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WSTĘP

Skrypt w kolejnym poazerzonym wydaniu uzupełniono w trzy nowe roz­
działy. Dotyczą cna obiegu rzecżywiategc, pompy ciepła oraz zeeta 
podetawowych danych fizycznych czynników chłodniczych. Ponadto uzu­
pełniono rozdział 6, omawiając w nim eprętarki drubcwe. Dokonano tak­
ie wielu drobnych zmian w tekdoie (powiększono rysunki itp.) oraz usu­
nięto inne dostrzelone drobne błędy.

Szczecin 1990.06.19



1. TEORETYCZNE PODSTAWY DZIAŁANIA URZĄDZEŃ CHŁODNICZYCH

Chłodzeniem lub ziębieniem nazywany technikę wytwarzania 1 utrzymy-
U wanla temperatur niższych od temperatury otoczenia.

W praktyce do wytworzenia "zimna" stosuje się specjalne urządzenia, 
których działanie wymaga dodatkowego wkładu energii.

W celu uzyskania efektu chłodniczego stosuje się w praktyce nastę­
pujące procesy fizyczne:
- zmiany fazowe połączone z pochłanianiem ciepła (topnienie, parowanie, 

rozpuazczanie soli),
- rozprężanie gazu sprętonego połączone z wykonaniem pracy zewnętrznej,
- ekspansje gazu przez dławienie (efekt Joule*a - Thomsona),
• efektu chłodniczego wirowego (rura wirowa Ranque'a),
- przepływ prądu elektrycznego przez złącze dwu metali lub półprze­
wodników (efekt Peltlerm),

- rozmagnesowywanie ciał stałego (efekt magneto-kaloryczny ),
- desorpcje gazów.

1.1. Kierunek przepływu ciepła
Zgodnie z drugą zasadą termodynamiki samorzutne oddawanie ciepła 

przez ciało o niższej temperaturze ciału o wyższej temperaturze jest 
niemożliwe. Celem umożliwienia takiego przepływu ciepła, naloty entro­
pię układu zwiększyć przez wprowadzenie dodatkowej przemiany o taką 
wielkość, która co najmniej wyrównałaby wartość energii co do wartości 
początkowej.

Oznacza to. Za ciepło jawne przepływa samoczynnie od źródeł cieplej­
szych do zimniejszych. W zasadzie tej zawarte jest pojęcie entropii S

s.jf.s. <’)

M) gdy temperatura jest wyższa od temperatury otoczenia, to mamy do 
czynienia ze studzeniem.
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V idealny* obiegu sprątarkowy* zachodzi związek

Równanie powyższe dotyczy obiegu Carnota. I stąd otrzyaano

Qpar* 1 akr “ Tpar ‘ °skr ( 5)

Tak wląc ausiay doprowadzić do układu odpowiednią lloóć energii 
lub pracy Jetell chceay realizować przesiany temodynaalczne. dziąki 
który* ciepło bądzie odbierane od ciała o teaperaturze niższej, i prze* 
kazywane ciału o teaperaturze wyższej.

Rys. 1. Zasada działania sprężarkowego urządzenia chłodniczego

Przepływ ciepła od ciała schłodzonego do otoczenia, realizuje się 
za poaocą lewobieżnego obiegu teraodynaalcznego. Obieg lewobieżny rea­
lizowany Jest koszt! s wykonania pracy napędowej. Przepływ ciepła ze 
źródła dolnego do otoczenia przy stałych teaperaturach To 1 T tych 
źródeł teoretycznie aożna zrealizować np. w obiegu Carnota kosztea do­
prowadzenia alnlaalnej pracy. Przyjauje się tu, te różnica teaperatur 
alędzy źródlani a czynnlkiea obiegowy* Jest nieskończenie «ała. Proces 
odprowadzenie 1 doprowadzenia ciepła ze źródeł nożna zastąpić odpowled- 

nlal przeaianaal czynnika obiegowego.
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1.2. Zasada zachowania energii
Pierwsza zagada termodynamiki podaje, te energia nie powsteje z 

niczego ani nie może ulec zniszczeniu. A takte. te różne postacie enar- 
gil Jak na przykład energia cieplna i praca aechaniczna są sobie rów­
noważne. wynika z tego, te susa ciepła i innych fora energii pobranej 
z otoczenia w różnych miejscach układu zamkniętego, pozbawionego wew­
nętrznych źródeł wytwarzania energii (np. z reakcji chemicznych)- bez 
akumulacji energii w tym układzie 1 bez strat energii jut zgromadzonej 
równa alę suade ciepła 1 innych fora energii oddanej otoczeniu w róż­
nych miejscach tego układu.

Stąd dla obiegu sprężarkowego many
Qpar * Qspręż " Qskr

1.3. Wykresy T-a, Igp-h
Znajomość własności termodynamicznych czynnika jest konieczna do 

określenia wskaźników konstrukcyjno-eksploatacyjnych urządzeń chłod­
niczych oraz doboru obiegu i oceny jego sprawności cieplnej. Opisuje 
te własności równanie stanu

f(p»v»T) - 0

Wiąże ono ze sobą ciśnienie, objętość 1 temperaturę gazu. Dla 
doskonałych obowiązuje równanie stanu Clapeyrone

p«W . R T

Równanie to nożna stosować i dla gazów rzeczywistych przy małym 
nienlu (p—»0) lub wielkiej objętości właściwej (v—••)• 
Gazy rzeczywiste wykazują przy większych gęstościach 1 niższych 
naturach odchylenia od równanie Clapeyrone przy czym

(5) 

gazów

(6) 

clś-

tempe-

(?)

nuywamy stosunkiem ściśliwości. W praktyce równanie gazów rzeczywis­
tych ważne w szerokim zakresie t i p są bardzo złożone i wykorzystują 
wiele współczynników wyznaczonych doświadczalnie jak na przykład rów­
ni ani a dla R-12 (według równania Battlego-Bridgemana [68])
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P . R-Th -_£) (v . B') - 4
V v£

gdzie i

0- 16,75, Bo - 0,00487, a - 0,00252

b . 0,00514 (v,m3/kg)

Tak wiąc w calu ułatwiania analizy obiegów chłodniczych sporządzono 
wlała różnych wykresów entropowych. Najstarszy T-s ukazano ns rys. 2 
Wykres tan przedstawia krzywą nasycenia cieczy 2-K i krzywą nasycenia 
pary 1-K oraz miajsce Ich styku punkt krytyczny K.

Rys. 2. Wykres T-s dla czynników chłodniczych
K - punkt krytyczny, 1-K krzywa nasycenia pary x ■ 1, 
2-K krzywa nasycenia cleezy a - 0, 2 - 5 punkt potrójny,
5 - * - krzywa stanu stałego, h - Izental pa, s - izentropa, 
v - izochera, p - Izobara, t - izoterma
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Przedstawia on takie pionowe linie stałej entropii s, poziome linie 
stałej temperatury t, krzywe stałej objętości v, entalpii h i ciśnie­
nia p. Umożliwia to graficzne przedstawienie przemian oraz ułatwia pro­
wadzenie obliczeń.

W praktyce używany jest najczęściej wykres Inp-h (rys. 3) ze wzglę­
du na prostotę odczytów przy obliczeniach. Posiada on te sami* krzywe 
co wykres T-s.

Rys. 3 Wykres Igp-h dle czynników chłodniczych
K • punkt krytyczny 1 - krzywa nasycenia cieczy x - 0,2,
2 - krzywe nasycenia pary x - 1; 3 punkt potrójny, h - izen- 
talpa, s - izentropa, v - izochora, p - izobara, t - izoterma

Przebieg procesu parowania wyraźnie ukazać można na przedstawionych 
wykresach (rys. 2 i 3). Odpowiednikiem krzywej parowania jest w tych 
układach obszar pary nasyconej mokrej przedzlsiejący obszar cieczy i 
pary przegrzanej. Obszar pary mokrej oddzielony jeet od obszaru cieczy 
krzywd graniczną 1(x - 0 punkty pęcherzyków), a od obszaru pary prze­
grzanej krzywą graniczną 2(x • 1 punktu rosy)(rys. 3).
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Obszar pary aokrej podzielono na strefy stałych stopni suchości 11- 
nlaai x - idea wychodzącyal z punktu krytycznego K. Podczas zalany 
stanu skupienia to znaczy na krzywej parowania istnieją obok siebie 2 
fazy czynnika, z których katda posiada określone paraaetry termiczne 
1 kaloryczne. V celu określenia udziału faz wprowadzono w teraodynaal- 
ce pojecie stopnia suchości x. wyznacza się go ze stosunku np/n gdzlet 
op - ilość pary nasyconej suchej kg, ■ - całkowita ilość czynnika - 
pary aokrej kg. Stopień suchości x określa wlec udział pary nasyconej 
suchej aip w parze aokrej a.

1.3.1. Teralczne i kaloryczne paraaetry stanu
Wielkości te wyznaczono wykorzystując wartości paraaetrów dla po­

szczególnych faz akładowych czynnika i posługując się pojęciea stopnia 
suchości. Otrzyaano więc następujące wzory do wyznaczania poszczegól-
nych paraaetrów pary aokreji
entalpia właściwa h** x (h‘- h). (8)
entropia właściwa •x ’ • X (•'- •’)» (9)
objętość właściwa ▼ X (v - v). (10)
energia wewnętrzna właściwa ux - U** X (u*- (11)

Wskaśnlklea ' oznaczono wartości związane z fazą ciekłą w stanie nasy-
cenia, a" wielkości związane z fazą gazową w stanie nasycony* (punkt 
rosy).

1.3.2. Przeaiany charakterystyczne
Na wykresach T-s 1 Igp-h przedstawiono zostaną poszczególna prze­

wiany i
1. Izobara
W obszarze pary aokrej Jest linią prostą. Pracę bezwzględną wykonywaną 
w czasie przesiany od punktu 1 do 2 wyrazić nośna ogólny* wzorca 

lę.2 “ P1'(*2 “ vl) p0 u*»«lęónleniu żale Znoś ci [b] otrzyaano 
lę-2 - P («2 - «l) (»"-*') 02)

Praca techniczna tej przeaiany 1^- 0
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Ry«. k Przemiany Isobaryczna i izote-alczna na wykresach h - a 
a) T-s, b) Igp-h

Rys. 4 a \
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b)

Rys. 4 b

Ilość ciepła 4i_2 Poch^onl1ta * czasie przewiany izobarycznej wy­
raża równanie

q1-2 • h2 ’ h1 -<x2 “ *lXh""h')’(x2 " «l) r 05)

2. Izoterza
w obszarze pary aokrej pokrywa się z odpowiednią izobarą. co jest wy­
nikłaś przedstawionego izobarycznego przebiegu procesu parowania. Za­
leżności 12 i 1) obowiązującą również dla izoteray.

3. Isohora |
Na wykresach T-s, Inp-h przebiega ukośnie w kierunku rosnącyob wartoś­
ci na obu osiach (rys. 9). Praca bezwzględna przemiany 11_2« Nstoaiast 
praca techniczna wynosi

Xt " V1 (p2 " pl) W
Ilość ciepła pobrana podczas przemiany

q1-2 ’ h2 “ N - vl(p2 ’ pl) “ u2 ’ U1 <15)

I
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a)

Rys. 5 Przesiany Izochoryczna 1 adiabatyczna na wykresach 
a) T - s, b) Inp-h
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4. Adlabata odwracalna - cwana równiet izentropą (a • idea) posiada 
przebieg pionowy na wykresie T-s (rya. 5a). Rozprężanie adiabatyczne 
w obszarze pary sokrej wywołuje oziębianie czynnika. Praca techniczna 
ekspansji adiabatycznej wynosi (kompresji adiabatycznej równie!) 

lt - h, - hg (16)

Równanie to zachowuje równie! wartość 1 dla przesłań nieodwracalnych. 
Jednak wartość entalpii określają wtedy rzeczywiste końcowe punkty 
przesiany. Różnice w pracy technicznej dla przebiegów odwracalnych 
(ds > 0) 1 nieodwracalnych (da>0) najłatwiej przedstawić na wykresie 
T-s (rya. 6).

Rys. 6 Przesiana adiabatyczna - nieodwracalna w obszarze pary sokrej 
na wykresie T-s

Pole A lt przedstawia stratę pracy wywołaną nieodwracalnością przesia­
ny.
5. Dławienie izentalpowe
Jest przesianą nieodwracalną - powoduje zaianę stopnia suchości oraz 
spadek temperatury. Proces dławienia rozpoczęty na linii x • 0 powodu­
je częściowe odparowane czynnika z równoczesnym obniżeniem temperatu-
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W zależności od usytuowania punktu początkowego możliwe są przemia­
ny, w których następuje wzrost slbo zmniejszenie stopnia suchoSci.Zwią­
zane to ject też z przebiegiem krzywej granicznej x • 1 zależnie od 
rodzaju czynnika.

a;

b) 

inp'

h
Rys. 7 Przemiana dławienia izentalpowego w obszarze pary mokrej w 

układach a) T - s, b) lgp-h
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1.4. Obliczenia 1 zadania
Przykład 1.

Butle o pojemności 100 1 napełniono Ilością 10 kg freonu R-502 w 
temperaturze ♦25°C, po czyn zara kitlą to zawór odcinaj icy na butli 1 po­

zostawiono ją w pomieszczeniu o tej samej temperaturze na długi czas . 
Określić!
A. Parametry stanu termodynamicznego czynnika R-502 znajdującego się 

w butli z Interpretacją na wykresie Igp - h.
B. Wysokość słupa cieczy 1 w podłączonym do butli poziomowskazie bez­

pośrednim. jeżeli całkowita jego długość wynosi L - 1000 mm ( wy­
sokość butli jest równa długości poziomowskazu).

C. Parametry stanu termodynamicznego freonu R-502 w butli oraz ilość 
ciepła doprowadzonego dla warunku zaniku poziomu cieczy w pozio­
mowskazie (1 - 0).

Rozwiązanie
Na rysunku nr 8 przedstawiono schemat układu 1 interpretacją prze­

mian termodynamicznych na wykresie Igp - h.
Punkt A. Objętość właściwa R-5O2 znajdującego się w butli

V - 100 1 - 100-10"3 m3ł m 10 kg

, V 100-10"5 A M 3..
*1" V " --- TO--- " °’01 "

W butli znajduje się para mokra R-502>której stan przedstawiono na wy­
kresie Igp - h (t1 - 25°C, v1 - 0,01 m^/kg punkt 1). Ciecz nasycona o 
stanie 1 - 0) oraz wytworzona z cieczy para nasycona sucha o stanie
1'{x - 1) znajdują się w równowadze termodynamicznej. Z danych tabela­
rycznych dla R-502 odczytano [26] dla . 25°Cs p1 - 11,8815 kg/cm2i 
r - 30,494 kcal/kg . 0,8216 10"3 m3/kgj h,- 106,796 kcal/kgs 
s( - 1,02341 kcal/kgKt . 0,0151353 m3/kg| «{'- 137,290 kcal/kgi 
8,'n 1,12569 kcal/kgK
Stopi eh suchości pary x1
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Rys* 8 Przesiana izohoryczna w butli freonu 502
a) a chanat butli z poziomowskazem,
b) prz-nlana izohoryczna na wykresie Ifcp-h

T1 ~ T1 0.01 - 0,0006216
x, - --------  - ----------------------  - 0,6411 V,"- v{ 0,0151555 - 0,0008216

Entalpia właściwe w stania 1
hi) - hi ♦ «•«“

h1 . 106,796 4 0,641>50,494 - 126,55 kcal/kg 
Entalpia całkowita

- s-hf . 10 126,35 - 1263,5 kcal . 
Entropia właściwa w stania 1

•i - »i ♦ *« - o

Sf - 1,02541 ♦ 0,641 (1,12569 - 1,02541J - 1,08897 
kcal/kgK,

Punkt B. Określenie wysokości słupa daczy lg w poziomowskazie 
Ponieważ ciecz nasycona zajmować bidzie objętość

T1 ■ ’1
a wysokość słupa cieczy 1 wyniesie v. s.
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Jednocześnie uwzględniaj. te ■ oraz x - -~--- - f
a ♦

stąd n'-M-a -n-x.m-10- 0,641 -10 - 3.99 kg
Tak więc otrzymano wysokość

_ .^0,0*16-log.iooo mm . 29,49 aa .
• 100 • 10“3

Punkt C. Para nasycona mokra o stanie 1 znajduje się w butli o stałej 
objętości V ■ idea (v ■ idea). Warunkiea zaniku cieczy w poziomowska­
zie jest uzyskanie w całej objętości zbiornika pary nasyconej suchej 
o stopniu suchości x - 1. Pozostająca w butli ciecz odparowuje w cza­
sie izohorycznej przemiany 1—2 podczas dostarczania ciepła z zew­
nątrz. Z wykresu Igp - h (lub danydh tabelarycznych) na przecięciu 
krzywych ■ idea i x ■ 1 oozytanoi

t2 a 4O,5°C
P2 « 17,7 kg/ca2 

h^a 136,4 kcal/kg ,
tak więci
- butla ausl zostać podgrzana o A t - 15,9 powyżej temperatury t1-29°C

pco powoduje wzrost ciśnienia w niej o Ap ■ 9,8 kg/ca,
- w aiarę wzrostu temperatury objętość właściwa pary suchej nasyconej

X .. awchodzącej w skład pary mokrej zmniejsza się od v1 ■ 0,0151393 «7kg 
do v2*. 0,01 n^/kg.

Ilość ciepła doprowadzana w przemianie 1—2
°1-2 “ 11°<C14 ciepła doprowadzonego w przemianie isohorycmnej.oo
pokazano na wykresie T-s. Zgodnie z I zasadą termodynamiki.

dą ■ dh - w ■ dp .
Dla skończonej przemiany 1-2 przy r, - idem (w obiegu jednostkowym) 

ą1-2 “<h2'“ N) " T1<p2 ‘ p1> * 
°1-2 • ■ «1-2 " 1°[(138,4 - 126,35) - 0,01^

(17,7 - 11,9) 106,92 kcal
4,187 • 103 a2 J
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Rys. 9 Przemiana izochoryczna na wykresie T-s

Zadanie 1.
Obliczyć dla butli o pojennodci V » 100 1 napełnionej ilością 20 kg 
freonu R-22 w teaperaturze ♦ 20°C, po czy* zaaknląto zawór odcinający 

na butli i pozostawiono ją w poaieszczeniu o tej saaej teaperaturze na 
dłutny czas.
Określić i B. C jak w rozpatrywany* przykładzie
Odpowiedśt lg - 139.1 aa. . 727,8 kcal



2. OBIEGI CHŁODNICZE SPRĘŻARKOWE

Największą grupę urządzeń chłodniczych stanowią urządzenia sprętar­
kowe. Jakkolwiek coraz więcej innych typów urządzeń spotyka się w roz­
maitych specjalnych zastosowaniach, nie spowodowało to większych lalin 
w rozpowszechnianiu obiegów sprężarkowych. Wynika to głównie z wyso­
kiej sprawności termicznej urządzeń sprętarkowych. W zależności od tą- 
danej temperatury parowania oraz rodzaju czynnika są stosowane układy 
jednostopniowe i wielostopniowe.

2.1. Lewobietny obieg Carnota
Obieg ten teoretycznie zrealizować motna w obszarze pary mokr >j (co 

ukazano na rys. 10) i składa się on z dwu izotera. Tp^ - parowania i 
Tgjtj. - skraplania oraz dwu sdisbat odwracalnych (izentrop), sprężania 
i rozprężania.

Oskr

Rys. 10 Lewobietny obieg Carnota
a) scheaat urządzenia, b) obieg w układzie T-s

Do oceny dobroci działania urządzeń chłodniczych słuty sprawność 
termiczna lub nazywany inaczej współczynnik wydajności chłodnićzej.De-
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finiuje
niskiej 

dniejąc

się J4 Jako stosunek Ilości ciepła 0 pobranego z źródła o . ir
temperaturze do pracy obiegu (napędowej) u-pr • *’Lob* Vw’81*“ 
równania (j) i (4) otrzymano

°par‘tTskr " rpaij “ °spr ’ Tpar .

Stad uzyskano zależność na współczynnik sprawności termicznej
bieżnego obiegu Carnota zgodnie z zależnością 17

0 Tec • ■ t—~ - •? ■ •
apr akr par

07)

(18)

Praca minimalna Jest odwrotnie proporcjonalna do aprawności termicznej 
chłodzenia obiegu odwracalnego

09)

W danej temperaturze otoczenia T dla otrzymania Jednostki "zimna* tra­
ci się tym więcej pracy, im nlźata Jest temperatura źródła To.

Zmiany sprawności termicznej lewobieżnsgo obiegu Carnota przedsta­
wiono na rys. 11. Wyznaczono Ją dla stałej temperatury otoczenia 
T ■ 503,16 K i zmiennej temperatury parowania. Z obniżaniem tempera­
tury wrzenia sprawność szybko maleje.

Na sprawność obiegu Carnota nie posiada wpływu rodzaj użytego czyn* 
nika.

L >

Rys. 11. Sprawność termiczna lewobieżnego obiegu Carnota
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J.J. OBtH mokry
Praca rozprężerki w urządzeniach chłodniczych jest niewielka,a kosz­

ty budowy wysokie. Sprawia też kłopoty ruchowe. Dlatego w normalnych 
rozwiązaniach czynnik nie jest rozprężony adiabatycznie a zosteje zdła­
wiony.

Zastąpienie rozprężarki zaworem dławiącym powoduje straty. Straty te 
są dwojakiego rodzaju. Po pierwsze czynnik rozprężając się nie wykonu­
je pracy i wobec tego musi być doprowadaona większa jej ilość do urzą­
dzenia. Po drugie czynnik nie wykonawszy pracy, posiada większy zasób 
energii i wobec tego nie pobiera w parowaczu tej części ciepła. Proces 
dławienie jest procesem nieodwracalnym, zstem rozpatrywany obieg jest 
obiegiem nieodwracalnym. Obieg ten charakteryzuje się tym, ii spręża­
nie przebiega w obszarze par mokrych. W granicznym przypadku w końcu 
sprężania para staje się sucha nasycona.

Straty spowodowane dławieniem czynnika przedstawiają wartości

A0o - pole 4 - 4*- a - c, (rys. 15) 
Schemat urządzania chłodniczego pracującego według obiegu mokrego przed­
stawiono na rysunku 12.

Rys. 12 Schemat urządzenie chłodniczego pracującego w obiegu mokrym 
1-sprężarka, 2'parowaćz, 5-skrapłacz, 4-zawór dławiący

Obieg wilgotny - mokry w układzie T-s i Igp - h przedstawiono ns 
rysunku 1} w odniesieniu do jednostki basy czynnika.

Sprężarka zasysa parę wilgotną o temperaturze tQ i (ciśnieniu l'o 
(stan 1) 1 spręża adiabatycznie do temperatury t 1 ciśnienia p(stan 
2) kosztem pracy 1 (pole 1-2-5-5) dostarczanej przez silnik.
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Rys. 1} Obieg aokry a) w układzie T-s, bj w układzie Igp-h



Sprątony czynnik o ciśnieniu pk d. .temperaturze t* (ntan 2)przepły- 
wa do skraplacza chłodzonego woda lub powietrzem, gdzie oddaje ciepło 
Qk (pole b-2-3-a). W wyniku odprowadzenia ciepła następuję skraplanie 
czynnika przy p ■ const i t ■ const. Skroplony czynnik o etanie 3 do­
pływa do zaworu dławiącego. w który* następuję dławienie od ciśnienia 
Pk *» Po-

Za spadkiem ciśnienia następuje spadek temperatury do Tq. W czasie 
nieodwracalnego zjawiska dławienia (h - const) cząść cieczy przechodzi 
w stan pary. Czynnik zdławiony(stan 4) wpływa do parowecza gdzie pa­
ruje przy stały* ciśnieniu p0 i temperaturze tQ, pobierając ciepło 
(pole 1-4-c-b) ze środowiska chłodzonego.

Bilans cieplny urządzenia (w odniesieniu do jednostki masy czynnika) 

bądzle
1* “ % “ (20)

a sprawność termiczna urządzenia

W obiegu ty* w porównaniu do obiegu Carnota wzrósł nakład pracy o wiel­
kość lp (pole 3-4*- 3). Natomiast wydajność chłodzenia uległa zmniej­
szeniu o ponieważ

A % “ h4 “ h4'

lr - h3 - i h3 ■ h4 ,
wiąc A q0 > lr 1
stąd oba pola 3-4-5 i Or4-4-c są sobie równe

Tak wiąc sprawność termiczna obiegu mokrego

e , % (22)
■ 1 ♦ lr

jest znacznie niteza w porównaniu z obiegłeś Carnota. Obieg 1-2-3-4 
(rys. 13 a) jest nazywany cząsto obiegiem Lindego. Zasysanie przez 
sprężarką aokrych par czynnika nosi w sobie niebezpieczeństwo uderzeń 
hydraulicznych oraz obniża stopień dostarczania.
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J.3. Obieg suchy nasycony
Modyfikacją obiegu mokrego (LlndegO) przez doprowadzenie procesu 

wrzenia do atanu nasycenia i zasysanie wtedy przez sprężarkę pary su­
chej nasyconej jest tak zwany obieg suchy. Taki obieg nazywany również 
obiegiem suchym Lindego (rys. 14).

Rys. 14 Obieg suchy nasycony w układzie T-a

Znacznie| szybszy przyrost pracy adiabatycznej obiegu(Al - pola 1- 
2-2-1 *)w porównaniu z przyrostem wydajności chłodniczej(dqo - pole 1- 
•-•-1')powoduje dalszy spadek aprawności obiegu. Sprawność chłodnicza 
w obiegu suchym nasyconym bez chłodzenia wynosi

e. (23)

gdziet qoa - jednostkowa wydajność chłodnicza maaowa obiegu suchego 
nasyconego, lg - jednostkowa praca sprężania w obiegu suchym 
nasyconym .

Między wielkościami Al iAq0 a wielkościami 1 1* obiegu mokrego 
nogę zachodzić następujące zależności

Ao

(24)

(25)
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V przypadku gdy zachodzi pierwsza zabetność, to obieg zuchy Jest uza­
sadniony, Jego stoaownnie poprawia współczynnik sprawności termicznej. 
Natomiast dla drugiego przypadku obieg Jest teoretycznie niezalecany. 
Nierówność pierwsza (24) zachodzi dla czynników o nisko położonym purfc- 
cle krytycznym (np.t COj, R-13).

Druga nierówność (25) zachodzi dla czynników o wysoko położonym 
punkcie krytyczny* (np.t NH^). NaleZy Jednak pamiętać, iZ w rozwiąza­
niach rzeczywistych występuje cały szereg strat,, których nie uwzglę­
dnia się w rozważaniach teoretycznych. Te inne straty powodują, IZ o- 
bieg suchy Jest korzystniejszy.

Zasysanie przez spręZarkę par suchych nasyconych poprawia stopień 
dostarczania sprężarki rzeczywistej.

1.4. Obief suchy nasycony z dochłodzent««

W celu zmniejszenia ujemnego wpływu wywołanego zastąpieniem rozprę- 
śarki zaworem dławiącym » stosujemy dochłodzenie skroplonego czynnika. 
Proces dochładzania wpływa Jedynie na zwiększenie wydajności chłodze­
nia, natomiast nie ma wpływu na zsmiejszenie jednostkowej pracy po­
trzebnej do zrealizowania obiegu 1B « lBłJ.

Rya. 15 Obieg suchy nasycony z dochlodzeniea 
a) w układzie T-s
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%s (26)

pewne odchylenia od przedstawio<

Rys. 15 Obieg euchy nasycony z dochłodzenlem
b) w układzie Igp-h

W wyniku zwiększenia wydajności chłodzenia następuje zwiększenie 
współczynnika sprawności termicznej.

Sprawność termiczna w obiegu suchym nasyconym z dochłodzenlem

c %sd
Bd ' ’

stąd płynie oczywisty wniosek, li 

Esd > £s *

2.5. Obieg przegrzany z dochłodzenlem
W obiegach rzeczywistych występuję 

nych wcześniej obiegów. Naleiy do nich przede wszyetklm przegrzanie pa­
ry zasysanej. Wynika ono z dwu przyczyn, niepożądanej wymiany ciepła 
między płynącym czynnikiem a otoczeniem (w drodze z parowaćza do sprę­
żarki) 1 pracy zaworów regulujących napełnianie parowacza sterowanych 
róinicą temperatur ( np.: termostatyczne zewóry rozprężne ) . W obiegu 
tym następuje przyrost pracy obiegu Al (pole 1-2-3-3-) bez przyrostu 
wydajności chłodniczej.
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(27)

obiegu suchego nasyconego
Xpd>X.d’

Rys. 16 Obieg przegrzany z dochłodzeniem w układzie T-s 

Sprawność chłodnicza obiegu przegrzanego 

c %pd . 
CPd’IS“

Jest ona nitsze teoretycznie od sprawności
gdy %pd ’ %sd. 1 xpd - xed ♦ A 1

Jednakie w praktyce okazało się. ii pewne przegrzanie zapobiega a- 
derzenioa hydraulicznym a nawet poprawia współczynnik dostarczania 
•prętarek. Szczególnie potwierdziła to praktyka spręiarek pracujących 
1 czynnikami chlorowcopochodnymi. Nasunęło to Jednocześnie myśl wyko* 
ptystania przegrzania pary czynnika płynącej z parowaćza i dochłodze- 
nla cieczy zasilającej zawór rozpręiny. Tak powstał obieg z regenera­
cją ciepła.

2«6. Obieg z regeneracją ciepła

Ponieważ w obiegu tym wykorzystuje się przegrzanie par do chłodzę- 
nl* ciekłego czynnika zasilającego parowacz. stąd obieg z regeneracją 
ciepłm daje możliwość zwiększenia wydajności chłodniczej.Jednocześnie 
“•stępuje przyrost adiabatycznej pracy sprętania. Obieg teoretyczny z 
p®8eneracją ciepła Jest obiegiem sprawniejszym dla większości czynni- 
-* z grupy chlorowcopochodnych (freonów) od obiegu suchego Lindego 

Obieg ten (rys. 17) realizuje się według następujących paraae- 
irówj sprętania adiabatycznego pary w sprężarce (przemiana 2-3)do ciś-
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nianie pł, odpowiadającago temperaturze skraplania t* czynnika obie­
gowego w skraplaczu.

Rys. 17 Obieg z regeneracji ciepła w układzie T-a

Rys. 18 Obieg z regeneracji ciepła w układzie lgp-h

Para przegrzana ochładza sit do stanu nasycenia ( przeaiuna 5-4), na­
stępnie skrapla się (przemiana 4-5). Ciecz dochładza się z kolei poni­
żej temperatury skraplania (przesiana 5-6) w wysłanniku regeneracyjnym. 
Przechłodzona ciecz dławi się (przesiana 6-7), co powoduje częściowe 
jej odparowanie. W tym stanie dopływa do parowacza, gdzie pobierajic 
ciepło wrze w temperaturze to określonej cieśnienles pary nasyconej p0 
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(prze lana 7-1). Para zucha na_yc>na zasysana przez sprężarkę prze­
grzewa się w wymienniku regeneracyjnym (przemiana 1-2) dochładzaoąc 
ciekły czynnik. W obiegu tym w wymienniku regeneracyjnym nie ma żadnyh 
strat, przyrost entalpii pory czynniza jest równy spadkowi entalpii 
cieczy.

Rys. 19 Schemat urządzenia jednostopniowego z regeneracją ciepła 1- 
parowacz, 2-sprężarka, 3-skraplacz, 4-wymiennik regeneracyj­
ny, 5-zawór dławiący

2.6.1. Porównanie sprawności obiegów: suchego nasyconego z obiegiem z 
regeneracją ciepła

Celem przedstawionych rozważań jest analiza wpływu regeneracji cie­
pła na prawno ić i wydajność chłodniczą ooiegu. Rozpatrywany obieg jest 
obiegiem teoretycznym. Uwzględniono w nim tylko przyrost właściwej wy­
dajności chłodniczej ujawniający się skutkiem dochłodzenia oraz wpływ 
przegrzania per na pracę adiabatyczną sprężani*.
Jako porównawczy przyjęto obieg suchy nasycony.

' Współczynniki sprawności termicznej obiegów
a) z regeneracją ciepła

er - (28)
r

b) suchego nasyconego
e8 - -^2L_ , (29)
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Wpływ zastosowania regeneracji ciepła w obiegu określono z zalotności
v odniesieniu do obiegu suchego nasyconego stąd

(30)

Praca adiabatyczna sprężania obiegów wynosi odpowiednio

O1)

X-1
(32)

Ponieważ notna w obiegach teoretycznych uznać za wystarczająco dokład­
ną zalotność

stąd po podstawieniu do zalotności 30 otrzysano

(33)

(34)

Przy określaniu właściwej wydajności chłodniczej obiegu z regeneracją 
zakładany, te cały przyrost wydajności następuje tylko wskutek dodat­
kowej wysiany ciepła w wymienniku regeneracyjny*. Wychodząc z tego za* 
łotenia aotna napisać

qor ’ %s * Aqr ’ (35)

stąd po podstawieniu do zalotności 34 otrzymano

(36)
1
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Efekt przyrostu włai ciwej wydajność L chłodniczej obiegu z regeneracją 
ciepła zalety od sprawności wymiennika ciepła. Ogólnie aożeay przyjąć, 
te decydujący wpływ na sprawno ić wymiennika mają następujące elementy: 
typ wyaiennika. różnica teaperatur. powierzchnia wywiany. Jako spraw­
ność wysłannika definiujesy zależność

Q_
?WR (37)

gdzie:
Qr - ilość ciepła wyplenionego w wymienniku,
Q - teoretycznie maksymalnie możliwe ilość ciepła wymienlone-

Przaz aakiynnlną ilość clapła wymienionego Q-ax rozumiemy tą ilość cie­
pła. która auniałaby być wynlenlona, aby czynnik o aniejszaj wartości 
równoważnika wodnego osiągnął temperaturą odlotową czynnika o większej 
wartości równoważnika wodnego. W takla przypadku zostałaby wykorzysta­
na cała różnica teaperatur. Ilość wyalenionago ciepła w wyuennlku re­
generacyjnym

Qr “ *p (T2 ‘ To) ‘ We'(Tk ’ T6> ’ (5a)

gdzie:
w .W - równoważniki wodne pary 1 cieczy czynników chłodniczych, p c

ponieważ dla czynników chłodniczych zachodzi,
*p<*c[38] ’ W

więc
°aax " *p <Tk " To) ’ (<,0>

po podstawieniu do zależności (37) otrzymano

p - ?2 " T° • (41)
(W Tk - To

Ilość wyalenionago clapła w wymienniku na jednostką aasy

(‘2)

Stąd otrzymano końcową zależność na sprawność obiegu po zastosowaniu 
regeneracji ciepła
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1 ,**»“ ~ To)

(*3)

Jednocześnie w wyniku regeneracji ciepła nastąpił przyrost właściwej 
wydajności chłodniczej i określono go a zależności

(44)

Dla najczyściej spotykanych czynników chłodniczych przedstawiono wy­
kreślała przebieg zalennościt

?r-f(Kk- To’?w) 1 P “f(Tk’ *o-?w) ‘

Przyrost wydajności obiegu z regeneracją w funkcji teaperatury parowa- 
cza przedstawiono na rysunkach 20, 22, 24, 26, 28, natomiast sprawność 
tych obiegów na rysunkach 21, 23, 23, 27, 29.

