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ОПТИМАЛЬНЫЕ ПАРАМЕТРЫ КОНДЕНСАТОРОВ  
ТЕПЛОИСПОЛЬЗУЮЩИХ ХОЛОДИЛЬНЫХ МАШИН СУДОВЫХ ДВС 

 
Приведены основные положения методики расчета оптимальных массовых скоростей конденсирующе-
гося хладагента в конденсаторах теплоиспользующих холодильных машин, обеспечивающие макси-
мальные плотности теплового потока и эффективную утилизацию теплоты вторичных энергетический 
ресурсов ДВС.  

 
утилизация, вторичные энергетические ресурсы, низкокипящее рабочее тело, теплоиспользую-
щая холодильная машина, конденсатор, плотность теплового потока, оптимальная массовая 
скорость хладагента 

 

Анализ проблемы и постановка задачи 
исследования 

 
Утилизация теплоты вторичных энергоресурсов 

(ВЭР) судовых ДВС (теплоты, отводимой с продук-

тами сгорания, охлаждающей водой и от наддувоч-

ного воздуха) является одним из основных и пер-

спективных направлений повышения эффективно-

сти двигателей. Поскольку показатели ДВС сущест-

венно зависят от температуры наружного воздуха на 

их входе, ухудшаясь с ее повышением [1], то целе-

сообразно использовать теплоту ВЭР для производ-

ства холода, который в свою очередь – для охлаж-

дения воздуха на входе двигателей. Трансформация 

теплоты ВЭР в холод осуществляется с помощью 

теплоиспользующих холодильных машин (ТХМ).  

Наиболее распространенными типами ТХМ яв-

ляются абсорбционные холодильные машины 

(АХМ) и эжекторные (ЭХМ). Абсорбционным ма-

шинам свойственны повышенные габариты (соот-

ветственно и аэродинамическое сопротивление), и 

целесообразность их включения в газовый и воз-

душный тракты ДВС весьма проблематична. Эжек-

торные машины отличаются конструктивной про-

стотой и надежностью в эксплуатации, поскольку 

функцию наиболее сложного их элемента – ком-

прессора – выполняет струйный аппарат – эжектор 

[2]. При использовании в качестве рабочего тела 

ЭХМ воды в испарителях необходимо поддержи-

вать вакуум. При этом их тепловая эффективность 

существенно снижается. Кроме того, практически 

невозможно утилизировать теплоту ВЭР низкого 

потенциала (выпускных газов ДВС после утилиза-

ционных пароводяных котлов или турбогенерато-

ров). Применение низкокипящих рабочих тел (НРТ) 

позволят утилизировать теплоту ВЭР низкого тем-

пературного уровня. Включение таких ТХМ в со-

став ДВС не приводит к заметному усложнению 

установки. 

Схема эжекторной ТХМ, использующей теплоту 

уходящих газов для охлаждения наружного воздуха 

на входе ДВС, представлена на рис. 1. Эжекторная 

ТХМ состоит из паросилового и холодильного кон-

туров. Паросиловой контур служит для получения 

паров НРТ высокого давления, энергия которых ис-

пользуется в эжекторе для поджатия паров НРТ 

низкого давления, всасываемых из испарителя (воз-
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духоохладителя) холодильного контура, до давления 

в конденсаторе. Жидкий НРТ после конденсатора 

разделяют на два потока: первый подают насосом в 

генератор, где жидкость нагревается и испаряется 

при высоком давлении за счет теплоты, отводимой 

от уходящих газов ДВС, а второй дросселируют в 

дроссельном клапане и направляют в испаритель, 

где жидкость испаряется при низком давлении и 

соответственно температуре, отводя теплоту от на-

ружного воздуха на входе ДВС. Пары НРТ всасыва-

ется из испарителя эжектором и подаются снова в 

конденсатор. Эжектор совмещает функции детанде-

ра паросилового контура (расширение пара проис-

ходит в его сопле) и компрессора холодильного 

контура (повышение давления пара, всасываемого 

из испарителя, происходит в камере смешения и 

диффузоре).  

