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МЕТОД РАСЧЕТА И АНАЛИЗ СОВМЕСТНОЙ РАБОТЫ  
КОНТУРА ЦИРКУЛЯЦИИ ГРУНТОВЫХ ТЕПЛООБМЕННИКОВ  

И ТЕПЛОВОГО НАСОСА 
Разработан метод теплового расчета совместной работы контура циркуляции вертикальных 

грунтовых теплообменников и теплового насоса в квазистационарном режиме. На основе разра-
ботанного метода исследовано влияние на энергетическую эффективность теплового насоса 
конструктивных параметров теплообменной аппаратуры, перегрева хладагента в испарителе, 
температур источника и потребителя теплоты.  

The method of heat calculation of the joint work of borehole heat exchangers and heat pump cir-
cuits in quasi-stationary regime is developed. The effect of the heat pump efficiency heat exchangers 
design values, refrigerant superheating in evaporator, temperatures of heat sours and consumer was 
analyzed by the developed method.  

Введение. Одной из проблем современного 
общества является истощение ископаемых 
энергетических ресурсов и необходимость по-
иска новых способов производства энергии. 
Одним из решений данной проблемы является 
использование возобновляемых источников энер-
гии. Этот вопрос актуален и для Республики 
Беларусь. 

Национальная программа развития местных 
и возобновляемых энергоисточников на 2011–
2015 гг. [1] предполагает до 2015 г. введение в 
эксплуатацию тепловых насосов (ТН) суммар-
ной тепловой мощностью порядка 8,9 МВт, 
часть из которых составят компрессионные те-
пловые насосы для утилизации низкопотенци-
альной теплоты грунта.  

Экономическая целесообразность использо-
вания таких установок в системах теплоснаб-
жения определяется их энергетической эффек-
тивностью. Показателем энергетической эф-
фективности ТН принято считать коэффициент 
трансформации ϕ. Для достижения высоких 
коэффициентов трансформации ТН необходи-
мо на этапе их проектирования учитывать ряд 
факторов, например конструктивные особеннос-
ти теплообменной аппаратуры, перегрев хлад-
агента в испарителе, температуру окружающей 
среды, режим работы потребителя теплоты.  

В настоящем исследовании ставится задача 
разработки метода расчета совместной работы 
контура циркуляции грунтовых теплообменни-
ков и ТН как части системы теплоснабжения, 
который позволит учесть размеры труб испари-
теля, перегрев хладагента в испарителе, а также 
температуры источника и приемника теплоты. 
Исследование проводится численным модели-
рованием. 

Описание объекта исследования. Иссле-
дуется система, состоящая из контура ТН и не-
скольких вертикальных грунтовых теплооб-
менников (ВГТО) (рис. 1).  
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Рис. 1. Принципиальная схема системы  
теплоснабжения на основе утилизации  
низкопотенциальной теплоты грунта:  

1 – потребитель тепловой энергии; 2 – насос;  
3 – конденсатор; 4 – компрессор; 5 – испаритель;  

6 – ВГТО; 7 – терморегулирующий вентиль 
 
Система работает следующим образом.  

В первом контуре теплота, отведенная в ВГТО 
от грунта, передается промежуточным тепло-
носителем в испарителе к кипящему хладаген-
ту. Во втором контуре хладагент после испа-
рителя в перегретом состоянии поступает в 
компрессор, где сжимается до давления, соот-
ветствующего необходимой температуре насы-
щения в конденсаторе. Пары хладагента по-
ступают в конденсатор, где происходит их ох-
лаждение и конденсация. После конденсатора 
жидкий хладагент поступает в терморегули-
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рующий вентиль, в котором происходит рас-
ширение хладагента до давления в испарителе. 
На выходе испарителя поддерживается посто-
янный перегрев хладагента. 

Математическое описание совместной ра-
боты ВГТО и испарителя ТН. Для определе-
ния параметров совместной работы испарителя 
ТН и нескольких ВГТО используется метод, 
предложенный в работах [2] и [3], согласно ко-
торому общее решение задачи теплообмена в 
ВГТО для условия переменной температуры 
поверхности скважины [4] приводится к част-
ному решению для постоянной температуры.  
В этом случае температура теплоносителя на 
выходе из ВГТО определяется по формуле 
 

1 1 ,bt At Bt′′ ′= +  (1)

где A, B – коэффициенты; t1' – температура теп-
лоносителя на входе ВГТО, ºС; tb – температура 
стенки скважины (температура прилегающего 
грунта), ºС. 

Коэффициенты A и B, входящие в уравне-
ние (1), зависят от теплофизических свойств 
теплоносителя грунтового контура и материа-
лов ВГТО, его геометрических размеров, ре-
жима течения теплоносителя. 