Rys. 20 Przyrost wydajności obiegu z regeneracją dla freonu R-12
— - krzywe dla tfc - ♦ 40°C,
----  - krzywe dla tfc - ♦ 30°C, 

sprawność wymiennika ciepła
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Ry«. 21 Sprawność obiegu z regeneracją ciepła dla freonu R-12 
---- - krzywe dla tR - ♦ <*O°C, 
------- krzywe dla tk - ♦ JO°C 

sprawność wymiennika ciepła

Rys. 22 Przyrost wydajności obiegu z regeneracją dla freonu R-13
---- - krzywe dla - - 50°C,
----  - krzywe dla tk - - 20°C, 

sprawność wymiennika ciepła



Ry«. 23 Sprawność obiegu z regeneracją ciepła dla freonu R-13
---- - krzywe dla t* • - 30 °C,
---- - krzywe dla t* ■ - 20°C, 
VwP" sprawność wymiennika ciepła

Ryz. 24 Przyrost wydajności obiegu z regeneracją dla freonu R-22 
---- krzywe dla t* - ♦ 40°C»
------krzywe dla - ♦ 30°C,

*?wr” sprawność wymiennika ciepła
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Rys. 25 Sprawność obiegu z regeneracją ciepła dla freonu R-22
----  - krzywe dla t* . ♦ 40 °C,
- — - krzywe dla - ♦ 50°C, 

sprawność wysłannika ciepła

Rys* 26 Przyrost wydajności obiegu z regeneracją dla freonu R-5O2
---- - krzywe dla t* ■ ♦ 40°C,
-----  krzywe dla tk • ♦ 5O°C, 
?WR“ sprawność wyniennika ciepła
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Rys. 27 Sprawność obiegu z regeneracją ciepła dla freonu R-502
---- - krzywe dla ■ ♦ 40°C,
--- - krzywe dla ♦ 50°C, 

sprawność wymiennika ciepła

Rya. 28 Przyrost wydajności obiegu z regeneracją dla NH, aaoniaku
---- - krzywe dla tR - ♦ 4»0°C»
-----  krzywe dla tk • ♦ 50°C,

- sprawność wymiennika ciepła
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Rys. 29 Sprawność obiegu z regeneracją ciepła dla NH, aaóniaku
------  krzywa dla tk - ♦ 40°C,
—— - krzywe dla tk ■ ♦ 30°C,

- sprawność wysłannika ciepła

Analiza otrzymanych krzywych wykazuje znaczna zróżnicowanie wyników. 
Czynniki chlorowcopochodne - freony R-12. R-502 na ją stosunkowo duże 
przyrosty właściwej wydajności chłodniczej, a niewiele snlejsze posia­
dają R—22 i R-13.

Procentowy przyrost wydajność^ chłodniczej dla NHj jest około dwa 
razy anlejszy. Wskaźnik efektywności obiegu z regeneracją ciepła dla 
czynników chlorowcopochodnych takich jakt freon R-12 1 R-502, przyjmu­
je wartości powyżej jedności, a dle freonu R-13 i R-22 niewiele tle 
różni od jedności. Jedynie amoniak poważnie obniża sprawność obiegu 
przy zastosowaniu go w układzie z regeneracją ciepła. Stąd też płyną 
następujące wnioski
- regeneracja ciepła dla freonów R-12 i R-502 daje szczególnie korzys­

tne efekty wzroatu eprawnoścl ze wzrostea różnicy teaperatur TQ-łk. 
rośnie też wydajność właściwa.

- freony R-13 i R-22 w obiegu z regeneracją zmniejszają nieznacznie 
sprawność obiegu (szczególnie dla lecz szybko rośnie ich 
właściwa wydajność chłodnicza

1
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- regeneracja ciepła w obiegu NHj powoduje silne zmniejszenie spraw­
ności obiegu a przyrosty właściwej wydajności chłodniczej bą nie­
wielkie.
Przedstawiony na rysunku 50 przebieg zmian Oyp/lyg oraz 6r/ £ 

rozpowszechniony w literaturze chłodniczej fćj], [ 92] narzuca' wyobra­

żenie, iż regeneracje ciepła Jest najczęściej szkodliwa w obiegu chłod­
niczym. A jak wcześniej wykazano na rysunkach 20 ł 29,pogląd ten jest 
w znacznej mierze fałszywy!

Rys. 50 Wpływ przegrzania par w obiegu z regenerację na współczynnik 
wydajności chłodzenia i objętościowa wydajność w odniesieniu 
do obiegu suchego według [65]



43

2.6.2. Obliczenia JedŁOatopnlowego obi<jy chłodniczego ,
W tym celu niezbędne są dane wyjściowe:

wydajność chłodnicza urządzenia Qq - [kwj , [kcal/hj , temperatury: 
parowania - tQ E°cl, skraplania - t^C^cJ, dochłoozenla t^C^J. par 
na asanlu sprężarki tBB C°cJ, lub też dane dotyczące sprężarki: obro­
ty - n £obr/mlnj, skok - sfns). średnica tłoka - d [maj. przestrzeń 
szkodliwa EM. Ilość cylindrów 1C-J.

Następnie korzystając z tablic własności danego czynnika chłodniczego 
lub wykresu Igp.h należy o&czytać wartości parametrów (entalpii.obję­
tości właściwej ...) i dalej nożna prowadzić obliczenia obiegu teore­
tycznego (zgodnia z rys. 18)
1. Właściwa masowa wydajność chłodnicza z dochodzeniem w WR*

Gdzie przez WR oznaczono wymiennik regeneracyjny.

«or - h1 - *6  <**)

a bez dochłodzenla w WR Jest
%s " “i ’ h5 '

2. Właściwa objętościowi wydajność chłodnicza

3. Jednostkowa praca sprężania adiabatyczncgo-izentropowego
lt - h3 - h2 , ‘ (<•?)

4. Teoretyczny współczynnik aprstmości teralcznej - sprawność chłodze­
nia. ziębienia itp.

3. Teoretyczny współczynnik wydajności odniesionej do Jednostki nocy 
(stosowany był w dawnych układach jednostek)

‘ Kt ■ h3Zh2--860 • (**)

*
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6. Potrzebna moc teoretyczna sprężania

7. Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarki

(50)

(51)

3. Zmiana wydajności chłodniczej urządzenia przy zmianie parametrów 
jego pracy to, tk i td,

*02 -*0’^ (52)'

0v2 - właściwa objętościowa wydajność chłodnicza po zmianie parametrów 
pracy urządzenia.

2.7. Obiegi wielostopniowe i kaskadowe
W wielu dziedzinach techniki procesy technologiczne wymagają stoso­

wania niskich i bardzo niskich temperatur. W związku z tym też niskie 
będzie ciśnienie parowania Pe< Przy tym jeżeli ciśnienie skraplania PR 
jest stałe w wyniku ograniczonych możliwości chłodzenie wodą lub po­
wietrzem zewnętrznym, stąd rośnie stosunek pk/po. Powoduje to w sprę­
żarce spadek sprawności woluaetrycznej A(skutki przestrzeni szkodliwej 
oraz zwiększonego oddziaływania śoian cylindra - niska temperatura za­
sysanych par i wysoka na końcu sprężania, rosną też straty nieszczel­
ności itd.).

Rośnie też jednostkowa praca sprężania a maleje jednostkowa wydaj­
ność chłodnicza. W celu poprawy wskaźników urządzenie chłodniczego pra­
cującego przy wysokich wartościach Pk/P0 stosuje się układy wielostop­
niowego sprężania.

Zakres stosowania układu jednostopniowego jest ograniczony następu­
jącymi warunkamit
- maksymalną różnicą ciśnień działających na tłokAp ■ P* - Po nie 

przekraczających w zależności od czynnika&p - 0,8* ♦ 1,2 MPa

- maksymalnym stosunkiem ciśnień

O
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- maksymalną temperaturą tłoczenia nie przekraczającą tt - 130°C(roz­
kład olejów smarnych),

- ciśnieniem ssania pQ nie wyższym od ciśnienia atmosferycznego (uni­
kamy najczęściej podciśnienia w skrzyni korbowej).

W każdym przypadku utycia układu wielostopniowego konieczna jest ana­
liza celowości jego stosowania, gdyż ceny sprężarki dwu lub o większej 
ilości stopni są znacznie wytaze od cen sprężarek jednostopni iwyah. * 
urządzeniach małych,na przykład laboratoryjnych pracujących dorywcze, 
gdy zutyde energii nie jest wielkie, stosujemy urządzenia jednostce- 
niowe i do stosunków Pjt/p0 * 12. Natomiast w urządzeniach dużych prze­
mysłowych stoi owane bywają urządzenia dwustopniowe i przy FK/P0^ 5,5.

Jsk przedstawiają się współczynniki dostarczania A w sprężarce jed­
no i dwustopniowej (pracujących przy tych sa-ych ukazano na
rysunku 31 wedłue [ó?]. Obrazuje to ewidentne korzyści natury objętoś­

ciowej 1 energetycznej przy zastąpieniu sprężarki jednostonr.iawej dwu­
stopniową. Przy sprężaniu wielostopniowym wynikają również analogiczne 
korzyści. Dalsze możliwości kryje w sobie stosowanie wielostopniowego 
dławienia oraz parowania. Często względy technologiczne narzucają ko­
nieczność stosowania różnych temperatur, przy którycn clerło jest od­
prowadzane. Stąd wynika konieczność stosowania wielestopniowego parowa' 
nia, gdyt praca przy jednej temperaturze parowania w tym przypadku jes

według [63jt 1- jednostopnlowa, 2-dwustcpnlowa
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2.7.1. Obiegi dwustopniowa
Najprostszymi obiegami wielostopniowymi są obiegi dwustopniowe i 

stosowane są też najczęściej w prcktyce przemysłowej. Układy dwustop­
niowe różnią się rozwiązaniami dławienia, p«ro'<snia oraz chłodzenia 
mlędzystopniowego. W układach dwustopniowych, w których występuje tyl­
ko jedna temperatura odprowadzania ciepła (temperatura wrzenia),współ­
czynnik sprawności termicznej jest funkcją skrajnych temperatur i wy­
nosi (jak w obiegu jednostopniowym)

Łc2 “ • (”)

2.7.1.1. Dwustopniowy obieg Carnota
W przypadku obiegu z dwiema temperaturami parowania współczynnik wy­

dajności termicznej jest funkcją temperatur T , T_ i oraz udziałuO Dl K 
obciążeń cieplnych parowaczy. Bilans cieplny w obiegu jednostkowym bę­
dzie

q - 11 ♦ qoi ♦ 12 ♦ q02 . (54)

Oznaczając: 1 - 11 ♦ 12 i q - qo1 ♦ qo2

i wprowadzając oznaczenia

Rya. 32 Dwusti pniowy obieg Carnota
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Zgodnie z drugą zasadą teraiodvnamlki możemy napisać, że
_2__ _ %1 4 qo2
Tk ' To • Tm

i stąd uwzględniając wcześniejsze oznaczenia otrzymano

q - * £) ■

(55)

(56)

Współczynnik sprawności termicznej obiegu Carnota z dwustopniowym pa­
rowaniem czynnika wynosi

p %1 * %2 %
CcII----- J — - q=q7 ’ (57)

stąd po uwzględnieniu ( 56) otrzymano

£e„- • (58)

Jak więc wynika z wyrażenia (58) dla obiegu Carnota o dwóch stopniach 
parowania współczynnik sprawności termicznej uzależniony jest od tem­
peratur obiegu T*, To i Ta oraz udziałów x i y wydajność chłodzenia 
parowaczy. Ody qo2 - 0 udziały wyniosą odpowiednio x-1iy-0w wy­
rażenie (58) staje się wyrażeniem (53).

2.7.1.2. Obieg dwustopniowy z jednostopnlowym dławieniem
Najprostszym obiegiem wielostopniowym jest obleź, w którym dławie­

nie prowadzi się jednostopniowo ( w jednym zaworze). Schemat takiego u- 
rządzenla przedstawiono na rysunku 33 Natomiast obieg dwustopniowy 
w układzie T, a na rysunku 33 b. W obiegu tym sprężarka niskiego stop­
nia (lub cylindry) zasysa pary czynnika o stanie 1 1 spręża je adia­
batycznie (s - const) do ciśnienia pośredniego pa kosztem pracy 1-. 
Po sprężeniu czynnik Jest ochładzany w chłodnicy międzystopnlowej ( no.i 
chłodzonej wodą) do temperatury nasycenia stan 3. Pary o stanie 3 za- 
sysane przez sprężarkę wysokiego stopnie (lub cylindry) są sprężane 

adiabatycznie do ciśnienia pk kosztem pracy 1^.
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Rys. 33 Obieg dwustopniowy z Jednostopniowy* dławienie*:
a) schemat urządzenia: b) obieg w układzie T-c 
Par - parowacz, SM - oprąSarka niskiego stopnia, 
CHM - chłodnica aiądzystopnlowa. SW - sprężarka 
wysokiego stopnia, Sk - skraplacz, - dochła- 
dzacz, ZR - zawór rozpretny

Do skraplacza wpływa czynnik o stanie 4 oddając ciepło przegrzania 
par, następnie skraplania, Natoalast w dochładzaczu następuję dochło- 
dzenie ciekłego czynnika od stanu 5 do 6. Ciekły czynnik rozprąta sie 
w zaworze regulacyjny* od stanu 6 do 7 (h - idea). Mledzyetopniowe o- 
chładzanie ( proces 2-3) zanlejaza stopień nieodwracalności procesów 
sprężania, zwiększając sprawność objętościową sprężarki oraz współczyn­
nika sprawności termicznej o.biegu, W obiegu Jednostopnlowya sprąianie 
przebiegałoby według przewiany 1-4* Tak wiec w obiegu dwustopniowym na­
stępuję zanlejszenle pracy obiegu o pole 2 - 4* - 4 - 3. Współczynnik 
sprawności termicznej obiegu dwustopniowego z dławienia* Jednoatopnlo- 
wya

£‘ ■ irh;
Ciśnienie mledzyetopniowe pa wyznaczany według kryterium równych prac 
1,-12
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Innym rozwiązaniem urządzenia dwustopniowego z jednoetopniowyr dła­
wi en lea jest obieg przedstawiony na rysunku 3Z<. W tym obiegu dochładza 
sią dodatkowo ciekły czynnik płynący wgżownicą zanurzoną w cieczy kosz­
tem odparowania cząści cieczy w chłodnicy miądzystopnlowej ( powierza­
jąc jednostkową wydajność chłodniczą obiegu dwustopniowego).Temperatura 
cieczy jest nieznacznie wyższa od temperatury Ta (gdyż musi występować 
At).

Przedrtawione rozwiązania obiegów dwustopniowych są rozwiązaniami 
"klasycznymi". W praktyce spotyka sią najrozmaitsze rozwiązania dosto­
sowane do rodzaju użytego czynnika'(np. czynniki chlorowcopochodne są 
wyposażone w wymienniki regeneracyjne) oraz innych specjalnych wyr.ajar 
technicznych.

Rys. 34a Hbieg dwustopniowy z jednostopnlowym dławieniem z chłodnicą 
ralądzystopnlową z dozlębiaczem
a) schemat urządzenia; oznaczenia jak r.a rys. 35



50

Rys. b Obieg dwustopniowy z Jednostopnlowym dławieniem z chłodni­
cą mlędzystopnlową z dozlęblaczem
b) obieg w układzie T-a (oznaczeniu Jak na rys. 33)

2.7.1.5. Obieg dwustopniowy z dwustopniowym dławieniem
Układy z dwustopniowym dławieniem czynnika mogą być wyposażone w 

parowniki pracujące przy temperaturach wrzenia To (niskociśnieniowy) i 
Tn (wyeokociśnieniowy). Gdzie Ta - odpowiada ciśnieniu międzyatopnlo- 
wemu. Schemat urządzenia chłodniczego oraz obiegu w układzie T - a po­
kaz ino na rysunku 35. Przedstawiono na nim urządzenie z parowaczami 1 
i 2, linią przerywaną oznaczono ewentualnie zastosowany parowaćz wy­
sokociśnieniowy pracujący przy ciśnieniu mlędzystopnlowym p . Obieg 
czynnika w układzie dwustopniowym tego typu odbywa się w następujący 
sposób. Sprężarka (cylinder) niskiego stopnia NS zasysa parę czynnika 

z parowacza i tłoczy Ją do chłodnicy mlędzystopnlowej. Fara przepły­
wa przez ciecz wypełniając w części chłodnicę, oddając swe ciepło 
przegrzania cieczy, której pewna część odparowywuje. Z chłodnicy między 
stopniowej oziębiona para m^ z pierwszego stopnia sprężarki oraz para 
powstała wskutek odparowania ciekłego czynnika razem zasysane są przez
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Rys* 35 • Obieg dwustopniowy z dwustopniowym dławieniem
a) tchemit urządzenia; oznaczenia Jak ns rys* 33

Rys* 35 b Obieg dwustopniowy w dwustopniowym dławieni eir
bj obieg w układzie T-a oznaczenia jak na rys. 55 
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sprężarkę (cylinder) SM w ilo/cl «2 1 sprężane do ciśnienia pR skra­
placza, gdzie podczas przepływu skrapla się 1 przećhładza. Następnie 
cały czynnik przepływa przez zawór rozprężny, w którym dławiony jest 
do ciśnienia międzystopniowego 1 płynie do CHM. W czasie rozprężanie 
następuje częściowe odparowanie czynnika do stanu 8, a powstała para 
gromadzi się w górnej przestrzeni chłodnicy. Dalsze odparowanie nastę­
puje wsKutek mieszania się z parę płynącą z sprężarki SN. W chłodnicy 
itiędzystopniowej następuje rozdzielenie strumienia czynnika n>2 pły­
nącego ze skraplacza. Część m1 w stanie ciekłym, płynie przez ZR nis­
kiego ciśnienia do parowacza, zaś część m^ - m^ w fazie parowej razem 
z oziębiony parę m1 dopływającą ze prężarki SN zasycana jest przez 
sprężarkę Sw. Po odparowaniu w parowaćzu czynnik jest zasysany przez 
sprężarkę SN.

w celu ukazania wpływu ciśnienia międzystopniowego pm czy też roz­
wiązania technlcznago sprężarki(stosunek,objętości skokowych st*bnl)w 
obiegu dwustopniowym z duwstopniowym dławieniem czynnika (pracującego 
zgodnie ze schematem przedstawionym na rys. 35), przeanalizowano na­

stępujący przykład. W urządzeniu chłodniczym całkowitą wydajność rea­
lizuje się w parowaczu niskotemperaturowym P-1. Parametry obliczenio­
we obiegu: 
to - - AO,5°Ct Po - 0,70.105-Pa ; h1 - 1527 kJ/kg;

tk > 25°C : Pk - 10,0 • 105-Pa j h6 - 242 kJ/kg;

td - 20°c; v, - 1,50 m3/kg; hg - h8 - 210 kJ/kg.

Ciśnienie mlędzystopniowa wysnaozono z zależności 60

Pm.x -\F7p7- . 2,65 .

Natomiast w dalszych obliczeniach przyjęto azerag wartości ciśnienia 
aiędzystopniowego zgodnie z danymi przedstawionymi w tabelach 1 12. 
Schemat obiegu na wykresie Igp-h przedstawiono na rys 36.
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Rye. 36 Obieg dwustopniowy z dwustopniowym dławieniem oraz pełnym 
między:topniowym dochładzanlem

Tabela 1.
Wartości parametrów obiegu dwustopniowego zależnych od ciśnienia 

mlędzyaropniowego

Ciśnienie 
między- 
■topnlowe

PB
h2 h3 h4 h9“h10 v3 Uwagi

J105 Pa kJ/kg kJ/kg kJ/kg kJ/kg 1-----ar/kg

2 14% 1358,5 1592 33 0,600 Wartości
2,5 1490 1364,5 1562,5 57 0,485 poszcze­

gólnych
3.0 1518 1370 1540 78 0,410 punKtów
3,5 1542,5 1373 1520 96 0,350 odczytane
4,0 1565 1376,5 1501,5 111 0,308 su igp-h
5,0 1603,5 1382 1478,5 142 0,248 NHj
6.0 1638 1J86

•
1454 167 0,207
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Rys. 57 Przebieg sprawności termicznej Et2 oraz stosunku objętości 
skokowych stopni (j w zależności od pa w obiegu dwustopniowym 
z dwustopniowym dławieniem oraz pełnym międzystopniowym do- 
chłodzeniem

Przebieg zmian E t oraz F z rozważonego przykładu przedstawiono
ne rysunku 57. Jak więc widzimy, optimum sprawności dość dobrze zgadza
się z wartością wcześniej wyznaczoną pa aax. Natomiast staje się wi­
doczny wpływ rozwiązania technicznego sprężarki (stosunku objętości 
skokowych stopni na otrzymane pm oraz t2). Jeżeli więc stosujemy sprę­
żarkę o określonej stałej wartości, wyznacza nam to jednoznacznie ciś­
nienie międzystopniowe i otrzymaną wartość 
razowo schematu urządzenia).

E (dla rozważanego każde-

W bliczenlach dokładnych wyznaczone wcześniej z zależności (60)ciś­
nienie aiędzystopniowe sprawdza się z równania bilansu chłodnicy niędzy- 
stopniowej. Równanie bilansu będzie następujące (zgodnie z rys. 58).



Tabela 2. 
Wielkości obliczeniowe układu dwustopniowego z dwustopniowym dławieniem oraz pełnym 

międzystopniowy~i dochłodzeniem

Ciśnienie 
między— 
Ctdpniowe

P*

Praca jedno­
stkowa ni­
skiego stop­
nia 
l1*h2xtf1

Praca jedno­
stkowa wy­
sokiego 
stopnia 
12**VbJ

Cyrkulacja" 
eC’%/%2

* Ma

Praca jedno­
stkowa wy­
sokiego 
stopnia od— 
oftiieslcm do a"

Jt'l2

Praca całko­
wita

12
Właściwa 
wydajność 
chłod­
nicza 
%1*hl“h10

Spraw­
ność 
termicz­
na obie-

%i%-nr

Stosunek 
objętoś­
ci sko­
kowej 
stopni

10*. Pg tó/kg kJ/<ł$ - kJ/kg kJ/kg W/kg - •

2 129 255,5 1,246 291,4 420,4 1294 5.087 0.474
• 2.5 1M 198 1,250 24‘7,5 410,5 1270 5,094 0.384

5 191 170 1,250 212,5 403,5 1249 5,095 0,324
3,5 219,5 147 1.252 164,0 599,5 1231 3,081 0,277

23** 125 1,255 156,9 594.9 1216 5,079 0,245
5 276,5 96,5 1,256 121,2 397,7 1105 2,976 0,197
6 511 66 1,259 85,6 . 396.6 1J60 2.932 0,165

" Etotunek strumieni masy czynnika
«•
Strumień macy czynnika krgtkccgo

w niskim i wyr.okim rtopniu 

w niskim stopniu m^ - °o^9o1
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Rys. 58 Chłodnica międzystopniowa

♦ ■2’h7 - ®2’h3 * “1 -h9 (61)

ns tej podstawie wyznaczono stosunki na .owych wydajności i topnl sprę­
żarki

Ho h_ * hQ-r • ?—r <«)
“1 h3 ’ *7

Ponieważ dla sprężarki rzeczywistej zachodzi zależność poniższa

*2 _ *2 ' v3 ,Vb2 ?
*1 " *1 **1 ’V»1

%« 3
gdzlet X - współczynnik dostarczania sprężarki - sprawność objętościo­
wa - (bliżej będzie to wyjaśnione w dalszych rozdziałach) .

Następnie metodą kolejnych przybliżać wyznaczymy temperaturę mlędzy- 
stopniową odpowiadającą zależnościom (62) 1 (63).

2.7.2. Obiegi trójstopniowe
W urządzeniach chłodniczych, gdzie żądane są bardzo niskie tempera­

tury, ciśnienie nasycenie jest mała a stosunek ciśnień skraplania 1 pa­
rowania dochodzi do 20, W tych warunkach stosuje się sprężanie trójstop­
niowe. Innym przypadkiem może być konieczność technologiczna utrzymywa­
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nia triach temperatur parowania znacznie między »ob<4 zróżnicowanych.U- 
rządzenla trójstopniowe jak 1 dwustopniowe mogą odznaczać się wielo- 
atopniowym dławieniem czy tai parowaniem oraz pełnym lub częściowym do- 
chłodzeniem międzystopniowym.

W przypadku jednostopniowego parowania czynnika ciśnienia jrdno- 
stopniowe określono tek, by stopniu sprężania były sobie równe ( ozna­
czenia zgodne a rys. 59), st id

Pk Pm2 Pa1
(«*)

• ciśnienia eiędzystopnlowe będi (w przybliżeniu)

Pa2

(65)

(66)

Współczynnik prawności termicznej obiegu trójstopniowego będzie

e» ■ F.FF- ' <f’>
Obieg trójstopniowy z trójstopniowym dławieniem czynnika i jednoctopnlo- 
wym parowaniem przedstawiono na rysunku 39.

W przypadku określenia stosunków mas krążących w poszczególnych sto;-
4

niech obiegu trójstopniowego możemy napisać analogicznie jak w obiegu 
dwustopniowym ( patrz pkt. 2, 7.1.3). dla chłodnicy międzystopnlowej Ot*, 
równania bilansu będzie następujące

■l*h2 * *2,h9 “ “l’h10 * ®2’^3 ’ . (cfi)

stąd stosunki masowych wydajności sprężarek
®2 h2 ~ hl0
■i h3 “ h9

(t>)

Ola chłodnicy międzystormiowej CHM^ równanie bilansu będzie odpowiednie
®2‘h4 ♦ ®5'^8 ’ A2,h9 * “3’h5 (70)
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1 stąd stosunki raasowych wydajności sprężarek

śj h4 - hq

"2 h5 ” h8

lub
i • *2 * h1O h4 ' h9
ilj ■ • ............ ■ — • ■ ■ ■ — ;

h5 “ h9 h5 " h8

u—r

Rya. 39a) Obieg trójstopniowy e trójstopniowym dławienlara orae pełnym 
międzystopniowym doohłodzenlera Par - parowaoz. SN^ - sprę­
żarka najniższego stopnia, SNg - sprężarka średniego stop­
nia, SW - sprężarka wysokiego stopnia, CHM, 2 - chłodnice 
międzystopniowe, Sk - skraplacz, ZR - zawory regulacyjne. 
Sohetnat obiegu
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S
Rys. 39b) Oblej trójstopniowy z trójstopniowym dławieniem oraz pełnym 

międzyetophlowym chłodzeniem Pbj< - parowacz, SK, - mpr-:*er- 
ka najniższsgo stopnia, SFg - sprężarka Urodniepo stopnia, 
SW - sprężarka wysokiego stopnia, CHV, j - chłodnice rlęd*v- 
stopniowe, Sk - skraplacz, ZR - zawory regulacyjne.
Obieg w T-s

2.7,3. Obiegi kaskadowa
Obniżania temperatury parowania najniższego stopnia w urządzaniu 

chłodniczym wielostopniowym związane jest z obniżaniem ciśnienia nasy­
cenia. Obniżanie tej temperatury jest ograniczone położeniem punktu po­
trójnego ograniczając zakres zastosowania w obiegu parcwvm. Fonacto w 
wielu czynnikach chłodniczych, wito żs temperatura punstu potrójnego 
hie została przekroczona,powstają trudności natury tecnnicznej ( *on.tn.<- 
cyjne 1 eksploatacyjne), spada sprawność energetyczna urządzer, gdyż ze 
•padkiem temperatury parowania maleją ciśnienia, co powoduje ezycKl 
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wzrost stopnia sprężania, rolnie objętość właściwa pary auchej nasyco­
nej.Dlatego też,pomimo że ozęsto można byłoby zastosować obieg wielo­
stopniowy, stosuje sle obiegi kaskadowe. W praktyce obiegi te służą 
do osiągnięcia dowolnie niskiej temperatury. Obiegi kaskadowe zastoso­
wane zostały po rsz pierwszy przez Plcteta 1 Kamrlingh-Onnesa przy 
skraplaniu gazów. Urządzeni* kaskadowe złożone jest z poszczególnych 
stopni(Które tworzą jedno lub wielostopniowa urządzenia chłodnicze. 
Współpracują one w ten sposób, te parownik stopnia wytezego kaskady 
współpracuje ke skraplaczem urządzenia tworzącego niższy stopień.A po­
szczególne stopnie dobiera się tak, aby sprawność energetyczna była 
możliwie najwyższa (odpowiednie ciśnienia tłoczenia 1 parowania). Sche­
mat urządzenie kaskadowego dwustopniowego przedstawiono na rysunku bO.

Rys. bO Schemat urządzenia kaskadowego dwustopniowego

Pary sprężone w sprężarce SN płyną do skraplacza 1 zostają skro­
plone przy pomocy czynnika zasilającego parownik atopnia wyższego Par2. 
Wymiennik, który z jednej atrony jeat parowaczem (stopnia wyższego} a 
z drugiej skraplaczem (stopnia niższego) nazwano pirowaczo-ckraplaczem.
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W celu porównania obiegu kaskadowego z obiegiem dwust>pniowym prze­
analizowano urządzenie składające się z dwóch kaskad, lecz pracujących 
na tym samym czynniku. Dla ułatwienia ana)lzy, przebieg takich procje- 
■ów przedstawiono na rysunku 41, gdzie różnicę temperatur występującą 
Podczas wymiany ciepła w parowsczo-ckraplaczu oznaczono jako&t, przy 
czym zakładamy, że ciśnienie parowania stopnia wyższego jest niższe o 
różnicę A p odpowiadającą A t. •

T

a) w układzie T - 5, b) układzie Igp - h
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Ju więc widzimy, praca sprężania czynnika wykonywana w tym przy­
padku Jest wyższa niż w obiegu dwustopniowym. Wtedy oczywiście dla 
obiegu dwustopniowego

h7 " h6 > **7’ ” h3 (^5)

mielibyśmy ciśnienie mlędzystopnlowe pB ■ pk1 wyznaczone*z zależności 
(60). Równocześnie jednostkowa wydajność chłodnicza ębiegu górnego 
zr^lałeby, gdyż entalpia punktu 6 Jest niższa od entalpii punktu 3 
(nie dotyczy to wszystkich czynników chłodniczych}

h6 - h9,< h, - h9,, (7A) ’

Porównując omawiane układy teoretyczne! kaskadowy z odpowiednim u- 
kładem dwustopniowym, można stwierdzić, ,że współczynniki sprawności 
termicznej obiegu kaskadowego są niższe od obiegu dwustopniowego. Jed­
nakże w urządzeniach wielostopniowych, gdy uwzględnia się Jeszcze sze­
reg Innych zjawisk i procesów występujących w obiegach rzeczywistych, 
nie jest to wcale pewne, (zależy to od bardzo wirlu czynników i nie 
będzie przedmiotem dalszych szczegółowych analiz}.

Jak więc wynika z przedstawionych rozważań, zastosowanie obiegu ka­
skadowego lub też wielostopniowego winno być poprzedzone dokładną ana­
lizą techniczno-ekonomiczną. Dobór czynników do kaskady oraz przyjęcie 
rozwiązania całości jest więc procesem kolejnych przybliżeń. Tym nie­
mniej, Jako czynniki stosowane w stopniu wyższym spotyka się najczęś­
ciej freony: 12, 22, 502,chlorek metylu. Natomiast w stopniu niższym 
freony: 13B-1, 13, 23 etylen, etan.

Na rysunku 42 ukazano obiegi kaskady dwustopniowej na wykresach T-s, 
lgp-h. Przy czym przyjęto umownie wartość h ■ 0 oraz s - 0 początku 
wykresu, co umożliwia przedstawienie omawianych procesów na jednym ry­
sunku.

W celu uzyskania wysokiej sprawności termloznej obiegu kaskadowego 
należy przestrzegać zaead analogicznych jak i dla wszystkich innyoh o- 
biegów pe.rowvch.Ponadto pamiętać należy,że dobieram* czynniki chłodni­
cze pracujące w zakresie ich maksymalnej sprawności energetyoznsj.Tak 
wlęo muśliny przede wszystkim zachować warunek (przy założonej wartości 1
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a) w układzie T - b) układzie Igp - h
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(75)

Przy tym należy pamiętać, że pk ni* powinno być gryższe 0,8pkryt(spraw­
ność termiczna obiegu będzie wysoka fej.

Schemat urządzenia kaskadowego wielostopniowego do osiągania te-pe- 
ratur bliskich temperatury zera bezwzględnego przedstawiono na rysuhku 
4). Składa się on z 7 stopni z różnymi ci ynnikarri dobranymi odpowiednio 
do zakresu temeratur pracy.

