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1. Вступ

Енергоперетворювальні системи відповідно до ос-
таннього корисного ефекту поділяються на три групи: 
теплові машини, холодильні машини та теплові насо-
си (рис. 1). Теплові машини перетворюють первинну 
теплову енергію в електричну, механічну й теплову. 
Корисним ефектом холодильної машини є отримання 
холоду різного температурного потенціалу, теплового 
насосу – отримання тепла різного температурного 
потенціалу.

Отримати два останні корисні ефекти можливо, але 
«необходимо совершить компенсирующий процесс, 
благодаря которому суммарная энтропия веществ, 
участвующих во всех процессах оставалась бы, по 
крайней мере, неизменной» [1]. Другий закон термоди-
наміки не визначає характеру компенсуючого процесу, 
тому для його здійснення можна використовувати 
будь-який корисний ефект теплової машини: елек-
тричну, механічну та теплову енергію. Зрозуміло, хо-
лодильні машини та теплові насоси завжди пов’язанні 
з тепловими машинами. Проаналізуємо цей зв’язок з 
огляду робочих речовин, які здійснюють усі процеси.

 Варіант перший – теплова та холодильна машина 
(тепловий насос) працюють а різними робочими ре-
човинами. У цьому випадку здійснюється механічний 

компенсуючий процес, а машини мають назву – ком-
пресорні.

Варіант другий – теплова та холодильна машина 
(тепловий насос) мають єдину робочу речовину – низь-
кокиплячу (чисту або суміш) згідно умов холодильної 
машини (теплового насоса). При цьому здійснюється 
комплексний термодинамічний цикл, який склада-
ється з двох взаємопов’язаних простих – прямого 
(теплова машина) і зворотного (холодильна машина). 
Такі машини отримали назву – тепловикористальних.

Усередині свого класу машини поділяються на гру-
пи за компенсуючим процесом. Механічний компенсу-
ючий процес, в якому механічна робота розширення в 
прямому циклі безпосередньо передається на стиснен-
ня в зворотному, асоціює з механічним компресором, а 
машина має назву компресорна тепловикористальна.

Тепловикористальні холодильні машини мають 
сторічну історію, їхні шляхи розвитку були досить 
складними і суперечливими у різні часи становлен-
ня холодильної техніки. Компресорні машини з’яви-
лися останніми в класифікаційній групі. Теоре-
тичні та експериментальні дослідження почалися в  
50-х роках минулого століття реалізацією циклу Чи-
стякова-Плотнікова на низькокиплячих робочих речо-
винах з використанням турботехніки в агрегаті «тур-
біна-компресор». 
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Рис. 1. Взаємозв’язок теплових і холодильних машин

Загальні результати дослідно-конструкторських 
та експериментальних досліджень оприлюднені в ро-
боті [2–5], які стали останньою заключною науковою 
інформацією в області компресорних тепловикори-
стальних машин за цілою низкою різних обставин. На-
уково-дослідні роботи в цьому напрямку припинені.

Однією з причин з’явилася заборона на відомі ро-
бочі речовини холодильної техніки. Ситуація на ринку 
робочих речовин виявилася досить складною, пропо-
нуються до використання маловивчені в науковому 
плані робочі речовини. Повернення до дослідження 
компресорних машин спонукали авторів до розгляду 
R744 (діоксиду вуглецю) у якості робочої речовини 
нового покоління тепловикористальних машин. Тим 
більше, що R744 в даний час є одним з найбільш затре-
буваних робочих речовин в енергетиці та холодильній 
техніці [6–10]. В роботі [6] фірми GEA та BOCK інфор-
мують спеціалістів щодо конструкцій компресорів з 
R744. В роботі [7] йдеться про теоретичні дослідження 
комбінованих установок (енергетичних та холодиль-
них) як елементів мобільних систем. Роботу [8] при-
свячено 100-річчю холодильної техніки і впливу R744 
на її розвиток. Технології підігрівання води тепловими 
насосами з R744 розглянуто в роботі [9]. Теплові на-
соси з циклом у надкритичній області R744 та устат-
кування для використання тепла, що відводиться, 
презентовані в роботі [10]. 

