляется заданным расходом и температурным 
режимом воды, нагреваемой для системы ГВС, 
 ( )= −2 1h w h h hQ c m t t , (10)

где wc  – теплоемкость воды.
Требуемая тепловая мощность, отбираемая 

от шахтной воды, определяется ее расходом и 
глубиной охлаждения в теплообменнике
 ( )= −1 2x w x x xQ c m t t , (11)

где 2xt  – конечная температура шахтной воды.
Оказывая влияние на конечную температуру 

шахтной воды, ее расход влияет и на температу-
ру хладагента в испарителе.

Известно, что для повышения энергетиче-
ской эффективности тепловых насосов необхо-
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Рис. 2. Термодинамический цикл теплового насоса
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димо снижать потери эксергии от необратимо-
сти процессов теплообмена [8-10].

На рис. 3 показаны графики изменения тем-
ператур хладагента и воды в испарителе и кон-
денсаторе для случаев кипения и конденсации 
хладагента при постоянной (R134a) и перемен-
ной (R407C) температуре.

Так как температура хладагента изменяет-
ся ступенчато, необходимо учитывать возмож-
ность сближения температурных графиков те-
плоносителей не только в граничных сечени-
ях этих аппаратов, но и во внутренних, соответ-
ствующих началу и концу фазовых переходов. 
Таким образом, система ограничений на темпе-
ратурный режим испарителя и конденсатора 
теплового насоса будет иметь вид: 
 ∆ = − ≥ ∆1 2 1 1minwxt t t t ; (12)
 ∆ = − ≥ ∆4 1 4 4minwxt t t t ; (13)
 ∆ = − ≥ ∆5 5 1 5minwxt t t t ; (14)
 ∆ = − ≥ ∆2 2 1 2 minwht t t t ; (15)
 ∆ = − ≥ ∆3 3 2 3minwht t t t ; (16)
 ∆ = − ≥ ∆6 6 6 6minwht t t t ; (17)
 ∆ = − ≥ ∆7 7 7 7 minwht t t t , (18)

где 1t , 2t , …, 7t  – температура хладагента в точ-
ках 1-7 цикла; ∆ 1t , ∆ 2t , …, ∆ 7t  – температурные 
напоры в сечениях аппаратов, в которых состоя-
ние хладагента определяется точками 1-7 цикла; 
∆ 1mint , ∆ 2 mint , …, ∆ 7 mint  – заданные минималь-
ные температурные напоры в сечениях аппара-
тов, в которых состояние хладагента определя-
ется точками 1-7 цикла; 5wxt  – температура воды 
в сечении испарителя, в котором хладагент на-
ходится в состоянии сухого насыщенного пара; 

6wht  и 7wht  – температура воды в сечениях кон-
денсатора, в которых начинается и заканчивает-
ся процесс конденсации хладагента. 

Из уравнений теплового баланса отдельных 
участков теплообмена и теплообменных аппа-
ратов (испарителя и конденсатора):

 ( ) −
= − −

−
1 5

5 2 2 1
1 4

wx wx wx wx
i i

t t t t
i i

; (19)

 ( ) −
= − −

−
2 6

6 1 1 2
2 3

wh wh wh wh
i i

t t t t
i i

; (20)

 ( ) −
= − −

−
2 7

7 1 1 2
2 3

wh wh wh wh
i it t t t
i i

, (21)

где 1i , 2i , …, 7i  – энтальпия хладагента в точках 
1-7 цикла.

Система ограничений на температурный ре-
жим теплообменников шахтной и чистой воды 
принимается в виде равенств:
 − = ∆1 2 minx wx xt t t ; (22)
 − = ∆2 1 minx wx xt t t ; (23)
 − = ∆1 2 minwh h ht t t ; (24)
 − = ∆2 1 minwh h ht t t , (25)
где ∆ minxt  и ∆ minht  – заданные минимальные 
температурные напоры в теплообменниках 
шахтной и чистой воды.

Заметим, что одновременное выполнение 
ограничений (22) и (23), а также (24) и (25) воз-
можно только при равных расходах сред во 
внешних и промежуточных контурах, что опре-
делено принятыми условиями (2) и (3).

Отличие состояния пара на входе в компрес-
сор от сухого насыщенного учитывается вели-
чиной заданного перегрева пара ∆ sht , а реаль-
ного процесса сжатия в компрессоре от теорети-

Рис. 3. Изменение температур хладагента и воды в испарителе (а) и конденсаторе (б) теплового насоса
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ческого – изоэнтропным КПД компрессора ηs , в 
связи с чем
 = + ∆1 5 sht t t ; (26)

 −
∆

∆ =
η1 2

s

s

i
i , (27)

где −∆ 1 2i  и ∆ si  – изменение энтальпии хладаген-
та в реальном процессе сжатия 1-2 и в теорети-
ческом изоэнтропном с тем же начальным и ко-
нечным давлением.