Rys. 43 Schemat urządzania kaskadowego wielostopniowego
ZR - zawór rozprężony, P - K - parowaczo-skraplacz,
S - sprężarka

Obliczenia kaskady dwustopniowej prowadzone są analogicznie Jak w 
obiegach jedno stopni owych ( zgodnie z rys. 42). Po wyznaczeniu tempera­
tur wrzenia 1 skraplani* w parowaczoskraplaczu (dla określonej At)oraz 
zgodnie z zadanymi temperaturami wrzenia w dolnej kaskadzie oraz skra- 



pianin w górnej obliczone zostaną poszczególne wielkości obu obiegów 
(po odczytaniu wartości entalpii i innych parametrów).
1. Właściwa ma owa wydajność chłodnicza

dolnej kaskady %1 " h1 ’ h4 (76)

górnej karkady %2 “ *S " h9 * (77)

2. Jednostkowa praca sprężania adiabatycznego
• dolnej kaskady lt1 “ h2 ” h1 (78)

górnej kaskady lt2 - »>6 - h, * (79)

9. Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza
dolnej k*isk*idy a ą°1

'i
(80)

górnej kaskady ”02 
%2 “ --------- ’

V5
(81)

4. Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej
dolnej kaskady Ei - %i (82)lti

górnej kaskady £2- (83)Xt2

dolnej

górnej 

gdzie t - 
kaskady,

5. Masa czynnikn chłodniczego krążącego w obieguQkaskady a1 - (84)

kaskady i2 ■ m^-f , (85)

jest wi półczynnikiem określającym stosunek mas w obiegach 
wyznaczono go z zależności

f . . (e6)
%2

6. Moc teoretyczna sprężania
dolnej kaskady (8?)

górnej kaskady - \2 * 1t2 “ “i*f*1t2 * (e8) 

2.8. Zadania 1 obliczenia
W chwili obecnej na śwlecie nie aa termicznych warunków standardo­

wych, które pozwalałyby na jednoznaczni ocwnę wydajności sprężarki.
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Polsce przyjmuje się zgodnie z PN/M-04600 wartości t0 ■ -15°C, tk«5O°C, 
td - *2*°C. Jak stęd widać. Jako obieg porównawczy przyjęto obieg su­
chy nasycony z dochłodzenlem.Na śwlecle apotyka się Inne zestawy tempe­
ratur: kroje Europy zachodniej używają: t0 - -10°C, t* - ♦25oC,td-+10<t. 
W Międzynarodowym Instytucie Chłodnictwa opracowano kilka zastawów 
temperatur, w których przyjęto za podstawę obiegi przegrzane, przed­
stawione w tabeli poniżaj.

Tabela 5.
Termiczne warunki standardowe zalecane dla sprężarek przez

MICH [92].

Zakresy temperatur podwójnie obramowane stosuje się najczęściej.

Zakres 
zestosowania

Sprężarki na 
czynniki chlo­
rowcopochodne

Sprężarki amo­
niakalne jedno- 
stopniowe

Sprężarki 
amoniakal­
ne wielo­
stopniowe

nr grupy I II III V VI VIII IX
Temperatura 
wrzenia 
to °C -25 -15 -5 -25 -15 ♦5 -40

Temperatura 
u wlotu 
króćca ssaw­
nego sprężar- 
1(1 o 

c
♦20 ♦ 20 ♦20 -10 0 ♦15 -25

Temperatura 
skraplania ♦40 ♦40 ♦40 ♦35 ♦55 40 ♦35

__________________

2.8.1. Obieg suchy nasycony
Poniżej przedstawiono dwa przykłady obliczań, obiegu suchego nasyco* 

nego dla freonu 12 i amoniaku.
Przykład 1.

Obliczyć wydajność objętościowy i moc potrzebny do napędu sprężarki 
chłodniczej pracującej w obiegu teoretycznym suchym nasyconym. 
Zakładane temperatury: to a -15°C temperatura wrzenia, 

tk ■ JC temperatura skraplania, 
Wydajność chłodnicza 0Q . 10 ktf. 
Czynnik chłodniczy R-717/NHj/.
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Schenat obiegu przedstawiono na rysunku 64.

Rys. 44 Obieg suchy nasycony

Z wykresu NHj odczytano wartości entalpii w punktach charakterystycz­
nych oraz w punkcie 1 - objętość właściwą.
K| - 1364 kJ/kg
h2 - 1568 kJ/kg
h3-h4 - 266 kJ/kg

- 0,485 »5/kg

Obliczenia
1. Właściwa aasowa wydajność chłodnicza

% * h1 " h4 • 1098 W/kS
2. Jednostkowa praca sprątanla

łt - h2 - hi - 224 kJ/kg
3. Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza

q _a --=2-- 2263,9 kJ/sr
V1

4. Teoretyczny współczynnik sprawności ternlcznej obiegu

E, - — . 4,90
Xt

5. Moc teoretyczna spręiania
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Q_
2’04 W

Nł3**v M
6. Teoretyczna wydajność objętościowa sprętarki

Vt - -2- . 4,617.10“ «3/s . 15,90 «3/h , 
%

Przykład 2.
• Obliczyć wydajność objętościową 1 noc sprężarki chłodniczej pracu­

jącej w obiegu teoretyczny™ suchyn nasycony™. Przy analogicznych za­
łożeniach jak w przykładzie 1 dla freonu 12.

Z wykresu R-12 odczytano następujące wartości entalpii oraz objętoś 
cl właściwej:
h, . 994 kJ/kg
h2 - 1020 kJ/kg
h3-h4 - 877 W/kg
t, - 0,091 a’/kg

Obliczenia
1. Właściwa masowa wydajność chłodnicza

% “ h1 “ h4 “ 117 •

2. Jectaostkowa praca sprężania
lt - h2 - h, - 26 kJ/kg .

5. Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza
q% - - 1285,7 kJ/«3 /

4. Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej obiegu
et . X - 4.5 .
' t

5. Moc teoretyczna sprężania

”t " X *t - 2,22 W .

6. Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarki
QVt * “ 7.778.10"3 m3/s . 28,00 «3/h .
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Jak stąd widzimy, przy porównaniu zastosowania freonu 12 zamiast NH 
Jako czynnika chłodniczego w obiega teoretycznym suchym nasyconym 
otrzymano zmniejszenie sprawności termicznej obiegu a więc zwiększe­
nie zużycia energii. Również wielkość samej sprężarki znacznie wzrozla.

2.6,2. Obieg suchy nasycony z dochłodzenlen
Obieg ten Jest głównym obiegiem porównawczym 'stosowanym w neezym 

kraju oczywiście'przy znormalizowanych temperaturach skraplania,wrze­
nia oraz dochłodzenia płynnego czynnika. Poniżej przedstawione będą 
Przykłady obliczeri obiegu dla następujących czynników chłodniczych. 
Przykład 1. \

Obliczyć wydajność chłodniczy i moc sprężarki pracującej w obiegu 
>Uchym nasyconym z dochłodzeniem. Teoretyczna wydajność objętościowa

- 0,1 m^/s.
Zakładane temperatury: tQ ■ -15°C,

tk- 50°C, 
tć. 25°C.

Czynnik chłodniczy R-12.
Schemat obiegu przedstawiono na rys.
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Z wykresu R-12 odczytano następujące wartości entalpii
- 994 kJ/kg

h2 - 1020 kJ/kg
hj - 877 kJ/kg

j . 872 kJ/kg
v1 - 0,091 m5 6/kg .

5. Wydajność chłodnicza sprężarki
°o • vt* % ' 15^,07 kW

6. Moc teoretyczną sprężania wyznaczono z zależności

, Vt * % Vt *lt - -lt - -^—5 - 28,57 kW.

Zastosowanie dochłodzenla ciekłego czynnika powoduje zwiększenie spraw* 
ności obiegu a więc zmniejszenie zużycia energii przez urządzenie cłjłod' 
nicze.
Przykład 2.

Obliczyć teoretyczną wydajność objętościową 1 moc sprężarki pracują* 
cej w obiegu suchym nasychonym z dochłodzeniera. Obliczyć wydajność dla 
warunków standardowych
t0 - - 15°C, tk - 30°C, td . 25°C.

Obliczenia
1. Właściwa matowa wydajność chłodnicza z dochłodzeniem i bez

%d ’ h1 " h4 ' 122 w/k«’ 
q0 - K, - h, - 117 kJ/kg.

2. Jednostkowa praca sprężania
lt - - 26 kJ/kg .

3. Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza

qv - - 1340,7 kJ/m5 .
v V1

4. Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej obiegu

etd - X -

Nt
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Wydajnoić chłodnicza Qo • 100 kW. Czynnik chłodniczy R-502. 
Zakładana temperatury: t0 ■ - JO°C

*k . * 30°C
td. - ♦ 20°C .

Schemat obiegu przed) trwlono na rysunku 46 .

Rys. ąf Obieg suchy nasycony z dochłodzenlem

— — — porównawczy dla warunków standardowych

Z wykresu R-502 odczytano następujące wartolcf entalpii oraz ooję
to4ci włniclwe
h1 - 1003,0 kJ/kg
hv - 1008,0 W/kg

- 1036,0 kj/kg
h2- - 1033,5 kj/kg
h3 - 903 kJ/kg

- 892,0 kJ/kg
- 896,5 kJ/kg

V1 • 0,084 m’/kg
V1. - 0,030 i)|3/kg
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Obliczania
1. Właściwa masowa wydajność chłodnicza z dochłodzeniem

% " hl ~ h5 " 111 '
2. Jednostkowa praca sprężania

lt - h2 - K, - 33 w/kg .
3. Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza

Oy - - 1321.4 kJ/m3 .

4. Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej obiegu

6 . 3,36 .' xt

3. Moc teoretyczna sprężania
ltNt - Qo’”q^- “ 29»73 ff'

6. Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarki

Vt . 7,568 m3/a - 272,4 a3/h.

W obiegu porównawczym otrzymano
7. qog - hv - h5, - 109,5 kJ/kg

Qo x8. qy8 . _2L . 2190 kJ/mJ

St-jd zgodnie z zależnością (52) otrzymano wydajność chłodniczy aprężaT* 
ki w warunkach standardowychZ

Q__ . 2XS Q - 165,7 kW .
os Qy o

Przykład 3.
Obliczyć wydajność objętościową oraz moc sprężarki chłodniczej pra­

cującej w -obiegu teoretycznym suchym nasyconym z dochłodzeniem. Wyjaś­
nić wpływ skończonej różnicy temperatur w parowaćzu 1 skraplaczu. 
Zakładana temperatura: w komorze chłodzonej tch ■ ♦ 5°C,

czynnika chłodzącego skraplacz t - ♦ 25°C,

dochłodzenie A t^ - 5 K,
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wydajność chłodnicza 0Q - JO kW.
Czynnik chłodniczy: freon 12.
Założenie, że Atpar - 10 K, At* . 5.

Obliczania:
Wyznaczenie temperatur pracy w obiegu:

‘o - ‘ch -^par - * 5°C
\ \ ♦ Atk - JO°C
td - tk - Łtd . 25°C .

Z wykresu R-12 odczytano następuj |c^ wartości entalpii oraz objętości
właściwe:

h

suchy nasycony z dochłodzeniea•bra. 47 Obieg

hi . 998,5 kl/kg. hv - 1003 kJ/kg,
h2 • 1018,0 kJ/kg, h2, - 1013,5 kJ/kg
s - 877 kJ/kg, hy - 872 kJ/kg
\,5- 872 kJ/kg, - 867 kJ/kg
*1 - 0,065 «3/kg, vv - 0,047 «3/h .
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Obliczenia
1. WłaJciwa carowa wydajność chłodnicza

Qo - h, - h^ - 126,* kJ/kg 
q’ h1t- h4,« 136 kJ/kg .

2. Jednostkowa praca sprężania
lt - hj - Kj - 19,5 kj/kg 
1’ - h2,- hv. 10,5 kJ/kg .

3. Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza
Qv - %/v1 - 1946,15 kJ/n5
<4 • 2693,62 kJ/m3 .

4. Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej obiegu

6t - ■ 6-49
&t - - 12’95-

5. Moc teoretyczna sprężania

N, - 0 • - 4,62 kWt o q0

N2 - Q„ — - 2,32 kW .

6. Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarki

V* - — - 1,5415 • 10”2 b3/s - 55,49 B3/h 
%

V? . — - 1,0368 • 10’2 b3/s > 37,32 B3/h •

Jak stąd widać, skończona różnica temperatur, która występuje w rze­
czywistych wymiennikach ciepła,powoduje w obiegu: obniżenie sprawności 
termicznej, znaczne zwiększenie zużycia energii niezbędnej do napędu 
sprężarki, oraz wzrost wydajności objętościowej.

2.8.3. Obieg przegrzany z dochłodzeniem
Obiegi przegrzane sg na świacie najczęściej stosowanymi obiegami po­

równawczymi ( jednak bez uwzględniania dochładzanla cieczy patrz tabe­
la 3). Przegrzanie dla czynników chlorowcopochodnych zaleca się przyj­
mować wysokie (20 ł 40 K) o wiola wyższ. niż dla amoniaku (5 ł 10 K).
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Przykład 1.
Obliczyć wydajność chłodniczą oraz moc sprężarki pracującej zgodnie 
schematem przedstawionym na rysunku 48 w obiegu przegrzanym z do- 

chłodzenlam. Wydajność objętościowa Vt • 0,01 m5/s. Ocenić wpływ prze­

grzanie.
Zakładane temperatury: to - - 35°C

50°C
,ó - 20°C
’k

'ZR " 5 K
c*ynnik chłodniczy R-22
2 wykresu R-22 odczytano następujące wartości entalpii: 
h-| - 1024
h2 - 1027
h3 - 1085
h4 - 872
h5,6 - 858
v2 - 0,168

W/kg 
kJ/kg 
W/kg 
W/kg 
KJ/kg 
m3/kg

4b Schemat urządzenia chłodniczego

Prżegrzante termostatycznego zaworu rozprężnego (TZR), waha się we 
w*półcze8nych zaworach w granicach 2tB K.
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■ ■■■■■ ■■■■■■■ ■ ■■ ■
h

Rys. 49 Obieg przegrzany z dochłodzenlen

Obliczenia
J. Właściwa aasowa wydajność chłodnicza. Ponieważ przegrzanie zachodzi 

w parowaćzu, więc wydajność właściwą wyznaczymy z różnicy entalpii 
Qo - “z " h6 ’ 169 w/k« •

2. Jednoi tkowa praca sprężania
lt - h, - h2 - 58 kJ/kg.

3. Właściwa objętościowa wydajność chddnicza. Wyznaczany Ją dla atan» 
na wyjściu z parowacza,stąd

Qv - Jr- - 1006 kJ/m5.
* v2

4. Teoretyczny współczynnik sprawności teraicznej obiegu
€t-?2-2,91.

5. Wydajność chłodnicza sprężarki
Qo ’ Vt * «v • 10ł06 kW •

6. Moc teoretyczną sprężania wyznaczany z zależności

vt ’
Nt - —----— - 3,45 kW .

v2
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7. Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza bez przegrzania 

a . hl —hS . 1012 kJ/m3.
*1

H. Wydajność chodnicza sprężarki bez przegrzania
Qo . 10,12 kW .

Jak więc widać, pomijając pewną niedokładność odczytów z wykresu 
(lepiej stosować tablice), otrzymaliśmy w wyniku przegrzania nieznacz­
ne zmniejszenie wydajności chłodniczej spręiarki.
Przykład 2.

Obliczyć wydajność objętościową oraz moc silnika sprężarki pracują­
cej w obiegu przegrzanym z dochłodzeniem. W urządzeniu uwzględniamy 
straty przegrzania pomiędzy parowaćzea a sprężarką.
Wydajność chłodnicza urządzenia Qo - 2 kW.
Czynnik chłodniczy R-12.
Zakładane temperatury pracy:

to - - 15°C
tk - ♦ 30°C 
td - ♦ 25°C 

przegrzanie robocze A tZR « 5 X 
Temperatura na ssaniu sprężarki tfl - ♦ 15°C

Wyjaśnić jaki wpływ ma przegrzanie par na trasach ssawnych (między 
parowaczea a sprężarką).
Schemat obiegu przedstawiono na rysunku 50 (Schemat urządzenia odpowie 
da rys, 48).
Z wykresu R-12 odczytano wartości entalpii *
h, . 997 kJ/kg
h2 . 1012 kJ/kg
h? . 1040 W/kg
hj, - 1022,5 kJ/kg 
h4 - 877 kj/kg 
h5t6 . 872 kJ/kg
v/ . 0,093 «5/kg
v2 . 0,104 m5/kg
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iqp

2

c 'o et-i; 4,46 .

5 Moc teoretyczna sprężania

"t Q • - 0,448 kW.

6. Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarki
Vt . . 1,664 «10‘3 ■’/! . 5,990 «3/h .

7. jWłeśclwa objętościowa wydajność chłodnicza bez strat przegrzania 
<7 h. - h, ,- ------ * 2 - 1544,1 kJ/»3 -

Rys. 50 Schemnt obiegu przegrzanego z dochłodzeniea

Obliczenia
1. Właściwa Basowa wydajność chłodnicza

% " h1 * h5 " 125 W/k« ’ •

Jednostkowa praca sprężania
it - h, - h2 - 28 kJ/kg .

Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza
q-2- - 1201,9 kJ/a3 , 
v2

Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej obiegu
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8. Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarki bez strat przsrrzanla

Vt - — - 1,488 • 10”3 a3/a - 5,357 *3/h .
‘‘ys

9. Moc teoretyczna allnlka sprężarki
Xta h3»- h1"t - °o ęT*" " Qo - O’1*08 “* *

O o

Przegrzanie par na trasach ssawnych powoduje zmniejszenie właściwej 
wydajności chłodniczej aż o 11 H, wzrasta więc wielkość sprężarki. 
Ponadto dla rzeczywistego czynnika chłooniczego izentropy w obszarze 
przegrzany* aą nierównoległe i zjawisko to ty* i liniej zachodzi i* 
większe jest .'przegrzanie par, stąd rośnie również noc silnika sprężar­
ki teoretycznej o około 10 %.

2.8.4. Obieg z regenerację ciepła
Obiegi ta najczęściej zaleca się dla czynników chlorowcopochodnych 

(freonów). Regeneracja ciepła w obiegu chłodniczy* ma na celu wykorzy­

stanie występującego w praktyce niekorzystnego zjawiska przegrzania 
par na trasach ssawnych i przegrzanie par w dodatkowy* wymienniku, cie­
płem odbierany* od ciekłego czynnika chłodniczego. Może to powodować 
w zależności od rodzaju czynnika, zakresu temperatur jsk i sprawności 
wymiennika regeneracyjnego wzroet wydajności chłodniczej a w pewny-h 
przypadkach 1 sprawności termicznej.

Przykład 1.
Obliczyć wydajność chłodniczą oraz *oc teoretyczną sprężarki chłod­

niczej pracującej zgodnie z przedstawionym na rysunku 51 schematem. 
Ocenić wpływ regeneracji ciepła w obiegu z freonea R-502, przy nastęt..- 
Oących założeniach!
*7<lajnośó chłodnicza Qo • 20 kW
*«> " " «°C
\ - ♦ 50°C 
*d “ ♦ 25°C 
*•. - - 10°C 
Przegrzanie robocze TZR - ■ 5 K .



80

Zakładany, lat sprawność wymiany ciepła wviilennlka regeneracyjnego
• 100 %, nie aa

Obieg chłcdnlcsy
strat przegrzania na trasach ssawnych.
s regeneracja clenia w układzie Igp-h prsedetawio

no na rysunku 52

Dochfadzacz Skraplacz

cy> Pgrgwocz
TZR

Rys. 51 Scheaat urządzenia chłodniczego pracującego w obiegu z re­
generacja ciepła

lqp

h

Ryn. 52 Obiag chłodniczy z regeneracja ciepła
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Z wykresu R-502 odczytano następujące wartości entalpii:
h1 ■ 997,5 kJ/kg Ponieważ - 1 to
“2 ■ 1016,6 kJ/kg hg - h, - (h2 - h,)
h3 ■ 1071,0 W/kg - 897 kJ/kg .
S. w 1045,5 kJ/kg 379

h4 a 904,0 kJ/kg
h5 ■ 898 kJ/kg
h6,7 ■ 879 kJ/kg
V1 ■ 0,162 a3 'kg
V2 ■ 0,185 B3/kg

5. Moc teoretyczna sprężania

Obliczania
1. Właściwa Basowa wydajność chłodnicza z regeneracją ciepła i bez

%r ’ h1 ' h6 ’ 118’5 W/kg

% ■ ' h5 ■ 9?«5 “J/** •

2. Jednostkowa praca sprężania
Xtr " h3 " h2 " 54,5 W/kg 
lt - h3' - h5 - 48,0 kJ/kg .

3* Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza

%r ’ V " ^O’5 W/k« 

qv - - 614,2 W/kg .

Teoretyczny współczynnik sprawności ternicznej obiegu

ttr 2,174

6t 3.491 .
1 t

N

N Qo

Xtr
. 9,200 kh 

%r
1*—Ł- . 9.648 kW 
%

Q
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6. Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarki

Vt_ - — - 5.1226 • 10’2 nr/s - 112,4 m3/h
QHvr

Vt - — . 3,2563 . 10"2 ra5/s - 117,2 m5/h .
% .

Zastosowanie regeneracji ciepła w obiegu chłodniczym z freonem 502 po­
woduje zmniejszenie zapotrzebowania mocy rprężarkl o 5 % i zmniejsze­
nie jej objętości skokowej (o 4 %).

Przykład 2.
Ooliczyć wydajność chłodniczą oraz moc teoretyczną sprężarki pracu­

jącej w obiegu z regeneracją ciepła dla freonu 12, przy czym sprężarka 
posiada następujące charakterystyczne dane: d - 0,092 m, s ■ 0,075 m, 
1 - 6, n - 1295 obr/mln. Ocenić wpływ regeneracji ciepła w obiegu. 
Parametry pracy obiegu:
t0 - - 25°C przegrzanie robocze TZR.Atzh . 5 K

ty - ♦ 35 ♦ C sprawność regeneracyjnego wymiennika
tj • ♦ 30°C ciepła « 0,8 zakładamy, że całe
tRS - ♦ 20°C przegrzanie zachodzi w WR (ze stratami)

oznaczenia jak na rys. 52 .
Z wykresu R-12 odczytano następujące wartości entalpii
h1 - 992 kJ/kg
h2 - 1016 kJ/kg
h3 - 1057 kJ/kg
h3. - 1027 kJ/kg

\ ■ 682 kJ/kg
h5 - 877 kJ/kg
h6 - 857,8 kJ/-kg
V1 - 0,135 m3/kg

v2 - 0,158 m3/kg

Obliczenia
1, Wartość entalpii w punkcie 6 wyznaczamy z warunku

h5 “ h6 “ ?w (h2 ’ hl) “ 19-2 ^/kg >



•t<d hg - h5 - 0,8 ( h2 - li|) . 857,8 kJ/kg ,

2. Właściwa Basowa wydajność chłoAilcza
%r - - h6 “ 154’2 •

3. Jednostkowa praca sprężania
1 tr ’ h3 “ h2 “ 41 W/k8 •

Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza

O— - - 849,4 kJ/a3.-vr v2

5. Teoretyczny współczynnik sprawności teralcznej

Lt " r21" - 3,27 .
- xtr

Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarki
Vt - -2^ sin- 6,456 • W2 a3/s - 232,4 «5/h .

7. Wydajność chłodnicza sprężarki

Qor“ Vt*%r“ 54,84 **•

®« Moc teoretyczna sprężania

- Vt . 16,75 kW .

Wydajność chłodnicza sprężarki w obiegu bez regeneracji
• h«Qo - Vt. —2 . 54.99 kW .

1°-Moc teoretyczna sprężania w obiegu bez regeneracji

h>* • h-Nt - Vt- -2. 16.74 kW .

w obiegu tym, w wyniku zastopowania regeneracji, nootępiło ztmlejszede 
''tajności chłodniczej o 0,3 #, zużycie aocy nie zmieniło się. Ze spad- 
^ien sprawności WR, aaleje efektywnorć obiegu z regenerację. Należy też 
^^lętać. Iż odczyty z wykresu sę zawsze obarczone pewnym błędem.
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Obliczyć wielkość Jednostopnlowego urządzenia chłodniczego obsługu­
jąc eco dwie komory chłodzone o różnych temperaturach pracy według ech** 
matu przedr tulonego ni rysunku 53.
Czynnlkleir. chłodniczym jest freon 12.
Założenia:
tk ■ ♦ 30°C temperatura ciekłego czynnika na
t^ - ♦ 25°C wyjściu z wymiennika regeneracyj-
ton - - 20°C nego t^ - ♦ 15°C .
%w ■’ 5°C

prz' grzanie robocze TZR A tZR • 5 K
Q-_ - 27 kWon
<5 - W,T? kWow
Wykonać: 1. Wykresy obiegu chłodniczego w układzie T-s i Igp-h

2. Obliczenia wydajności cieplnych poszczególnych aparatów 
oraz wielkość sprężarki

3. Analizę celowości zastosowania wymiennika regeneracyjnego
4. Porównać omawiany układ dwutemperaturowy ; dwoma niezależ­

nymi układani Jednotemperaturowymi realizowanymi między ty­
mi samymi temperaturami.

Schemat obiegu w układzie T-s przedstawiono na rysunku 54 1 Igp-h na 
rysunku 55.

Z wykresu R-12 dczytano następujące wartości entalpii:
Założono ponadto, że w wymienniku regeneracyjnym będzie zachodziła rów­
ność A hg . h5 - h6 - h1n, - h1n - h1w, - h1w 

h1n . 995 kJ/kg
h1w - 1001 kJ/kg
h1a ’ 997»7 w/kK
bln» ’ h1a *AhR “ 1007»7 kJ/kg
h1w» “ h1w *AhR “ 1011»5
h2n ’ ■|040 W/kK
h2w " 1052 w/k«
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h<, . 877 kj/kg
h5 . 872 kJ/kg
h6 7 8" 862»° kJ/k«<
*1w. - 0,07} «5/kg 
v1n. - 0.123 «1 * 3/kg.

1* Wykresy obiegu z regeneracją w układach T-s 1 Igp-h pracującego we 
dług scheaatu przedstawionego ns rysunku 5$( ukrzrno na rys. 5*,55) 

Obliczenia wydajności cieplnych aparatów:
1. Właściwa nasowa wydajność chłodnicza

%n " hln " h6 - 133 W/k« 
ąow ’ hlw * h6 ’ 139,3 w/k« •

2. Masowe natątenie przypływu czynnika
0fc - =22- . 0,203 kg/s
%n
0■w - s23*- - 0,14.2 kg/s .

Rys 53 Schemat jednostopnlowego urządzenia chłodniczego z dwiema 
temperaturami wrzenia



Ry«. 54 Scheaat obiegu z regeneracji ciepła z dwleaa teaperaturaai 
wrzenia

h

Ry*« 55 Scheaat obiegu z regeneracji ciepła z dwieaa teaperaturaai
wrzenia
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997,7 kj/kg

3. Entalpię mieszaniny par na wejściu do wymiennika regeneracyjne­
go wyznaczamy z zależności

h . * wn'hln
n1m " m ♦ m_w n

4. .Yoc teoretyczna sprężarki pracującej według schematu

Nt <*n

5. Wydajności cieplne: 
ka regeneracyjnego

Qk ’ <“n

Qdw'

Xt ’(6n * mw)(h2n " hl3- 11,145 k* 

skraplacza, dochłodzacza wodnego i wymienni-

“wHh2n " hJ ■ 5£>’25 k* 

"w)(h4 - S) ’ 1,725 k* 

ŚJ(h6 - h5) ■ 3.45 kW ,QWR“ (“n
6. Wydajność objętościowa sprężarki pracującej według schematu 

Vt “(fcw * %^‘v1n’ ” m /s - 152,77 m /h .5 5

1 . AhR

Vr------ ■ 0,90 •ę 1♦ '1 2 o
V \

Porównać omawiany układ dwutemperaturowy z dwoma niezależnymi ukła­
dami pracującymi między tymi samymi temperaturami. Koc teoretyczna 
Bprężania w obiegu o wysokiej temperaturze wrzenia

. Ntw ’ V(h2w - h1w’) " 2,911 k<

Moc teoretyczną sprężania w obiegu o niższej temperaturze wyznaczamy 
zakładając dla uproszczenia (z uwagi na minimalny błąd), że ltn w 
obiegu dwutemperaturowym równa się obiegu jednotemperaturowego 
stąd

Ntn ■ <h2n ' h1n’) ’ 6,557 kW •

3* Wpływ zastosowania wymiennika regeneracyjnego na wydajność chłod­

niczą 1 sprawność termiczną obiegu możemy wyznaczyć z zależności 45 
i 44fco przedstawiono poniżej(z wykresu odczytano T2 • 27° X)

P
Ah„ hą - hĄ
—r-— ■ --- tr - 8,13 %ąos hln" h5
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Tak więc zapotrzebowanie nocy w dwóch niezależnych układach jedn~' 
temperaturowych jest znacznie niższe

Ntn * Ntw<Nt •

Ponadto w układach-jednotemperaturowych i urtryczna objętość skoko­
wa sprężarek jest również mniejsza.

W praktyce przemysłowej stosuje się często takie rozwiązanie x 
uwagi na jego prostotę. Jednak dopiero obliczenia ekonomiczne win' 
ny o tych sprawach przesądzać.

2.8.5. Obiegi wielostopniowe

Przykład 1.
Obliczyć wydajność objętościową 1 noc sprężarki w obiegu teoretycz' 

nyn dwustopniowym z jednostopnlowym dławieniem czynnika, dochłudzeniem 
wodnym cirkłego czynnika w dochładzaczu oraz pełnym dochłodzenien par* 
chłodnicy nlędzystopniowej. Zgodnie ze schematem urządzenia przedstawić' 
nyn na ryrunku 56. Sch-nat obiegu przedstawiono na rysunku 57. Czynnik 
chłodniczy NHj. Wydajność chłodnicza urządzeni* Qo - 120 kW.
Wyznaczyć wydajności cieplne aparatów.
Zakładane temperatury pracy:
t0 - - 20°C p0 - 1,9 bar
tk - ♦ 4»0°C pjj - 15,6 bar ,
td - ♦ 30°c

Wyznać zenie ciśnienia międzystopniowego

pm “ ^Pk ’ po " 5’/‘5 bar

tB « ♦ 6°C .

Z wykresu NHj odczytano wartości entalpii
Kj - 1J56 kJ/kg
,h2 . U93 kJ/kg
h} . 1J8Ć kJ/kg
hfc - 1532 kJ/kg
h5 . 313 kJ/kg
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h6 . 267 kl/kg
v1 > 0,625 «3/kg
v, - 0,233 »3/kg .

Rys.^ 56 Schemat urządzenia chłodniczego dwustopniowego pracującego 
z JednoBtopniowym dławieniem
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Obliczenia
1. Właściwa masowa wydajność chłodnicza dolnego stopnia

%n - h1 " h6 ’ 1089 w/k« •

2. Jednostkowa praca sprężania w obiegu dolnego stopnia 1 górnego stop* 
nla

Xtn * h2 ‘ h1 ' 127 kJ/k8

ltg - hfc - h3 . 148 kJ/kg .

3. Masowe natężenie przepływu czynnika
Q_

0,1102 kg/a 
^on

4. Moc teoretyczna sprężani* dolnego 1 górnego stopnia

Ntn’ 4‘xtn- 13,99 k*

Ntg . . - ltg - 16,31 kW .

5. Teoretyczna wydajność objętościowa sprężarek (stopni sprężarek)
Vtn * " ’V1 ’ 6,007 “5/b - 247,9 "3/h 

Vtg . i -v3 - 2,567 b3/s - 92,43 m3/h .

6. Wydajności cieplne aparatów: skraplacza, dochładzacza, chłodnicy 
■iędzystopnlowej

Qk - i -(h4 - hj) . 134,3 kW

Qd ’ * *<h5 ” h6> ■ 5.1 kw

QChM ’ * (h2 _ " 12,0 kw •

Przykład 2.
Obliczyć wydajność objętościową i moc sprężarek w obiegu dwustopnio­

wym z dwustopniowym dławieniem czynnika z dochłodzenlem wodnym ciekłe­
go czynnika, pracujących zgodnie ze schematem przedstawionym na rys. 58. 
Wydajność chłodniczą i pozostałe parametry pracy przyjąć jak w przykła­
dzie 1. Schemat obiegu na wykresie Igp-h ukazano na rysunku 59,

Z wykresu NH} odczytano wartość etalpii w punkcie d hg - 150 kJ/kg.
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Rys. 58 Schemat urządzania chłodniczego dwustopniowego z dwustopnio­
wym dławieniem

Obliczenia
1. Właściwa masowa wydajność chłodnicza stopni

%n ' h1 " hfl - 1206

%w ' h5 • h6 - 1117 w/k« •

2. Jednostkowa praca sprężania
Xtn ’ 127 W/k«

ltw - 148 KJ/kg .

3. Masowe natężenie przepływu czynnika w obu stopniach
Qm . —2- - 0.0995 kg/s
Hon

ń . --- !?§ . * . 0,1196 xg/s .
w q n
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h
Rys. Schemat obiegu dwustopniowego z dwustopniowym dławieniem 

i walnym międzystopniowym dochłodzeniem

U. «oc teoretyczna sprężania stopni

*tn“ Vltn" 12,64 k* 

Ntw - Aw • Xtw - 17,70 k* •

5. Teoretyczna wydajność objętościowa a prę Żarek
Vtn “ *n ’ V1 " 6»2187 ■3/“ “ 223,9 ■’/»

Vtw " "w 'v3 - 2,787 ■3/s - 100,3 n3/h-

Jak stąd wynikajzastępienle dochłodzenla wodnego par czynnika do- 
chłodzeniem w chłodnicy międzystopnlowej powoduje zwiększenie ilości 
krążącego czynnika w górnym stopniu i zmiany w zużyciu wody oraz uoję- 
tości skokowej wysokiego stopnia sprężarek przy analogicznych pozosta­
łych parametrach.
Przykład J.

Obliczyć wydajność skokową i moc sprężarki w obiegu dwustopniowym z 
dwustopniowym dławieniem oraz dochłodzeniem ciekłego czynnika,pracują- 
cej zgodnie ze schematem przedstawionym na rysunku 60. Wyznaczyć 'wy­
dajności cieplne aparatów przy następujących założeniaohi czynnik chłod­
niczy R-22.
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Rye. 60 Schemat urządzenia dwuttopnlowego z dwustopniowym dławieniem 
na R-22

h

61 Obieg dwustopniowy z dławieniem dwustopniowym 1 regeneracją 
ciepła
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Q . 1946 kW,
. .moc.

