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55

ВСТУП

Знання технічної термодинаміки та основ теплопередачі 
є фундаментальними в процесі експлуатації енергетичних 
установок.

Метою вивчення навчальної дисципліни «Технічна термо-
динаміка та теплопередача» є формування знань про законо-
мірності взаємного перетворення теплової та механічної енер-
гії, а також найвигідніших шляхів цього перетворення; про 
закономірності процесів поширення теплоти та її передачі від 
одних тіл до інших. Вивчення дисципліни «Технічна термоди-
наміка та теплопередача» передбачає формування у студентів 
відповідно до освітньо-професійної програми таких компе-
тентностей:

СК2. Здатність здійснювати експлуатацію, спостере-
ження, оцінку роботи та обслуговування безпеки рухової уста-
новки без обмеження її потужності та допоміжних механізмів 
і пов’язаних з ними систем управління та управляти роботою 
механізмів рухової установки.

СК13. Критичне осмислення основних теорій, принципів, 
методів і понять сучасної морської інженерії.

Завданням дисципліни «Технічна термодинаміка та 
теплопередача» є засвоєння студентами необхідних теоре-
тичних знань і набуття навичок їх практичного застосування 
в галузі аналізу термодинамічних процесів ідеальних та 
реальних газів, термодинамічних властивостей водяної пари 
й вологого повітря, витікання та нагнітання газів і пари, ана-
лізу термодинамічної ефективності теоретичних циклів дви-
гунів внутрішнього згоряння, паротурбінних, газотурбінних 
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і холодильних установок, теорії теплообміну й розрахунку 
теплообмінних апаратів.

У результаті вивчення навчальної дисципліни «Технічна 
термодинаміка та теплопередача» студент повинен:

знати завдання і перспективи розвитку суднової тепло- 
енергетики; основні закономірності взаємного перетворення 
теплоти й роботи; термодинамічні шляхи реалізації та прин-
цип дії теплових двигунів, холодильних установок і тепло-
обмінних апаратів; зміст показників ефективності роботи 
теплоенергетичного устаткування; методи термодинамічного 
аналізу циклів СЕУ та шляхи підвищення їх ефективності; 
основні закони теорії теплообміну та основи теплового роз-
рахунку теплообмінних апаратів; методи й засоби проведення 
найпростіших теплотехнічних експериментів; 

уміти визначати основні теплофізичні й термодинамічні 
характеристики робочих тіл і теплоносіїв; розраховувати про-
цеси зміни стану ідеальних і реальних газів; виконувати тер-
модинамічний аналіз циклів СЕУ, виявляти їх переваги та 
недоліки; знаходити основні фактори, що впливають на показ-
ники роботи СЕУ, і намічати шляхи підвищення їх ефектив-
ності; розраховувати та визначати експериментально значення 
коефіцієнтів теплообміну.

Очікувані результати вивчення навчальної дисципліни 
«Технічна термодинаміка та теплопередача» передбачає фор-
мування та розвиток у студентів таких результатів навчання:

РН1. Знання та розуміння основних теорій, принципів, 
методів та понять, що лежать в основі термогідродинамічних 
процесів, механічної та електромеханічної інженерії.

РН14. Уміння виконувати пуск та зупинку головної рухо-
вої установки та допоміжних механізмів та пов’язаних з ними 
систем.
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Змістовий модуль 1  
Технічна термодинаміка

Тема 1. Основні поняття і визначення.  
Рівняння стану ідеальних газів. Суміші газів.  

Обчислення кількості теплоти

Технічна термодинаміка  – наука, що вивчає закономір-
ності взаємного перетворення теплової та механічної енер-
гії в  теплових двигунах і  холодильних установках, а  також 
досліджує найвигідніші шляхи цього перетворення. Перетво-
рення енергії в термодинаміці розглядається на базі загальних 
законів, що визначають поводження макроскопічних систем. 
До  того ж  зв’язок між макроскопічними параметрами вста-
новлюється двома основними законами, які сформульовані на 
підставі величезного числа дослідних даних. Перший закон 
термодинаміки встановлює кількісні співвідношення під час 
переходу одного виду енергії в інший і є частковим випадком 
загального закону збереження і  перетворення енергії. Другий 
закон термодинаміки встановлює напрямок природних тепло-
вих процесів та умови перетворення теплоти в роботу.

Тепловий двигун – машина, що перетворює теплоту в роботу.  
У  загальному обсязі виробництва електричної енергії на 
долю теплових електростанцій випадає 80 %. Теплові дви-
гуни використовують природні енергетичні ресурси – хімічне 
або ядерне паливо. Теплові двигуни поділяють на порш-
неві, роторні та реактивні. Можливі комбінації цих двигунів, 
наприклад, турбореактивний двигун. За  способом підведення 
теплоти для нагрівання робочого тіла теплові двигуни поділя-
ють на двигуни внутрішнього і зовнішнього згоряння (наприк-
лад, двигун Стирлінга).

