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SELECTION OF PARAMETERS

OF HEAT PUMPS WITH CENTRIFUGAL COMPRESSOR

Рассмотрена методика анализа эффективности и выбора показателей тепловых насосов при 
различных заданных условиях, приведен ряд количественных показателей их работы в рассма-
триваемых областях среднего и высокого температурных уровней при работе на хладагенте R134а. 
Методика позволяет выбрать оптимальное рабочее вещество.

ТЕПЛОВОЙ НАСОС. ЦЕНТРОБЕЖНЫЙ КОМПРЕССОР. КОМБИНИРОВАННЫЙ ЦИКЛ. ТУРБИНА. ТЕ-
ПЛОПРОИЗВОДИТЕЛЬНОСТЬ. ПОКАЗАТЕЛИ ТЕРМОДИНАМИЧЕСКОЙ ЭФФЕКТИВНОСТИ. КПД.

This paper includes overview of effectiveness analysis method and the method of heat pump parameters 
selection under different conditions. An example of several numerical indexes of heat pump’s operation 
at middle and high temperature levels utilizing refrigerant R134a. This method allows to choose optimal 
working refrigerant based on given temperature range.

HEAT PUMP. CENTRIFUGAL COMPRESSOR. COMBINED CYCLE. TURBINE. HEAT PERFOMANCE. HEAT 
EFFICIENCY RATINGS. EFFICIENCY.

Тепловые насосы находят все более широкое 
применение в теплоэнергетике, и потому их раз-
витие и совершенствование весьма актуально 
для отрасли. Основное их использование — в си-
стемах отопления и теплоснабжения индивиду-
альных и общественных помещений, а также 
в промышленных технологических процессах. 
Во всех этих случаях применения тепловых на-
сосов решается задача сбережения энергоресур-
сов.

В соответствии с назначением тепловых на-
сосов определяются параметры их теплопроиз-
водительности Qh. Величины Qh находятся 
в пределах от 5–10 кВт и ниже для установок 
индивидуального теплоснабжения, но достига-
ют 1–2 МВт в установках промышленнго при-
менения [1].

Тепловые насосы, как и холодильные маши-
ны, работают по обратному термодинамическо-
му циклу, где один из главных процессов — это 
сжатие в компрессоре. Весьма значительное чис-

ло потребителей тепловых насосов, как индиви-
дуальных, так и промышленных, обеспечивает-
ся установками с компрессорами объемного 
сжатия, в основном поршневыми. Крупные 
установки с тепловой мощностью Qh примерно 
более 500 кВт работают с центробежными ком-
прессорами. Одно из важных направлений со-
вершенствования энергетических машин связа-
но с расширением применения центробежных 
компрессоров с производительностью, которая 
обеспечивается компрессорами объемного сжа-
тия. При этом реализуются такие преимущества 
центробежных компрессоров по сравнению 
с поршневыми, как улучшение массо-габаритных 
показателей установок, повышение их надеж-
ности, ресурса, снижение затрат на обслужива-
ние при эксплуатации. Замена поршневых ком-
прессоров центробежными при обеспечении 
определенных значений теплопроизводитель-
ности Qh и температурных режимов работы ак-
туальна также и для тепловых насосов. Задачей 
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при этом является установление нижних границ 
значений теплопроизводительности Qh min, при 
которых эта замена оказывается оправданной, 
не приведет к снижению эффективности работы 
компрессора. Границы связаны с допустимыми 
диаметральными размерами рабочего колеса 
компрессора, ниже которых невозможно обес-
печить оптимальные соотношения формы про-
точной части. Важно также установить, при ка-
ких параметрах теплового насоса возможно 
применение центробежного компрессора в од-
ноступенчатом исполнении. Применение в те-
пловых насосах одноступенчатых центробежных 
компрессоров делает их более конкурентными; 
реализуются их большие преимущества перед 
установками с поршневыми компрессорами бла-
годаря компактности, надежности, простоте 
в эксплуатации и обслуживании.

В число задач нашего исследования входит 
определение областей параметров тепловых на-
сосов — температурных режимов и теплопроиз-
водительностей, при которых целесообразно 
применять установки с центробежными ком-
прессорами.