*k - s35°C,

td - 5O°C,

tgen - O°C (przegrzanie - regeneracja w dolnya stopniu) 
tBgw - ♦ 20°C (przegrzanie-straty).

AtZR1 0 3 K •
AtZR2 0 8 X •

VwR ■ 1,
0 13,6 bar.

Po 1,04 bar. •

P» |Pk ' PÓ . y6 bar, ta ■ - 8°C

Z wykresu R-22 odczytano wartości entalpii
hv ■ 1025 kJ/kg
hl ■ 1047 kJ/kg
h2 0 1063 kJ/kg
h3, 0 1042, 5 kJ/kg
h3 0 1055 kJ/kg
h4 ■ 1090 kJ/kg
h5 ■ 877 kJ/kg
h6 ■ 872 kJ/kg
h? ■ 835 kJ/kg
”8 - *7 - A hm - 815 kJ/kg
v1 - 0,203 a3/kg 
Vj - 0,069 a3/kg .

Obliczenia
1. Właiciwp masowa wydajność chłodnicza

ąon " hV " “ 212 kJ/k« •

2. Jednostkowa praca sprężania stopni
1tn ‘ h2 ‘ ' 36
ltw - h4 - hj - 45 kJ/kg .
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3. Masowa natężania przepływu czynnika stopni
QaA - ^-2 - 9,179 kg/s 
^on

_ (hą -..hrb..<h6 : kg/s
hy - h6

Moc teoretyczna sprężania stopni
«n ’ *n • Xtn " k*

5. Teoretyczna wydajność objętościowa stopni

Vtn " *n ' V1 " 1’B6’3 »3/*

Vtw " “w * v3 " 0.9212 m3/s .

6. Wydajności cieplne ap iratćwi skraplacza, dochładzacza chłodnicy
międzyutopniowej i wymiennika regeneracyjnego.
Qk " fcw’(h4 " ty " 2843,8 kW,
Qd “ *w* (h5 - ty - 66,76 kW,
°CH “ *n‘[(h2 ” h3’) * (h6 “ “ 711 ,<ł kw»

°WR ’ *n’(h7 - ty" 201’9 kW*

przykxad 4.
Obliczyć wydajność objętościową i raoc sprężarek w obiegu kaskadowym 

dwustopniowym pracującym zgodnie ze schematem przedstawionym na ęysun-
62. wyznaczyć wydajności cieplne aparatów przy następujących zaloże- 

•Hachs
Cjynnik R-22 górna kaskada,
c*ynnlk R-13 dolna kaskada,
*o - -70°C,
\ - *25°C,

Sl - 20°C,
AtZR1 - 5 K,

AtZR2 - 5 K’
\sg ■ 10°C (temperatura ni ssaniu sprężarki górnej kaskady),
^asd «-30°C (temperatura na ssaniu sprężarki dolnej kaskady),
®o - 1,19 kW, 
iWRif2 “ 0,8.
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S-R13 S-R12

Ryt. 62 Schemat urządzenia dwustopniowego kaskadowego R12/R1J

Przy obliczaniu urządzenia kaskadowego w celu wyznaczenia parametrów 
pośrednich - skraplania dolnej kaskady, - parowania górnej części k* 
skady zakładamy, te musi zachodzić warunek

oraz, te rótnica temperatur w wymienniku parowaczo-skraplacza wynosi 
Igp At - 5 ♦ 10 K przyjmujemy ,5 K .

Rys. 63 ?blag kaskadowy na wykresie Igp-h dla freonów 12/13 
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Stęd dobierany paroaetry obiegów dla wartości zielonych temperatur 
tog - - 5P°C odczyt ciśnień pkg > 10,4 bar, pkd > 9,8 bar

POg " 1’02 bar» pod " 1’9 b,r
tkd " " 25<>C Pkrfkd • 5»7 9 * 5»2

* " Bd'(h" ó h^)~ 8,54281 • 10*3 kg/a .
B \ 9og /

4. (Wydajność objętościowa sprężarki
Vtd ‘ 4d'v1 " 1»O7253-1O"; «5/s - 3,86 »3/h

Vtg - “g’V6 - 1,35 15’1O-3 a3/s ■ 4,866 a^h

5« Moc teoretyczna sprężarki
Ntd - Mtd - °’3575 kw
Ntg ■ Vtg ■ kw-

*og *od
Wartości entalpii odczytane z wykresu

v1 . b,!05 r3/kg vb ■ 0,162 «5/kg ,

R-13 R-22

hv - 1012,5 kJ/kg hfc, . 1033 kJ/kg
h1 - 1053,0 kJ/kg hfc > 1052,5 kj/kg

h2 ■ 1068 kJ/kg hy ■ 1108 kJ/kg
h3 - 912 kJ/kg h8 - 865 kJ/kg
h4 • h3 _ *WR  AhWR “ 096 w/k8 h10 ‘ - ?WR‘*hWR - 042 w/k«

Obliczeni*
1. Właściwa nasowa wydajność chłodnicza

%9 “ h65 " “lO " 191 w/k«
qod “ h1» “ h4 “ 116’5 w/k«-

2. Jednostkowa praca sprężania
it, - h? - hft - 55,5 W/kg
!td - h2 - h1 - 35 kj/kg .

3. Natężenie przepływu czynnika chłodniczego
Q„ -9ńd - —— - 1,0214670 * kg/s
^od
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6. Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej obiegu kaskadowego

7. Wydajności cieplne aparatów: skraplacza wodnego, dochladzacza wy­
mienników regeneracyjnych oraz parowaczo-skraplacza
Qkg ■ “g (h7 w h8> " 2’0’ kW’
Qdw “ Ag lh8 “ h<P " °’06 **•
QWR2 ’ Mh9 ' h'0> - °’13
Qkd ‘ Qog - Ad (h2 ' h3) ’ 1’59 kW«
QWR1 ■ *d (b3 ■ h<ł) ’ 0,16 kW*

Zadania do samodzielnego rozwiązania.

Zadanie 1.
Obliczyć wydajność objętościową 1 noc silnika sprężarki tłokowej 

pracującej w obiegu teoretycznym suchym nasyconym. Sprężarka pracuje 
zgodnie ze schematem obiegu przedstawionym na rysunku 44. 
Parametry pracy obiegu tQ - -70°C, tk • -20°C, freon R13, Qo - IkW. 
Odpowiedź- Vt - 3,30 m3/h, Nt - 0,3*50 kW.

Zadanie 2.
Obliczyć wydajność objętościową oraz moc allnika sprężarki pracują­

cej w obiegu przegrzanym z dochłodzenien. Występują tu straty - prze­
grzanie na ssaniu pomiędzy parowaczem a sprężarką. Obieg z freonem 502 
realizowany jest zgodnie ze schematem przedstawionym na rysunku 50. 
Parametry pracy obiegu tQ - -30°C, tR . 30°C, td - 20°C, przegrzanie 
TZR - ftt,p - 5K, temperatura na ssaniu sprężarki t ■ ♦ 10°C, Q - 3kW 
Odpowiedź; Vt » 9,84 m5/h, N* - 1,07 kW.

Zadanie 3..
Obliczyć wydajność chłodniczą oraz moc silnika cprężarkl pracującej 

w obiegu z regeneracją ciepła dla freonu 13, przy naatępujących założe­
niach:
wydajność objętościowa Vt > 230m5/h, t0 - -70°C, tR . -30°C, td > .-35°C 
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Spr twność wymiennika regeneracyjnego 1?^ - 0,85, przegrzanie TZR-AtZf^ 
5K, to - -45°C.
Odpowiedź: Qo - 79,7 kW; Nt - 19,1 kW. 

Zadanie 4.
Obliczyć wydajność objętościową stopni oraz noc całkowitą sprętarki 

w obiegu dwustopniowym z jednostopnlowym dławieniem, oraz regeneracją 
ciepła w dolnym stopniu dla freonu 502, Schemat urządzenia chłodnicze- , 
go jest zblllony do przedstawionego na rysunku 56 plus wyposażenie dol­
nego stopnia w wymiennik regeneracyjny. W urządzeniu tym następuje wod­
ne dochłodzenle cieczy w dochładzaczu oraz pełne międzystopniowe do- 
chłodzenle w CH.N, przy następujących założeniach: # 
t0 - -45°C, tk . 30°C, td - 20°C.
Całkowita wydajność jest osiągana w dolnym stopniu Qo • 42 kW, i^^p-OtB, 
w dolnym stopniu temperatura par zacysanych wynotl tg| ■ 0°C, A t_,R « 
5 K.
Odpowledśi
Vta . 230,4 m3/h; Vtg . 60 m3/h; Ntc - 18 kW.



3. OLEJ W OBIEGACH CHŁODNICZYCH

Unoszenie oleju podczas pracy snrężerek trokowych stanowi watnr 
Problem.Wynika to głównie z faktu Istotnego wpływu na procesy *zej- 
nowanla ciepła podczas wrzenia i skraplania ctyrnika.Rozwiązanie eo w 
Praktyce zalety od rodzaju stosowanego czynnika chłodniczego 1 ole4u. 

czynników,które się nie mleszeją z olejem,zapewnić ale w urządze­
niach możliwość spustu w punktach jego ewentualnego gron<-dzerle oraz 
■toruje sprawne odolejacze z automatycznym powrotem oleiti do rkr?vni 
korbowej.W urządzeniach na czynniki chlorowcopochodne renewnfi ale 

przerHsne wymuszone unoszenie ólpju przez czynnik w instalacji (nie­
śnie do stosowania odolejaczy) at do przewodu ssawnego, rdzie r.a- 

®^Api Jego rozdzielenie 1 odprowadzenie do skrzyni korbowej.
W dalszej ozęśoi rozpatrywany będzie głównie wpływ oleju na czyr.nl- 

**1 chlorowcopochodne a w szczególności dla R-12. W czasie pracy urzą- 
a*enia ,w wyniku procesów mieszania i absorpcji, następuje wzajemne roz- 
^zzczanle się o?.eju 1 czynnika chłodniczego, przy czym powitały roztwór 
^•»t zarówno czynnikiem roboczym jak i smarującym. Właściwości roztwc-

w zalotności ód „ago stężenia będą rótne od właściwości czystych ' 
*kładników. W poszczególnych częściach składowych urządzenia chłodni- 
C2*gc stężenia składników będą się różnić między sobą. Tak więc pod- 
c**s krążenia roztworu w obiegu nieunikniona jest zmiana stężenia a 
‘•tem i zmiana właściwości. Stopień rozpuszczalności z olejami czyn- 
nlków chlorowcopochodnych w zakresie temperatur 1 ciśnień stosowanych 
w Urządzeniach chłodniczych jest zależny od rodzaju stosowanego czyn- 

chłodniczego 1 oleju, ^"ólnle możemy podzielić czynniki chłodnicze 
*** trzy grupy:

° cgranlczonej rozpuizczalnoścl w olejach ( R-15* R-ló),
° nieograniczonej rozpuszczalności (R-11> R-12, R-21),
c Pośredniej rozpuszczalności (o ograniczonej rozpuszczalności w o- 
^ećlonym przedziale temperatury R-22, R-11Ó, R-502).



102

Krzywa rozpuszczalności według Melcer* (rya. 64) obrazują jak znać*' 
ny wpływ posiada rodzaj użytego oleju, powoduje przejście czynnika > 
jednej do drugiej grupy.

Rys. 64 Krzywe rozwarstwienia i obszar nlemleszalnoścl roztworów 
freonów z olejami; C, D - naftenowymi, B - naftenowo-para- 
f i nowymi, A - parafinowymi------ freon » 12; ----  freon - 22

Niezależnie od typu i rozwiązania sprężarki tłokowej (pomijając ro*' 
wiązanie specjalne) czy też rodzaju użytego oleju jest rzeczą oczywi- 
stą, że pewna część oleju przedostanie się poza obręb tłoka 1 z parami 
czynnika znajdzie sobie drogę do pozottałych części systemu.

Panują różne opinie na temat zawartości oleju w roztworze. Badylke* 
CD podaje, że wynosi on* od 5 % do 15 % dla małych urządzeń herm*' 
tycznych, Koskln [45] od 0,15 - 0,8 %, Melcer C54] 5 ♦ 10 M a Werona* 
C93] sądzi, że utrzymuje się w granicach 2 4 10 %. Dlatego też nieza­
leżnie od koncentracji oleju w roztworze ważne jest, aby olej ten wra­
cał do sprężarki, gpyż Inaczej, akumulując się w systemie, może spow^ 
dować awarię. Użycie odolejacza ogranicza częściowo ilość oleju prze­
dostającego się do systemu lecz należy pamiętać, iż jego sprawność je»* 
niższa od 100 %.

Proces unoszenia oleju w sprężarce przebieg* następująco; para.czy”' 
nlka chłodniczego stykając się ze ściankami cylindra porywa drobne kr®* 
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Pełki oleju o rozmiarach 5 f 50yu 1 unosi je do przewodu tłocznego. 
Część oleju odpsrowywuje, gdyż w cylindrze panują wysokie temperetury 
[55], [561. Pary oleju, pary czynnika oraz krople oleju płyną razem 

Przewodem tłocznym, gdzie wskutek ochłodzenia olej skrapla się i two­
rzy większe krople. Szczególnie me to miejsce w urządzeniach wyposażo­
nych w odolejacz. Ilość unoszonego oleju zalety od prędkości przepływu, 
temperatury panującej w cylindrze oraz rodzaju stosowanego oleju.

Zdolność unoszenia kropel w zależności od ich wielkości,gęstości 
Pary 1 jej temperatury przedstawiono w tabeli poniżej według [93]. 
Ukazano w niej również wpływ temperatury tłoczenie na odparowanie o- 
laju marki "Frlgue*.

Tabeli 4.
Prędkości unoszenia kropel oraz stopień odparowania "leju 
w zależności od temperatury według [93 J

średnica kropel Prędkość unosze­
nia

Temp.tłocz, 
czynnika

Ilość odparowa­
nego olejumm m/s °C R

2 i 2 3 4" "■■■
0,05 0,09 60 3
0,1 0,2 100 8
0,2 0,46 120 16
0,4 0,92 140 35
1 2,1

Prędkości te wyznaczono obliczeniowo dla przegrzanej pary NH^ - R-717 
0 temperaturze t^Ł - 100°C 1 p ■ 12 *ta, co j< st równoważne parom fre- 

°nu r-12 o temperaturze t^j - 60°C i ciśnieniu p - ata.

3,1. Wpływ oleju na właściwą wydajność chłodniczą

Dalej analizowany będzie przykład wpływu rozpuszczalności sleju z 
fr*onem R-12 w obiegu z regeneracją ciepła. Na rysunku 65 przedstawić- 
110 na wykresie Igp-h obieg z regeneracją ciepła z uwzględnieniem strat 
Cl<nienla.
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Rys. 65 Obieg chłodniczy z regeneracją ciepła 1 stratami ciśnienia 
po •tronie ssania 1 tłoczenie

Rozpatrywany obieg z regeneracją ciepła i stratami z uwzględnieni’1 
rozpuszczalności freonu w oleju najłatwiej jest analizować korzystsj4e 
z wykresu h-£ Werkia dla R-12. Wykres opracowany przez Bambacha 6°" 

tyczy freonu R-12 i oleju mineralnego na podstawie parafin. W litera' 
turze brak jest innych tego rodzaju wykresów, wiadomo też, Ze są pro- 
wadzone prace nad mieszaninami różnych freonów z olejami [57], [6l]« 
Celem określenia szkodliwego wpływu oleju na wydajność chłodniczą, pr*** 

śledzimy to na następującym przykładzie.
Stan ciekłego roztworu o temperaturze ♦ 25°C oraz stężeniu freon** 
0,90 przed zaworem dławiącym określa położenie punktu 8 (rys. 66)* 

Ze wzglądu na dużą różnicą normalnej temperatury wrzenia oleju 1 fr*' 

onu, pary oleju praktycznie biorąc nie posiadają własnego ciśnienia 
cząstkowego dlatego można przyjąć, że przy stosunkowo niskiej temper*' 
turze stężenie per freonu w fazie gazowej wyniesie 100 M [6]. 

Jednocześnie, ponieważ przemiana dławienia jest izentalpowa, musi 
chodzić warunekt



gdzie:

“9c

"9p

h9c
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- mata roztworu określona temperaturą tg 1 koncentracją 
ja« (kg)

- masa ciekłego roztworu po zdławieniu do ciśnienia p ,
• ©

(M)
- saaa odparowanego czynnika z roztworu po zdławieniu do 

ciśnienia po, (kg)
- entalpia ciekłego roztworu przed zdławieniem określona 

temperaturą tg i koncentracją J01 (kJ/kg)
- entalpia ciekłego roztworu po zdławieniu do ciśnienia 

Po (W/M)
- entalpia pary nasyconej czynnika określona ciśnieniem 

Po» (W/kg) .

Poniewa*
“rj * "9c * a9p t90)

jednocześnie masa wydzielonej wskutek dławienia pary
"9p-$8-r- 59c("r-“9p> <91>

i po przekształcaniu otrzymany

(92)

następnie podstawiając do wzoru (09) 'trzymamy

h8
1 -59c

co jest szczególnym przypadkiem ogólnej zaletności określającej ental­
pie układu dwufazowego fJ2j

h - (94)

hc entalpia ciekłego roztworu o koncentracji lj2 i danym ciśnieniu
1 temperaturze, (kJ/kg)
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entalpia pzr czynnika, przy ciśnieniu 1 temperaturze roztworu, . 
(w/kg) 
koncentracja początkowe czynnika w ciekłym roztworze w układzie 
Jednofazowyn, (kg/kg) 
koncetracja końcowa czynnika w ciekłym roztworze w układzie dwu­
fazowym dla stanu, przy którym Jest określona końcowa wartość
entalpii, (kg/kg) .

Stan roztworu po zdławieniu wyznaczamy w miejscu przecięcia się pro­
stej poprowadzon-J przez punkty: 9p leżący na osi rzędnych na wysokoś­
ci punktu 9pp określonego stanem pary suchej nasyconej przy ciśnieniu

5 2po, oraz punkt 8 z Izobarą pQ • 1.1 Cr N/m otrzymując punkt 9<* o u- 
dziale masowytr czynnika Jgc “ 0,85.

V zwiewności od końcowej temperatury wrzenia roztworu w parowaczu 
proces kończy się w punkcie 2c o temperaturze t2 - -25°C, co odpowiada 
udziałowi masowemu lj2 ~ 0,58 lub w punkcie 2c o temperaturze t2 - -20% 

1 udziale masowym^, • 0,21. Entalpię mieszaniny pary i pozostałości 
ciekłego roztworu na wyjściu z parowacza określimy znajdując punkt2 
lub 2* leżące w miejscu przecięcia się linii łączącej punkty 2c lub 
2c* z punktami 2p lub 2p* 1»'ącyrni na osi rzędnych na wysokości punk­
tów 2pp lub 2p'p określonych stanem pary wydzielonej z roztworu o ciś­
nieniu po oraz temperaturą końca wrzenia t2 lub t2, z prostą lje - idem. 
Wyznaczenie punktu 5 w obiegu z regeneracją ciepła przebiega analogicz­
nie.

Koncentracja czynnika w roztworze dopływającym do wymiennika rege­
neracyjnego »ywlera istotny wpływ na llośó wymienionego w nim ciepła. 
W rozpatrywanym przykładsie założono wyjątkowo niekorzystne warunki,

£ 9niskie olśnienie wrzenia Pe “ 1 * 10 N/m bardzo małe przegrzanie 
ńtj ■ 5K-czemu odpowiada — 7 % początkowej masy nieodparowanego fre­
onu.na wyjściu z parowacza tym samym*dla freonów R-12, 15, 22 i 502 
Wp£ Wo.Sytuacja ta uległąby zmianie z chwilą zwiększenia się początko­
wego udziału oleju w roztworze oraz gdyby przegrzanie było dużo niżsi0*

Zakładając, że procesy zachodzące w trakcie wrzenia roztworu ■ są 
bliskie stanu równowagi oraz proces w -enla zachodzi przy stałym ciś-
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nienlu 1 temperaturze,to stopień suchości pary x określiły z zależnoś­
ci:

(95)

gdzie:
■p - eiaea pary suchej nasyconej■ (kg) 
■cz - całkowita Basa pary wllgotnej( (kg) .

Przy określaniu stopnia suchości pary dla punktu 2 (rys. 66)korzysta­
my s saleinośol

cz

X2 (96)

gdzie:
koncentracja czynnika w ciekłym roztworze na wylocie
parowaćz i w obiegu z regeneracją 
(Wg/kg) .
początkowa koncentracja czynnika

ciepła i stratami

w ciekłym roztworze

• ontalpia

h2

przed zawcrem dławiącym w obiegu 
stratami, (kg/kg) 

mieszaniny jtąd 
" h2c (1 " $8 *2^ * h2p’ J X2 >

z regeneracją ciepła i

(97)

P

gdzie:
h2c

h2p

entalpia właściwa ciekłego roztworu określona cienieniem 
pQt temperatura t2 i końcowa koncentracja^ (<J/kg)

entalpia właściwa pary przegrzanej określona ciśnienie") 
Po, temperaturą t2,(j/kg) .

Właściwa wydajność chłodnicza masowa obiegu teoretycznego przegrzanego 
(uwaga: bez dochłodzenle. w obiegu przyjęto parametry punktu przed TZR 
jak w obiegu z regeneracją)
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%.p$ I • h2c 0 ’ 56 x2> * h2p- 5e x2 - “e (98)

lub

i “ “7 f ~ (h2p " * h2c " h8 ’ (99)
"52

gdzie:
hg - entalpia właściwa ciekłego roztworu przed TZR w obie­

gu przegrzanym (bez dochlodzenia) oraz w obiegu z rege­
neracją ciepła określona temperaturą tg 1 koncentracją 
J6’ (J/kg).

Zwiększanie przegrzania czynnika w parowaczu powoduje wzrost właś­
ciwej wydajności chłodniczej; określa nam to położenie punktu 2* na 
rysunku 66.

^ompJII “ (’ ” 5sX2’) * h2’p58X2’ " h8>qonipJI (100)

lub
%bp5iI ’ " >2 (h2’p " h2’e) * h2’c " ”8 (101)

" 52’
Przy określaniu właściwej wydajności chłodniczej w odrębnym obiegu 
teoretycznym z regeneracją ciepła, nie uwzględniając prawności wy­
miennika ciepła, nożeny napisać (uwaga: występuje tu dochlodzenia w 
dochładzaczu i wymienniku regeneracyjnym patrz rya. 65}:

^omr^ “ h5c (’ “ Jb*}) * h5p/«X3 " **7 (10J)

lub

gdzie:
h? - entalpia właściwa ciekłego roztworu w obiegu z regenera­

cją za dochładzaczaa a przed wymiennikiem regeneracyjnym 
określono koncentracje 1 temperaturą ty

hjc - entalpia właściwa ciekłego roztworu określona ciśnieniem 
Po» temperaturą tj 1 końcową koncentracją I;j za wymien­
nikiem regeneracyjnym, (j/kg)
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hjp - entalpia właściwa pary przegrzanej określona ciśnieniem 
pQ 1 temperaturą tj za wymiennikiem regeneracyjnym,(j/kg) 

Xj - atoplert suchości pary za wymiennikiem regeneracyjnym. 
po uwzględnieniu sprawności wysłannika ciepła otrzymany

%mr£ “ %»pj la * hcr " °oapj la * ^w ‘Ahpr (1°5)

" <łomp^ la *?w[h5c (1 “ $8Xj) * h5p$8X5 “ h2c 

(1 -5aX2)-h2jj8X2] 0<*)

lub ,

Nle popełnimy wielkiego błędu pomijając ciepło określające entalpie 
P°Zostaloćcl roztworu na wyjściu z wymiennika regeneracyjnego Jak rćw- 
nlet pomijając Xj, który bardzo niewiele różni się od Jedności, stąd 

ąomr^ “ <ło<npj la * ^we[$8 (h5p ” h2p Xz) ” h2c (1 " $8 Xi)3 • 

(106) 
^•k wynika z przeprowadzonej analizy, istotną rolę w obiegu olejowo- 
freonowym odgrywa wielkość przegrzania par na wyjściu z parowacza. Ze 
*2r'ostem przegrzania rośnie właściwa wydajność chłodnicza szczególnie 
Przy wytszej koncentracji oleju w roztworze.

Wyniki obliczeń Melcera C;*») przedstawiono na rysunku 67 (w kcal/kg.) 
Wyniki obliczeń Banbacha [7] względnego zmniejszenia właściwej wy- 

4*Jnoścl chłodniczej przedstawiono w tabeli 5 dla clśnlęnia po ■ 0,6 
*'• i t^ - 25°C, (t0 • - J5,5°C temperatura wrzenia czystego freonu) 
prty założeniu wydajności chłodniczej czystego freonu Jako i00 fi.
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Rys. 67 Zależność wydajności chłodniczej w oolegu olej-freon 12 
od temperatury przegrzania według f54]

Tabela 5-

Względne zmniejszenie właściwej wydajności chłodniczej roztworu 
olejowo-freonowego dla temperatury końca wrzenia w parowaćzu

Kon- P - qon> 5 ^%m
cen­
tra- Temperatura końca wrzenia t2° C
cja - olejuł -35 -30 -20 -10 0 20 40

1,00 100 100 100 100 100 100 100
0,96 89,4 95,6 96,8 97,2 97,5 98,2 98,6
0,94 67,1 86,4 90,0 91,3 92,2 94,0 95,5
0,90 45,1 77,0 63,2 85,2 86,9 90,0 92,3
0,80 - 52,3 64,6 69,1 72,6 78,6 83,5

3.2. Zadania 1 obliczenia

Przykład 1.
Obliczyć właściwą wydajność chłodniczą w obiegu chłodniczym prze* 

grzanym bez dochłodzenla. Koncentracja czynnika w roztworze przed z«‘ 
worem rozprężnym X - 0,90, parametry pracy obiegu
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Po - 1,0 bar,
tQ - -30°C -ciśnienie i temperatura wrzenia, 
t8 - *25°C -temperatura roztworu przed zawo­

rem rozprężnym
t2 - -25°C -końcowa 

wylocie
tz,- -20°C -końcowa 

wylocie

temperatura 
z parowacza
temperatura 
z parowacza

wrzenia
“ ZR ’ 
wrzenia 
*TZR ‘

5K,
na
10K .

Porównać z wydajnością czystego czynnika dla 
ry AtZR 
•unku 66,

przyjętych przegrzać pa-
5 i 10 K. Przebieg procesu przedstawiono graficznie na ry-

Odczyty z wykresu Bambacha 1 Igp-h - R-12.
0,38 - końcowa koncentracja czynnika w roztworze na 

parowacza (atZR - 5k),
0,21 - końcowa koncentracja czynnika w roztworze na 

z parowacza (At^ - 10 X), 
kcal/kg - entalpia ciekłego roztworu na wylocie 

wacza(AtZR - 5 K), 
kcal/kg - entalpia ciekłego roztworu na wylocie 

wacza (AtZR - 10 k), 
kcal/kg - entalpia roztworu przed zaworen rozprężnym 

(tk - ♦ 25°C),
13A.5 kcal/kg - entalpia par czystego czynnika na wylocie z 

parowacza (z wykresu Igp-h, A tZR ■ 5 K),
133 kcal/kg - entalpia par czystego czynnika na wylocie z 

parowacza (z wykresu Igp-h, A tZR - 10 k).

wylocie

wylocie

h2c

h_, 2’c

h, 2p

h2‘p

93,9

106

Obliczenia

Korzyatając ; 
‘'łozą w obiegu : 
nU AtZR " 5 K

%mp£ I

z paro-

z paro-

zalotności (99) wyznaczono właściwy wydajność chłod- 
roztwore:a olej-freon 12 według Bambacha dla przegrza-

(h2p " h2c) * h2c " hc
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%«pjl ■ 21,96 
właściwa wydajność chłodnicza czystego czynnika R-12

%mp “ h2p ‘ *8 ' 28,5 *caVfcg ■

Względna wydajność chłodnicza w obiegu przegrzanym z roztworem o’ej
R-12(atzR . 5K)

^ompl

Odpowiednio dla przegrzania A t^ . 10 K zgodnie z zalotnością (1O1) 

będzie
ąOBpJ II " i _ (h2’p ~ h2’c) * h2’c " hc

•Jompj II ” 25’<‘6 kcal/kg ‘

Właściwa wydajność chłodnicza czystego czynnika R-12

“ompll " h2’p ‘ “8 ’ 29 kcal'k«

Względna wydajność chłodnicza w obiegu z roztworem Olej-R12(A ^ZR • 1O 

zn . ..^.21.81 % .
^omplI

Przykład 2.
Obliczyć właściwą wydajność chłodniczą w obiegu chłodniczym prze* 

grzanym bez dochłodzenia przy koncentracji czynnika w roztworze przeć 
zaworem rozprężnym • 0,94, parametry pracy obiegu

Pe - 1.0 bar,
tQ ■ - 50°C - ciśnienie 1 temperatura wrzeM*’ 
tj • - 25°C - korieowa temperatura wrzenia, 
tfc ■ 25°C - temperatura roztworu przed «•*

worem rozprężnym,
At?ZR “ 5 K ’ przegrzanie TZR. Porównać z *1' 

dajnoaclą dla czystego czynni**' 
Odczyty z wykresu Bambacha 1 Igp-h dla R-12i



- 0,30 - koncentracja czynnika w roztworze na wylocie parowecza
(& ■ 5 K - tg - - 25°C),

*»ge - 93,9 kcal/kg - entalpia ciekłego roztworu na wyjściu z parowa-
, cza,

hc ■ 106 kcal/kg - entalpia ciekłego roztworu przed zaworea roz- 
prętnym,

hgp - 134,5 kcal/kg - entalpia par czystego freonu dla parametrów na 
wyjściu z parowacza (odczyt z wykresu Igp-h).

Obliczenie:
Korzystając z zależności (99) wyznaczono właściwą wydajność chłod­

niczą w obiegu z roztworzą olej-freon 12.

%mp£ “ 1 - £ ^h2p ” ^Zc) * hzc h° " 2<*’^ •

Ola czystego czynnika właściwa wydajność chłodnicza

%ap ’ bzp ’ hc “ 28,5 kcal/k« *

Względna wydajność chłodnicza w obiegu przegrzanym z roztworem olej- 
R-12

Z . --^E^. - 86 % •
%mp

Przykład J.
Obliczyć właściwą wydajność chłodniczą w obiegu chłodniczym prze­

grzanym bez dochłodzenla, koncentraoja czynnika w roztworze przed za­
worem rozprątnyn " °»90 dla parametrów obiegu jak w tabeli to zna­
czy: po - 0,8 eta; t0 ■ 35,51 tR - *25°, przyjmując przegrzanie robo- 
c*« TZR - A tZR ■ 5 K. Porównać w wydajnością dla czystego czynnika 1 
* danymi w tabeli. Odczyty z wykresu Bambacha 1 Igp-h - R-12,

■ 0,36 - koncentracja czynnika w roztworze na wyjściu z parowa­
cza przy przegrzaniu 5 K (tg . - 30°C),

^2C ■ 92,3 kcal/kg - entalpia ciekłego roztworu na wyjściu z parowa­

cza,
\ « 106 kcal/kg - entalpia ciekłego roztworu przed zaworem roz-

prętnym.



h2p * kcal/kg « entalpia par czystego czynnika dla parametrów n® 
wyjściu z parowie za (odczyt z wykresu R-12 lep-*1)"

Obliczenia
Korzystając z zależności (99) wyznaczono właściwą wydajność chłod­

niczą w obiegu z roztworem olej-freon 12

%mp£ * ^P_”^ (h2p “ h2c) * h2c " hc

«CBPJ * 21,5 kCal/k« •

Dla czystego czynnika właściwa wydajność chłodnicza

%mp * ‘2p • hc ’ 20 kcal'k«.

Względna strata właściwej wydajności chłodniczej

Z . . 77 %
%mp

Wielkość otrzymana z obliczeń Jeat równa podanej w tabeli 5.

Przykład A.
1. Obliczyć i wyjaśnić wpływ regeneracji ciepła na właściwą wydajność 

chłodnicza w obiegu chłodniczym pracującym z roztworem olej - czyn' 
nlk chłodniczy.
Parametry pracy obiegu:

P3 • 1 bar, to • - 30°C; (patrz też rys. 65, 66 1 zad. i)

2. Obliczyć objętość skokową sprężarki dla Qo ■ 1000 kcal/h
3. Założone temperatury: na wylocie z parowacza tj ■ - 25°C(fctzR» 5 

temperatura na wylocie z wymiennika regeneracyjnego tsiąga wartość
♦ 25°C, założona jest strata przegrzania pomiędzy parowaczem • 

wymiennikiem regeneracyjnym 50 % A h^ temperatura skraplania tg ■ 
40°C, 
dochłodzenie w dochładzaczu wodnym t? ■ ♦ 35°C, 
dochłodzania w wymienniku regeneracyjnym ciekłego roztworu tg»*25°C*
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*». Odczyty z wykresu Banbacha 1 Igp-h R-12
h? ■ 106,5 kcal/_g - entalpia roztworu przed wymiennikiem rege­

neracyjnym,
hg ■ 106 kcal/kg - entalpia roztworu przed zaworem rozprężnym,
hjc - 93,9 kcal/kg - entalpia roztworu na wyjściu z parowaćza,
hjp • 13^,5 kcal/kg - entalpia par czystego R-12 na wyjściu z pa-

rowacza,
hjc ■ 110,5 kcal/kg - ‘entalpia roztworu no wyjściu zeu wymlermJktar 

regeneracyjnym,
hjp ■ 141J5 kcal/kg - entalpia par czystego R-12 na wyjściu za wy­

miennikiem regeneracyjnym,
■ 0,04 - koncentracja czynnika w roztworze za wymiennikiem

regeneracyjnym,
■ 0,38 - koncentracja czynnika w roztworze na wyjściu z pa-

rowacza.

5. Obliczenia
Właściwa wydajność chłodnicza obiegu z regeneracja ciepła bidzie 

r^wna wydajności właściwej obiegu przegrzanego Jak w zadaniu 1 dla 
&t^ ■ 5 K (co wynika z założeńgdyż

qomr^ - qo>p5 I " %mpj I. ♦ *hcr “ 21“c»Vkg.