Уравнение (1) дополняется уравнениями для 
испарителя: 
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где Q – тепловой поток, Вт; G1 – массовый рас-
ход промежуточного теплоносителя в испари-
теле, кг/с; c1 – теплоемкость промежуточного 
теплоносителя, Дж/(кг·К); G2 – массовый расход 
хладагента, кг/с; h2'', h2' – энтальпия хладагента 
на выходе и входе испарителя соответственно, 
Дж/кг; F = Fк + Fп – площадь наружной поверх-
ности труб испарителя, м2, Fк – площадь по-
верхности труб участка кипения, м2, Fп – пло-
щадь поверхности труб участка перегрева, м2;  
α1 – средний коэффициент теплоотдачи теплоно-
сителя в межтрубном пространстве, Вт/(м2·К); 
t1ср – средняя температура теплоносителя, ºС; 
tw1 – средняя температура наружной поверхно-

сти труб испарителя, ºС; r – теплота парообра-
зования хладагента, Дж/кг; x – массовое рас-
ходное паросодержание; ts – температура кипе-
ния хладагента, ºС; dнар – наружный диаметр 
труб испарителя, м; α2 – локальный коэффици-
ент теплоотдачи со стороны хладагента, 
Вт/(м2·К); dвн – внутренний диаметр труб испа-
рителя, м; λw – теплопроводность материала 
труб испарителя, Вт/(м·К); c2 – теплоемкость 
хладагента, Дж/(кг·К); t2 – температура хлада-
гента, ºС. 

Средний коэффициент теплоотдачи тепло-
носителя в межтрубном пространстве кожухот-
рубного испарителя с сегментными перегород-
ками рассчитывается по методике работы [5] с 
учетом схемы течения рабочих сред и перетечек 
теплоносителя. Уравнение (5) справедливо для 
участка кипения хладагента, а уравнение (6) – 
для участка перегрева.  

Локальный коэффициент теплоотдачи хлад-
агента внутри труб испарителя для области 
кипения определяется по принципу суперпо-
зиции макро- и микроконвективного коэффи-
циента теплоотдачи по методике, представлен-
ной в [5]. В этом случае коэффициент тепло-
отдачи равен 
 

3 33
2 ,k Bα = α + α  (7)

где αk – коэффициент теплоотдачи макрокон-
векцией, Вт/(м2·К); αB – коэффициент теплоот-
дачи микроконвекцией, Вт/(м2·К). 

Режимы течения парожидкостной смеси хлад-
агента в трубах и составляющие уравнения (7) 
определяются по методике работы [5]. Локаль-
ный коэффициент теплоотдачи со стороны хла-
дагента для области перегрева пара рассчиты-
вается по уравнениям подобия для вынужден-
ной конвекции в каналах [5]. 

Математическое описание контура теп-
лового насоса. Принимается, что в конденса-
торе ТН хладагент конденсируется полностью. 
Исходя из изоэнтальпийного процесса дроссе-
лирования, определяется паросодержание хла-
дагента на выходе из терморегулирующего 
вентиля, а соответственно, и на входе в испари-
тель ТН 
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2

2
,

liqh hx
r
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где h''3 – энтальпия хладагента на выходе кон-
денсатора, Дж/кг; hliq

2 – энтальпия насыщенной 
жидкости хладагента при давлении в испарите-
ле, Дж/кг; r2 – теплота парообразования хлада-
гента при давлении в испарителе, Дж/кг. 

Массовый расход хладагента 
 

2 2 ,hG V ′′= λ ρ  (9)
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где λ – коэффициент подачи компрессора; Vh – 
объем, описываемый поршнями компрессора в 
единицу времени, м3/с; ρ''2 – плотность паров 
хладагента на выходе испарителя (на входе в 
компрессор), кг/м3. 

Коэффициент подачи компрессора 
 

,λ = +c

e

pa b
p

 (10)

где a, b – коэффициенты, характерные для кон-
кретной модели компрессора; pc – давление в 
конденсаторе, Па; pe – давление в испарителе, Па. 

Метод совместного решения. Исходными 
данными для расчета являются теплофизиче-
ские свойства материалов и сред, температура 
поверхности скважин, размеры поверхностей 
теплообмена, величина перегрева в испарителе, 
температура конденсации. 

Система уравнений (1)–(10) решается чис-
ленно по итеративному методу Ньютона. При 
этом уравнения (5) и (6) решались методом ко-
нечных разностей.  

Далее для определения потребляемой мощ-
ности компрессора и теплопроизводительности 
ТН производится расчет параметров хладагента 
на входе и выходе конденсатора. 