Рассмотрены показатели циклов тепловых 
насосов для двух температурных режимов их ра-
боты: среднетемпературного и высокотемпера-
турного. При среднем температурном режиме 
приняты величины температур вырабатываемо-
го тепла в пределах tk = (40–50) °С. При таких 
температурах, в частности, предполагается рабо-
та панельного и воздушного отопления, а также 
теплоснабжения. При высоком температурном 
режиме рассмотрены температуры вырабатыва-
емого тепла в интервале tk = (55–75) °C, что со-
ответствует применению тепловых насосов 
в различных промышленных технологических 
процессах, а также в отоплении и теплоснабже-
нии. Температуры t0 нижнего уровня лежат в пре-
делах от –10 °С до +50 °С. На нижнем темпера-
турном уровне предполагается использование 
тепла окружающей среды, а также утилизация 
сбрасываемого производственного тепла.

Наряду с тепловыми насосами, работающи-
ми по обратному циклу, известно применение 
установок с циклом трансформации тепла, 
включающим прямой и обратный циклы. Такие 
циклы имеют в определенных условиях перспек-
тивы применения в теплонасосных установках 
с центробежным компрессором и приводом от 

турбины, работающей на хладагенте [ ]2 . При 
такой схеме установки достигается ряд досто-
инств: отсутствие повышающей передачи (муль-
типликатора) для привода компрессора, а при 
расположении приводной турбины в одном кор-
пусе на одном валу с компрессором обеспечива-
ется возможность полной герметичности турбо-
компрессорного агрегата без применения 
специальных уплотнений.

Принципиальная схема и цикл такой уста-
новки представлены на рис. 1 и 2. В испарителе 
подводится тепло q0 к хладагенту от внешней 
среды — источника нижнего температурного 
уровня t0; образовавшийся в процессе кипения 
(4–1) пар поступает в компрессор, сжимается 
(1–2), идет в конденсатор, где конденсируется 
(2–3) с выделением тепла qк верхнего темпера-
турного уровня tк во внешнюю среду — потре-
бителю. Осуществляется обратный цикл.

После конденсатора часть жидкого хладаген-
та подается насосом (3–5) в парогенератор, ки-
пит, перегревается (5–6) за счет тепла qг, посту-
пает в турбину и далее, смешавшись с паром 
хладагента после компрессора, направляется 
в конденсатор. Осуществляется прямой цикл. 
Потребителю поступает тепло, выделившееся 
в результате конденсации пара после компрес-
сора и после турбины. При исследовании были 
построены в координатах i-lgp (удельная энталь-
пия — давление) и рассчитаны 120 вариантов 

Рис. 1. Схема теплового насоса с приводной 
турбиной, работающей на паре хладагента: 

К — компрессор; Т — турбина; КД — конденсатор; И — ис-
паритель; ПГ — парогенератор; ПТР — потребитель тепла; 
ДРВ — дроссельный вентиль; Н — насос; 1 — вход в компрес-
сор; 2 — выход из компрессора; 3 — выход из конденсатора; 
4 — вход в испаритель; 5 — вход в парогенератор; 6 — вход 

в турбину; 7 — выход из турбины
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циклов тепловых насосов. В качестве рабочего 
вещества принят альтернативный озоносбере-
гающий хладагент R134а [ ]3 , близкий по термо-
динамическим свойствам хладону R12, который 
подлежит исключению из применения.

В качестве критерия эффективности работы 
теплового насоса также принят ηt  коэффициент 
термодинамической эффективности, равный 
отношению тепловых коэффициентов данного 
цикла и цикла Карно при одинаковых темпе-
ратурных условиях: η = μ/μк. При определении 
μк теплового коэффициента цикла Карно тем-
пературный уровень, при котором отводится 
тепло в конденсаторе, определяется по средне-
интегральной температуре Тср согласно зависи-
мости
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где S2 и S3 значения энтропий в точках, соот-
ветствующих состоянию хладагента на выходе 
из компрессора и выходе из конденсатора [6]. 
По результатам расчетов определен также целый 
ряд других показателей, характеризующих пара-
метры процессов в компрессоре и турбине. Эти 
показатели будут рассмотрены ниже.