Zgodnie z zależnością (105) właściwa wydajność chłodnicza w obiegu z 
regeneracja

qomrj: ■ %mpg la * ^wrz^^pr ” qomp^ la * l^w (h3 " ^g), 

■tad

* hpr - (h3p * h3c) * h3c ’ (h2p ’ -h2c

Ahpr - 10,8 kcal/kg ,

Ponieważ

%mp5 la - (h2p ' h2c> * ^c ’ ’ *’46 kcal/*K '
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Wyznaczenia aprawności'■ wysiany ciepła w wymienniku regeneracyjnymi
a) dla obiegu teoretycznego z czyrtyn czynnikiem baz strat 1 prze­

grzania TZR
T, - T«• —----- 2 . 0,79
Tk -To

b) sprawność rzeczywista sastosowanego wymiennika określimy korzysta- 
jąc z faktu, ii cześć pary przegrzewa się poaa WR - atraty 50 % 
stad

0,5Ah pr
c) efektywna sprawność wymiany ciepła w obiegu z regeneracją, stosunek

efektywnego dochłodzenia roztworu do dysponowanej możliwości w po­
staci przegrzania pary 1 pozostałości roztworu

Ahcr---=£— - O,2j15
A hpr

Stąd zachodzi

qomrj: “ %mpj la * ^Wa* Ahpr ” qomp£

Względna sprawność chłodnicza obiegu przegrzanego 9OBp Ie

Zl . -OaPj . -2ggP$. 0,75 .
qompla h2p * *7

Względna sprawność chłodnicza oblagu z regeneracją ciepła odnlaalona 
d0 %s>pla

z2.. o,84.
qompla

Pomimo niezbyt wysokiej sprawności efektywnej wymiany ciepła w obiegu 
z regeneracją ciepła ■ 0,2315) nastąpił wzrost względnaj sprawnoś­
ci chłodniczej oblagu.
Objętość skokowa sprężarki idealnej

’«- ś ’3p ■ T2®- ;; T-f •» - o-’6 •’/» >
"omrj Jj
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gdzie:
Vjp • 0,20 *3/kg - objętość właściwa par czystego freonu 

dla tQ ■ i bar tj ■ ♦ 25°C (z wykresu 
Igp-h R-12).

Zadania do saaodzielnego rozwiązani*

Zadanie 1.
Obliczyć względne zmniejszenie wydajności chłodniczej (w odniesie­

niu do czystego czynnika) w obiegu przegrzanym bez dochładzania przy 
koncentracji czynnika w roztworze l-p • 0,96 . Parametry pracy obie­
gu: to . -50°C, po - 1,0 bar, tg - 25°C, t? - -25°C. 
Oznaczenia zgodne z ryeunkien 66 (oraz przykładem nr 1). 
Odpowiedź: Z « 0,954

Zadanie 2.
Obliczyć wielkość objętości skokowej sprężarki tłokowej oraz wzglę­

dne zmniejszenie wydajności chłodniczej w obiegu przegrzany* z regene-
nacjg ciepła dl* roztworu olej - czynnik jfp - 0,95. Parametry pracy 
°blegu: po • 0,8 bar, to • -35°C» dt^ • 5 K, Qq • 2 kW, temperatury: 
na wylocie parowacza tj - -30°C, n* wylocie z wymiennika regeneracyj­
nego tj • ♦ 10°C, sprawność wymiennik* regeneracyjnego “ 0,6, 
temperatura skraplania t^ ■ JO°C. Zakładały, ii nie występuj* inne 
*tr*ty pomiędzy parowaczem * sprężarkę oprócz tych w WR.
Odpowiedź: Vt - 14,13 «3/h, AZ. 27,7 kc*l/kg.1>*’ %-rj-



4. OBIEG CHŁODNICZY RZECZYWISTY

> Obiegach chłodniczych występują znaczne odchylenia przemian w sto- 
•unku do obiegu teoretycznego (będącego najczęśolej podstawą przy 
obliczaniu wydajności chłodniczej urządzeń). Może to prowadzić do 
trudności z uzyskanie* wydajności chłodniczej. Dano katalogowe urzą­
dzeń odnoszą się najczęściej do wyników pomiarów laboratoryjnych, 
Przy których na przykładt połączenie rurowe między sprężarką a bada- 
n7mi przyrządami są krótkie, warunki pracy są dokładnie stabilizowa­
ne, parametry pracy mierzone są precyzyjnymi przyrządami (co ułatwia 
Pegulację) itd. W związku z tym chcąc właściwie zaprojektować insta­
ncję chłodniczą przykładowo na czynniki chlorowcopochodne, należy 
u”zględnló następujące stratyi
' przegrzanie termostatycznego zaworu rozprężnego,
' przegrzanie na trasach ssawnych 1 wymienniku regeneracyjnym,
’ spadki ciśnienia przy przepływie przez poszczególne aparaty 1 urzą­
dzenia,
krążenie w obiegu roztworu olejowo-freonowego,
nieizentropowośó procesu sprężania.

' skończoną różnicę temperatur w wymienniku olepła.
ha rysunku 68 przedstawiona schemat obiegu chłodniczego.
* obiegu rzeczywistym (rys. 69) przepływ czynnika przez parowaca 

Powoduj® spadek olśnienia 4 p? i wzrost temperatury 4t2_?» ponad- 
to w parowaczu następuje przegrzanie par czynnika wynikające z pracy
^•rmoBtatyoznego zaworu rozprężnego Zltg_1. Przepływ czynnika 
*°dami ssawnymi oraz przez wymiennik regeneracyjny powoduje 

prze-
spadek

•lśnienia 4Pj^g orBt wzrost temperatury 4tj^2» Pomiędzy króćcem 
•®’nym a wnętrzem cylindra czynnik przegrzewa się c 4 tjw.j' 1 na-

RtOPuje spadek olśnienia 4pjn_j*. następnie po sprężeniu wytłeozan< 
fi*hy pokonują opór zaworu tłocznego Ap^»^n 1 zpade, temperatura wskutek
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Rys. 68. Scbenat obiegu chłodniczego i regeneracją ciepłai 
1-parowacs, 2-eprę£arka, 3-skraplacs, 4-wynlennlk regenera'* 
cyjny» 5-aawór rozprętny

I
Rys. 69. Obieg obłodnlosy raecsywlsty a układrln Ig p-b
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*y«lany ciepła z otoczeniem Sprętone pary płynąc przewodem
tłocznym 1 następnie praca okrapleos, pokonują * opory praepływu

Ciekły ceynnlk w drodze do eaworu rozprężnego doohładza alf w wy­
mienniku regeneracyjnym o dtj»g» 1 pokonuje opory praepływu «3 
Następnie siekły ceynnlk przepływa przez zawór rozprężny, pokonując 
opory dp^..
Określenie wpływu termostatycznego eaworu rozprężnego na wydajność 

chłodniczą Jest sprawą złożoną. Konieczna jeat znajomość charakte- 
^yatyk eaworu oraz parowaoza. Szczególnie ważna jeat tet właściwa 
r*gulaoja pr iw* rzanla TZR. Przegrzanie robooze zalecane przez różne 
firmy wynosi 2-8 K. Jednakże w świetle Otrzymanych wyników pomiarów 
■topnia auohośol par na wyjśolu e parowaoza może to nie wyaterczyć 
•by pary były suche [117] 1 018], szczególnie w wypadku krążenie w 
obiegu roetworu clej-oeynnlk. A ponieważ najczęściej w obiegach chłod- 
Blczyoh na ceynnlkl chlorowcopochodne me to miejsce, więc korzystne 
Sczt zaatoaowanle wymiennika regeneracyjnego (gdy: prowadzi to do wrro- 
■tu sprawno cl 1 wydajności chłodniczej (117]). Uwzględnienie krąte- 
nle w obiegu roetworu olej-csynnlk jeet możliwe na wykrocie h- (na 
Przykład według wykresu opracowanego przez Bambacha dla R-12 - olej 
•ineralny). Lecz 1 itnleją tu snaczne trudności przy prowadzeniu obli- 
e®sń z pełnym uwzględnieniem krążeniu roztworu olej-ozynnik chłodnl- 
Cty. Niestety nie ma pewności co do Ilości krążącego oleju w roztwo- 
r*e 1 regularności jego cyrkulacji prsy zmiennych warunkach pracy. 
^Pracowano diagramy roztworów olej-csynnlk dotyczą zjawisk zechódzą- 
cXch w prooeoeoh bliskich etanu równowagi. * rzeczywistych procesach 
••ybkoobrotowych sprętarek ozne kontaktu jeet bardzo krótki. Przy 
Ctym etan pary 1 roztworu w niejednakowym otopniu róśni clę od stanu 
r^*nowagl w rótnych częściach urządzenia.
Porównanie obiegu rzeozywiotego z teoretycznym,przy uwzględnieniu 

* Bich tylko wpływu upadków ciśnień,przedstawiają zalotności pori- 
‘•5.
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Wydajność chłodnicza obiegu teoretycsnego

- (V^>t •

gdslet >t - aasowe natężenie przepływu csynnika,

1>2 - entalpia właściwa pary czynnika na wyjściu a parowacsa

w obiegu teoretycznym,

hg - entalpia właściwa 'ciekłego csynnika przed saworcB dła­
wiącym.

Praca jednostkowa sprężania w obiegu teoretycznym

gdslet h4 - entalpia właśolwa pary csynnika prsed sprężarką w obiegu 
teoretycznym,

hj - entalpia właściwa pary se sprężarką,

it “ eprawnodd isentropowa.
Jednocześnie w obiegu teoretycznym

vh -at

W obiegu rzeczywistym odpowiednio otrzymany
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Nieuwzględnienie spadków oleśnik, jak stąd widzimy, prowadzi do zawy­
żonej ooeny wydajności urządzenia chłodnlozego.

Poniżej przestawiono zależności w wydajności 1 zużyciu energii e- 
lektrycznej przez sprężarkę od spadków olśnienia na azaniu 1 tłocze­
niu.

Zależność wydajności Qo 1 zużycia energii elektrycznej Ne 
przez sprężarko od spadków olśnienia dla R-12

Spadek ciśnienia na przewodach) 
ssąeym 1 tłocznym

Zmniejszenie 
wydajności 
% [*]

■
Zużycie ererrii 
przez sprężarkę»• [/Q

spadek nie występuje 100 100
spadek 1K na przewodzie snącym 95,7 103,7
spadek 2K na przewodzie tłocznym 98,4 103,0
spadek 2K na przewodzie ssąeym 91,8 106,8
■padek 2K na przewodzie tłocznym 97,2 106,0

•ydajność obliczono (freon R-*12) dla temperatur) wrzenia *5,5°C 1
skraplania +4O,6°C.

Z powyższej tabeli wynika. Iż strata olśnienia o 1K (dla freonu-12 
■padek temperatury wrzenia o 1K odpowiada spadkowi ciśnienia 0,117 
bar), na przewodzie ssąeym zwiększa pracę sprężania bardziej niż ton 

flam spadek ciśnienia na przewodzie tłocznym. Spadek temperatury wrze­
nia o 11 ns ssaniu zmniejsza wydajność sprężarki o Ok. 4< 1 zwiększa 
odpowiednio pracę sprężania. W urządzeniach niskotemperaturowych apa- 
d0k wydajności sprężarki jest jeszcze wyższy 1 dla urządzenie dwustop­
niowego na R-22 wynosi na przykład 5,5< [120]. Piątego teł spadki ci­
enienia na trasach ssawnych winny być szczególnie dokładnie analizo- 

**ns. Badania okrętowych Instalacji chłodniczych wykazały, iż dla 
różnych typów drobnicowców uniwersalnych występowały różnice w spad­
kach olśnienia dochodzące do 3,6 X (1191. nakazuje to na znaczne je­
szcze rezerwy mooy.
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Wymieniono powytej atraty oraa Inne nie roepatrywano atertaj, nal<~ 

*7 aawasa asosagdłowo anallsowad w faaia projektowania Inatalaojl 

ohłodnlceaj. Ma to ooaywliola tym wlękato snaoaonlo, la wlekata jaat 
projektowana chłodnia.



5. OBIEG CHŁODNICZY - POMPA CIEPŁA

Pompa ciepła preenoal energlp cieplną aa źródła o nlcklm potencja­
le do źródła o potencjale wyżczym przy użyciu pracy zewnętrznej. Za- 
■eda pracy Jeet Jak widać analogiczna do urządzenia chłodniczego. 
Jednakże aą 1 różnice, pompa ciepła doetarcaa ciepło przy temperatu- 
r«e znacznie wyżezej od temperatury żrodowlaka a urządzenie chłodnl- 
ote pobiera ciepło przy temperaturce poniżej temperatury żrodowlaka. 
Urządzenia, aparaty 1 armatura nogą być atceowane zamiennie. Dotyczy 
Ib Jednak umiarkowanych temperatur pracy pompy ciepła. Również czyn­
niki chłodnicze cogą być w nich używano te aane. Należy przy tym za- 
•'•czyć, Iż pompy ciepła szeroko rozumiane nogą być wykoreyetane w da- 
^•ko ezerazym zakreele temperatur 1 zaetceowań niż to przyjęto. Przy­
kładowo eą próby zaetooowanla obiegu pompy ciepła do wykorayetanla 
r^żnlc termalnych wody aoreklej na różnych głębokościach. Stceowane 
M też pompy przy wykorzyatanlu ciepła odpadowego elektrowni 1 elek­
trociepłowni 1 w złożonych eyetemach akojarzonych ( chłodniczo-grzej- 
&Poh) chłodnie, ezklarnie 1 oloktrociepłowania w pobliżu Nareylli da- 

waroat efektywności o około 60%.
Nasze dalece rozważania ograniczymy głównie tylko do sytuacji wy- 

fcorzyetanla ciepła odpadowego urządzenia chłodniczego. Jest to Jak 
^•JbardzleJ calowe z uwagi na rosnąca koazty energii oraz ograni- 
6,*nie zanleczyezczenla żrodowleka clepłea.

5«1. Obieg teoretyczny pompy ciepła

Realizowany Jeet on najczpżoiej dla temperatury T° niewiele różnią- 
e,J ely od temperatury otoczenia, natomlaet Tu leży znacznie powyżej 
t,,lPeratury otoczenia. Zależy to od funkcji prteznacaonego ciepła 1 
*°te być konieczne etoeowanle obiektów wielcetopnlowych.
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Na ryaunkach 70,71 przedatawiono obieg teoretyczny pompy ciepł* 
w układzie T-S 1 Ig p-h.
Jak widać z ryaunku niczym alf on nia różni od obiegu chłodniczego 

(pomijając poiłom temperatury). Sprawność termiczna obiegu pompy cl*' 
pła jest to etoaunek ciepła oddawanego w górnym śródle do pracy obi*'

gdzie:
qk - jednoatkcwa maaowa wydajność cieplna pompy ciepła, 
lt - praca obiegu.

Rye. 70. Obieg pompy ciepła

Poniewati

<k - % ♦ .
r . q° * 11 . g ♦ 1
po it • ’ 

gdzie:
Ł., - eprawność chłodnicza obiagu auchego naayconego.

Jak widać, aprawnoćć pompy elapła jeat o jedność wytęża od aprawnoś' 
cl obiegu chłodniczego.
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Dla pompy ciepła w warunkach obiegu Carnota 

Tk
€poo

T,

lub po prseksstałeenlu

WTc Tk-To
VTk " To-Tk

T,

VTk
* 1

5.2. Odzysk ciepła w obiegu chłodniczym

Rozpatrywany jest tu wyłącznie obie? chłodniczy, w którym wykorzy­
stuje el* ciepło odpadowe Instalacji - ciepło oddawane w skraplaczu. 
Przewidywana jest ewentualna pewna mała modyfikacja temperatury ekrm- 
Plania, aby to zreallsować.
Obieg chłodniczy realleowany jest między punktami 1-2-5-6, a po 

Podniebieniu temperatury skraplania o 4t, między punktami 1-3-4-7 
(rys. 71). W obiegu chłodniczym przy temperaturze skraplania do- 

■tarosenie ciepła niskotemperaturowego nie jeet powiązane z dodatko- 
wJn» wkładom pracy, a oo wystąpi w przypadku podnisslenia temperatu­
ry skraplania.

”ye. 71. Obieg chłodnlcsy 1 regulacją temperatury skraplania
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Praca dodatkowo poniesiona w wyniku podniesienia teaperatury skra-
piania prowadsi do obnitenis sprawności termlcsnej obiegu. 
Dla obiegu 1-2-5-6 otrzymamy

«< Vh6 

*2-h1

£

W obiegu 1-3-4-7 Otraj-aamy

h,-h

Ponlewa* 1,2> 1 1 odpowiednio
pQ. Jak więc widzimy, w wyniku tej analizy podnoszenie tem­

peratury skraplania prowadzi do obnitenia sprawności chłodniczej o­
biegu chłodniczego jak i sprawności terałcenoj poapy ciepła. Jednak­
ie wynikać to mote z potrzeby stabilizacji parametrów obiegu oraz wy 
aa.rad stawianych przez odbiory olepła. Ponadto, pomimo pewnego spad­
ku^ Sprawności teraicznej obiegu jest to korzystne przy akojarzonej 
gospodarce energii) 1 prowadzi do wymiernych korzyści ekonomicznych.

5.3* Zadania i obllozsnia

Przykład 1.
Obliczyć wydajność cieplną 0^ pompy ciepła oraz aoo napędu sprę­

żarki Nt przy praoy zgodnie z przedstawlonymlna rys. 72 schematem od­
biegu. Przy naetępująeyeh aałotenlaohi
- objętość skokowa sprętarki V* > 0,1 a^/s
- teaperaturyi tQ ■ -15°C,

tjt - 3o°c,
td . 25°C, 

czynnik chłodniczy R-12.
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Rys. 72. Obieg ] >mpj cfepła suchego nasycony a dcchłcdzeniea

2 wykresu R-12, odczytano wartości entalpii

h1 - 994 kJ/kg 

h2 - 1020 kJ/kg 

h-j . 687 kJ/kg 

hę 4 - 872 kJ/kg 
▼1 - 0,091 a3/kg.

Obliczania 

1» Właściwa nasada wydajność chłodnicza

Qo - h5 - h5 - 122 kJ/kg.

2. Jednostkowa praca sprpiania

lt - h2 - h1 - 26 kJ/kg.

3« Właściwa nasowu wydajność pompy oispła

ąk - h2 - h4 - 148 kJ/kg.

Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza

% tq_ - - 1340,7 kJ/m .
T T1
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5. Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej pompy elapła

Jk_ 148
P° ’ lt " 26 5,69.

6. Moc teoretyezna
Tt,xt

Mt - —-—— - 28,57 kW.
T1

7. Wydajność olaplni eblagu pompy elapła

v,Qk - —— * qk - 162,6 kW.
T1

Przykład 2
Obliczyć wydajność eleplną pompy elapła oraz moe l wielkość sprf** 

tarki pracującej zgodnie ze schematem urażanym na rys. 73 w eblagu 
przegrzanym z dochłodnenlem.
Do wykorzystania jest odpadowy strumień elapła przechowalni owoców 

e wydajności Qq ■ 100 kW.
Zakładane temperatury!

te - -5°C
tk - 40°C
tss fc 15°C 
td - 30°C 

/3t„F - 5K.

Czynnik ehłednlezy R-22.
Z wykresu R-22 odczytano najtfpująoe wartośel entalpii:

h, - 605,4 kJ/kg
hj - 615,9 kJ/kg
h3 - 676,7 kJ/kg
h4 - 468,0 kJ/kg
h5,6 " 454’6 kJ/k8
▼2 - 0,061 m3/h.
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Ry«. 73. Obieg pompy ciepła przegrzany s dochłodzeniaii

Obliczenia
1. Właściwa naaowo wydajność chłodnicza

q0 - h, - hę - 150,8 kJ/kg.

2. Jednostkowa praca aprętania

lt - hj - h2 - 60,7 kJ/kg.

Właściwa maaowa wydajność pompy ciepła

ąk - h3 " h5 ’ 222,1 kJ/k«*

ś. Właściwa objętościowa wydajność chłodnicza *

qT - —2- - 2472,8 kJ/eT.
t2

5. Teoretyczny wapćłczynnik aprawności termicznej pcmpy ciepła

£ - — - 3,66 • po .

Moc teoretyczna aprętarki

Kt . -2- • lt - 40,3 kW. 
%
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7. ObJttoać skokowa sprftarki

0a zVf . —£- . 0,04044 m3/s.
<w

8. Wydajność cieplna obiegu pompy ciepła

Qo
0,. - —— • ąk - 147,2 kW.

“o

Prsykład J.
Przeanalizować aotliwość odzyeku ciepła odpadowego, oraz sposobu 

przebudowy ursądzenia chłodniczego centrum handlowego, przy następu­
jących załoteniachi
- czas pracy 16 godzin/dobę,
- 80% oboiątsnia urządzenia w ciągu dnia roboczego,
- freon P-22,
- % - *'7 «.

- tempera tury >
t0 . 0°C,
tk - 45°C, 
td - 40°C.

Schemat urządzenia przedstawiono ponliej. Urządzenie to nalety tak 
zmodyfikować, aby odpowiednio do potrzeb wykorzystać ciepło skrapla­
nia lub tylko same ciepło przegrzania sprętonego gazu do eelów grzew­
czych. f

Potrzebne jeet ciepło do ogrzania wody sanitarnej do natrysków do 
50°C. Zapotrzebowanie na ciepło do ogrzewania występuję w okresie 
180 dni (okres jeslenno-ziaowy), wynosi około 87% podety ciepła ( 40*fc)« 
Natoaiaet do ogrzania wody sanitarnej (natryski 50®c) powinno wystar­
czyć oiepło przegrzania sprftonego gazu na tłoczeniu sprptarki. Skra­
placz roboczy etoi na dachu budynku powytej urządzenia chłodnicze­
go (10 a).

Warunki określające wykorzystane ciepło odpadowe instalacji chłod­
niczej i
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~ aotllwle wysoka jednocsesność wlędzy zapotrzebowanleic ciepła 1 ja­
go podatą w urządzeniu chłodniczym,

" regulacja ciśnienia skraplania nla powyśej koniecznej wielkości 1 
tylko na czae niezbędny zapotrzebowania ciepła, 1

1. Urządzanie sterujące prac? skraplacza: 2. Skraplacz rcbo- 
csyi 3. Skraplacz rekuperacyjny: 4. Grzanie nlskoteaperaturo' 
we +40OC: 5. Seanie aprętarki; 6. Sprftarka; 7. Zbiornik;
8. Płyn do TZR

' powinno ale aotllwia w apoeób regulowany bezetopnlowo oddawać tyl­
ko nadmiar ciapka skraplania,

~ dobrania dodatkowych aparatów oraz ich odpowiednia Inatalacja w 
oblagu ohłodnlczyn powinna zapewniać ooiągnleclo projektowanych wy­
dajności cieplnych koeztea ainlmalnego obniśenia sprawności obioru, 

twatanio aotllwyeh rozwiązań Inotalacjl chłodniczych 
rrłwd projaktantaa rozbudowującym letnlające urządzenie chłodnicze 

•toją alpdzy innymi następująco pytaniat
*) jaką wybrać konetrukoje ekraplacza rokuporacyjnego?
b) jaka na być Ich Ilość? 
°) w jaki apoeób skraplać1®) • jaki sposób skraplacz rekuperacyjny powinien zootać włączony do 

obiegu czynnika chłodniczego?
4) jaka powinna być wykonana wewnętrzna regulacja obiegu czynnika 

chłodniosego?
rysunku 74 ukazano schemat urządzenia oraz przewidywany w Inzta- 

1,ejl chłodniczej skraplacz rekuperacyjny.

Om
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Konstrukcje ekraplacsa

Pr*y wyborca konstrukcji skraplacza należy ale saetanowlć, czy po** 
jedynczy skraplaos-rekuperator będzie w • tani a wytworzyć ciepło gn**" 
oto o temperaturse 40°C, oraz ciepło do ogrsewania o temperatur** 50^*' 
Z uwagi na przewidywane funkcje zastosowania ciepła 1 możliwie naj* 
aniejssy wzrost olśnienia skraplania ora* blorąo pod uwag* fakt, *• 
do ogrzewania wody do natrysków wystarcza aano oiepło sprężonego g*" 
su, prsewidsiane tu dwa odrębne wymienniki ciepła.
Plerwezy * niob to skraplaoz wiązkowy dla wymiany ciepła skrapla' 

nia ftemperatur* skraplania 45°C I, woda do ogrzewania, natomiast do 
przeniesienia ciepła sprężonego gazu do bojlera gorącej wody sani' 
tarnej, przewidziano kilka połączonych równolegle dwururowych prze' 
olwprądowyoh wymienników olepła o powierzchni żebrowanej od atrony 
gorącej gazu o młyn oporze przepływu. Należy jednak w rzeczywistym 
obiekcie przy poalarach sprawdzić, ozy w dwururowya przeolwprądowy* 
wymienniku ciepła nie występują przy pełnym obciążeniu po stroni8 
czynnika chł dniozego zbyt duże spadki ciśnienia.

Rodsaje pcłąeseć skraplaczy 1 Ich 

regulacja

Po określeniu llośol i rodzaju dodatkowych wymienników olepła na' 
leży zbadać probleay związane * ich włączeniem do ietniejąoego obie' 
gu czynnika chłodniczego oraz związane z tym problemy regulacji. J’®* 
oprawą oczywistą, te dwururowy przeoiwprądowy wymiennik olepła musi 
być włączony w obiegu czynnika chłodniczego przed skraplaczem wiązł0' 
wy* tut *a sprężarką. Połączenie skraplacza wląskowego *e strony orf' 

nlka chłodniczego z istniejącą Instalacją powinno być wykonane zgod' 
nie z postawionym zadaniem (patrz na zadane różnice wysokości mlędłf 
skraplaczem a sblornlklea). Skraplaoz wiązkowy może być włączony d<* 
Instalacji chłodniczej równolegle lub szeregowo s Istniejącym ekrap' 
laosem roboczym umieszczonym na daohu budynku.
Problematyka ta zostanie poniżej omówiona.
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R?«. 75- Schemat inotaliojl a podłączonym równoległa akraplaozem
1. Urządzenie aterujące pracą
2. Skraplacz roboczy
3. Zawór nagnetyczny EVM FVH
4. Zawór główny PM1
5. Skraplacz wiązkowy6. Pilotowy regulator olśnienia akraplania
7. Dwururowy przeoiwprądowy wymiennik ciepła
8. 8 prę tar kr.
9. Zbiornik

Połączenie równoległe pokazane jeat na rya. 75. Aby w proceale 
•kraplania oddać pierwazeńatwo ekraplaozowi wiązkowemu przed zkrapla- 
°zem robooaym, umleezczono za tym oatatnim w kierunku przepływu re­
gulator olśnienia akraplania (w tym przypadku zawór główny i piloto- 
*y regulator-olśnienia akraplania). Sto;Łań otwarcia tego regulatora 
^•tawiany jeat w zalotności od olśnienia wejściowego. Otwiera alf on 
Przy wzraatającym olśnieniu akraplania i zamyka przy ciśnieniu obni-

* zalotności od wymiarów akraplacza wiązkowego ekraplaoz roboczy 
Przy dutym zapotrzebowaniu oiepła rauai zeatać całkowicie zalany czyn
Pukiem chłodniczym. * ten apoaób nie traoi eię ciepła akraplania.
J**eli zapotrzebowanie jeat mniejeżą (tylko na ozęść ciepła akrepie- 
&i>) to przy rniajazya oboiąteniu cieplnym w akraplaczu wiązkowym
wzraata olśnienie akraplania i naatępuje otwarcie eię regulatora ci­
elenia akraplania w obazarze jego zakreau proporcjonalności i oprót 
ni«nle odpowiedniej ozęśoi akraplaoza roboczego odpowiadającej wiel- 
k°śoią nadmiarowej ilośol oiepła.
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W okresach braku obciążenia cieplnego skraplacza wiązkowego naatf- 
pu^e wymuszone otwarcie zaworu głównego o PM 1 na cieczowym przewo­
dzie odpływowym przez przynależny zawór elektromagnetyczny tak, •• 
regulacja ciśnienia skraplania zowtaje wyłączona. Istnieją tu wtę° 
dwa podstawowe etiny eksploatacyjne, a mianowicie:
a) czpóctcwe akraplanie w obu akraplaozaoh z odpowiednia doohłodże­

ni en cieczy w skraplaczu roboozym (rys. 76),
b) akraplanie tylko w akraplaezu roboczym (rys. 77).

lojp

Rys. 76. Skraplacz roboczy 1 wiązkowy połączone równolegle, skropl*' 
nie odbywa ■ ię w obu akraplaozaoh
1. Skraplacz
2. Skraplacz
3. Dwururowy

roboczy wiązkowy 
przeoiwprądowy wymiennik olepła

l09P

Rys. 77. Skraplacz roboczy i wiązkowy połączone są równolegle, skropl 
lanie odbywa się tylko w skraplaczu roboozym
1. Skraplacz roboczy
2. Przez skraplacz wiązkowy przepływa sprężony gaz
3- Dwururowy przeoiwprądowy wymiennik ciepła
4. Zależno od wykon nia zbiornika i temperat'iry jego otocz*' 

nla
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analizy na wykresie h-log p wynika, te Istnieje możliwość znacz­
nego zwiększania (lub zmniejszenia) dochłodzenie osiąganego w skrap- 
laczu roboozyra w zalotności od jego konstrukcji, jetell spretony gaz 
poprzez skraplacz wiązkowy dodawany będzie odpowiednio do cieczy w 
zbiorniku.
Znaczniejszy wpływ na temperatur* cieczy na wylocie ze zbiornika ma 

tu konstrukcja zbiornika (rys. 78) 1 sposób jego zasilania.

l. Konstrukcja- A 2. Konstrukcja B 3. Konstrukcja C

Rys. 78. Rótne konstrukcje zbiorników wraj z możliwościami podłącze­
nie zasilenie i ich wpływu na temperatur* cieczy
1. Konstrukcja A

a) Ze skraplacza roboczego
b) Wylot ciec-sy
O) Ze skraplacza wiązkowegod) Wadyi duża powierzchnia cieczy, możliwość szkodliwego 

mieszania-ai* cieczy ze sprężonym razem
2. Konstrukcja B

a) Ze skreplacza roboczego
b) Ze akreplecze wiązkowego
o) Wylot cieczy
d) Konstrukcja lepsza od A, mniejsza powierzchnia ci*ezy

3. Konstrukcja C
a) Ze skraplacza wiązkowego
b) Wylot cieczy
cl Ze akreplecze roboczego
d) Konstrukcje lepsza nil A*B, mniejsza powl«rzebrle cls- 

ozy, mniejsza możliwość mieszania cieczy 1 sprężonego 
gazu

Poza przedstawioną wadą połączenia równoległego należy jednak wskó­
rać zalet* małego spadku ciśnienia przepływu w przy^ad tu częściowego 
skraplania w obu skraplaczach, która powoduje niewielkie obniżenie 
końcowego ciśnienie spr*tenia.



Połąosenle szeregowe (rye. 79) w porównaniu ■ połąoseniem równo­
ległym cechują się wlękssymi spadkami olśnienia przepływu na skutek 
praepływu całego etrumienla prses oba skraplać-e, co wląte się a wyt 
szyn końcowym ciśnieniem eprętania.

Rys. 79. Schemat‘Instalacji chłodniczej - skraplacze w układzie sze­
regowym
1. Urządzenie sterujące pracą
2. Skraplacz roboczy3. Zawór magnetyczny EVM (RYK)
4. Pilotowy regulator ciśnienia skraplania CVMKH
5. Zawór główny
6. Skraplacz wiązkowy
7. Sprętarka
6. Dwururowy przeclwprądowy wymiennik ciepła9. Regulator ciśnienia zbiornika CPC (NRD)

10. Zbiornik
Przy bardzo duiym obciąteniu cieplnym skraplacza wiązkowego ( niska 

temperatura wlotowa gorącej wody) ietnleje motliwośd, te równiet ten 
skraplacz poprzez odpowiednie ustawienie regulatora ciśnienia skrap­
lania będzie częściowo zalany. Zdarza się to tym częściej in większy 
skraplaos wiązkowy zastosowano. Dodatkowe częściowe zalanie ekrapla- 
csa wiązkowego wymaga dla utrzymania niezakłóconej pracy instalacji, 
aby konieczna dc zalania Ilość czynnika chłodniczego znajdowała się 
w zbiorniku. Oznacza to większe zbiorniki i Ich większe napełnienie. 
Z powodu wymaganej konstrukcyjnie dutej pojemności skraplacza wią­
zkowego powinien cn mieó wymiary na tyle dute, aby w układzie szere­
gowym nie powodował zakłóceń w działaniu urządr nla chłodniosego 
(brak czynnika Chłodniczego).
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Przy niskich temperaturach otoczenia (okres zimowy) skraplacza ro­
boczego regulator ciśnienia skraplania spowoduje całkowite zalanie 
go nawet przy wyłączonych wentylatorach.

Silne dławienie regulatora olśnienia skraplania powoduje zbyt ni­
skie d’a pracy urządzenia ciśnienie w zbiorniku. Dlatego tał w celu 
kompensacji, pokazany na rys. 79 regulator olśnienia w zbiorniku mu­
si bjć otwarty do czasu osiągnięcia minimalnie dopuszczalnego ciśnie­
nia w zbiorniku tak, te sprężony gaz (w podanym przykładzie jut znacz­
nie ochłodzony) wpływa do zbiornika powodując te same niekorzystne 
ekutki, które opisano przy połączeniu równoległym (ryz. 60 ) - stratę 
doohłodzenla . Z tych powodów regulator olśnienia w zbiorniku powi­
nien etę tylko wtedy otwierać gdy to jeaxt konieczne, w przeciwnym wy­
padku w miarę możliwości powinien być zamknięty (rys. 61).