2. Аналіз літературних даних та постановка проблеми

Науково-технічна інформація щодо використання 
R744 в якості робочої речовини в холодильній техніці 
та енергетиці та створення нового покоління машин 
присутня в роботах останніх 15 років.

Реалізовано енергетичні до критичний [11, 12] та 
надкритичний цикли Брайтона [13, 14]. Машини, які 
працюють за циклом Брайтона, використовуються 
а атомних електростанціях. Результати досліджень 
показали високу ефективність в порівнянні з ана-
логічними циклами Ренкіна [15]. Широко відомі 
каскадні холодильні машини для отримання низьких 
температур на рівні –110…–30 оС з R744 як у верхньо-
му каскаді, так і в нижньому [16, 17], одноступеневі 
парокомпресорні машини з процесами у надкритич-
ній області розглянуто у цілому ряді робіт. Напри-
клад, в роботі [18] запропоновано до використання 

поршневий детандер як розширювальний пристрій з 
високим ККД. Комерційні холодильні машини роз-
глядаються з проміжним холодоносієм R744 в роботі 
[19], а робота [20] присвячена питанням впроваджен-
ня холодильних машин з R744 в системи тригенера-
ції з акумуляцією енергії. Аналіз схемно-циклових 
рішень парокомпресорних машин з R744, які працю-
ють у надкритичній області, проведено в роботі [21]. 
Теоретичним дослідженням надкритичних циклів 
з R744 в системах супермаркетів присвячено роботу 
[22]. Робота [23] – оглядова для надкритичних циклів 
холодильних машин та теплових насосів. Системи 
кондиціювання повітря на транспорті презентовані 
в [7]. В усіх вказаних машинах привід компресора 
здійснюється від електродвигуна та в транспорт- 
них – від турбіни, яка працює від вихлопних газів. 
Про практичну реалізацію R744 в тепловикористаль-
них машинах або створення схемно-циклового рі-
шення подібної машини інформації немає. Системи 
тригенерації, у яких одним із елементів є теплови-
користальна холодильна машина, з компресорними 
машинами у технічній літературі не розглянуті.

З 2010 року в Одеській державній академії холоду 
(ОНАХТ, Україна) на кафедрі холодильних машин і 
установок було проведено дослідження, в результаті 
якого запропоновано схемно-циклове рішення ком-
пресорної тепловикористальної холодильної машини 
з R744 в якості робочої речовини [24]. Термодинаміч-
ний аналіз із залученням Першого та Другого законів 
(енергетичний та ексергетичний аналіз дійсних ци-
клів) довів, що створене нове схемно–циклове рішення 
може мати практичну реалізацію й конкуренто спро-
можне з існуючими тепловикористальними машина-
ми, сорбційними та ежекторними [25].

З огляду на удосконалення та підвищення енер-
гетичної ефективності запропонованої тепловикори-
стальної компресорної машини з розгалуженою мож-
ливістю утилізації або використання самостійного 
джерела тепла з будь–яким температурним потен-
ціалом, продовжуються дослідження нових схем та 
циклів.

Важливе значення в розвитку енергетичної стра-
тегії має регенерація тепла, яка підвищує енергетичну 
ефективність енергоперетворювальних систем. Реге-
нерація тепла в прямому циклі зменшує кількість 
тепла, підведеного від зовнішнього високопотенцій-
ного джерела, або створює запас тепла для додаткової 
реалізації його в циклі. Регенерація тепла в зворотно-
му циклі сприяє підвищенню холодопродуктивності 
машини і експлуатаційної надійності компресора [26].

Враховуючи корисні властивості регенерації тепла 
в енергоперетворювальних системах, оцінимо мож-
ливості її використання в схемно-цикловому рішенні 
тепловикористальної холодильної машини з R744 в 
якості робочої речовини.