Результаты расчетов представлены на 
рис. 3–7. Расчеты циклов в указанном интерва-
ле температур проведены как для идеальных 
условий работы компрессора и турбины при 
адиабатических процессах, так и с учетом газо-
динамических потерь в их проточной части, 
определенных различными величинами изоэн-
тропных КПД ηк компрессора и ηт турбины. 
Принятый диапазон изменения КПД включает 
их значения ηад = 0,8–0,85 и выше, реально до-
стигаемые в современных машинах, и значения 
ηад = 0,75 достаточно низкого уровня.

На рис. 3–4 представлены результаты ра-
счетов циклов, построенных без учета потерь. 
Они показывают, что коэффициенты μ и ϕ ме-
няются в широких пределах, достигают более 
низких значений μ = 4,3–6,8 и ϕ = 1,3–1,45 
с уменьшением температур нижнего уровня и су-
щественно возрастают с ростом температур это-
го уровня, достигая весьма высоких величин. 
Кривые μ(t) и ϕ(t) на рис. 3, 4 ограничивают об-
ласти значений, в пределах которых могут на-
ходиться реальные показатели эффективности 
тепловых насосов с учетом потерь при задан-
ных температурных условиях. В рассматрива-
емой области температур показатели эффек-
тивности тепловых насосов μ и ϕ, сохраняя 
свои значения больше единицы, меняются 
в широких пределах. Это явно выраженные 

Рис. 2. Схема цикла теплового насоса с приводной 
турбиной, работающей на хладагенте. 

Пунктирной линией обозначены процессы в компрессоре 
и турбине при s = const
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В процессе исследования определялись 
основные показатели термодинамической эф-
фективности тепловых насосов, работающих 
соответственно по основному обратному и спе-
циальному комбинированному с приводной 
турбиной циклам: μ — тепловой (отопитель-
ный) коэффициент, ϕ — коэффициент транс-
формации, ηt — степень термодинамического 
совершенства. Величина μ теплового коэффи-
циента, равная отношению qh удельной тепло-
производительности к удельной затраченной 
работе определяется следующим выражением: 
μ = (i2 – i3)/(i2 – i1), где разность энтальпий i2 – i3 
соответствует теплу, выделяемому в конденса-
торе, а i2 – i1 — соответствует затраченной рабо-
те в компрессоре [5]. Значение коэффициента 
трансформации ϕ получено из отношения те-
пловых потоков Qh, Вт, выделяемого в конден-
саторе и Qг, Вт, затраченного в парогенераторе. 
Выражая величины Qh и Qг через соответствую-
щие значения разностей энтальпий (i2 – i3) про-
цессов в конденсаторе и (i6 – i5) — в парогене-
раторе, учитывая массовые расходы хладагента 

кm  через компрессор и тm  через турбину, а так-
же условие равенства мощностей компрессора 
и турбины, получим
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зависимости от ∆t = tк – tн — разницы повышения 
температур в тепловом насосе, т. е. от разности 
температур tк среды потребителя, получившей 
тепло в конденсаторе, и tн внешней среды, от-
дающей тепло в испарителе. С повышением этой 
разницы эффективность теплового насоса сни-
жается. Например, изменение значений этой 
разности от ∆tmin = 5° до ∆tmax = 50° приводит 
к изменению показателей ϕ от ϕmax = 6,7 до 
ϕmin = 1,3. При равных условиях показатели ϕ 
эффективности тепловых насосов, работаю-
щих по специальному циклу трансформации 
тепла, ниже показателей μ обычных тепловых 
насосов обратного цикла. Это объясняется 
тем, что различаются процессы, определяю-
щие затрату потребляемой энергии на осу-
ществление сравниваемых по показателям μ и ϕ 
циклов. Коэффициент ϕ характеризует эффек-
тивность сложного процесса, включающего со-
вместную работу прямого и обратного циклов 
[7]. При этом количество энергии, затрачивае-
мой на работу теплового насоса, является тепло-
вой энергией, преобразуемой в парогенераторе 
и в паровой турбине в механическую энергию 
на валу компрессора. Коэффициент μ учитыва-
ет только механическую энергию, подводимую 
на привод компрессора.