Rya. 60. Skraplacz w układzie szeregowym, regulator ciśnienia 
w zbiorniku otwarty
1. Skraplacz roboczy
2. Skraplacz wiązkowy
3. Dwururowy przeclwprądowy wymiennik ciepła
4. Regulator olśnienia skraplania
5. Regulator olśnienia w zbiorniku
6. Zależne od rodzaju zbiornika oraz temperatury 'ero oto­

czenia
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Ryn. 81. .Skraplacz w układzie rzererowym, regulator cienienia
w zbiorniku zamkniętym
1. Skraplacz "cboczy
2. Skraplacz wiązkowy
3. Dwjrurcwy przeclwprądowy wymiennik ciepła4. Re-ulator ciśnienia skraplania

'"a nie’ależr.ość regulatora cienienia w zbiorniku od dzlałaria re­
gulatora ciśnienia skraplania róże być zrealizowana tylko wtedy, gdy 
dla obu funke.il zaatc luje ale oaob-e regulatory. Największa jednak 
wada połączenia szeregowego ni nrzedatawionym przykładzie Instalacji 
polera na »ym, że powstająca w skraplaczu wiązkowym ciecz musi być 
prz^oomrowana do leżącego o 10 m wy^ej skraplacza roboczero. Słup 
cieczy o wysoko'cl 10 m powodują wzrost końcowego olśnienia spręża­
nia, który musi być jeszcze dodany do wymienionego jut występującego 
w układzie ęzeregowyr wysoklupo spadku ciśnienia wskutek oporu prze­
pływu.

vomblnacja połączenia równoległego
1 szeregowego

Po zbadaniu zarówno połączenia równoległego jak 1 szeregowego uka­
zały się najwatnlejsze wady obu układów i (

1. W obu układach motliwe jest przedostanie się sprężonego gazu do 
zbiornika, czego skutkiem jest utrata dochłodzenia cieozy jpuezozs- 
Jacej zbiornik ( niebezpieczeństwo zaeilania cieczą w stanie nasyco­
nym-).

2. Przy podłączeniu szeregowym występuje zwiększone ciśnienie sprę­
żania spowodowane przez większe straty olśnienia przepływu oras po­

funke.il


Ul

trzebne na pokonanie różnicy wysokości 10 m słupa cieczy powstał go 
**iędzy skraplaczami (wiązkowym 1 roboczym). Słup ten letnie je przez 
cały okres pracy akraplaczy.
Straty dochłodzenla są rachunkowo dcśó trudne do ujęcia z powodu 

nie oznaczonego wpływu konstrukcji zbiornika.
Te same trudności występują przy określeniu spadku olśnienia prze­

pływu, który zalety od każdorazowego stopnia napełnienia skraplacza 
roboczego jak również od wymiarów przewodów rurowych oraz liczby krzy- 
"ek rurowych.
Poniżej przedstawiono układ (rys. 82) oraz sposób regulacji, w któ­

rych wyeliminowano obie wymienione wyżej niedogodności (stratę do- 
chłodtania 1 stratę ciśnienia spowodowaną wysokością słupa cleozy).

Rye. 82. Schemat instalacji chłodniczej z kombinacją połączenia równo­
ległego i szeregowego skraplaczy
1. Kechanizm przełączania skokowego
2. Skraplacz roboczy
3. Sprężarka
z. Dwururcwy przeclwprądcwy wymiennik ciepła
5. Skraplacz wiązkowy
6. Zawór główny PM 1
7. Pilotowy regulator różnicowy ciśnienia
8. Zawór główny PV 1
9. Zewór magnetyczny EV1.1 (EVR)

10. Pilotowy regulator ciśnienia skraplania CV*'HH
11. Zbiornik

Układ jest kombinacją połączenia równoległego i-szeregowego. Regu­
lator różnicowy ciśnienia (w tym przypadku składający się z zaworu 
Głównego 1 pilotowego regulatora różnicowego ciśnienia) na wylocie 
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skraplacza wiązkowego reguluje wewnątrz swojego niewielkiego tylko 
zakresu proporcjonalności wysokość słupa cieczy na zadanym poziomi** 
Powoduje on przy powiększającym elf słupie cieczy, to znaczy pr*y 
zwiększającej się wydajności skraplacza wiązkowego, otwierania przy­
należnego zaworu głównego a przy zmniejszającym się słupie cieczy ' 
proporcjonalne zamykanie się tero zaworu. Ten proces regulacyjny *•" 
pobiera podnoszeniu się kondensatu powstałego w skraplaczu wiązko­
wym w górę do skraplacza roboczego, a tym samym wzrostowi końcowego 
ciśnienia sprężenia jak to opisano w przypadku połączenia szeregowe­
go.
Jeżeli skraplacz wiązkowy nls jost obciążony cieplnie (pompa obli­

gowa wody grzewczej wyłączona), to pilotowy regulator clśnieniowo- 
różnlcowy utrzymuje przynależny zawór główny w star.ls zamkniętym* 
Sprężony gaz nie może przedostać się teraz do zbiornika. Dochłodz*' 
nis cieczy uzyskane w skraplaczu roboczym lub też utrzymywane w zbiór* 
niku, zoetejs zachowane bez zmian.
Różnicowy regulator ciśnienia przejmujs jednocześnie także funkcj* 

regulatora ciśnienia w zbiorniku. Ne ekutek wzrajtającego obciążeni* 
cieplnego skraplacze wiązkowego, regulator ciśnienia skraplania dłewi 
silniej, aby zapobiec obniżeniu cię ciśnienia skraplania. Clśnisni* 
w zbiorniku muslałoby być tu mniejsze, gdyby z powodu Jednocześni* 
większego nagromadzenia się kondensatu w ekraplaczu wiązkowym nie mu' 
eieł się otworzyć różnicowy regulator ciśnienia. Dlatego też różnie* 
ciśnienia w obu zaworach głównych muszą być jednakowe, przjr czym dl* 
uproszczenia nin uwzględniamy w niniejszych rozważaniach spadków olś­
nienia przepływu strumienia czynnika na elementach urządzenia.
Na rysunku 83 przedstawiono przsblsg krzywej w układzie Igp-h.
Konstrukcja zbiornika nie ma tu już wpływu na temperaturę cieczy 

na wylocie zbiornika. Temperatura ta jest określona wyłącznie prze* 
udziały strumieni czynnika chłodniczego przepływające przez oba skrap­
lacza, które zależą od każdorazowego stopnia otwarcia regulatora cie­
nienia skraplania. Temperatura zależy również od obciążenia cieplne­
go skraplacza roboczego. W zbiorniku ustala się więc temperatura/ któ-
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** jest wynikiem wymieszania się strumieni cieczy z obu skraplaczy 
°*ae temperatur tych strumieni.

v"- 83. Kombinowane równoległe i szeregowe połączenie skraplaczy
1. Regulator ciśnienia skraplania
2. Skraplacz wiązkowy
3. Skraplacz roboczy
4. Dwururowy przeciwprądowy wymiennik oiepła
5. Regulator poziomu oieozy

dalszą zaletą przedstawionej kombinacji układu równoległego i aze- 
^ROwego jest fakt, te w przeciwieństwie do układu szeregowego skrep- 
l®oz wiązkowy nie moie być zalewany przez regulator ciśnienie skrap- 
^•nia. Ta zaleta przejęta z układu równoległego jest tu w całości za-

c”ana. Wynika z niej, że najbardziej zdecydowane zalety wykazje kcm- 
^hacja połączenie równoległego z szeregowym. Dochodzą do tego przed- 

'^awione poniżej korzyści energetyczne wynikające z faktu wyelimino­
wała, koniecznego w układzie szeregowym, słupa cieczy o wysokości 

m.
Rysunek 84 pokazuje, te końcowe ciśnienie sprężenia wzrasta o 2,fi K 

o 1,08 bera. Natomiast z rysunku 85 wynika, że na skutek tego, wy- 
^•Sność chłodzenia obnite się o 4,1* 17 kW, a moc na wale wzrasta a

5 kW. Przy pracy przez 5 dni w tygodniu po 16 godzin dziennie, 
** średnim wykorzystaniem instalacji w 80& roczny czas eksploatacji 
^hoei 3328 h. Zgodnie z założeniem, zapotrzebowania ciepłe w cinru 

ani w roku jeat wyiaee nli odpowiadające ciepło przegrzania w 
lżonym gazie, oznacza to, te w tym czasie konieczne jest przy- 
Wjmniej częściowa kompensacja w skraplaczu wiązkowym.



Rys. 84. Przyrost końcowego ciśnienia spryianla dla 10 ■ słupa cieczy (R 22)
. 1. Ciśnienie nasycenia R-22 i 10 ■ słupa 

cieczy - końcowe ciśnienie sprptanla 
2. Ciśnienie nasycenia R-22

Rys. 85. Strata wydajności chłodniczej i strata no­
cy na wale dla 8-cyllndrowej spręśarki 
dławnicowej Pr®y zastosowaniu R-22
1. Wzrost nocy na wale Ł Mw - 5 kw « (4,16*)
2. X_ - noc na wale przy t « 0°C
3. Qo - wydajność chłodnicza przy tQ - OT
4-s - przyrost końcowego- ciśnienia i prę— 

tania przy 10 n słupie cieczy 
(R-22)
- spadek wydajności chłodniczej- M kW (.ś.tlCS ,
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Blorąo pod uwag* podniesiono w układało sseregcwysi sapo tr schowani o 
»ocy na wala o 5 kW w ciągu 180 dni w roku, przy óradnlm dziennym za­
potrzebowaniu 87% podały ciepła ogrzewania, a wląc 11,2 godz./dobę, 
twiękasony roesny nakład energetyczny wynosi 10.080 kWh. 2 powodu 
•padku wydajności chłodniczaj o 4,1% w czasie zapotrzebowania na o- 
grsowanle, wynika konieczność stosowania zwlęknzonego czasu pracy, s 
nienowicla o 0,46 godz./dob* lub 82,6 godz./rok. Odpowiada to
9912 kWh/rok dodatkowej energii. W sumie zwiększony nakład energii 
wynosi 19,992 kWh/rck. Całkowity nakład energetyesny urządzenia w 
układzie azaragowym wynoei wtedy 419,352 MWh/rok, natomiast w kombi­
nowanym układzie sserogowc-równologłym - 399,360 ywh/rok. Dzięki te- 
■u aotna zaoszczędzić 4,77% na koeztach energetycznych.
Ten przykład liczbowy, jak równlet przedstawione wyżej zalety kom-, 

binowanago połączenia aseregowo-równoległego, powinny pokazać, te w 
Azasla projektowania urządzeń chłodniczych (w których ciepło akrap- 
lanla lub tylko ciepło eprętonego gazu zamierza się wykorzystać dla 
celów grzewczych), naloty skierować szczególną uwagą na koncepcie 
bezawaryjnej wownftrznej regulacji obiegu czynnika chłodniczego. Tak­
ie te problemy, któro początkowo wydają sla mniej walno, jek nn. re­
gulacja rozdziału lub tłoczenia strumienie czynnika ohłodnlczero, po­
winny być rozpatrzone nie tylko pod względem ich funkojor.elno^cl, lecz 
równiot efektów energetycznych.



t. SPRĘŻARKA DOSKONAŁA I RZECZYWISTA

W obiegach chłodniczych parowych, znajduje zastosowanie cały sze­
reg rozwiązań konstrukcyjnych sprężarek. Większość z tych rozwiązań 
jest stosowana sporadycznie w spnojalnych Instalacjach chłodniczych. 
Najszersze zastosowanie we wszelkiego rodzaju urządzeniach posiadają 
aprętarki tłokowa, a w dużych Instalacjach aprętarki śrubowa. Kon­
strukcja sprężarek podzielić nożna na dwie główna grupy:
1. Sprężarki wyporowa

a") tłokowa,
b) rotacyjne

- z dwoma wlrującywi elementami
- z jednym wirującym elementem (z wirującym tłokiem, z pierście­
niem cieczowym).

2. Sprężarki przepływowe
a) osiowe,
b) promieniowe.

W dalszej części teketu omówione zostaną stosowane powszechnie w tech­
nice chłodniczej sprężarki, w których nie zachodzą żadne e*raty ot'ę- 
tośclowe 1 energetyczne.

Sprężarka tłokowa

Schemat budowy sprężarki tłokowej przedstawiono na rys. 06. Kle za­
trzymując się nad różnorodnymi konstrukcjami tych sprężarek przej­
dziemy do omówienia cyklu pracy sprężarki.
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Rys. 86. Schemat budowy sprężarki tłokowej
1-komora ssowna, 2-kotnora tłoczna, 
3-zawór ssawny, 4-zawór tłoczny, 
5-cyllnder, 6-tłok, 7-mechenizm korbowy, ZPZ-zewnę rznę położenie 
zwrotne, WPZ-wewnętrzne położenie 
zwrotne

Cykl r o b o c z eprężarki tłokowej

Suw żniwny tłoku 6 rozpoczyna się w zewnętrznym położeniu zwrotnym* 
Podczas ruchu tłoka do wewnątrz następuje wzrost komory robocsej i sp®" 
dok cienienia w wyniku rozrzedzenia resztek gazu pozostałego w komo­
rze. W wyniku różnicy cidnień w komorse ssawnej 1 roboczej ctwiera cif 
samoczynny zawór ssawny 3 i następuje przepływ gazu do komory robo­
czej czyli napełnianie. Po osiągnięciu przez tłok wewnętrznego poło­
żenia zwrotnego cała Objętodó komory' napełnia się gazem. W obwili
przejęcia tłoku przez WPZ zawór ssawny zamyka się wskutek zrównania
cidnień po obu atronach 1 przestrzel robocza się zamyka, więc podczas 
ruchu tłoka ku górze, gaz ulega eprężeniu. Ody cienienie wewnątrz cy­
lindra przekroczy wartodć cienienia po stronie tłooznej otwiera się 
sawór tłoczny 4 1 w dalszej częóci ruchu tłoka następuje wytłaczanie 
gazu. W momencie gdy tłok osiągnie ZPZ, zawór 4 zamyka się i tak koó- 
czy alę jeden cykl pracy.
Teoretyczna objętodć skokowa sprężarki tłokowej

V,. 

gdzie* d - drednica cylindra
s - skok
n - liczba obrotów
1 - liczba cylindrów.
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3pr|łark* śrubowa

a)ai5yson«e
0** w

b)pnertBzene
175*+165’

C) sprężamb 
W+JOD*

d) nyttaczont
3OO*-56O’

Rys. 87. Paty pracy sprężarki śrubcwej

^ya. 88. Sohsaat budowy sprężarki śrubowej
1-wlrnlk roboczy, 2-suwak regulacyjny, J-^iłownlk olejowy, 
4-wlot, 5-wylot, 6-korpus sprężarki, 7-zasilanie siłownika

Schemat budowy sprężarki śrubowej przedstawiono na rys. 87, 88. Cłór- 
’*ym alementea sprężarki 14 dwa wirniki (bezstykowe) o śrubowym ukłn- 
a*ie zazębiania. Wirnik główny - ozynny otrzymuje napęd z zewnątrz, 
^•iada on 4 zęby, natomiast pomocniczy - błamy, 6 zębów. ?azęblenie 
^•tatykowe zabezpiecza wtłaozany pod ciśnieniem olej, który spełnia 
0Prócz tego rolę medium chłodzącego i tłumiącego drgania. Cykl robo- 
’*y sprężarki śrubowej (rys. 87', składa się z czterech fazi seanla, 
^r*etłaozanla, sprężania 1 wtłaczania. Podczas ser • a pary wchodzą w 
Or«eetrzań aiędzyzębną (podczas obrotu wirników powiększającą się).

' Połowie tbrotu wirników objętość sdędzyzębns osiąga maksimum 1 ra- 
Si puje fmsa przenoszenia (zamknięta przestrzeń robocza), po czym r.a- 
łttpuja zmniejszanie się tej przestrzeni, czemu towarzyszy sprężanie 
°*ynnlka. Jest to faza sprężania. Trwa ona da momentu, gdy zmnlejeza- 
^oa się przestrzeń zoatajs ze stroną tłoozrą. następuje więc faza wy- 
^•ozanla.

»
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Jedne z letotnlejszych zalet spręZnrek 'Tubowych jeet możliwość pW’*’ 
nej regulacji wydajności od 10-1004. Schemat urządzę: la regulującego 
wydajność ukazuje rys. 88, przesuwając odpowiednio suwakiem 2, na- 
stepuje regulacja wydajności. Sprawność termiczna spręłnrkl śrubo­
wej w miarę zmniejszania jej wydajności maleje jednak bardzo szybko*
Teoretyczna wydajność objętościowa epręiarkl śrubowejt

VL “ (A1 * A2^'Ł'ni"*i»

gdzie: A1, Aj - pole przekroju ozołowego wrębów wirników czynnego i 
biernego

L - długość czynna wirnika
n.| - liczba obrotćw wirnika
z, - liczba zębów wirnika.

Rya. 89. Wydajność objętościowa apręśarek w funkojl P)/Po
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Cechą wyróżniającą eprętarki śrubowe, w porównaniu se sprężarkami 
tłokowymi a w esosególnodol w porównaniu ee aprętarkami preepływowy- 
ni, jest ich wysoka sprawność wolumetryoana w aserokim sakresie war­
tości stosunków sprężania Pk/p0 (rys. 89). W miara wzrostu stosunku 
•prętania, w eprętaroe śrubowej wydajność objętośolowa maleje mini­
malnie, natomiast w sprężarce tłokowej spada snaccnie szybciej, a ban­
ito snacsnle maleje dla sprężarek prsepływowyoh.

Obieg roboczy eprętarki doskonałej, w której nie występują tadne 
straty, przedstawiono na rysunku 90. Występują tu następująca prze­
wiany termodynamiczne:
~ izochora 3-4 V-idem, praca przemiany jest równs zeru:
- izobara 4-1 p-ldem, praca przemiany jest równs polu prostokąta
4-1-a-c:

" izentropa-adiabata odwracalna 1-2 Q ■ 0, praca przemiany jest równa 
polu figury 1-2-b-a;

• izobara 2-3 p-ldem, praca przemiany jest równa polu prostokąta 2-3- 
c-h

^ya. 90 Wykres indykatorowy sprątarki doskonałej
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Ponieważ przyjmuje alf, ta praca wykonana przez układ posiada znak 
przeciwny, nil praca wykonana na układzie, praca sumaryczna obiegu z**' 
na prac^ napędow i, odpowiada polu wykresu 1-2-3-4 i posiada znak doda*' 
ni. 1

Praca bezwzględna kompresji adiabatycznej

Ta sama zależność obowiązuje dla adiabatycznej pracy ekspansji, przf 
czyn na wykresie należy zmienić położenie punktów 112 (praca spręż** 
nla ma znak ujemny). Praca techniczna przamiany wynosi

Lt -łt-h.g (110)

Dla przemian politropowych zalażnoici ta przyjmują formą analogiczna* 
stąd

Lt - m • L1_2 ■ (112)

Następnie korzystając z zależności 109,110 rnżeray wyznaczyć równani* 
na pracę napędową sprężarki doskonałej, równą bezwzględnej pracy tao*1 

nieśnej kompresji adlr.bityosnaj

W praktyce korzystne jest wprowadzenie do azeregu obliczeń pojęola 
średniego olśnienia Indykowancgo. Praca wykonana przy olśnieniu Ind/' 
kowanym jaat równa praoy danego obiegu

L - vi • pit (114)

Porównując zależności 113 1 114 otrzymano

Ponieważ moc napędowa jast proporcjonalna do jej pracy a ta do średni*' 
go ciśnienia indykowanego, umożliwia to analizę przebiegu mocy.
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V
Rys. 91 średnie teoretyczne ciśnienie Indykowane

Wykorzystując zależność 115 nożna 

dla określonego pk> bez konieczności 
Przez zróżniczkowanie zależności 115

a* v / *-1 
“5po- • «r;* 

atąd oaksl auta

wyznaczyć aaksynalne wartości plt 

sporządzania krzywej (rys, 69). 
względem pQ otrzymuje się

Po podstawieniu, do zależności 115 uzyskujemy ostateczny wzór ne
średnia ciśnienie Indykowane

pltmax ' pk (116)

Moc napędowa sprężarki będzie

‘ 36.72
2Plt - średnie ciśnienie Indykowane obiegu teoretycznego kp/c.m 

Proces sprężania w sprężarce teoretycznej - doskonalej różni się od 
przebiegającego w rzeczywistej sprężarce tym, Iż w nim nie występują 
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żadne straty energetyczne 1 objętościowe. W rzeczywistych sprężarkach 
wskutek wyst.po' inia przestrzeni szkodliwej, cieplnego oddziaływania 
ścian cylindra, nieszczelności oraz oporów przepływu na zaworach, wy* 
stępuję straty objętościowe i energetyczne.

Straty objętościowe - polegają na zmniejszeniu rzeczywiście zasysa* 
nej 1 przetłoczonej przez sprężarkę ilości czynnika w stosunku do iloś* 
cl czynnika przetłaczanego przez sprężarkę idealną.

Straty energetyczne - cieplne i mechaniczne pocierają za sobą 
zwiększenie zużycia mocy w stosunku do mocy potrzebnej teoretycznie w 
sprężarce idealnej.

6.1. Sprawność objętościowa sprężarki tłokowej
Stosunek ilości rzeczywiście przetłaczanego czynnika chłodniczego 

^r2 przez sprężarkę do lloś~i 4^ przetłaczanej przez sprężarkę dosko­
nałą (w tych samych warunkach) nazywamy stopniem dostarczania 

W procesie przetłaczania i,prę Żarki rzeczywistej występują następujące 
grupy strat objętościowych

* Aj • ’An > (120)

gdzie:
- wskaźnik przestrzeni zkodllwej,
- wskaźnik dławienia,

Ap - wskaźnik podgrzania,
An - wskaźnik nieszczelności .

6.1.1. Straty związane z istnieniem przestrzeni szkodliwej
Miarą wykorzystania cylindra w określonych warunkach jest współczynnik 
dostarczania lub sprawności objętościowej sprężarki, współczynn'k do­
starczania jest więc stosunkiem objętości zassanego czynnika do obję­
tości skokowej cylindra.
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Ryt. 92 Wpływ przestrzeni szkodliwej

(121)

gdzie: V ■ objętość zasysana

Vs * Vo ~ V4
V

Objętość wyznaczona z równania jfolitropy

stąd

(122)

(123)

(124)

P'^- Po' V?

1

Stąd oznaczając przez e - VO/VB otrzymano

(125)

Jak więc wynika z zależności. współczynnik dostarczania Jest niniej­
szy od Jedności i zależy od wielkości przestrzeni szkodliwej oraz sto­
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sunku ciśnień. V praktyce) w nowoczesnych sprężarkach przestrzeń szko­
dliwa waha się w granicach od 1,5 + 6 % £92].

Ponadto należy pamiętać, iż wykładnik poitropy w warunkach rzeczywi' 
stego sprężania jest zmienny w czasie procesu. Wykładnik poiitropy eks­
pansji dla czynników chlorowcopochodnych aa całe wartości, etąd atoauni * 
Pk/Po nie powinien przekraczać wirtośći 6. Ze wzrostgw szybkobleżności 
wykładnik ten rośnie, wpływa to korzystnie na sprawność.

6.1.2. Wpływ dławienia przy przepływie przez zawory
Ciśnienie panujące w cylindrze podczas procenu zasy«snia czynnika 

jest niższe o Ap( od ciśnienia pQ natomiast w trakcie procesu wytła­
czania ciśnienie jeit wyższe o & p od ciśnienia panującego w rurocią­
gu tłocznym. Spadki ciśnienia spowodowane są: oporami przepływu czynni' 
ka przez kanały i zawory, oporami związanymi działaniem sprężyn współ' 
pracujących z płytkami zaworowymi oraz oporami związanymi z przylega­
niem tych ostatnich do gnluzd zaworowych. Spadki ciśnienia wywołane o- 
poraml przepływu aą proporcjonalne do kwadratu prędkości przepływające­
go czynnika. Spadek ciśnienia następuje na oporach liniowych przepływu 
wskutek tarcia oraz na oporach miejscowych wskutek zmian przekroju 1 
kierunku przepływu powodujących dłewienie i zawirowanie

gdzie:
J - gęstość czynnika kg/a 
h - prędkość przepływu a/s
1 - długość przewodu a, 
d - średnica przwodu ir, .
% - liczba tarcia,
t - liczba oporu aiejscowego.
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Rys. 93 Wpływ spadku ciśnienia podezwa procesu ssania i tłoczenia na 
współczynnik dławienia

Spadki ciśnienia &P0 1 Ap powodują dodatkowe straty objętościowe 
i energetyczne. Podczas procesu zasysania ciśnienie panujące w cvltr,« 
órze wynosi po - ńp0, a objętość czynnika V (rys. ?1). Teoretycznie 
olśnimle powinno wynosić Po, przy któryś objętość czynnika zasvser.e- 
80 wynosi Va, stąd wpływ zasysania solna uwzględnić przez zaleancś’

Różnice objętości V - Vd solna wyznaczyć za ponocą równania Clar»vrc- 
na, przy załoler.iu upraszczającys 11 proces 1-1' jest izotersiczny 
(nieznaczna odległość) stąd

V1( po ’ AP0)- MRT,

MRT1
nP
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Uwzględniając że:

*«. ■ ’ - - • (,27)
• tąd

Fonie wat dla sprężarki teoretycznej e • 0 oraz %r ■ 1 , stąd
- 1 - ^T5 ‘ (128j

To umożliwia określenia wpływu spadku ciśnienia A Po odrębnie Adg'^d*' 

Jednak proces wytłaczania czynnika w rzeczywiatości przebiega też * 
oporami, stąd

Po podstawianiu wyrażenia (127) do równania (129) otrzymano

Z rysunku 71 aożna odczytać, że ze względu na spadki ciśnienia AP0 1 
ćlPt oraz wpływ przestrzeni szkodliwej, sprężarka o objętości sko*0* 
waj Vg zasysa czynnik o objętości Vd, stąd indykatorowy współczy”5111 

dostarczania

(U1)

Ponieważ Ad t zatea aożna napisać, że

(132)

i po uwzględnieniu zależności (129)

Dla sprężarek: asoniakalnych wartości tych strat zgodnie z literatur* 
(92) wynoszę APO - (0.0J t 0,05) PQ ,

APt - (0,05 * 0,07) Pk
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* dla sprężarek na czynniki chlorowcopochodne
AP0 - (0,05 ? 0,10) ?o , 
APt .(10,10 4 ,15) PR.

wPływ przestrzeni szkodliwej e na Jest pozorny, bowiem bezwzglę­
dna wartość strat, to znaczy długość odcinka 11 na rysunku 2, Jest 
niezależna od wartości a. Rzeczywisty wpływ r.a wielkość wskaźnika dła- 

Ą p*lenla podczas zasysania wywiera wielkość depresji względnej —, 
decyduje ona o wartości bezwzględnej i względnaj stiaty.

^•1.5. Wpływ podgrzewania czynnika podczas zasysania
W czasie sprężania temperatura czynnika Jest wyższa od temperatury 

ścianek i stąd ogrzewa Je. Natomiast podczas zasysania temperatura 
czynnika Jest niższa od temperatury powierzchni cylindra. Następuje 
*l?c ogrzewanie czynnika chłodniczego. W wyniku wzrostu temperatury za 
•ysanego czynnika powstają straty objętościowe. Wzrost temperatury 
czynnika zasysanego spowodowany Jest również mieszaniem się z czynni, 
''lem resztkowym, który znajdował tlę w cylindrze po powrotnym roz­
pętaniu.

Gdyby cylinder sprężarki zasysał objętość VR czynnika o objętości 
*łaśclwaj Vo (odpowiadającej wlotowej temperaturze do sprężarki t0) 

ilość maay v
------ (154) 

Vo
* Przy temperaturze t1 1 objętości właściwej V1 będzie

m. • > (135)
V1

Wsie m5 jest mniejsza od m.

więc objętość zasysana odniesiona do parametrów początkowych

Vdo ’ B1 ‘ vo “ Vd ’ ' O56)
V1

Łt°«unak objętości Vdo do Vd deje pojęcie o wpływie podgrzewania 
czynnika podczas procesu zasysania 1 oznaczony Jest przez _Ap
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a . Ydo . *1 . Vo . To . (U?)
*d ■ ri Ti

Współczynnik podgrzewania czynnika zależy od temperatury w końcu bP^* 
tania czynnika, która wynika za atopnla sprężania Pk/Po. !■ wyżsi/ 
stopień sprężania tym wyżazę temperaturę końcową osiąga czynnik, *. *** 

samym wytęża Jeet temperatura ścianek cylindra.
Dla aprężarek powietrznych z pewnym przybliżeniem przyjąć nożr.at

A . 1 - 0,025 ( P- - (l?0^

P < % J
Dla sprężarek przelotowych stojących 1 Innych wyznaczyć nożna /P 

z przybliżonych zależności opracowanych przaz I. Lewina (92) gdzie:

V Jo
Tk

(159)

a dla małych sprężarek leżących

An ’
To (140)

p Tk-40

dla dużych łażących

^P • To .
Tk ♦ 26

(141)

6.1.4. Wpływ nieszczelności •

Wskutek nieazczelnoścl zaworów, dławnic oraz pierścieni tłokowych
J0 itp. powstają przecieki czynnika z przestrzeni o ciśnieniu wyższy® 

przestrzeni o ciśnieniu niższym. Przecieki te powodują straty objęto' 
ciowe, które wialkośclowo ujmuje współczynnik azczelnoścl A n- Wsp^ 

czynnik azczelnoścl nożna przedstawić jako stosunek objętości Vf 
czynnika przetłoczonego, określonej przy parametrach na ssaniu do obJ' 

toścl vdo*
A . (142)
n v”do

Należy zaznaczyć, iż zależy on od stosunku sprężania 1 od stosunku 
bjętości skokowej do wlalkości powierz mi uszczelniającej. Wopółcz/’’ 
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nlk szczelności do obliczeń przyjąć nożna w granicach- 0,95*0,995

6.2. Sprawność energetyczna

Sprawność energetyczna sprężarki Jest Biernikiem Jej stopnia dosko­

nałości pod względea unergetycznyn w porównaniu ze sprężarką doskonałą. 

Sprawność energetyczna sprężarki Jsst wyrażona stosunklee jednostkowej 

pracy napędowej sprężania w sprężarce doskonałej do Jednostkowej pracy 

napędowej w sprężarce rzeczywistej.

I
Rys. 94 Wykres indykatorowy sprężarki rzeczywistej i doskonałej

Na rysunku 94 przedstawiono nałożona na siebie wykresy indykatoro­

we sprężarek doskonałej i rzeczywistej. Oznaczając przrz "plus" pols 

wykresu rzeczywistego leżące poza polea wyk rem teoretycznego ( zakres- 

kowane pionowo), a przez "sinus" (pola kreskowane pozlono) - pola wy­

kresu teorrtycrnego leżące poza polea wykresu rzeczywistego. Z porówns^ 

nia tych pól wynika, iż ich stosunek noże przyjnoweć różne wartości za­

równo większe jak 1 nnlejsze od jedne cl

Jeśli wyrazić oba pola przy poaocy iloczynu średnich ciśnień indykowa- 

nych 1 długości skoku s
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O- . ŁL . (144)
Plt-a Plt

W obiegu rzeczywisty* zachodzi zależność (pomijając (traty dławieni*

>d- 1)

J \ • (U5)
pit

Pr y uwzględnieniu strat dławienia

gdzie:
ó po *(-7i)óPt

r-------- llfiZ----------  (U7)
' Pit

zalotność ta przyjmuje wartości nieznacznie wytaze od zera.

6.2.1. Sprawność indykowana adiabatyczna

Jest to stosunek jednostkowej pracy napędowej adiabatycznej, do jed-

Ponieważ 1 • ----- stąd otrzymano

not tkowi j pracy sprężania 

runkach termicznych).

w sprężarce rzeczywistej (w tych samych w*-

L

- p- (1«)

po przekształceniu otrzymano

?i - — -7- > 0*9)
■t Li

jednocześnie zachodzi L* • pit * vs Li - pi • v. or“ ~ - A*i,e

~s~ (”°’
lub

ą (1 ♦p ‘ W<151)
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Podniesienie temperatury początkowej sprężansgo czynnika, przy zacho­
waniu bez zwiany pozostałych parametrów obiegu powoduje wzrost pracy 
jednostkowej, proporcjonalny do wzrostu temperatury bezwzględnej. Nie­
szczelności powodują zmniejszenie sprawności indykowanej wskutek utra­
ty zassanego czynnika już po wykonaniu częściowej pracy. Ze wzrostem^ 
(opory przepływu) naleje podobnie wpływa stosunek sprężania. Na­
tomiast ze wzrostem wykładnika poiitropy następuje wzrost wprewnoścl 
indykowanej. Istotnym czynnikiea zwiększającym indykowaną pracę na­
pędową jest wymiana ciepła podczas zasysania i sprężania czynnika(rys. 
95).

Rys. 95 Wpływ wymiany ciepła w cylindrze na wykresie indykatorowym 

Procesy wymiany ciepła zmniejszają się ze wzrostem prędkości obrotowej 
oraz przez tosowenie pary przegrzanej.

Sprawność indykowaną w obliczeniach wyznaczyć można według wzoru 
J. Lewina C921

- Z ♦ b to (152)

gdzie i
t0 - temperatura wrzenie (ujemna lub dodatniej
b - dla sprężarek stojących b • 0,001, dla freonów

b . 0,0025
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Lub często w obliczaniach wstępnych bezpośrednio przyjmujemy, że

Yi - A . (152*)

Proces sprężania w obiegu teoretycznym przegrzany* lub z regeneracja 

ciopla (rys. 74) określa się korzystając z wzoru na entalpię czynnika 

wytłoczonego przez sprężarkę (Sowaeral )•

Wielkość ta wynosi

h* - h, ♦ h* ~ h? - Ahgt J/kg , 053)

?•
gdziei

l^s - sprawnoić izentropowa sprężania, f

hj - entalpia właściwa mieszaniny par czynnika przegrzanego 

i pozostałości roztworu za wysłannikiem regeneracyjnym, 
[j/kg].

h^ - entalpia właściwa czynnika sprężanego nieizentropowo na 
wyjściu ze sprężarki. [j/kgJ,

h^e - entalpia właściwa czynnika sprężanego izentropowo na 

wyjściu ze sprężarki. [j/kg3.

ghat • spadek entalpii wakutak przenikania ciepła do otoczenia 

w czasie sprężania (chłodzenie powietrze* otaczający* 

lub wodą chłodząc^ płaszcz cylindra). [j/kgJ.