3. Мета та завдання дослідження

Метою дослідження є синтез та аналіз схемно-ци-
клових рішень компресорних тепловикористальних 
машин з R744 з регенерацією тепла для створення 
високоефективних енергоперетворювальних систем 
на засадах енергозбереження та екологічної безпеки.
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Для досягнення поставленої мети необхідно розв’я-
зати такі завдання:

– здійснити синтез схемних рішень з регенерацією 
тепла в прямому та зворотному циклах;

– провести аналіз впливу окремих схемних рішень 
регенерації тепла на температурний режим роботи 
машини в цілому;

– розвинути енергетичний та ексергетичний мето-
ди термодинамічного аналізу нових схемно–циклових 
рішень;

– показати на прикладі використання термодина-
мічних методів аналізу для оцінки енергетичної доско-
налості циклів з регенерацією тепла.

4. Синтез схемно–циклових рішень

4. 1. Принципова схема тепловикористальної холо-
дильної машини 

В газовому нагрівачі (ГН) R744 за високим тиском 
нагрівається зовнішнім високопотенційним джерелом 
тепла (рис. 2) [24]. З високою температурою розши-
рюється в турбіні (Т) до середнього тиску. Отримана 
робота витрачається в компресорі (КМ) та насосі (Н).

Пара низького тиску з випарника (В) стискається в 
компресорі (КМ) до середнього тиску.

Два потоки пари середнього тиску змішуються, охо-
лоджуються або конденсуються (ГО або КД) шляхом 
відведення тепла в навколишнє середовище. Після кон-
денсації (охолодження) потоки розподіляються. Один по-
ступає в насос (Н) а другий – в дросельний вентиль (ДВ).

Процес отримання холоду реалізуються в випарни-
ку при теплообміні з охолоджуваним об’єктом.

Енергетичний аналіз – визначення коефіцієнту 
перетворення енергії в циклі – СОР. Метод базується 
на першому законі термодинаміки [26, 27].

Математичну модель аналізу побудовано за таким 
алгоритмом:

Питомі характеристики циклу:
Теплове навантаження газового нагрівача

ГН 6 5q h h ,= − кДж/кг,           (1)

де h – ентальпія робочої речовини у відповідних точках 
циклу. 

Адіабатна робота розширення в турбіні

Т 6 7w h h ,= − кДж/кг.                    (2)

Дійсна робота турбіни

Тд 6 7 Т Т Тw (h h ) w ,= − ⋅ η = ⋅ η кДж/кг,               (3)

де Тη
 
– коефіцієнт корисної дії турбіни. 

Адіабатна робота насосу

Н 5 3w h h ,= − кДж/кг.                    (4)

Дійсна робота насосу

Нд 5 3 Н Н Нw (h h ) / w / ,= − η = η кДж/кг,               (5)
 

де Hη
 
– коефіцієнт корисної дії насоса. 

Адіабатна робота стиснення в компресорі

КМ 2 1w h h ,= − кДж/кг.                   (6)

Дійсна робота компресора

КМД 2 1 КМ

КМ КМ

w (h h ) /

w / ,

= − η =

= η
 

                      
кДж/кг,               (7)

де КМη – коефіцієнт корисної дії компресора. 
Теплове навантаження випарника

0 1 4q h h ,= − кДж/кг.                         (8)

Теплове навантаження газового охолод-
жувача в зворотному циклі 

гоЗВ 2 3q h h ,= − кДж/кг.                  (9)

Теплове навантаження газового охолод-
жувача в прямому циклі

гоПР 7 3q h h ,= − кДж/кг.               (10)

Загальні характеристики елементів 
машини

Масова витрата робочої речовини в 
зворотному циклі

азв 0 0M Q / q ,=  кг/с,                    (11)

де 0Q – холодопродуктивність машини.
Баланс роботи машини

                5          3

апр 6 7 ег апр

ед азв 2 1 ед

M (h h ) M

((h h ) / ) M ((h h ) / ) 0,

× − × η − ×

× − η − × − η =        (12)

де апрM , азвМ  – масові витрати робочої речовини в пря-
мому та зворотному циклах відповідно, кг/с.