На рис. 5–7 представлены данные, которые 
показывают влияние на показатели эффектив-
ности теплового насоса μ и ϕ коэффициентов 
полезного действия ηк компрессора и ηт турби-

ны. Изменения КПД рассмотрены в широких 
пределах значений: от весьма низких, ниже 
среднего уровня в современных турбомашинах, 
до высоких реально достигаемых величин η = 
= 0,8–0,85 и более. Данные показывают значи-
тельную роль влияния эффективности турбома-
шин на экономичность тепловых насосов.

Расчеты включают также определение по-
казателей эффективности тепловых насосов, 
значений коэффициентов ηt — степеней термо-
динамического совершенства циклов. Величины 
ηt выражаются отношением тепловых коэффи-
циентов рассматриваемого и обратимого циклов 
при одинаковых режимах работы: ηt = μ/μк. В ка-
честве обратимого цикла принят цикл Карно, 
тепловой коэффициент которого μк определя-
ется только температурами верхнего и нижнего 
уровней: μк = Тк/(Тк – Т0). Расчеты показывают, 
что величины ηt, характеризуя полезность за-
траченной работы цикла, зависят от КПД ком-
прессора и турбины, увеличиваясь с ростом ηк 
и ηт. Зависят также от разности температур tк 
верхнего и t0 нижнего уровней, от близости дав-
ления и температуры процесса конденсации к их 
значениям в критической точке рабочего веще-
ства, т. е. зависят от свойств хладагента. При 
приближении параметров процесса конденса-
ции к критической точке значения ηt степени 
термодинамического совершенства снижаются. 
В рассматриваемой области параметров, харак-
теризующих циклы тепловых насосов, меньшим 

Рис. 3. Зависимость теплового коэффициента µ 
от температуры нижнего температурного уровня 
t0 при различных температурах tк верхнего темпе-

ратурного уровня без учета потерь

t , °С

µ

Рис. 4. Зависимость теплового коэффициента ϕ 
от температуры нижнего температурного уровня 
t0 при различных температурах tк верхнего темпе-

ратурного уровня без учета потерь

t , °С

ϕ
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Рис. 5. Зависимость теплового коэффициента µ 
от КПД компрессора и турбины при различных 
температурах t0 нижнего и tк верхнего темпера-

турного уровня 

µ

η

Рис. 6. Зависимость теплового коэффициента ϕ 
от КПД компрессора и турбины при различных 
температурах t0 нижнего уровня и при температуре 

верхнего уровня tк = 40 °С

ϕ

η

Рис. 7. Зависимость теплового коэффициента ϕ от КПД компрес-
сора и турбины при различных температурах tк верхнего темпера-

турного уровня при температуре нижнего уровня t0 = 40 °С

ϕ

η

значениям коэффициентов ηt соответствуют ве-
личины μt = 0,55–0,65, наибольшим — μt = 
= 0,8–0,85. Наряду с рассмотренными показате-
лями циклов тепловых насосов, был вычислен 
ряд параметров, характеризующих эффектив-
ность работы центробежных компрессоров при 
различных режимных условиях. В их числе: 