Ponieważ spadek A h>t zależy od konstrukcji sprężarki i sposobu chi®' 

dzenia. określenie gotpoza nielicznymi wyjątkami gdy możemy przyjąć, 
że A h>t > o| według Souaeral CflSj wymaęnLoby szeregu badań. w dal** 

szych rozważaniach, posługiwano się więc sprawnością izentropową sprę­

żania wyznaczoną ze stosunku.

Wartość tak określonej sprawności Yaz *®la*»l* >ię niestety w dość 

szerokich granicach i noże przekraczać znacznie Jedność.
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Rys. 96 Proces sprężania czynnika w układzis Igp-hi 

j-ą”*’ - sprężanie bez odprowadzenia ciepła od cylindra
w obiegu z regeneracją,

. sprężanie Izentropowe,

5-4 - oprętanie określone parametrami pracy aprątarki
na wejściu i wyjściu,

2*-4* - sprężanie określane parametrami pracy sprężarki
na wejściu i wyjściu w obiegu przegrzanym

Prowadzone badania na typoszeregu sprężarek W-92 dały przeciętne 

wartości yBZ - 0,7 ♦ 1. Jednakie zdarzały sią i wartości ipBZ dochodzą­

ce do 3,0 o więcej. Taki przypadek zdarza sią, gdy wydajność sprątirki 
■pada automatycznie podczas pracy [72], [75], [7*»], [75] •

6.2.2. Sprawność aechaniczna

W sprężarkach rzeczywistych wystąpuje zjawisko tarcie nechanicznego 

niędzy współdziałającymi ze sobą parami ruchowymi (np. tłok z pierście­

niami i cylindry, czopy wału i łożyska ...). Stąd do sprężarki doprowa­

dzona być nusi większa ilość energii mechanicznej niż to wynika z pra­

cy indykowanej. Straty mechaniczne w sprężarkach są dość znaczne i wy­

noszą od 5 K ł 20 % nocy indykowanej. Do strat tych wliczone są rówilel 
dodatkowa boc napędowi nechaniznów pciocniozyoh (npi pe,ij i olejowa., j 
Straty Boohanioznr określany z zależności
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gdzie:

- indykowana moc napędowa,
Na - efektywna noc napędowa.

Często spotyka się użycie pojęcia ciśnienia tarcia, które wyraża i tra­
ty aechaniczne w postaci umownej nadwyżki ciśnienia indykowanego.Stąd 
przedstawić nożna efektywną aoc napędową jako sunę

"e “ "1 * "tar ‘ V(Pi * ptar) O56>

1 dalej

Jednak ilościowe ujęcia aocy tarcia w praktyce jest bardzo trudna do 
przaprowadzenia. Według badań zależy ono głównie od: prędkości obroto* 
wej, obciążenia podczas pracy, (ruch jałowy, itp.). temperatury oleju, 
gabarytów cylindra, ilości cylindrów.

V sprężarkach: amoniakalnych przelotowych przyjmuje się
Pt - 0,5*0,7 kp/a2,

R 12 przelotowych “ pt “ °»54O,5 kp/a , 
R 12 nieprzaloto- - p. • 0,2*0,35 kp/a2

wych (małych) '
Praktycznie przyjmuje się, że wartości sprawności aochanieznaj wynos** 
zgodnie z tabelą

Tabela 6.
Sprawność aechaniczna sprężarek

Typ sprężarki Sprawność aechaniczna
Sprężarki - wodzikowe pionowe - 0,90 * 0,95
Sprężarki - wodzikowe poziome 

wielostopniowe
- 0,88 ł 0,95

Sprężarki - bezwodzikowe - 0,80 ł 0,85

Podane wartości dotyczą warunków znamionowych obciążenie aocy napędo- 
waj» Pi*ay Jej zaniejszeniu naleje.
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6.2.3. Sprawność efektywna

Sprawności uwzględniające straty energetyczne łączy się w Jedną 

wielkość, określoną nazwą sprawności efektywnej.

N.

V (158)

ponieważ
N

N
"t *1 -----  —±- , (159)

stąd
(160)

w których 

elektrycznego Jest nicnotliwe (np. sprężarki

rosdsielanie atrat mechanicznych •»-

6.2.4. Sprawrość ogólna

W wielu sprężarkach,

■ej sprężarki i silnika

hermetycznych, semlhermetycznych), stosuje się pojęcie sprawności ogól­

nej
N

N
(161)

gdzie: N#1 - aoc na zaciskach silnika elektrycznego . 

Stąd sprawność ogólną nożna wyrazić

(162)

gdzie: N

N
sprawności silnika elektrycznego

sprawność mechaniczna całego zespołu

6*3. Wyznaczanie wskaźników termicznych sprętarek

Przy obliczeniach wydajności i efektywnej mocy napędowej sprężarek 

otęsto konieczne jest wyznaczenie stopnia dostarczenia oraz sprawności 

indykowanej, gdyż nie aa szczegółowych charakterystyk. W tym przypadku 

aotna poszukiwane wskaźniki wyznaczyć na drodze obliczeniowej. Przy za­

łożeniu, iż atoeowane wzory obliczeniowe dotyczą sprężarek o podobnej 

konstrukcji i wielkości lub też korzystając z noaograaów czy wykresów 

opracowanych dla różnych typów sprężarek, parametrów pracy i czynników
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chłodniowych. Opracowania ta, oparta o zaletnodol taoratyoana, skon* 

frontowano * wielkościami zmierzonymi 1 potwierdzono, te są wystaro**' 
Jąco dokładna dla obllozed technicznych.(Rye. 97, 98). Sprawność objC' 

todoiową eprftarkl pracująonj na Innyoh ozynnikaeh ohłodnlozych dla 

znanych wartości cp/oT oraz przestrzeni szkodliwej e wyznaczany • 

wykresu Bendlx Chrlateneena. Rys. 99 [3]•

M>o

Rys. 97 Wykres Łlngego stopnia dostarczania 1 sprawności IndykowantJ 
dla eprjtarek amoniakalnych - /1 - Ac/] kł

k - współczynnik korekoyjny zaletny od temperatury wrzenia
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Ry». 99. Wykr^g Bandlx-Chrieteneena do wysnaozania sprawności obję­
tościowej [3]
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W urządzeniach chłodniczych dwustopniowych (kaskadowych) sprawność 
wolunetryczna w dolnym stopniu jest zawsze niższa od sprawności górne­
go stopnia, co przedstawiono na rysunku 100.

Rys. 100 Sprawność objętościowa w sprężarkach dwustopniowych - I st* 
praca w niskich ciśnieniach, II st. praca w wysokich ciś­
nieniach f92]

Badania obiegów chłodniczych przegrzanych i z regeneracją ciepła wy­
kazały zalety przegrzania par na ssaniu i poprawę współczynnika dostar­
czania A , co przedstawiono na rysunku 101,

Rye.101 Współczynnik dostarczania sprężarki C96J
1 - obieg z regeneracją R-502, 2 - obieg bez regeneracji R-502,
5 - przegrzanie R-22 t ■ JOK, 4 - przegrzanie R-22 t ■ 5K
5 - przegrzanie R-12 t - JOK, 6 - przegrzanie R-12 t - 5X
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6.4. Sprawność objętościowa i energetyczna oprętarki śrubowej
V

Ogólnie rzecz blorąc, poszczególne czynniki etrat, występujące * 
w

eprętarce tłokowej w mniejezym lub większym etopniu można i tu ant' 

llzoweć podobnie. Jednak brak jeet opracowanych proctych zalotności 

pozwalających na ocenę wpływu głównych czynników. Firwy produkujące 

te oprę tarki nie udostępniają abyt wielu materiałów. Wiadomo, it oprę*' 

ność wolunetrycsna jeet snaoanla wytęża w porównaniu do eprętarek tło* 

kowych 1 niewiele śnienie elf w funkcji Fk/po«

Jednym ze specyficznych rozwiązań eprętarek śrubowych, jeet system 

doładowania z tak zwanym .ekonomizerem". Schemat takiego rozwiązania 

ukazano na rye. 102. Matomlast przebieg prooeeów na wykreeie Ig p-h, 

przedstawia rye. 103.
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Czynnik chłodnioty w urządzaniu t ekonomipereti ta akrepleota roz- 

dtlała alę na dwie części. Pierwsza przepływa przez wymiennik cie­

pła, w którym toateje dotiębiona, druga część zdławiona przed dozlę- 

blaczem do olśnienia pośredniego pB odparowują w nim całkowicie 1 do­

pływa do króćca pośredniego sprętarkl. Matonta*t dotlęblcny czynnik 

płynie do parowaozy. Jaki Jeat wynik tego proceau według danycb fa­

brycznych firny Kdm automat - MRD, ukazują rysunki 104, 109, dla 

R-22 1 NHj. Ha rysunkach tych ukazano stosunki wyd-jnośol 1 mocy grf- 

tarki t ekonomitaran 1 bat niego w funkcji temperatury wrzenia przy 

stałych temperaturach skraplania.

Rys. 104 Stosunek wydajności chłodniczych 1 mocy zużywanej przet 
sprężarkę w obiegu z ekonomizerem 1 bet dla R-22 (iem- 
autonat - WRD )
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Rya. 105 Stoaunek wydajności chłodniczych 1 nocy zutywanaj przez 
aprętarkę w obiegu z ekonomlzerea 1 bez dla ( Ktthl- 
automat - HRD)

Jak widać azybko rośnie wydajność chłodnicza obiegu Qoe> azozegól- 

nle w miarę obniżania alę temperatury wrzenia, przy tym znaczni* 

azybolej niż zużywana moc II Stąd zrozumiałe jeat, że wzrośnie eprt**' 

ność chłodrlcza obiegu.

Efekty tego ayetemu doładowania aą dla R-22 (Ćoe) wytaze w porów­

naniu z NHj, natoalaat aprawność chłodnicza zmienia ale podobnie dl* 

obu ozynnlków.
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6.5. Zadani* 1 obliczania

Przykład 1

Obliczyć rzeczywistą wielkość aprętarkl amoniakalnej oraz jej aoc 

efektywną dla warunków jak w przykładzie 1. (punkt 2.8.1). Zakładana 

przestrzeń azkodliwa aprętarki a « O,O<*. Z wykresu Lingego (rya. 75) 

wyznaczono zgodnie z ukazaną graficznie procedurą wiałkodcl»
p

—— . 5,o; 1 - A, . 0.16; \ . 0,8}; Z .
po

Obliczania

Stopień dostarczania sprężarki rzeczywistej amoniakalnej według Linga- 

«o
A - [ \ - (i - Ac)]k - [o,83 - 0,16] 1,0 . 0,67 .

Sprawność indykowana aprętarki rzeczywistej

Yi ■ 1’18 \ * 0,90 •

V aprętarce rzeczywistej w czeale przetłaczanie następują atraty wolu- 

aetryczne. Stąd obliczona wydajność skokowe aprętarkl idealnej, która 

wystarczyłaby dla uzyskania zadanej wydajności chłodniczej będzie au- 

aiała być oaiągnięta przez sprężarkę rzeczywistą poaiao strat. Tak więc 

rzeczywista objętość przetłaczanego czynnika ausl być równa objętości 

aprętarkl Idealnej.
Vhrz ’ *t " ■’/h • /

Wydajność skokowa aprętarkl rzeczywistej (bez strat objętościowych).
vht “ “X2 - -y- - 25’73 ’5^—/

I

Moc efektywna aprętarkl rzeczywistej zgodnie z zależnością (160)

MtN . ------- i-----
?1 ’ %

Przyjaując, IZ sprężarka jest nlewielka-bezwodzlkowa.atąd a tabeli 6 

dobieramy wartość “ 0,80
2,04

Ne ■ o,98~o,go ■ 2,60 kw
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X

V wyniku Łtrat objętościowych 1 energetycznych w sprężarce rzeczywi*' 

tej konieczne jest instalowania większych cylindrów oraz więk­

szych aocy silników elektrycznych w calu uzyskanie założonej wydajnoś- 

cl chłodniczej Qq<
Przykład 2.

Obliczyć rzeczywistą wielkość sprężarki oraz jej noc efektywną dl* 

warunków jak w przykładzie 2. (punktu 2.8.5.). Z noaogrwni Plerre^a 

(rys. 9fl|) odczytujeny
Tv 275 ♦ 30 _

dla R-12 ; —Ł. ■ ----------------  ■ 1,17 i te, ■ ♦ 15 C według proce-
?0 1 275 - 15 "

dury na rysunku 98t
qVrz " 275 kca1/"3 -

Obliczenia

Objętościowe wydajność chłodnicza teoretyczna (rys. 50)

qvt - -- —- 321,3 kcal/a3 .
v2

Stopień dostarczania sprężarki

A- Qrr* ■ - 0,86 -

%t

Objętość skokową sprężarki, która aa zapewnić założoną wydajność chłód' 

niczą wyznaczany przy założeniu

vh • Vt - ®»258 ■>/*1 '
rz

Stąd wydajność skokowa sprężarki bez strat objętościowych

Vh_, vt zVh - -¥2 . . . 9,6o cr/h
nt Z Z

Moc efektywną silnika sprężarki wyznaczono z zależności 152 a

7i -A (patrz pkt. 6.2.3J

a a tabeli (pkt. 9.2.2.) 0 ■ 0,i (dla aałych sprężarek)
bezwodzlkowych

N, 0.908
M . ----- i— . --------------- . 0,5*1 K*

°«® °»86
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rrzykład 3

V obiegu z regeneracją ciepła obliczyć rzeczywisty wydajność chłod­

niczy i objętościową sprężarki oraz Konieczną noc efektywną silnika 

elektrycznego. Dla warunków podanych w przykładzie 2 (pkt. 2.8.4.)

Z nonograau Plerre*a (rys. 98) odezytujeny dla

Tk 273 ♦ 35
Ł - . --------------- . 1.24

T 273 - 25
qVrz ’ 160 kcB1/"3 •

Obliczenia .
Objętościowa wydajność chłodnicza teoretyczna (bez dochłodsenia z 

regeneracji), ale z przegrzanie*

qyt - bz ' - 210 kcal/a5

2

Stopień dostarczania sprętarki

A.-2E3_.0,76 . 

qvt

Wydajność objętościowe sprętarki rzeczywistej pracującej z obiegu z 

regeneracją ciepła będzie

*hrz " Vbt’A - '•76,6 n’/h .

Wydajność chłodniczy w obiegu z regeneracją ciepła (patrz str.51 )

®orz " łhrz * %r

0— - 41,68 kW .orz

Moc efektywna rprętarki (wskutek strat objętościowych zaalała rów- 

niet) analogicznie do poprsedniego aadani a będzie ^a • C»8 1

X- 0,76
Ntz 

M - ----------- .
?i

XtrWyznaczenie - Vhrj —— . 12,73 kW ,
V2

etąd po uwzględnieniu i

N_ - 20,9 kW
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Przykład 4.

V obiegu dwustopniowy* obliczyć rzeczywista wydajność sprężarek

oraz noc efektywną ich napędu dla warunków jak w przykładzie J (punkt

2.8.3.).

Stad dla
Pk P.

-- • ■ —- . 5,6 odczytujewy z rysunku 100 
p. po 

. Aj - 0,74, 

>xl. 0,825.

Obliczenia

Wydajność objętościowi rzeczywista sprężarek dolnego stopnia i górnego 

będzie
Vhrzh “ *tn “ Thtn * A j - 1.8635 ■’/.

Vhrzw - Vtw - Thtw - Zn - 0.9212 a5/. ,

•tęd teoretyczna wydajność objętościowa (bez strat woluaetrycznych)

• JT- ■ 2-”»

W V5- • ■
AII

Moc efektywna sprężarek będzie (zgodnie z zależnością 152a przyjnujee? 

- A oraz z tabeli 6 ■ 0,90 1 - 0,98 zakładany różnicę,

gdyż sprężarki niskiego stopnia pracuję w trudniejszych warunkach)

■ p - 469,1 kW

745,1 kW

Przykład

Obliczyć urządzanie chłodnicze "prowlantówkl" - statku pasażerskie­

go, przy następujących sałożanlachi

■ 7 dni - czas rejsu.
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Z - 170 - osdb załogi*

P - 500 - paasterOw.
tw « ♦ Ź5°C - teaperatura wody aoraklej*

tp ■ ♦ JO°C - teaperatura powietrza*

t* ■ ♦ 35^0 - teapereture skraplania*

td ■ ♦ 50°C • temperatura dochłodzenia, ciekłego freonu*

- 5K ~ przegrzanie zaworu rozprątnego*

Z^taa - 1CK - przegrzanie strat ssania sprątarki.

Szkle prowiantówki przedstawiono na rysunku 80 .
k > 0*5 kcal/a^ h K - wapóiczyrnlk przenikania ciepła przez Zdany 

izolowane, koadr*

h - 2 a - wyaokodć koadr chłodniczych* czynnik chłodniczy freon 502, 

c/a-i pracy urzadzed chłodniczych w ciągu doby > lOh .

Rys.106 Schemat rozaieszczenia koadr chłodzonych-prowiantdwki statku 
pasażerskiego



1B0 |

Obliczenia
1. Ilość racji dziennych

R -TfZ ♦ P) 1,15 - 5370 racji ,
gdzie:

1,15 współczynnik rezerwy (straty) .
Masy poszczególnych produktów zestawiopo w tabeli poniżej wraz z In­
nymi danymi Jak: temperatura w komorach chłodzonych, wilgotność wzglę­
dna, czas doehłodzenia oraz dociążenie cieplne komór.

2. Obliczenie obciążenia cieplnego komory 1 - mięsa
2.1. Ilość ciepła przenikającego przez ścleny

a) powierzchnia ścian zewnętrznych A* - 2-(3*2) • 10 ~ '
b) powierzchnia podłogi i sufitu A . 2-3'2 • 12 m2

ps
c) ściana do przedchłodni Ap - 2 • 2 ■ 4 a2
d) śclann z komorą ryb nie jest brana pod uwagą

gdyż ó t • 0 £ A . 26 m2

e) ilość energii cieplnej przenikającej przez.ściany
*1s ■ Az'k C*P - *1 * Aps' k (% ’ *w) ♦ Apk (*11 - *w)

Q1b . 10-0,5C30 -(-18)]e 12’0,5 C 30 -(-18)]> 4O,5[2 -(- 16)] 
- 560 kcal/h

f) dobowa ilość energii przenikającej przez ściany, przyjęto współ' 
czynnik poprawkowy 1,25 (zabezpieczenie no otwieranie) stąd
Qd " 24-0.,-1,25 • 17040 kcal/dobę .

2.2. Ilość citpłi potrzebna na dochłodzenie ładunku - nie przwlduje sił'
2.3. Ilość ciepła odprowadzanego podczas schładzania powietrza odświe­

żającego w ciągu doby
QiP ■ vi-n y(hz" \)24 »

gdzie: n - -g- h”1 krotność wymian powietrza odświeżającego 

hz • 19kcal/kg►entalpie powietrz a zewnętrznego przed i po ochłodzeniu 
(z wykresu Mcliere h-x powietrza)

hw - -3.9 kcal/kg
1,293 kg/m^ - gęstość powietrza .

Stąd
Q1p - 106} kcal/dobę
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2.4. Iloóć ciepła wydzielonego w ponieszczeniu v wyntku pracy wentyla** 
tors Mw - 0.12 kw.

Q1w > 24 • Mw • 860 - 2447 kcal/doba .

2.5. Sunaryczne obciążanie cieplne

Q1 - EQ1w - i 0540 kcal/dobą .

3. Dla pozostałych konór obliczenia cbciąted cieplnych zestawiono w ta- 

beli .

4. Zalotom w urządzeniu *twa o<k*ąbne obleci z dwiena tenperaturani 

wrzenia (ciónieniani)

tOJ - - 30°C dla konór 1,2131 

ton. - - 10°C dla konór 4 ł 11 .

5. Obciążenia cieplne obiegów:

a) honory 1+3 toI . - 30°C Qol - 34 920 kcal/dobą

b) honory 4 z 10 tOIJ - - 10®C QoII - 200 790 kcal/dobą f

z tyn, Ze 80 200 kcal/dobą Jest to iloóć ciepła odbieranego od nasy 

ładunku w honorach (dwie lub cztery doby).

6. Wialkoóć sprątarek 1 innych aparatów urządzenia chłotalczego ■pro­

wiantów*'. Dla R-502 z wykresu Bendlz-Chriatenaona (rys. 99) zakła­

dając te e - 4 %,

— - 1,27 A . o,67
To 1

Tk \
— - 1.17 At. - 0,79 ,To ’ 11

Z wykresu Igp h R-502 odczytam entalpie w poszczególnych p-jiktach ągod* 

nie z rysunklen 101 
he - 904 kJ/kg 

hj - 1005 kJ/kg 

hjj. 1014 kJ/kg 

h,j. 1012 kJ/kg 

“sil ’ 1022 W/k« 

hu - 1052 kJ/kg
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htII “ 1O*7*9 W/.M 
VsI . 0.092 a3/kg

TsII “ O’°*7 ■’/“« '

tgp

Rys. 107 Scheaat dwóch obiegów chłodniczych prowiantówki 
M ’ 5°°C » telI - - 10°C

A* Obliczania obiegów

Właściwe matowa wydajność chłodnicza obiegów 

%i - 4 - \ - *<« w/** 

%II- “li - “c - •

Jednostkowa praca sprftania obiegów

Xtl ’ *tl ’ hsl " 40 W/kg

XtII ■ htII ’ hsII ■ 25,5 W,kł •

Właściwa wydajność chłodnicza obiegów 

ąyj - — - 1098 kJ/e3 . 262,01 kcal/a3

Oyj! - '-SU- . 2540 kJ/e3 . 558.5 kcal/a3 .
VsII



184,

Teoretyczny współczynnik sprawności termicznej obiegu

E > ^21

4.31 .

B. Teoretyczna wydajność objętościowa rzeczywistej sprężarki 

a) w obiegu niskiej temperatury

Q_t 34 920
—----- - ----------------------- - 19,9 m5/h

10*0.67*262.01fp •>! -3vi

tak więc dobierany sprężarkę typu MZR Vht

b) w obiegu temperatur "plusowych1

QoII 200 790
45,5 m5/h 

Tp**II ‘bil 10*0.79’558,5

tak więc dobierany 2 sprężarki typu MZR Vht - 23.1 m3/h przy tyn dru­

ga sprężarka po dochłodzanlu ładunku będzie stanowić rezerwę.

C. Moc efektywna napędu sprężarek

N
Q

------------------ —------------ - 3.0 kW
tp t., 8“

NeH
QoII

i'860'^
4.29 kW

2

gdzie:
- odpowiednio dla obu obiegów przyjmujemy wartości

0.8 - tabela 6 (punkt 4.2.2.)

Dobieramy silniki jednakowa o mocy N« 5 kW, aby w urządzeniu chłodni­

czym panowała wymienialność sprężarek.

D. Wielkość skraplacza

Dobieramy 3 skraplacze płaszczowo»rurowe. których k ■ 500 kcal/n2hK 

wydajność skraplaczy musi być wystarczająca dla obiegu "plusowego".
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więc dalej powierzchnię skraplaczy dobierany do wartOŁCl 0Bltr wyzna­
czonej

Qskr ■ ♦ R - 14 700
2-ltp *11

kcal/h

róinica temperatur w skraplaczu będzie

£tąd

30 ♦ 25
skr ” 35 ” Z 7,5

Qsk

skr
Dobieramy z typoszeregu skraplacza o powierzchni A 24,6 m , masa wody

K

chłodzącej skraplacza
3 • Qskr 5-1A 700 

--------  « 8
1-5

820 kg/h •

E. Wielk ść parowacza koeory mięsa
typu "grawitacyjnego" współczynnik

2przenikania ciepła parowacza kp ■ 10 kcal/m h K różnica temperatur w 
parowaćzu ńt ■ /- 18/-/- JO/- 12 K,

Planujemy zastosowanie parowacza

powierzchnia parowacza

20540
kp’&t-tp 10-12-10

dobieramy 2parowaćz z typoszeregu o powierzchni A - 18 m

Pr syk ład

Dobrać sprężarkę śrubowy pracującą s ekonomiserem • obiegu ruchym
nasyconym s dochłodzenlem

Dane wyjóoiowet
Qo - 110.000 
freon R-22,

kcal/h, schemat urządzenia jeet zgodny z rys. 102

temperatury! t0 - -40°C
tk - M0°C

6

O 2
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Założono, Iż olekły czynnik na wyjściu z ekonomlzera dochładza się 
do temperatury mlędzyatopnlowej
Obliczenia 1 odczyty ciśnienia po ■ 1,08 bar 

Pk - 15,9 bar
VPk Po‘- 4,14 bar 
~6°C .

h1 - 607,6 kJ/kg 
h2fc - 622,2 kJ/kg 
h3 - 467,2 kJ/kg 
h* 5 - 410,6 kJ/kg

Pm

Schemat

Rys. 108 Schemat obiegu suchego nasyconego 
Ig p-h

z ekonomizerem w układzie

Właściwa wydajność chłodnic z dochłodzenlem i bez dochłodzenia

qo - h1 - hj - 140,4 kJ/kg

z dochładzanlem w ekonomizerze

%e ’ hi * h4 " 196«9

masa czynnika krążącego w obiegu

Q.■r-2- - 2J4O kg/h
Moe
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Bilans masowy i energetyczny

*1 ihj “ h4) ■ (h26 - h3

h,-h )
ł* I / - 854 kg/hh26“h3/

Masa całkowita wynika

■ - ■1 + m2 . 3194 kg/h .

Względny przyrost wydajności w obiegu z ekonomieerem

Rys. 109. Wydajność chłodnicza sprężarki śrubowej typu S-51 firmy 
Stahl w obiegu bez ekonomizera

Dobrana sprężarka typu S-51 z katalogu firmy Stahl, dla obiegu bez do­
ładowania (rys. 109), której wydajność jeat zbyt mała, bo wynosi oko­

ło 80.000 kca/h, dzięki za< tonowaniu ekonomizera w ibiegu zwiękeza 
wydajność.

Qo ■ 80.000 x 1,4 - 112.000 kcal/h ,
00 spełnia założone wymagania
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ZADANIA DO SAMODZIELNEGO ROZWIĄZANIA

Zadanie 1.
Obliczyć wydajność chłodniczą rzeczywistą Qq oraz noc napędu N 

sprężarki amoniakalnej typu 6 W92
(D - 0,092 a, s - 0,075 a, n - 1460 obr/nln, 1-6 cylindrów) pracują* 
cej z NH w obiegu przegrzanym bez dochłodzenla (zbliżony schemat obie” 
gu przedstawia rys. 49).
Zakładana parametry pracy: t0 • • 15°C; t^ - JO°C; t ■ 0°C tempera­

tura nS ssaniu sprężarki;
Całe przegrzanie par traktujemy jako straty £ - 3 ęB- 0,85 
Odpowiedź: Qo - 116,6 kW, N# - JO,6 kW.

Zadanie 2.
Obliczyć wydajność chłodniczą rzeczywistą 0Q oraz aoc napędu N# 

sprężarki amoniakalnej typu 6 W92 pracującej w biegu prz. grzanym bez 
dochłodzenla. Dane sprężarki jak w zadaniu wyżej.
Zakładane parametry pracy t0 - - 30°C, tk - 30°C, t - 0°C przegrzani* 

par to w całości straty;
Odpowiedź: Qc - 41,3, N# - 17,4 kW.

Zadanie 3,
Obliczyć wydajność chłodniczą rzeczywistą Oo oraz noc napędu silnika 

N, sprężarki typu 6 W92 dla freonu 12 pracującej w obiegu przegrzanym 
bez dochłodzenla. Dane sprężarki 1 parametry pracy jak w zadaniu 1 
(przyjmując ę* - A).
Odpowiedź: ( Q - 73,14 kW, N, . 23,6 kW.

Zadanie 4.
Obliczyć wydajność chłodniczą rzeczywistą Qo oraz moc napędu silni” 

ka sprężarki typu 6 W92 dla freonu 12 pracującej w obiegu z regeneracji 
ciepła. Dane sprężarki jak w zadaniu 1.
Parametry pracy: t0 - - 15°C, tk - 30°C, t - ♦ 10°C, założyć. Iż cała 
przegrzanie powstaje w wymienniku regeneracyjnym, l?w - 0,7 - sprawność 
wymiennika regeneracyjnego (przyjąć Ipj - A).
Odpowiedź: Qq - 80,1 kW, Ne - 23,5 kW



7. KLIMATYZACJA POMIESZCZEŃ

Często spotyka się, nie tylko w mo^le potocznej, użyci* pojęci* - 
klimatyzacja w odniesieniu do urządzeń wentylacyjnych.Poprzez klimaty­
zację rozumieć należy zasadniczo regulację w pomieszczeniach co naj- 
■niej temperatury, wilgotności, czystości powietrza oraz jego odświe­
żania. Ponadto urządzeń i klimatyzacyjne winny zapewniać automatyczną 
regulację tych parametrów.

Główne zastosowanie klimatyzacji było początkowo w przemyśle, gdyż 
w wielu gałęziach przemysłu jakość wytwarzanych lub obrabianych pro­
duktów lub procesów zależy od stanu powietrza. Wymagania te oczywiście 
są bardzo różne w poszczególnych dziedzinach. Czasami może być to u- 
trzymanle w wąskim zakresie temperatury, czy wilgotności powietrza, w 
Innym znowu tylko czystość powietrza 1 jego temperatura jest przedmio­
tem dokładnej regulacji.

W klimatyzacji pomieszczeń bytowych człowieka dążymy do stworzenia 
optymalnych warunków do pracy 1 wypoczynku. Jest to tak zwana klimaty­
zacja komfortu, która ma szczególne zastosowanie w grupie urządzeń luk­
susowych.

7.1. Wymagania dotyczące stanu powietrza w technologii oraz wymagania 
specjalne w strefie pracy człowieka

W pomieszczeniach produkcyjnych przemysłowych wymaga sie utrzymsnis:
• temperatury w granicach ♦1B°C - +JO°C, co zapewniać winna Instala­

cja klimatyzacyjna z dokładnością 1 r 1,5 K, w przypadku utrzymywania 
temperatury ♦ 1B°C (np. w laboratorium ) w okresie letnim podczas pra­

cy ludzie winni być odpowiednio oleplej ubrani,
• wilgotności względnej najczęściej w granicach JO ? 90 M, w przypadku 

nlżt ,h wilgotności od JO % pomieszczenia muszą być specjalnie izo­
lowane paroszczelnle,

“ czystości powietrza (przez zastosowanie typowych filtrów), a szcze- 
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ogólne potrzeby występują w przemyśle precyzyjnym, optycznym, f*r»»' 
ceutycznym, Instalowane tan są -specjalne filtry (zespoły filtrów),

- chemiczny skład powietrza - to szczególnie aa miejsce w zakładach 
tworzyw sztucznych, galwanizernlsch, lakierniach itp., należy tu nie* 
rzyć rodzaje zanieczyszczeń i utrzymywać je na stałym poziomie.

Wymagania specjalne dotyczące optymalnych warunków do pracy i odpoczyn' 
ku człowieka (tak zwana klimatyzacja komfortu) to oprócz wymienionych 
wyżej (ale w wąskiej tolerancji)
- prędkość przepływu powietrza - wpływa istotnie na przejmowania ciepł* 

z powierzchni olała ludzkiego,stąd w strefie przebywania ludzi pręa' 
kość nie aoie być zbyt duża (0,1 » 0,39 m/s),

- temperatura powierzchni otaczających nie może być zbyt wysoka lub 
zbyt nitka, gdyż wpływa to na bilans ciała ludzkiego powodując nie* 
przyjemne odczucia przegrzaniu lub ochłodzenia jakiejś części ciał* 
(szczególnie istotne przy pracy siedzącej bez wysiłku fizycznego),

• różnica temperatur powietrza w pomieszczeniach i w otoczeniu nie no* 
Że być zbyt wysoka, powstają nieprzyjemne odczucia i choroby górnych 
dróg oddechowych At • 6»7 K (domy towarowe, statki pasażerskie),

• hałas w miejscu pracy i odpoczynku nie może przekraczać pewnych w«f' 
tości (normują to odpowiednie przepisy),

- ładunek elektrostatyczny powietrza, jak wykazały badania pomimo u' 
trzymania temperatury komfortu cieplnego wielu ludzi czuje się śl* 
Jeżeli powietrze nie posiada nadmiaru jonów ujemnych - amerykańskie 
badania Sloane'a (na obszarach zanieczyszczonych przemysłem, obsz«* 
ry na Śląsku - może występować przewaga jonów dodatnich, a w z dr o* 
wych lasach tranowych występuje dziesięciokrotna przewaga jonów u* 
jemnych). Str owanie elektrofiltrów powoduje dejonizację powietrza* 
Jednak nie tylko jonizacja powietrza wpływa na człowieka, również 
pole magnetyczne. Dlatego samopoczucie ludzi mieszkających w domach 
z drewna Jest lepsze od ieszkających w budynkach z cegły nie mówiśc 
o budynkach żelbetonowych. Budynki te dzięki zbrojeniu tworzą z P0' 
mieszczeri klatki Faradeya. Problemy te wymagają jeszcze wielu badań 
zanim zostaną wyjaśnione w pełni f87].
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7.2. Zanieczyszczenie środowiska człowieka a klimatyzacja
Można sobie wyobrazić, ii dalszy rozwój przemysłu oraz chemizacja 

rolnictwa doprowadzi do takiego skażenia środowiska, it optymalne wa­
runki pracy 1 odpoczynku będą nasłały być tworzone od podstaw przez u- 
rządzenia klimatyzacyjne. Instalacja klimatyzacyjna będzie zapewniała 
równiei optymalny skład chemiczny powietrza a pomieszczenia mieszkal­
ne muslałyby być izolowane od otoczenia, Miejmy nadzieję, iż procesy 
te zostaną zahamowane a degradacja środowiska nie będzie postępować dz­
iej. Zanieczyszczenia, które nas interesują w klimatyzacji to głównie 
pyły oraz gazy dostające się do powietrza w miejscu pracy ( na razie 
nie bierze się pod uwagę tanu środowiska naturalnego, ale skąd będzie­
my brać czyste powietrze).