Эффективность ТХМ оценивается тепловым 

коэффициентом  = Q0 / Qг, который представляет 

собой отношение холодопроизводительности Q0 

(количества теплоты, отведенной от воздуха на 

входе двигателя) к количеству теплоты Qг, 

подведенной в генераторе к кипящему НРТ от 

уходящих газов. Зависимости теплового 

коэффициента ζ от температуры конденсации tк при 

разных температурах кипения t0 в испарителе 

эжекторной ТХМ приведены на рис. 2. 
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Рис. 1. Схема эжекторной ТХМ, использующей теп 

лоту уходящих газов для охлаждения воздуха  
на входе ДВС: ЭГ, ИГ – экономайзерная и испари-
тельная секции генератора паров НРТ; Э – эжектор; 

Кн – конденсатор; Н – насос; ДК – дроссельный 
клапан; НВ – наружный воздух; И – испаритель 

(воздухоохладитель); К1, К2 – компрессоры первой 
и второй ступеней; УТ – утилизационная турбина; 

УК – утилизационный котел;  
СП – сепаратор водяного пара 

 

         
а                                                                                     б 

Рис. 2. Зависимости теплового коэффициента ζ от температуры конденсации tк при разных температурах 
кипения t0 в испарителе эжекторной теплоиспользующей холодильной машины  

для озонобезопасных хладагентов: а – R600 (н-бутан); б – R142В 
 

Как видно, тепловые коэффициенты  в значи-

тельной степени определяются температурой кон-

денсации tк, существенно снижаясь с ее повыше-

нием.  

При неизменной температуре охлаждающей 

конденсатор среды (забортной воды) значение тем-

пературы конденсации tк зависит от температурного 

напора в конденсаторе (разности температур кон-
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денсирующегося НРТ и охлаждающей воды), кото-

рый, в свою очередь, – от интенсивности теплооб-

мена: с увеличением интенсивности теплообмена 

температурный напор в конденсаторе сокращается, 

что приводит к повышению температуры tк, соот-

ветственно теплового коэффициента  (рис. 2) и эф-

фективности применения ТХМ в ДВС. Подтвер-

ждением этого служат представленные на рис. 3 

зависимости приращения КПД ДВС   за счет ох-

лаждения воздуха на входе ДВС в эжекторной ТХМ, 

использующей теплоту уходящих газов при уста-

новке генератора НРТ на выходе ДВС (температура 

уходящих газов на входе генератора НРТ tг1 = 250 С) 

и после пароводяного утилькотла (tг1 = 180 С). В 

качестве НРТ применен озонобезопасный хладон 

R142В. 

 

                         
а                                                                                            б 

Рис. 3. Абсолютное приращение КПД ДВС   за счет уменьшения температуры воздуха на входе  
в зависимости от температуры кипения НРТ в генераторе tг при температурах кипения  

в испарителе (воздухоохладителе) t0 = 0 С и конденсации tк = 35 и 45 С:  
а – tг1 = 250 ºC;   б – tг1 = 180 ºC;  

 –– – за счет отвода теплоты генератором в целом  ;  

- - - – испарительной секцией  ";  

···· – экономайзерной секцией  ' 
 

 

При расчетах температура газов после генерато-

ра НРТ принималась tг2 = tг + 20 ºC, т.е. близкой к 

минимальной, которая может быть достигнута, ис-

ходя из интенсивности теплопередачи между газом 

и кипящим НРТ. Эффект от применения ТХМ пока-

зан дифференцированно – в виде приращения КПД 

за счет отвода теплоты генератором НРТ в целом, а 

также его испарительной и экономайзерной секция-

ми. Как видно, эффективность утилизации теплоты 

уходящих газов ДВС в генераторе ТХМ (в его испа-

рительной и экономайзерной секциях) с последую-

щей ее трансформацией в холод, который в свою 

очередь используется для охлаждения наружного 

воздуха на входе ДВС, существенно зависит от тем-

пературы конденсации tк, т.е. эффективности работы 

конденсатора.  