Масова витрата робочої речовини в прямому циклі 
з балансу (12)

                        

3         5

( )( )
( )( )( )

азв 2 1 ед

апр

ег ед 6 ег ед 7 ед

M h h /
M ,

1 h h h h /

⋅ − η
=

⋅ − + η ⋅ η ⋅ − η ⋅ η ⋅ η
кг/с, (13)
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де ед ег,η η  – коефіцієнт корисної дії електродвигуна та 
електрогенератора.

Потужність турбіни:
– на валу (без електрогенератора) 

Т апр ТW M w ,= ⋅ кВт;                (14)

– на виході з електрогенератора

Тег Т ег.W W ,= ⋅ η  кВт.               (15)

Потужність насоса:
– без електродвигуна

Н апр НW M w ,= ⋅  кВт;        (16) 

– з врахуванням втрат електродвигуна

Нед Н едW W / ,= η кВт.     (17)

Потужність компресора:
– без електродвигуна

КМ азв KMW M w ,= ⋅ кВт;  (18)

– з врахуванням втрат електродвигуна

КМед КМ ед.W W / ,= η
 
кВт.  (19)

Теплове навантаження газового нагрівача

ГН апр ГНQ M q ,= ⋅  кВт.  (20)

Коефіцієнт перетворення енергії СОР

0 HСОР Q / Q .Γ=                  (21)

Енергетичний аналіз дозволяє визначити макси-
мальну ефективність, але не висвітлює ефективність 
окремо кожного з елементів та взаємний вплив їх при 
зміні параметрів роботи.

Ексергетичний аналіз оцінює термодинамічну до-
сконалість як окремих елементів, так і циклу в цілому, 
базуючись на другому законі термодинаміки. Мате-
матичну модель такого аналізу розроблено для схем-
но-циклового рішення, що розглядається, відповідно 
до нього проведено аналіз, результати опубліковано в 
роботі [25].

4. 2. Схема з регенерацією тепла в зворотному 
циклі

Введемо регенеративний теплообмінник РТО1 в 
схему машини (рис. 3, а, б). Аналіз проведено за допо-
могою циклу (рис. 3) та характеру теплових потоків в 
теплообмінних апаратах, поданого в системі коорди-
нат Q-t (теплове навантаження – температура), рис. 4.

Аналіз констатує, що регенерація тепла в зворот-
ному циклі призводить до збільшення питомої холодо-
продуктивності на величину 0q'∆ ,

0q'∆ = ( ) 4 4"пл. b' 4 4' а' h h− − − = − ,   (22)

що є позитивним показником для циклу. Однак збіль-
шує роботу компресора на величину КМw'∆

кмw'∆ s s 2s' 1 2s 0пл(0 1' 2' 2 ) (h h ) (h h ).= − − − = − − −
 
   (23)

За співвідношенням 0 KMq' w' »1∆ ∆ , СОР машини 
залишається без змін.

а  

б 
Рис. 3. Схема та цикл машини з регенерацією тепла в 

зворотному циклі: а – схема; б – цикл;  
РТО – регенеративний теплообмінник

Зі зниженням температури від холT'  до холТ" ( )0 0p '>p ''
співвідношення 0 KMq'' w'' 1∆ ∆ < , СОР машини зменшу-
ється.

Збільшення роботи компресора зворотного циклу 
потребує додаткової витрати робочої речовини в пря-
мому циклі апрМ  відповідно до рівняння (12), та додат-
кового підведення тепла в газовому нагрівачі.