Энтальпия хладагента на выходе компрессора 
 

2 3
3 2 ,i

i

h hh h
′′ ′−′ ′′= +
η

 (11)

где h3i' – энтальпия хладагента в конце адиа-
батного сжатия в компрессоре, Дж/кг; ηi – 
внутренний индикаторный КПД компрессора. 

Потребляемая электрическая мощность ком-
прессора 
 

3 2
2 ,
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h hN G
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где ηem – электромеханический КПД компрес-
сора (принимается равным 0,85). 

Теплопроизводительность ТН 
 ( )2 3 3 .cQ G h h′ ′′= −  (13)

Коэффициент трансформации ТН 
 

.cQ
N

ε =  (14)

Результаты численного моделирования. 
На основе разработанного метода проведено 
численное исследование парокомпрессионного 
ТН системы теплоснабжения на основе утили-
зации низкопотенциальной теплоты грунта.  

Количество ВГТО составляло 5, их длина – 
50 м, диаметр скважин – 160 мм, тип ВГТО – с 
двумя U-образными трубами 32×3 мм из поли-

этилена, диагональное расстояние между тру-
бами – 80 мм. Теплопроводность труб прини-
малась равной 0,38 Вт/(м·К); теплопроводность 
заполнителя скважины – 2,3 Вт/(м·К). Общий 
расход теплоносителя контура грунтовых теп-
лообменников равен 0,8 кг/с. Теплоноситель 
контура циркуляции ВГТО – водный раствор 
этиленгликоля. Теплофизические свойства теп-
лоносителя грунтового контура берутся из ра-
боты [6]. 

Испаритель представляет собой кожухо-
трубный теплообменник с сегментными пере-
городками с кипением в U-образных трубах, 
разбивкой труб по вершинам правильных тре-
угольников. Количество труб составляет 40. 
Кожух теплоизолирован.  

В качестве хладагента используется R134a, 
теплофизические свойства которого в состоя-
нии насыщения берутся по справочным данным 
работы [5]. Удельный объем, энтальпия и эн-
тропия в области перегретого пара рассчиты-
ваются с использованием уравнения состояния 
R134a, предложенного в работе [7]. 

В тепловом насосе используется компрес-
сор 1П10 с объемом, описываемым поршнями в 
единицу времени, 0,00911 м3/с. 

Влияние конструктивных параметров ис-
парителя. Исследовано влияние длины и диа-
метра труб испарителя на теплопроизводитель-
ность и коэффициент трансформации ТН. Для 
трех типоразмеров стальных труб 10×1, 12×1 и 
16×1,5 мм варьировалась активная длина труб 
испарителя l от 0,5 до 2 м. Количество сегмент-
ных перегородок принималось таким, чтобы рас-
стояние между ними изменялось в незначитель-
ном диапазоне (83–95 мм). При этом коэффици-
ент теплоотдачи в межтрубном пространстве из-
менялся в диапазоне 3000–3500 Вт/(м2·К). Сред-
няя температура стенки скважин принималась 
равной 5°С, температура конденсации – 50°С. 
Перегрев хладагента в испарителе поддерживался 
равным 5°С. На рис. 2 показано изменение ϕ в 
зависимости от длины труб испарителя. 

Из рис. 2 видно, что при увеличении длины 
труб от 0,5 до 2 м ϕ увеличивается на 45%. Мак-
симальный коэффициент трансформации соот-
ветствует трубам 10×1 мм. При этом Qc изменя-
ется от 7,1 до 11,2 кВт (увеличение 58%), а харак-
тер ее изменения аналогичен характеру измене-
ния ϕ. Уменьшение ϕ и Qc для труб большего 
диаметра объясняется тем, что с ростом диаметра 
труб испарителя снижается скорость движения 
хладагента, что приводит к смене режима тече-
ния парожидкостной смеси. Так, в рассматри-
ваемых условиях для труб 10×1 мм имеет место 
волновой режим течения, переходящий в коль-
цевой. В трубах 16×1,5 мм имеет место рас-
слоенный режим течения, характеризующийся 
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меньшими значения коэффициента теплоотдачи 
со стороны хладагента и неполным смачиванием 
внутренней поверхности труб. Снижение коэф-
фициента теплоотдачи в трубах испарителя со-
провождается увеличением температурного на-
пора, необходимого для поддержания хладаген-
та на выходе в перегретом состоянии с заданной 
величиной перегрева. 
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Рис. 2. Изменение коэффициента трансформации ϕ  
в зависимости от длины труб испарителя с размерами: 