Aby zapewnić w pomieszczeniach bytowych człowieka optymalne warunki, 
niezbędne jest prowadzenie pomiarów zanieczyszczeń i utrzymywanie ich 
poziomu w określonych granicach przez zapewnienie automatycznej regula­
cji.

Teoretyczną objętość strumienia masy powietrza zapewniającego u- 
trzymanie stężenia substancji szkodliwych na poziomie dopuszczalnym o- 
kreślamy z zależności

V - —k1°6 - m5/h . (163)
kdop“ kp

gdzlet k - mai a substancji szkodliwej wydzielonej do powietrza kg/h i 
kdop ” doPUBICtaln* stężenie substancji fmg/m’], 
k - stężenie zanieczyszczeń w nawiewanym powietrzu ^rag/m ' ] .

Jak wygląda zapylenie powietrza w naszym kraju,z dostępnych danych
("Liga Ochrony Przy

1. Warszawa
y" Nr 11 1966 str. 6)

300 * 600 ton kra2/rok

2. Wałbrzych 900 ? 1500 N

3. Katowice 1 55' • AC?? N

Zabrze •ł

5. Łódź M

”•. ■ 1 1 c e Ił
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7. Chorzów - 10440 •
8. Londyn - 360 " w latach 1952 {• 1957
Według tych danych przy niesprzyjających warunkach pogody tworzył alt 
“smog" - co apowodowało według badań medycznych
1952 - 4 tysiące zmarłych,
1957 - 7 tysięcy zmarłych.
Władze miejskie Londynu podjęły energiczną walkę o zmniejszenie zanie­
czyszczenia atmosfery angażując wielu ludzi i kierując znaczne środki 
finansowe oraz wprowadzając ostre przepisy prawne (grzywny spowodowały 
nawet bankructwa szeregu firm).
Przykładowo niektóre wpływy zanieczyszczeń dobrze rozpoznane:
■) Pyły - choroby płuc (w zależności, od wielkości)
- pyły azbestowe ( pochodzące z izolncji cieplnych, filtrów przy produk­

cji piwa, filtry głuszące, nakładki hamulcowe samochodów i innych 
pojazdów) - powoduje specyficzny rodzaj raka płuc,

■ pyły z nawożenia i ochrony zbiorów rolnictwa - 20 * 35 % wysiewanych 
nawozów przenosi wiatr, zatrucia roślin, zwierząt - eutrofizacja j«* 
zior, stawów i rzek,

- pyły DDT - zgromadziły się w ustrojach zwierząt i nawet na Antrakty* 
dzle powodują kruchość kośćca zwierząt i ludzi, zwiększyła aię ilo^ 

wad wrodzonych i śmiertelność niemowląt,
- pyły promieniotwórcze - w zależności od rodzaju pierwiastka powoduj* 
różnorodne choroby (w tym raka, zwiększają ryzyko raka)

b) g*iy

- tlenki azotu - pochodzenie z nawożenia oraz spalin samochodowych * 
upośledza krążenl: tlenu w krwiobiegu przy obecności 5 cząstek na 1 

min, przy 20 na 1 min działa Jak gaz bojowy,
- związki Siarki - spalania zasiarczonych paliw (węgiel, ropa) or«* 

wielka chemia - powoduje nieżyty oskrzeli, spojówek, choroby płuc,
- związki ołowiu - spaliny samochodowe - ołowica, choroba płuc,
- gazy promieniotwórcze (krypton, tryt) uwalniane podczas pracy z el*1 

trownl jądrowych oraz próbnych wybuchów jądrowych, występuje tu je®* 
cze wiele innych gazów, które mają różne półokresy rozpadu i różno­
rodnie wpływają na organizmy żywe (w tym rak), awaria w Csarnobylu 



193

po wielu kłamstwach, odełania wielkojć katastrofy, zniszczona zie­
mia, konieczność przesiedlenia 0,5 do 1 min ludsl, 300 osób zabi­
tych, kilkaset tysięcy chorych 1 przypuszczalnie śmierć w najbliż­
szych latach 50 000 ludzi, łączne straty ocenia elę aktualnie na 
około 240-280 miliardów rubli 000 miliardów dolarów 1990 r.) .

7.3. Fizyczne postawy przemian powietrza
Termodynamiczne przemiany powietrza w technice klimatyzacyjnej sta­

nowią superpozycją procesów wymiany ciepła 1 masy. Parametry powie­
trza wilgotnego, które składa się z powietrza suchego i pary wodnej, 
są trudne do opisanie za pomocą wzorów. Powietrze w zależności od tem­
peratury może zawierać różne ilości pary wodnej. Gdy temperatura po­
wietrza maleje,para wodna wydzieli się w postaci mgły lub rosy n« 
chłodnych powierzchniach.

Ciśnienie cząstkowe pary wodnej w powietrzu pp jest najczęściej 
mniejsze od ciśnienia nasycenia pn w danej temperaturze.Ciśnienie czą­
stkowe pary wodnej i suchego powietrza można obliczyć wedłur równań 
stanu gazu doskonałego, stąd otrzymuje się zależność na obliczenie za­
wartości wilgoci w powietrzu.

pw " mw'Rw‘ V" (V»)

ciśnienie cząstkowe powietrza suchego

pp - mp,Rp-y- 

zawartość wody w powietrzu

X . mw . RP . pw Rg H2°
mp Rw pp kg pow.such.

Mw pw Pw
x - — — - 0,622 —

MP PP PP
kg H20
kg pow.such.

gdziei
R,
RP

MP

stała gazowa pary wodnej(
stała gazowa powietrza suchego,
masa molowa pary wodnej ( Mw • 18 kg/kmol ), 
masa molowa powietrza suchego ( Mp • 29 kg/kmol).



194

T
V
T - bezwzględna temperatura powietrza,
V - objętość powietrza,
R • -p- zaletność : _dzy stała gazową i molową (B ■ 8315 •ykmolK^ 

Zawartość pary wodnej w powietrzu można również określić przez poda­
nie wilgotności względnej*f. Jest ona równa stosunkowi ciśnienia czą­
stkowego pary wodnej w powietrzu pw do ciśnienia nasycenia wody przy 
tej samej temperaturze pn P,

(160)
’ n

Dla powietrza nienasyconego jest mniejsze od jedności a dla nasy­
conego 'ful.

Drugą watną, wielkością określającą stan powietrza wilgotnego Jest 
entalpia. Określa ona potencjał cieplny suchego powietrza 1 pary wodneji 

tp £ kJ/kg pow. such.J (169) 

1,93 tp{kJ/kg pow.Buo^(i70) 

♦ l,9,5x-tPp ♦ 2500-x 
fkj/kg pow.such.J (171)

Podane wyżej równania są skomplikowane i niedogodne do praktycznego 
stosowania. Dlatego w praktyce stosuje się wykres w układzie h - x wil"

entalpia suchego powietrza

entnlpia pary wodnej

1,00

hw - 2500 ♦

entalpia wilgotnego powietrza h w 1,00-tp

gotnego powietrza opracowany przez Moliera w 1923 ukazany na rysunku
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Jest to wykres w układzie ukośnokątnym, entalpii h 1 zawartości wil­
goci x (są do siebie skierowane pod kątem **5°). Na osi poziomej nanie­
siono zawartości wilgoci x, a na pionowej naniesiono wartości tempe­
ratury powietrza (przy Czym izotermy zbiegają się), natonlist izental- 
py biegną równolegle do siebie. Wilgotności względne tworzą pąk krzy­
wych. Podane na wykresach krzywe nasycenia weżne są dla określonego 
ciśnienia powietrza. Najczęściej jest to 1015 hPa (760 ■■ Hg). Na róż­
nej wysokości pod poziomem morza występują różne wirtości ciśnienia 
całkowitego stąd istnieje k jnleczność uwzględnienia tego przez odpo­
wiednie wykresy- opracowane dla dcnego ciśnienia całkowitego lub przez 
uwzględnienie poprawek naniesionych na nomogramach.

Inną ważną wielkością charakteryzującą przesila. ’ powietrza wllgot 
nego jest wielkość . Jest to stosunek smleny entalpii powietrza t 
zmiany zawartości wilgoci, w czasie przemiany. Odpowiada ta wielkość 
entalpii wody. Przedstawia to następujący przykład:edy do powietrza 
nawilżonego (parą lub wodą) ciepło nie jest ani doprowadzone ani od­
prowadzone. wtedy odpowiada entalpii doprowadzonej wilgoci. Stosu­
nek ten zamieszczony jako skala brzegowa wykresu Moliera, atosuje się 
też nazwę współczynnik kierunkowy £■ .

7.4. Instalacje klimatyzacyjne
Spotyka się rozmaite rozwiązania urządzeń klimatyzacyjnych oraz roz­

maite systemy ich klasyfikacji.
Najczęściej podzielić ją można na dwie grupy.
1. Centralne urządzenia klimatyzacyjne - mogą być:

- jedno lub dwuprzewodowe ( powietrze pierwotne 1 recyrkulacyjne)
- nisko lub wysokociśnieniowe.

Charakteryzuje się tym. iż cała ilość powietrza o jednakowych parame­
trach do wszystkich pomieszczeń dostarczana jest centralnie. Może to 
powodować w przypadku zmiennych obciążeń cieplnych operacja słoneczna 
w części pomieszczeń trudności z utrzymaniem zadanych parametrów. 
Schemat instalacji wysokociśnieniowej ukazano na rysunku 116 (pkt. 5.5.)
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2. Urządzenia klimatyzacyjne z powietrzea pierwotnym - nogą to być 
urządzenia:
- z zespołami indukcyjnymi (szafki klimatyzacyjne z dyfuzoren)mie­

szające powietrze pierwotne - świeże z recyrkulacyjnym z po­
mieszczenia,
(w zależności od rozwiązania systemu ogrzewania chłodzenia wod­
nego szafki nogą być 2, 3 lub 4- rurowej*

- z kilmakonwektorami (szafki klimatyzacyjna zaopatrzone w własne 
wentylatory, mogą być również 2, 3 lub 4 rurowe).

Stosowanie urządzeń wysokociśnieniowych podyktowane jeat smiejsse* 
nlem kubatury inatalaoji klimatyzacyjnych aaoiególnie w większych ela- 
olach. Schemat urządzenia z powietrzem pierwotnym i zespołami induk­
cyjnymi ukazano na rysunku 91 (w pkt. 5.5.). Instalacje tego typu za­

pewniają możliwość indywidualnej regulacji parametrów w każdym po- 
mieeseseniu w zależności od zmiany obciążeń cieplnych.

7.5. Zadania 1 obliczenia
i

Przykład 1.
Obliczyć ilość ciepła niezbędną do ogrzania V ■ 100 m^/h od stanu 

t, - 17°CJ > 40 % do stanu t2 - 25°C.

Przebieg podgrzewania powietrza na wykresie h - x ukazano na rysunku 
aj. Doprowadzenie ciepła do wilgotnego powietrza powoduje przyrost 
temperatury przy stałej zawartości wllgooi.Zmiana stanu powietrza od 
t« • 17°C 1 - 40 * do stanu t2 • 25°C, <f2 - 25 % powoduje zmniej­

szenie wilgotności względnej. Z wykresu h - x odczytano wartości en­
talpii h, . 7,2 kcal/kg: h2 - 9,0 kcal/kg. stąd ilość ciepła niezbędna 
do ogrzania powietrza

Qg - *g- h2) . 2160 kcal/h

gdzie:
f - 1,2 kg/m5 - gęstość powietrza wilgotnego.



Rys. 111 Proces ogrzewania powietrza na wykresie h - x

Przykład 2.
Obliczyć ilość ciepła jaką należy odprowadzić od strumienia powietrza 
Vc ■ 1000 m^/h o temperaturze t1 a 20°C i b 80% do temperatury 
tj b 8°C. Ochłodzenie wilgotnego powietrza powoduje jego zamglenie po 
osiągnięciu krzywej, nasycenia (ryz. 84) t i osiadanie na chłodnych 
powierzchniach parowacza w postaci rosy. Zmiana stanu powietrza od 

b 20°C, <f1 b 80 % do stanu t2 a 8°C i a 100 % powoduje cprocz 

ochłodzenia, zmniejszenie zawartości pary wodnej.
Marę wykroplonej pary wodnej określamy z wykresu Ax«x1-x2 ■ 12-o.d 

~*Ax « 5,2 g/kg. Z chłodzeniem powietrza związana jert możliwość osu­
szania powietrza.
Odczytano z wykresu h - V entalpie h1 w 12 kcal/kg

h2 • 6 kcal/kg
Stąd Ilość ciepła, które odprowadzamy

°CH “ VHh1 " M “ 7200 kcal/h

ądzies ,
pa 1,2 kg/sr - gęstość powietrza.
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Przykład 5.
Obliczyć ilość wody niezbędnej do nawilżania Vn ■ 100.000 n3/h ora* 

wyznaczyć przebieg procesu na wykresie h - x. Temperatura wody rozpyl8' 
nej tw ■ 20°C, temperatura i wilgotność powietrza t^ ■ 25°C5 - 20^’

Rys. 113 Proces nawilżania powietrza wodą o temperaturze tw na wy" 
krasie h - x
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Nawilżanie powietrza wykonuje się przez doprowadzenie rozpylanej 
wody w komorze mieszania. Na rysunku 85 przedstawiono proces nawil­
żania powietrza ze etanu 1 rozpyloną wodą o temperaturze tw - 20°C do 
stanu 2 nasycenia.

Przebieg procesu wyznaczamy prowadząc przez punkt 1 kierunkową pro­
cesu £ - Ah , 4,19 20 - 85,8 kJ/kg, która przebiega równolegle do 

izotermy tw w obszarze mgły. Stąd z wykresu h - x odczytujemy t2 ■ 
12,? °C j x2 - 9.1 g/kg i x1 - 4,0 g/kg.
Masa unoszonej wody

“w ” “p <x2 " x1> " Vp'S’<x2 ' x1> " 612 kg/h

Podczas procesu nawilżania nastąpiło również schłodzenie powietrza.

Przykład 4.
Obliczyć ilość pary wodnej niezbędnej do nawilżania ■200,000m^h 

do wilgotności względnej j1 • 90 M oraz wyznaczyć przebieg procesu na 
wykresie h - XI t, • 17°CS - 40%.

Rys. 114 Nawilżanie parą wodną

Nawilżn-ie powietrza parą wodną o entalpii - 2725,5 kJ/kg ukazano
na rys. 86. F”zebieg procesu wyznaczono prowadzać przez punkt 1 prostą 
równoległ do prostej procesu kierunkowego F - ■ *>, • 2723,5kJAgw o * p
“ co odpowiada entalpii pary.Punkt końcowy 2 odczytujemy dane z wykresu 
h - x:
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t2 - 18°C, - 90 %, x2 - 12 g/kg, x, - 5g/kg '

Na katdy kilogram powietrza dochodzi 4x • x^ - x1 . 7 g/kg po w. bu- 
ćhego. Stąd ilość potrzebnej pary wodnej

■p - Vh'5> Ax - 1680 kg/h ,
gdzie: y- 1,2 kg/m’ gęstość powietrza ,

Przykład 5.
Obliczyć stan powietrza po zaleczaniu dwóch strumieni o parametrach 

t1 1 | t2 i ^2. Wyznaczyć przebieg procesu i parametry punktu
M po zaieszanlu przy załotenlu,
a) te strumienia powietrza są sobie równe,
b) te strumień masy o parametrach punktu 1 jest dwukrotnie większy

Stan 1. t, - 54°C - 35 % x, - 12 g/kg
Stan 2. t2 - 23°C f 2 - 50 * x2 - 9 g/kg

Punkt mieszaniny znajduje się na prostej przechodzącej przez punkty 
wyjściowe 1 i 2, co obrazuje rysunek 87, przy czym odcinek prostej 
■iądzy tymi punktami podzielony jeat odwrotnie proporcjonalnie do sto­
sunku mas strumieni. Zasada ta dotyczy równlat obszaru agły. Stąd z 
wykresu h - x powietrza wilgotnego odczytano:

Rys. 115 Proces mieszania dwóch strumieni powietrza
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dla a) Odcinak (1 +2)* 66 na 1 odcinak

b- 57^-0 - 2) - — • 66 - 22,0 nm ,

wito tB - 3O,3°C; - 39*: - 11 g/kg .

dla b) Odcinak 1-2-66 ponir.zaZ masy strumieni są Jednakowa stąd 
odcinki a . b ■ 33 ■» >

Więc tB - 28,7°C; f B *5 - 10,5 g/«g .

Przykład 6.
Obliczyć obciążenie cieplna chłodnicy powietrza w okrętowej centra­

li instalacji klimatyzacyjnej pracującej zgodnie ze schematem (rys. 116).

Rys. 116 Schemat urządzenia klimatyzacyjnego z klimatyzatorem central­
nym 1 recyrkulacją

Określić punkty charakterystyczne procesu klimatyzacji na wykresie 
Moliera h, x dla powietrza w okresie letnim. Przy następujących założe­
niach:
1. powietrze zewnętrzna punkt "A"; t^ - 32°C; ■ 80 *

2. powietrze zewnętrznej m„ - 6^30 kg/h,pz
3. powietrze rncyrkulecyjnel mpr - 60^0 kg/h
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4. parametry w pomieszczeniu tp • 25°C; xp ■ 12 g/kg

5. wydzielania ciepła 1 wody Qp ■ 17857 kcal/h; tr* ■ 12395 kg/h 
Zakładany podgrzanie powietrza zewnętrznego na pokładzie o 2 K, stąd 
stan powietrza przed komorą mieszania
A'tA.- 34°C; XA, - 24.2 g/kg; hA« . 23 kcal/kg •

Powiatrse zewnętrzne A* miesza się z powietrzem recyrkulacyjnym R, a 
którego temperatura Jest o 2 K wyższa od temperatury w pomieszczenia^1 
(odciągi z korytarzy),stąd
tR . 27°C; XR - 12 g/kg; hj, . 13,8 kcal/kg;
tp - 25°C? Xp - 12 g/kg.

X

Rys. 117 Proces klimatyzacji powietrza w okresie letnim na wykresie 
h - x

Parametry powietrza po zmieszaniu wyznaczamy z reguły dźwigni

C5F- “ “pr * Bpz ,t,d CA'“ * 137 “ 67

tc - 50°C» £ - 75 hc - 18.5 kcal/kg; Xc - 18,2 g/kg 

Przyjmując podgrzanie w wentylatorze o 1.2 K (z wydzielonej mocy wyzna­
czamy ) otrzymamy punkt "B" o parametrach
tg - 32°C; hg . 18,6 kcai/kg; Xfi . 18,2 g/kg
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Kierunek procesu w pomieszczeniach wyznaczany na podstawie ilości wy­
dzielanego ciepła i wilgoci

Qp*r % . V»D . 178*7 > *» • '2'W . ?060 .
Bw Xp - XD 12*395

£P

gdzie:
r • 595 kcal/kg - ciepło parowania.

Punkt "D" wyznaczony jako miejsce przecięcia się prostej prowadzonej z 
punktu P pod kątem E p z założoną wartością izotermy 
tp . 19°C stąd: . 11,2 kcal/kg; Xp . 10,9} g/kg •

Zakładamy podgrzanie powietrza w przewodach wentylacyjnych pomiędzy 
chłodnicą a kabinami o 1,5 K, stąd parametry tego punktu 0: tQ «17,5°C; 

ho . 10,8 kcal/kg ; XD - XQ.
Następnie prowadzimy przez punkty "B" i "0" prostą d< przecięcia z 
krzywą nasycenia -f - 100 % otrzymany punkt "K" wyznacza izotermę 
t^ - równą średniej temperaturze powierzchni chłodnicy niezbędnej do 
realizacji procesu (suszenia i chłodzenia) t^ • 9°C.

Obciążenie cieplne chłodnicy powietrza

% - »p (hj, - ho) - 12 500 (l8,8 - 10,8) - 100 000 kcal/h .

Przykład 7.
Obliczyć ilość energii cieplnej oraz pary wodnej niezbędnych w pro­

cesie klimatyzacji w okresie zimowym dla centralnej instalacji klimaty­
zacyjnej (rys. 90).

Określić też punkty charakterystyczne procesu na wykresie Moliera 
h-x. Przy następujących założeniach:
1. parametry powietrza zewnętrznego Z; tz - -25°C;

hx - -5.9 kcal/kg;
*z - 0,5 g/kg

2. parametry powietrza w potnleezosenlu P: tp - 20°C: ■ 50 M;
h - 9,3 kcal/kg: x_ - 7,4 g/kx

P P
3. parametry powietrza przed zmieszaniem R; TR ■ 17°C:

ochłodzenie o £t • 5 K XR ■ Xp ■ 7,4 g/kg
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4, masa powietrza af > 7000 kg/h, a^ > 3400 kg/h, a^ ■ 3600 kg/h
3. wydzielenia pary wodnej w pomieszczeniach n ■ 3*93 kg/h oraz o- 

chłodzenie pomieszczeń 0Q ■ 18 237 kcal/h.

Rye. 118 Proces klimatyzacji powietrza w okresie zimowym na wy­
kresie h - x

wyznaczanie punktu "C" aleszaniny powietrza leżącego na prostej łą­
czącej punkty "R" i "Z", odcinek ZR - 232 ma

■r 540CZ - — ZR - -----  232 - 113 mm .
■c 700

Obszar, w którym leży punkt "C",to obszar mgły. Stan powietrza nasyco­
nego po zaleczaniu we mgle przedstawia punkt C* leżący na krzywej nasy­
cenia y> 100 % w punkcie przecięcia z izentalpą hc

tc - tc» - 1.5°Ci xc . 3,4 g/kgi hc - 1,8 kcal/kg .

Podgrzewanie powietrza - to pionowa prosta prowadzona z punktu C’ do 
punktu o parametrach tA - 51°C; hA - 9,6 kcal/kg; xA - Zę.

Następnie prowadzone jest nawilżanie - izoteralczne do punktu "B", 
który wynika z wyznaczonego przez pun':t "P“ procesu kierunkowego w po- 
aieszczanlu
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tp - - -2470

tB - 31°Cł XB - 6,55 g/kg; hg - 11,4 kcal/kg . 

Stąd ilość ciepła doprowadzonego

Qg - «c ( hA - h^.) - 54 600 kcal/h .

Masa pary wodnej.do nawilżania

■pw " "c (*8 " *a) " 22,05 kg/h t
Przykład 8.

Przeprowadzić obliczenia cieplne okrętowej wysokoprężnej instalacji 
klimatyzacyjnej z powietrzem pierwotnym w okresie letnim. Przy nastę­
pujących zał leniach: system obsługuje 18 dwumiejscowych kajut, do 
których dopływają maksymalne strumienie ciepła: 
6 kajut - Qp1 - 300 kcal/h,
6 kajut - 0p2 “ 400 kcal/h,
6 kajut - QpJ - 450 kcal/h

Minimalne strumienie ciepła występują w kajutach,gdy brak jest ope­
racji słonecznej Qp1 - 170 kcal/h.

Parametry obliczeniowe powietrza zewnętrznego: t* - 33°C; - 6054;
*x - 19,0 g/kg, hj - 19,5 kcal/kg.

Zakładane parametry powietrza w pomieszczeniu: tp - 25°C; ^fp-40-6O.

Schemat urządzenia klimatyzacyjnego z powietrzem pierwotnym przed­
stawiono na rysunku 119. Występuje tu dwustopniowy cykl obróbki powie­
trza, powietrze pierwotne przygotowywane jest w klimatyzatorze cen­
tralnym i poprzez sieć przewodów płynie do kabin. W kabinach natomiast 
w zależności od chwilowych obciążeń cieplnych istnieje możliwość do­
datkowej regulacji parametrów powietrza w zespołach indukcyjnych(Kli­
mek onwektorach). Przebieg procesu klimatyzacji ukazano na wykresie h-x 
rysunek 120.

\



206 '

6 - nagrwnrica 
CH~ chtodńca

Rys. 119 Schemat wysokoprężnego urządzenia klimatyzacyjnego z powie­
trzem pierwotnym 1 zespołami Indukcyjnymi klimatyzatorami 
miejscowymi

Obliczenia
1. Ilość powietrza zewnętrznego niezbędna do utrzymania dopuszczalnej 
koncentracji CO^, zgodnie z 0®?3 dla wypoczynku lub pracy przy nie- 
wlelkim wysiłku fizycznym przyjmuje się za wystarczające Vp - 3O*j6mfr 

na jednego człowieka. Ilość wydzielanej wilgoci g » 0,0$ kg/h poprzez 
jednego człowieka.

Ilość świeżego powietrza doprowadzona do kajuty
“z “ n “ 53 • 1»2 • 2 ■ 79,2 kg/h

gdzie:
1,2 - gęstość powietrza kg/m , n ■ 2 - Ilość osób

Ilość świeżego powietrza całkowita dla wszystkich kabin
“c “ 18 " “z - 14z5,6 kg/h

Ilość wydzielonej w kajucie wilgoci
“w ” n " % “ 2 ‘ 0,05 " 0»10 k8/h

2. Temperatura i wilgotność powietrza świeżego za klimatyzatorem cen­
tralnym. Wyznaczono ją przy założeniu. Iż klimatyzator centralny za­
pewni tylko utrzymanie parametrów powietrza w kabinach przy obciążeniu 
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minimalnym. Stąd temperatura za klimatyzatorem centralnym (wyłączona
klimatyzatory miejscowe - zespoły indukcyjne).

CP
P1

m.
25

170
0.24 • 1,2 • 66

17°CtB • t„ B p

X
Rys.120 Dwustopniowy proces klimatyzacji powietrza w okresie letnim 

na wykresie h - x

Przyjmujemy wstępnie wilgotność powietrza w kabinach dla obciążenia
Qp i oznaczamy Pj - Ypi - 55 %
Następnie z punktu P^ prowadzona jest prosta kierunkowa procesu w ka­
binie

W
m

£P1 Ah 170 ♦ 595 • 0,10
0,10

2295 •

W miejscu przecięcia z izotermą tg otrzymano punkt B o parametrach, 
tB - 17°C, *fB - 85 %, Xg - 10,1 g/kg pow.such. Zakładamy, że w sieci 

Powietrznej występują traty - powietrze ogrzeje się. Doświadczalnie 
ustalono, iż powietrze ogrzewa aię około 2 K, dlatego parametry po­
wietrza na wyjściu muszą być niższe o t; różnicę temperatur.
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Tak więc parametry powietrza będą następująca - punkt
t0 - 15°C; -fo • 96 xo - Zgł ho - 9,7 kcal/kg .

3. Temperatura 1 wilgotność powietrza zewnętrznego przed klimatyzato­
rem centralnym. Zakładane Jest, li wskutek iperacjl słonecznej pokład 
1 czerpnia nagrzewa się, ponadto wydzielana Jest energia wentylatora. 
Sumarycznie przyjęto At - 3K, następnie odczytano z wykresu h - x pa­
rametry punktu "W"

tw - 36°: - 32 %; xw - xr - 19 g/kg; h* . 20,3 kcal/kg -

lt. średnia temperatura ścianki chłodnicy powietrza.
Wyznacza się ją prowadząc przez punkty W - O prostą do przecięcia 

się krzywą nasycenia "f- 1O0 % t* ■ 12°C .

3. Parametry powietrza w kabinach w warunkach obciążeń maksymalnych, 
zało- 
maksy*
Zakła-

Obliczamy klimatyzatory miejscowe (zespoły indukcyjne), przy 
żenlu iż one odprowadzają różnicę strumieni cieplnych Qp1 - Q *.1 
mainego 1 minimalnego ( pracują przy maksymalnych obciążeniach), 
damy wilgotność względną poszczególnych grup kajut

7 P1 " 50 % > Tp2 " 47 * > J Pj " 45 %

n - 12,7 kcal/kg* - 12,3 kcal/kg* h_ • 12,0 kcal/kg P1 P2 P>

Zakładaay,lż średnia temperatura ścianki chłodnicy powietrza w kii* 
matyzatorze centralnym 1 w klimatyzatorach miejscowych będzie równa- 
Stąd promień procesów osuszania i ochłodzenia powietrza recyrkulaoyj* 
nego w chłodnicach klimatyzatorów miejscowych przechodzi przez punkt/

K - P, ; K - P2 : K - P? .

Z bilansu pomieszczeń ( kajut) wyznaczamy temperaturę powietrza za chło**' 

nicani klimatyzatorów - zespołów indukcyjnych
Qp1 " cp'Bz,(tp * 300 - 0,24 79,2 (26-17)

t*. - t - ' - 26 - — - ■■ —- ■ — 23,29
P u-cp-mt 2,5 0,24 79,2

*A2 ’ %
°P2 “ %-^z-^p - - °»^ 79,2 (26-17)

u ‘ cp‘ “z ’ 2,5 • 0,24 ■ 79,2
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Q_, - - %) 450 - 0,24 79.2 (26-17) „
t., . t_ - -22------ 2-JŁYP-----26-------------------------------------- 2-------- ■2O.15°C i

J p u ■ Cp • mg 2.5*0.24-79.2

gdziei
Cp - 0.24 kcal/kg - ciepło właściwe powietrze.

u - 2 ł 4 - współczynnik elekcji (stosunek essy powietrze 

recyrkulacyjnego do powietrze pierwotnego 

u . m^m,).

Zaznaczając na promieniach procesów K-P, I K-Pj I K-P, wartości o- 

bllczonych temperatur wyznaczany punkty Ap A^, Aj charakteryzujące 

etan powietrze ze chłodnicami klimatyzatorów mirjncowych

hA1 - 11.8 kcal/kg. ■ 11*0 ktal/kg. hAJ - 10.5 kcal/kg .

Stan Bieszaniny powietrza na wyjściu z chłodnic wyznaczymy prowa­

dząc proste przez punkty A 1 B 1 w zalotności od stosunku mas wyzna­

czamy położenie punktu C.przy czym

B-C, - 1} na, B-Cj - 9 aa, B-Cj - 7 aa stąd tc, - 21,7°C, 
- 20,5°C, - 19,7°C .

6. Sprawdzenie założonych parametrów

Przez otrzymane punkty C prowadzimy promienie procesów zalany stanu 

powietrza o współczynnikach kątowych

- Qd1 ♦ rBw ’°° ♦ 0.10E , - —22-5------2--------------------------------- 5595
p w 0,10

Qn2 ♦ r ,w W ♦ 595 0.106p, - —EŁ5------“---------------------------------- 4595
^2 "w 0.10

c Q_, ♦ r • b 450 ♦ 595 0,10
ćPz - .—- • ---------------------------- - 5095 *

3 w 0,10

Jeżeli przyjęliśmy wilgotności względne punktów P^. P2» pj prawidłowo, 

promienie procesów przechodzą odnowiednio przez punkty F, - C^, ^2“C2‘ 

P5 ’ C5*
Jeśli nie. obliczania powtarzamy dla nowych wartości wilgotności wzglę­

dnej
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7. Obciążenia cieplne chłodnic
Chłodnica klimatyzatora centralnego
QoC - ■c-<hw * ho> ’ 15111 kcal/h .

Chłodnice klimatyzatorów miejscowych
°oc1 ’ 6’QoM1 ’ ^‘-z (^1 * hAl)‘ 6-2,5.79,2 (12,7 - 11,8).

1069 kcal/h,
°oc2 " 6 ’ QoM2 • 6u • »z (hp2 - hA2). 1544 kcal/h,

°oc3 ’ 6 ’ °oM3 ’ 6u • (hp3 - hAJ). 1782 kcal/h.

Sumaryczna obciążenie

SQ - %c ♦ QOC1 ♦ %c2 ♦ Qoc3 - 19506 keal/h-

Zadania do samodzielnego rozwiązania

Zadanie 1.
Wyznaczyć stan mieszaniny strumieni powietrza

t, - 23,5°Cj 1f, . 65 *1
^2 • 31°c* 1|>2 “ 50 stosunek mas strumieni
„ 1B1 • T "2-

Odpowiedź: tB - 28,8, - 54 K.

Zadanie 2.
Obliczyć ilość ciepła niezbędnego do ogrzania strumienia powietrza 

Vp • 10 m5/h, od stanu t3 ■ 10°C, ■ 40 % do temperatury t. « 30°C

Odpowiedź: ‘_fc - 57,6 kcal/h

Zadanie 3.
Obliczyć obciążania cieplne chłodnic okrętowej wysokoprężnej inata- 

lacjl klimatyzacyjnej z powietrzem pierwotnym w okresie letnim, pra­
cującej według schematu przedstawionego na rysunku 91, 92 przy nastę­
pujących założeniach:
12 cztaroalajscowych kajut, obciążanie maksymalna kajut
4 kajuty - Qp1liax - 500 kcal/h,
4 kajuty - Qp2MX - 620 kcal/h,

4 kajuty - Qp3-ax - 760 kcal/h.
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Obciążenia minimalne kajut - Qp1 • 540 kcal/h, strumień powietrza 
zewnętrznego doprowadzanego do kajuty dla jednego członka v • 35 /h 
powietrze zewnętrzne t^ ■ 52°C, • 80 %; powietrze w kajutach tp.
25°c: 'fp • 40 - 60 **

g - O,Ojj kg/h - Ilość wydzielanej wilgoci przez człowieka:
u • 2,2 - współczynnik elekcji, At^z “ <łK “ ogrzanie powietrza na 
pokładzie: A t^_Q • V- ~ ogrzanie powietrza w sieci: - przyjęć
jednakowe dla klimatyzatorów miejscowych 1 centralnego
Odpowiedź:

Wydajności cieplne chłodnic klimatyzatorów miejscowych:
QoM1 - 220 kcal/h, 0oM2 - 420 kcal/h, 0oM5 - 650 kcal/h

Wydajność chłodnicy klimatyzatora centralnego QQC - 28500 kcal/h.



8. TABELE I WYKRESY CZYNNIKÓW CHŁODNICZYCH

W MtącMnlu przadatawiono główne dana flzycane naJwatnlejatych 

caynnlków chłodniczych (tabela 8), oraz wykresy ezynnlkówt

R-11 - rya. 121

R-12 - rya. 122

R-13 - rya. 123

R-21 - rya. 124

R-22 - ry^. 125

R-502 - rya. 126

R-707 (MH3) - rya. 127

Powlatraa wilgotna - rya., 128.
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