Можна сказати, що фактично регенерація тепла в 
зворотному циклі тепловикористальної холодильної 
машини з R744 не призведе до підвищення енергетичної 
ефективності машини, що підтверджує і проведений 
аналіз іншими дослідниками [28]. Таке явище є наслід-
ком аномальної поведінки властивостей R744, пов’язане 
з критичними явищами, які в класичній термодинаміці 
мають назву фазового переходу другого роду. 
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При фазовому переході другого роду спостеріга-
ється зміна питомої ізобарної теплоємності (рис. 5) 
[29], коефіцієнта стиснення та коефіцієнта теплового 
розширення. поверхневий натяг зникає. через це при 
безперервному переході речовини перегрівання або 
переохолодження неможливі [30].

Рис. 5. Залежність ізобарної теплоємності R744 в області 
критичної точки за тисками 74…78 бар

4. 3. Схема з регенерацією тепла в прямому циклі
У порівнянні зі зворотним циклом, прямий цикл 

має широкий температурний діапазон реалізації ре-
генерації та певні температурні обмеження, за яких 
регенерація тепла є неможливою.

Розглянемо температурні обмеження на викори-
стання регенерації тепла (рис. 6).

Регенерація тепла можлива лише за наявністю 
різниці температур ( )7 5t t t∆ = −  між потоками робочої 
речовини на виході з насоса 5t  та після розширення в 
турбінні 7t  за умови t 0∆ > ( )7 5t >t .

Відповідно можна сказати, що регенерація тепла в 
прямому циклі за низьких температур гріючого дже-
рела не має практичної реалізації за високих – обме-
ження відсутні.

Введемо в схему машини регенеративний тепло-
обмінник РТО2між потоками робочої речовини після 
турбіни та перед газовим нагрівачем. Розглянемо вплив 

регенерації тепла на зміну циклу та схеми машини  
(рис. 7, а, б), та діаграму теплових потоків (рис. 8).

Відповідно до рис. 7, б та 8 регенерація тепла в пря-
мому циклі призводить до зниження кількості тепла, 
підведеного в газовому нагрівачі, на величну ГНq∆ . 
Відповідно до рівняння (1) зменшується загальна кіль-
кість підведеного тепла в газовому нагрівачі ГНQ∆  при 
незмінному тепловому навантаженні на випарник 0Q .

Регенерація сприяє зростанню СОР циклу

( )H H0COP Q Q Q .Γ Γ= − ∆   (24)

Одночасно, завдяки регенерації, зменшується те-
плове навантаження на газовий охолоджувач, виникає 
економія матеріальних ресурсів, зв’язаних з циркуля-
цією теплоносія в газовому охолоджувачі.

Рис. 6. Передумови реалізації регенерації тепла в  
прямому циклі
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4. 4. Схема з перехресною регенерацією тепла між 
циклами

Існує спосіб подальшого удосконалення машини – 
використання перехресної регенерації тепла між пото-
ками робочої речовини в прямому та зворотному ци-
клах. Розглянемо схему та цикл машини (рис. 9, а, б)  
та теплові потоки в машині (рис. 10). Потік суміші газів 
станом (7 та 2) в теплообміннику РТО3 охолоджується 
потоком робочої речовини у стан 5 після насосу. Як 
результат, температура пари на вході до газового на-
грівача підвищується, що призводить до зменшення 
теплового навантаження на газовий нагрівач.

Здійснення подібної регенерації можливе за умови: 
температура суміші значно вища за температуру робо-
чої речовини після насосу. Температура газової суміші 
залежить від співвідношення температури та витрати 
робочої речовини у відповідних циклах (стан 7 та 2). З 

двох температур завжди висока після турбіни. Темпе-
ратура нагнітання компресора може бути високою за 
двох обставин: низька температурах кипіння у зворот-
ному циклі (великий ступінь стиснення) або наявності 
в зворотному циклі регенеративного теплообмінника 
РТО1 (підвищена температура всмоктування в ком-
пресор). 

В такому циклі зменшується кількість необхідного 
питомого тепла, підведеного в газовому нагрівачі, на 
величну ГНq∆ , що відповідно до рівняння (1) призво-
дить до зменшення загального теплового наванта-
ження газового нагрівача та зростання енергетичної 
ефективності машини.