П = pк/pн — отношение давлений pк на выходе и pн 
на входе компрессора; u2, м/с, — окружная ско-
рость рабочего колеса компрессора; Мu — условное 
число Маха, определяющее характер течения 
потока в проточной части компрессора (дозву-
ковой или сверхзвуковой); n, об/мин, — макси-
мальная частота вращения ротора компрессора [8]. 
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В рассмотренной области температурных режимов 
работы тепловых насосов их основные показатели, 
соответствующие свойствам примененного в ка-
честве рабочего вещества хладагента R134а, дают 
возможность применения одноступенчатого сжа-
тия в центробежном компрессоре при среднем 
температурном режиме работы — при tк = (40–
–50) °С, вплоть до наименьших температур ниж-
него уровня t0 = (0–5) °C. При этих температурах 
условные числа Мu достигают предельных значе-
ний 1,45–1,5, соответствующих дозвуковому ре-
жиму течения потока в компрессоре. В области 
высоких температурных режимов максимальное 
значение чисел Мu достигается при температурах 
t0 = 30 °C и tк = 75 °С и составляет величину 
Мu = 1,36, что также соответствует возможности 
одноступенчатого сжатия. При температурах 
t0 = 50 °С и tк = 75 °С величина Мu снижается до 
значения Мu = 0,48. Для достижения требуемых 
параметров тепловых насосов, учитывая возмож-
ные условия их работы при высоких числах Мu, 
целесообразно применение центробежных ком-
прессоров с высоконапорными ступенями.

Параметры работы ступеней в условиях те-
пловых насосов близки параметрам центробеж-
ных ступеней компрессоров, применяемых в ряде 
энергетических машин, таких, как малорасход-
ные газотурбинные установки (транспортного 
типа, для передвижных электростанций, пожар-
ных насосов ), агрегаты наддува двигателей вну-
треннего сгорания, холодильные машины и др. 
[9]. В СПбГПУ имеется значительный опыт ис-
следования и разработки подобных ступеней [4]. 
На основе этого опыта установлены допустимые 
параметры ступени компрессора для условий ре-
жимов работы тепловых насосов. В числе этих 
параметров: D2min — минимальный диаметраль-
ный размер рабочего колеса компрессора; реко-
мендуемые значения коэффициентов Фр расхода 
и ψт напора; n — максимальная частота вращении 
ротора. Эти данные важны для установления 
Qh min — минимальных значений теплопроизво-
дительности тепловых насосов, при которых воз-
можно применение центробежных компрессоров 
в рассмотренной области температурных режи-
мов. Значения Qh min, Вт, определяются по зави-
симости, полученной с использованием вычис-
ленных параметров центробежных ступеней 
в виде

 22
min 2min 2 3

Ф
( ).

4
р

h

u
Q D i i

v

π
= −

Здесь v, м3/кг, — удельный объем хладагента 
на входе в ступень компрессора; u2, м/с, — окруж-
ная скорость рабочего колеса; i2 и i3, Дж/кг, — 
значения энтальпий соответственно на входе 
и выходе конденсатора [10]. Указанные пара-
метры задаются в следующих пределах: D2min = 
= (0,065–0,075) м, Фр = (0,06–0,08). При ра-
счете окружной скорости u2 принимается ко-
эффициент напора ψт в пределах (0,05–0,07). 
Удельный объем пара х ладагента v, энтальпии 
i2 и i3 определяются при расчете соответству-
ющего цикла. В результате расчетов получено, 
что минимальные значения теплопроизводи-
тельности тепловых насосов с применением 
в них центробежных компрессоров лежат 
в пределах от 65 до 75 кВт при наименьших 
температурах нижнего уровня и возрастают до 
160–180 кВт в области высокого температур-
ного режима.

В результате проведенного исследования 
разработана методика анализа эффективности 
и выбора показателей тепловых насосов при 
различных заданных условиях. Получен ряд 
количественных показателей их работы в рас-
сматриваемых областях среднего и высокого 
температурных уровней при работе на хлада-
генте R134а. Методика позволяет выбрать оп-
тимальное рабочее вещество. Расчетные дан-
ные показали, что в определенных областях 
параметров целесообразно применение тепло-
вых насосов с центробежными компрессора-
ми, в том числе тепловых насосов, работающих 
по комбинированному циклу с приводной 
турбиной. Такие установки перспективны, 
в частности для применения на утилизируемом 
тепле, при необходимости работы с перемен-
ными режимами на нагрев и на охлаждение, 
при работе в качестве повышающих термо-
трансформаторов, в системах кондициониро-
вания воздуха.

Рассмотренная методика подлежит в даль-
нейшем развитию и дополнению исследова-
ниями теплообменных аппаратов тепловых 
насосов и паровой турбины, работающей на 
хладагенте.
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