При заданном расходе шахтной воды мак-
симально эффективный термодинамический 
цикл теплового насоса будет характеризовать-
ся тем, что по крайней мере одно из неравенств 
(12)-(14) и два из неравенств (15)-(18) примут 
нижние граничные значения, т. е. обратятся в 
равенства.

Разработан алгоритм расчета такого цик-
ла и программа, составленная в системе 
Matlab R 2009b.

С помощью этой программы исследовано 
влияние расхода охлаждаемой шахтной воды 
на эффективность теплонасосной установки. 
При моделировании было принято xQ = 200 кВт, 

1xt =16 °С, 1ht = 9 °С, 2ht = 45 °С, ∆ minxt = ∆ minht = 
= 4 °С, ∆ 1mint = ∆ 4mint = ∆ 5mint = 4 °С, ∆ 2 mint = 
= 10 °С, ∆ 3mint = ∆ 6mint = ∆ 7 mint = 5 °С, ∆ sht = 6 °С, 
ηs = 0,7. В качестве хладагентов рассматрива-
лись фреоны R410A, R134a и R407C. По резуль-
татам расчетов на рис. 4 построены графики за-
висимостей коэффициента трансформации те-
плоты от расхода шахтной воды при использо-
вании в тепловом насосе фреонов R410A, R134a 
и R407C (линии 1-3 соответственно). Показано 
также изменение конечной температуры шахт-
ной воды (линия 4).

Из рисунка видно, что в области малых рас-
ходов шахтной воды для всех рассмотренных 
хладагентов увеличение расхода приводит к по-
вышению коэффициента трансформации теп-
ла, который достигает максимального значения 

maxk  при некотором граничном значении рас-
хода ãðxm , после чего остается постоянным при 
любых значения расхода (линии 1-3): 
 при ≤ ãðx xm m  ≤ maxk k ; (28)

 при ≥ ãðx xm m  = maxk k . (29)

Такое поведение зависимости ( )= xk f m  объ-
ясняется влиянием ограничений (12)-(21) на тем-
пературный режим испарителя теплового насо-
са. При > ãðx xm m  определяющим является огра-
ничение (12), которое в этом случае обращает-
ся в ограничение-равенство, т. е. ∆ = ∆1 1mint t , а 
ограничения (13) и (14) имеют вид неравенств 
∆ > ∆4 4 mint t  и ∆ > ∆5 5mint t . Наоборот, при 

< ãðx xm m , в связи с более значительным сни-
жением конечной температуры шахтной воды 
(см. рис. 3, линия 4), в равенство обращается 
ограничение (13), т. е. ∆ = ∆4 4 mint t , а ограниче-
ние (12) имеет вид неравенства ∆ > ∆1 1mint t . При 

= ãðx xm m  оба ограничения (12) и (13) обращают-
ся в ограничения-равенства. Во всех расчетных 
вариантах температурный режим конденсато-
ра определялся одновременным обращением 
в равенства условий (16) и (17). Следовательно, 
для получения максимальной эффективности 
теплонасосной установки не обязательно стре-
миться к обработке большего количества шахт-
ной воды, а ее расход достаточно принять на 
уровне = ãðx xm m  или несколько выше.

Из рассмотренных хладагентов фреон R134a 
является простым веществом (тетрафторэтан), 
R410A – азеотропной смесью, R407C – зеотроп-
ной смесью. Из рис. 4 видно, что циклы тепло-
вых насосов на хладагентах R134a и R410A, ки-
пящих при постоянной температуре, характе-
ризуются практически одинаковой эффектив-
ностью (линии 1 и 2). Цикл на R407C при боль-
ших расходах шахтной воды имеет меньшую 
эффективность, чем на R134a и R410A, а при ма-
лых – большую. Смещение значения гранично-
го расхода ãðxm  в область меньших значений в 

Рис. 4. Зависимости коэффициента трансформации тепла максимально эффективных циклов
и конечной температуры шахтной воды от ее расхода
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случае R407C объясняется наличием темпера-
турного глайда у этого хладагента ∆ glt  (графи-
чески показан на рис. 3а) вследствие кипения 
при переменной температуре. 

Выводы
Разработаны рекомендации по выбору раци-

ональных схемных решений для теплонасосной 
утилизации тепла шахтной воды. 

Разработана методика расчета максимально 
эффективных термодинамических циклов те-
пловых насосов в условиях ограничений по рас-
ходу и температуре шахтной и чистой воды, на-
греваемой для системы ГВС.

Установлено, что увеличение расхода шахт-
ной воды приводит к увеличению коэффици-
ента трансформации тепла теплонасосной уста-
новки только в области малых расходов. При 
расходах, превышающих некоторое граничное 
значение, их величина не влияет на энергетиче-
скую эффективность тепловых насосов, которая 
при этом будет равна максимально достижимой 
для данного температурного режима шахтной и 
чистой нагреваемой воды.

Температурный глайд зеотропных хладаген-
тов приводит к повышению эффективности те-
пловых насосов при малых расходах шахтной 
воды.
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