На підставі зроблених висновків сформуємо схему 
та цикл холодильної машини з двома теплообмінни-
ками РТО1 і РТО3 (рис. 11, а, б) та діаграму теплових 
потоків в теплообмінних апаратах (рис. 12).
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Теплообмінник РТО1 забезпечує потрібну темпе-
ратуру нагнітання в компресорі, яка повинна бути 
близькою до температури потоку газу після турбіни і 
одночасно підвищує експлуатаційну надійність ком-
пресора зворотного циклу.

Такий тип регенерації тепла зменшує наванта-
ження на газовий нагрівач аналогічно з схемно-ци-
кловим рішенням (рис. 9). Два теплообмінника в 
схемі забезпечують підвищення СОР циклу. За-
пропонована схема машини може мати практичну 
реалізацію.

4. 5. Алгоритм енергетичного та ексергетичного 
аналізу

Для аналізу додамо в математичні моделі додаткові 
залежності.

Енергетичний аналіз.
Енергетичний баланс РТО1

1 0 3 8h h h h .− = −   (25)

Енергетичний баланс РТО2

7 9 10 5h h h h .− = −   (26)

Енергетичний баланс РТО3

( ) ( ) ( )апр 7 9 азв 2 9 апр 11 5М h h М h h М h h ,⋅ − + − = ⋅ − кг/с. (27)

Питома холодопродуктивність циклу з РТО1

0 0 4q h h ,= − кДж/кг.      (28)

Питоме тепло, підведене в газовому нагрівачі:

– з РТО2 ГН 6 10q h h ,= − кДж/кг,      (29)
 

– з РТО3 ГН 6 11q h h ,= − кДж/кг.      (30)

Питоме тепло, відведене в газовому охолоджувачі 
прямого циклу:

гопр 9 3q h h ,= − кДж/кг.    (31)

Ексергетичний аналіз
Ексергія продукта i-того теплообмінника

1ПР.РТО 3 8E E E ,= − кВт,     (32)

де Е – ексергія потоку робочої речовини у 
відповідних точках циклу

2ПР.РТО 10 5E E E ,= − кВт,    (33)

3ПР.РТО 11 5E E E ,= − кВт.   (34)

Ексергія палива i-того теплообмінника

1ПР.РТО 1 0E E E ,= − кВт,   (35)

2ПР.РТО 7 9E E E ,= − кВт,   (36)

( )
3ПР.РТО 7 2 9E E E E ,= + − кВт. (37)

Аабсолютна деструкція ексергії i-того теплообмін-
ника

1 1 1Д.РТО П.РТО ПР.РТОE E E ,= − кВт,  (38)

2 2 2Д.РТО П.РТО ПР.РТОE E E ,= − кВт,  (39)

3 3 23Д.РТО П.РТО ПР.РТОE E E ,= − кВт.  (40)

Ексергетична ефективність i-того теплообмінника

1 1 1Е.РТО ПР.РТО П.РТОE / Eη = ,   (41)

2 2 2Е.РТО ПР.РТО П.РТОE / E ,η =   (42)

3 3 3Е.РТО ПР.РТО П.РТОE / E .η =    (43)

5. Приклад проведення енергетичного та 
ексергетичного аналізу схемних рішень 

тепловикористальної компресорної холодильної 
машини з регенерацією тепла

Вихідні параметри:максимальна температура ро-
бочої речовини в газовому нагрівачі ГНt 250 C;= °  тиск 
робочої речовини в газовому нагрівачі ГН 6р =р =200 бар, 
газовому охолоджувачі – 3р =75 бар; мінімальна тем-
пература в газовому охолоджувачі – 3t =30 °C; темпера-
тура кипіння 0t 25 C= − ° ; ККД турбіни Т 0,85η = , насоса

Н 0,9η =  і компресора КМ 0,8η = ; ККД електродвигуна 

ЕД 0,95,η =  електрогенератора ЕГ 0,95;η =  холодопродук-
тивність 0Q 100= кВт.