1 – 10×1 мм; 2 – 12×1 мм; 3 – 16×1,5 мм 
 
Влияние перегрева хладагента. Для на-

дежной работы поршневого компрессора хла-
дагент на входе должен поддерживаться в пере-
гретом состоянии. Для оценки влияния величи-
ны перегрева хладагента в испарителе ТН на ϕ 
и Qc был проведен численный эксперимент. 
Средняя температура поверхности скважин и 
температура конденсации принимались, как в 
предыдущем исследовании. Длина труб испа-
рителя принималась равной 1,5 м, количество 
сегментных перегородок – 15, трубы в испари-
теле – 10×1 мм. Величина перегрева изменялась 
от 2 до 15°С. На рис. 3 представлено изменение 
Qc в зависимости от величины перегрева хлада-
гента на выходе из испарителя. 
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Рис. 3. Изменение теплопроизводительности Qc  

в зависимости от перегрева хладагента Δt  
на выходе испарителя 

На рис. 3 наблюдается уменьшение Qc на 
39% (с 11,5 до 7 кВт) при увеличении перегрева 
от 2 до 15°С. Такому падению Qc соответствует 
уменьшение ϕ на 13% (с 3 до 2,6). Характер из-
менения ϕ аналогичен характеру изменения Qc.  

Уменьшение ϕ и Qc связано с тем, что с 
увеличением перегрева хладагента уменьшает-
ся площадь участка кипения и средняя тепло-
отдача со стороны хладагента. Это компенси-
руется увеличением температурного напора в 
испарителе за счет уменьшения давления pe, 
что приводит к увеличению степени сжатия и 
соответствующему падению ϕ и Qc. 

Влияние температур приемника и источ-
ника теплоты. Одним из факторов, который 
существенно влияет на эффективность работы 
ТН, является температурный уровень источни-
ков и приемников теплоты. Уменьшение разно-
сти температур потребителя (система тепло-
снабжения) и источника теплоты (грунтовой 
массив) сопровождается увеличением ϕ и Qc. 
Разработанная численная модель позволяет ко-
личественно оценить зависимость ϕ и Qc от 
этого фактора. В рассматриваемой задаче тем-
пература потребителя теплоты определяет тем-
пературу конденсации хладагента в конденса-
торе, которая задается. Температура источника 
теплоты соответствует средней температуре 
поверхности скважин ВГТО.  

Проведен следующий численный экспери-
мент. Исходные данные: длина труб – 2 м; ко-
личество сегментных перегородок – 20; трубы 
испарителя – 10×1 мм; перегрев в испарителе – 
5°С. Температура поверхности скважины ВГТО 
(грунта) изменялась от –5 до 11°С. Такой диа-
пазон температур грунта характерен для рас-
сматриваемых систем и обусловлен постепен-
ным снижением температуры вследствие охла-
ждения [8, 9]. Температура конденсации изме-
нялась от 30 до 50°С. Результаты расчета при-
ведены на рис. 4 и 5. 
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Из рис. 3 и 4 видна существенная зависи-

мость параметров работы ТН от температуры 
стенки скважины (грунта). С уменьшением 
температуры грунта с 11 до –5°С происходит 
уменьшение Qc на 45–50%, а ϕ – на 21–27%  
в зависимости от температуры конденсации.  
С уменьшением температуры конденсации от 
50 до 30°С Qc увеличивается на 14–26%, а ϕ – 
на 42–55%. 

Заключение. Разработан метод расчета со-
вместной работы контуров ВГТО и компресси-
онного ТН, позволяющий проводить численные 
исследования с оценкой влияния конструктив-
ных и режимных параметров на коэффициент 
трансформации и теплопроизводительность. 

В рассматриваемых условиях при измене-
нии длины труб испарителя  с 0,5 до 2 м проис-
ходит увеличение коэффициента трансформа-
ции и теплопроизводительности на 45 и 58% 
соответственно. Увеличение диаметра труб с 10 
до 16 мм приводит к незначительному умень-
шению энергетических показателей ТН. С рос-
том перегрева хладагента с 2 до 15°С наблюда-
ется падение коэффициента трансформации и 
теплопроизводительности на 13 и 39% соответ-
ственно. Уменьшение температуры грунта с 11 
до –5°С приводит к снижению теплопроизво-
дительности на 45–50% и коэффициента транс-
формации на 21–27%. При снижении темпера-
туры конденсации с 50 до 30°С происходит 
увеличение теплопроизводительности на 14–
26% и коэффициента трансформации на 42–
55%. Полученные данные следует учитывать 
при проектировании и оценке энергетической 
эффективности систем теплоснабжения с грун-
товыми тепловыми насосами.  
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