Целью выполненного исследования является оп-

ределение оптимальных параметров конденсаторов 
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теплоиспользующих холодильных машин, обеспе-

чивающих максимальные плотности теплового по-

тока в них и, следовательно, эффективное примене-

ние ТХМ в ДВС.  

Разработка методики  
и анализ результатов расчета  

рациональных параметров  
конденсаторов теплоиспользующих  

холодильных машин  
 

Тепловая эффективность конденсаторов характе-

ризуется плотностью теплового потока q. Чем выше 

плотность теплового потока q, тем меньше габариты 

конденсатора, а при неизменных габаритах – мень-

ше температурные напоры θ в них между конденси-

рующимся НРТ и охлаждающей средой, соответст-

венно выше температура конденсации tк1, тепловые 

коэффициенты ζ (рис. 2) и, в конечном счете, эф-

фективность применения ТХМ в ДВС. Зависимость 

плотности теплового потока q от коэффициента теп-

лопередачи k и температурного напора  (q = k), а 

, в свою очередь, – от падения температуры кон-

денсации, обусловленного гидравлическим сопро-

тивлением двухфазного потока ∆P, и, в конечном 

счете, зависимость обоих параметров k и  от массо-

вой скорости ρw конденсирующегося НРТ ставит 

перед проектантами задачу нахождения оптималь-

ной массовой скорости НРТ (ρw)opt, которая обеспе-

чивает qmax. 

Существование максимума плотности теплового 

потока q вытекает из влияния массовой скорости ρw 

на коэффициент теплопередачи k и температурный 

напор , причем это влияние сказывается на q про-

тивоположным образом: если с увеличением ρw ко-

эффициенты теплоотдачи при конденсации к и те-

плопередачи k возрастают, то увеличение гидравли-

ческого сопротивления ∆P, наоборот, приводит к 

падению температуры конденсации tк и, как след-

ствие, температурного напора .  

Выражение для плотности теплового потока, от-

несенной к внутренней поверхности канала (на сто-

роне конденсирующегося НРТ), можно записать в 

виде: 

θ

βα
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1θ
з

к
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kq

w
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где к, w  коэффициенты теплоотдачи к хладаген-

ту и охлаждающей среде, отнесенные каждый к сво-

ей поверхности; Rз – термическое сопротивление 

загрязнений и всевозможных отложений; β – сте-

пень оребрения. 

Теплоотдача при пленочной конденсации в гра-

витационном режиме описывается законом У. Нус-

сельта с соответствующей поправкой 

С.С. Кутателадзе, учитывающей волнообразование в 

стекающей пленке [3]: 
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где Ω = 0,728 β0,75, причем объемное паросодер-

жание β можно рассчитать по формуле С.Г. Бан-

коффа [4]: 
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, 

температура стенки Тст находится по уравнению 

Тст= Тк – q/а, в которое входит заранее неизвестная 

плотность теплового потока q.  

Теплоотдача при конденсации в конвективном 

режиме описывается зависимостью: 

19,0
жж

ж
жк RePrλ15,0α  I

d
, 

где Prж – число Прандтля для жидкости; I – ком-

плекс, для вычисления которого согласно предло-

женной в [5] модели пристенной пленки жидкости 

используются следующие выражения: 

I = 0,707 PrжRеж
0,5   при Rеж 50; 

I = 5Prж + 6,7ln [1 + 0,75Prж(0,09636 Rеж
0,585 – 1)] 

при Rеж 50. 

Критерий Рейнольдса для жидкости: 

 
ж

вн
ж μ

1ρRe dxw 
 . 
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При текущем паросодержании x из г и к выби-

рают большее значение. 

Логарифмическая разность температур θ для 

противотока в случае, когда изменение температуры 

конденсации Δtк = tк1  tк2 меньше, чем охлаждаю-

щей среды (воды) Δtw = tw2  tw1 (при малых расходах 

воды), или при воздушном охлаждении конденсато-

ра, т.е. когда Δtк < Δtw: 
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, 

где tк  падение температуры конденсации НРТ 

вследствие гидравлического сопротивления Р. 