Результати розрахунків надано на рис. 13–24.

Рис. 13. Енергетична ефективність (COP)

-25

25

0

50

100

75

125

150

175

200

225
Газовий
нагрівач

Газовий 
охолоджувач Випарник 

T

Q

РТО3 РТ
О

1

 
Рис. 12. Теплові потоки в машині з РТО3 і РТО2
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Рис. 14. Теплове навантаження на газовий нагрівач (QГН)

Рис. 15. Загальна деструкція ексергії в машині (EДМ)

Рис. 16. Ексергетична ефективність машини (ηЕМ)

Рис. 17. Ексергетична ефективність елементів машини (ηЕi)

Рис. 18. Відносна деструкція ексергії в компресорі (уДКМ)

Рис. 19. Відносна деструкція ексергії в газовому 
охолоджувачі (уДГО)

Рис. 20. Відносна деструкція ексергії в дроселі (уДДВ)

Рис. 21. Відносна деструкція ексергії в турбіні (уДТ)
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Рис. 22. Відносна деструкція ексергії в насосі (уДН)

Рис. 23. Відносна деструкція ексергії  
в газовому нагрівачі (уДГН)

Рис. 24. Відносна деструкція ексергії у випарнику (уДВ)

На підставі розрахунків отримуємо висновки до 
задачі.

Використання регенерації тепла в прямому циклі 
РТО2, та зворотному РТО1, перехресної РТО3 та одно-
часної – перехресної з регенерацією у зворотному ци-
клі РТО3+РТО1 підвищує енергетичну ефективність 
машини. Найбільший вплив на СОР циклу має одно-
часна перехресна регенерація тепла з регенерацією у 
зворотному циклі РТО3 (рис. 13), завдяки зменшенню 
теплового навантаження на газовий нагрівач (рис. 14).

Схемне рішення машини з теплообмінниками 
РТО3+РТО1 має максимальну ексергетичну ефектив-
ність (рис. 16) та найменшу деструкцію ексергії в ма-
шині (рис. 15).

Ексергетичний аналіз елементів машини довів, що 
з використанням РТО3+РТО1 спостерігаються макси-
мальні значення ексергетичної ефективності у елемен-
тів машини окрім газового охолоджувача та компресо-
ра (рис. 17).

Максимальне значення відносної деструкції ек-
сергії спостерігається в компресорі з РТО3+РТО1 
(рис. 18), газовому охолоджувачі з РТО1 (рис. 19), 
в дроселі з РТО3 (рис. 20), в турбіні з РТО3+РТО1  

(рис. 21), насосі з РТО3+РТО1 (рис. 22), газовому 
нагрівачі з РТО1 (рис. 23) та випарнику з РТО3+Р-
ТО1 (рис. 24). Саме цим елементам (відповідно до 
конкретного схемного рішення) потрібно приділяти 
максимальну увагу при проектуванні машини.

6. Висновки 

1. Схемно-циклове рішення з регенерацією тепла 
у зворотному циклі не призводить до підвищення 
енергетичної ефективності циклу, а лише підвищує 
експлуатаційну надійність компресора та забезпечує 
працездатність РТО3.

2. Перехресна регенерація тепла або регенерація 
тепла в прямому циклі призводять до підвищення 
енергетичної ефективності машини.

3. Температурний рівень охолоджуваного об’єкту 
визначає потрібний рівень температур гріючого дже-
рела та системи регенерації тепла в циклі машини. 

4. Регенерація тепла у компресорній тепловикори-
стальній холодильній машині забезпечує підвищення 
енергетичної ефективності в 1,4...2,5 раз, за умови її 
здійснення у прямому циклі між потоками «після турбі-
ни – після насосу»; при перехресній моделі – «загальний 
потік після турбіни і компресора – потік після насосу»; 
при одночасному використанні перехресної моделі і ре-
генеративного теплообміну у зворотному циклі.
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