Падение температуры конденсации Δtк, обуслов-

ленное гидравлическим сопротивлением ΔPк, рас-

считывается, как и в случае кипения, по уравнению 

КлаузиусаКлапейрона 

к
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 . 

Падение давления ΔРк конденсирующегося НРТ 

рассчитывают по модели со скольжением фаз Лок-

карта–Мартинелли–Нельсона [6]. В выражения для 

нахождения ΔРк входит длина канала (трубки) L, 

которая при проектировании является искомой ве-

личиной. Ее находят из теплового баланса − равен-

ства количеств теплоты (тепловых потоков), пере-

данной на участке поверхности канала длиной L в 

процессе теплопередачи, и теплоты, отведенной в 

процессе конденсации пара и переохлаждения жид-

кости:  

Q = qdвнL = 0,25πdвн
2(w)[r + cж Δtж]. 

Поскольку в приведенные выше соотношения, 

как и в формулу для расчета г, входит плотность 

теплового потока q, которая является искомой вели-

чиной, то вычисления производятся итерационным 

методом − до совпадения принятой величины q с 

рассчитанной как q = k . 

Вычисляя q для ряда значений w, находят мак-

симальную ее величину qmax, которой и будет соот-

ветствовать оптимальная массовая скорость НРТ в 

трубке (ρw)opt. Для заданной тепловой нагрузки на 

конденсатор Q0 минимальная внутренняя поверх-

ность теплообмена определяется соотношением  

Fmin = Q0 / qmax. 
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Рис. 4. Зависимости коэффициентов теплоотдачи αа и теплопередачи k, температурного напора   
и плотности теплового потока q от массовой скорости ρw хладона R142B в конденсаторе при tw1 = 25 ºС и 

 tw2 = 30 ºС; dвн = 10 мм, dэкв = 17 мм; tк = 40 ºС (а) и плотности теплового потока q при разных tк (б) 
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На рис. 4, а приведены зависимости коэффици-

ентов теплоотдачи αа и теплопередачи k, темпера-

турного напора  и плотности теплового потока q от 

массовой скорости ρw хладона R142В при темпера-

туре конденсации tк2 = 40 ºС и параметрах работы 

конденсатора: tw1 = 25 ºС и tw2 = 30 ºС; dвн = 10 мм, 

dэкв = 17 мм.  

Как видно, функция q = f(ρw) имеет явно выра-

женный максимум, которому соответствует (ρw)opt. 

Значительное уменьшение q при (ρw)opt >> (ρw)opt 

обусловлено резким снижением , которое в свою 

очередь – падением температуры конденсации Δtк 

из-за гидравлического сопротивления ΔР. 

О влиянии температуры конденсации tк на пове-

дение функции q = f(ρw) можно судить по зависимо-

стям плотности теплового потока q от массовой 

скорости ρw хладона R142В при tк = 30, 33, 35, 38 и 

40 ºС и указанных выше параметрах работы конден-

сатора (рис. 4, б). 

Как видно из рис. 4, б, с уменьшением темпера-

туры конденсации и, соответственно, температур-

ных напоров , падение температуры конденсации 

Δtк, обусловленное гидравлическим сопротивлением 

ΔР, зависящим в свою очередь от ρw, сказывается на 

сокращении  сильнее, что ограничивает допускае-

мое увеличение ρw.  

В результате имеют место более низкие значения 

(ρw)opt и qmax. 

 
Выводы и перспективы 

дальнейшего использования результатов 
 

1. Показано, что от тепловой эффективности 

конденсаторов во многом зависит эффективность 

применения теплоиспользующих холодильных ма-

шин в ДВС. 

2. Приведены основные положения методики 

расчета оптимальных массовых скоростей кон- 

 

денсирующегося хладагента в конденсаторах, 

обеспечивающие максимальные плотности тепло-

вого потока. 
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