Робоче тіло – речовина, якою заповнюється робочий об’єм 
теплового двигуна, і  виконує кругові процеси (пара, повітря, 
продукти згоряння палива).
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Термодинамічна система  – сукупність матеріальних тіл, 
що перебувають у механічній і  тепловій взаємодії між собою 
та з навколишнім середовищем.

Система, що не обмінюється з  навколишнім середови-
щем речовиною, називається закритою. Система, що не обмі-
нюється з  навколишнім середовищем теплотою, називається 
адіабатною. Система, що не обмінюється з  навколишнім 
середовищем ні енергією, ні речовиною, називається ізольо-
ваною. Як  робочі тіла, за допомогою яких здійснюється вза-
ємне перетворення теплоти й  роботи, використовують гази 
та пари. Стан робочого тіла визначається параметрами стану. 
Основними термічними параметрами стану є  абсолютний 
тиск, абсолютна температура й питомий об’єм.

Великою буквою позначаються параметри всієї системи 
(усього тіла), а малою – одиниці кількості речовини.

Їх поділяють на термічні: p, v, T та калоричні: Н – енталь-
пія; U – внутрішня енергія; S – ентропія.

Абсолютний питомий тиск  – рушійна сила, потенціал 
процесу механічної взаємодії робочого тіла та зовнішнього 
середовища (є фактором інтенсивності цього процесу), відлік 
іде від нуля тиску.

Відповідно до молекулярно-кінетичної теорії тиск газу 
визначається співвідношенням

p n
mc

=
2

3 2

2

,

де n  – кількість молекул в одиниці об’єму; m  – маса молекули; 
c  – середня квадратична швидкість поступального руху молекул.

Якщо позначити атмосферний (барометричний) тиск як 
pбар, а манометричний (надмірний) тиск – pман, то

pабс = pбар + pман .
Якщо тиск у  посудині нижчій за атмосферний, то мано-

метр показує вакууметричний тиск (розрідження). Тоді
pабс = pбар – pвак .
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За  так званий нормальний тиск у  теплотехнічних розра-
хунках беруть pн = 760 мм рт. ст. = 101 325 Па.

Питомий об’єм – v, м3/кг. З енергетичного боку v – меха-
нічна координата стану, що виражає механічний заряд у про-
цесах енергообміну у формі роботи.

v – є ознакою наявності механічної взаємодії робочого тіла 
із зовнішнім середовищем.

Температура  – потенціал (рушійна сила) у  процесах 
термічної взаємодії робочого тіла із зовнішнім середови-
щем. Це  параметр стану, що визначає напрям некомпенсо-
ваного теплообміну між тілами ізольованої системи. За  так 
звану нормальну температуру в теплотехнічних розрахунках 
беруть температуру танення льоду за нормального тиску  – 
tн – 0 °С.

Дамо коротку характеристику калоричним параметрам 
стану.

Внутрішня енергія (u)  – є  запас енергії тіла, який зміню-
ється в  процесах енергообміну з  іншими тілами. Зв’язок між 
u і  кількісними характеристиками зовнішніх енергетичних 
впливів (у формі теплоти й роботи) для елементарних проце-
сів прийнято визначати співвідношенням

du = δq –δl.
Ентальпія (h)  – функція стану, що дорівнює величині u, 

складеній з  добутком абсолютного тиску на питомий об’єм 
h = u + pυ.

Ентропія (s)  – є термічною координатою стану і виражає 
термічний заряд у процесах енергообміну між тілами у формі 
теплоти. Зміна ентропії тіла (системи) за певних умов є озна-
кою наявності термічної взаємодії цього із  зовнішнім середо-
вищем.

У технічній термодинаміці звичайно розглядається рівно-
важний стан речовини, який без зовнішнього енергетичного 
впливу з часом не змінюється (p, v, T у всій його масі мають 
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однакові значення). Це дає основу для графічного зображення 
таких станів робочого тіла у  вигляді точок. Нерівноважний 
стан графічно зобразити неможливо.

Вигляд рівняння стану залежить від властивостей робо-
чого тіла. Найбільш простий вигляд воно має для ідеального 
газу.

Зі  шкільного курсу фізики маємо рівняння Менделєєва  – 
Клапейрона:

pV
M

RT� �
�

 – це рівняння стану для М кг робочого тіла.

Тут R = 8314  Дж/(кмоль ∙ К)  – універсальна газова стала. 
У зв’язку з тим, що в термодинаміці розрахунки йдуть у пито-
мих величинах, буде доречним ввести поняття індивідуальної 
газової сталої

R
R

i

i

�
�

, Дж/(кг ∙ К), а  в універсальну газову сталу додати 

індекс µ. Надалі R
R

i

i

� �

�
, (Дж/кг ∙ К), а μi , кг/кмоль – молеку-

лярна маса конкретної речовини. Тоді можна загальне рів-
няння стану надати у  вигляді pV MRTi= .  Якщо зважити, що 
V

M
� �   – питомий об’єм, отримаємо рівняння стану для 1  кг 

речовини р RTi� � .
Термодинамічний процес. Термодинамічний процес  – 

будь-яка зміна стану робочого тіла (РТ), що відбувається 
під впливом енергообміну із зовнішнім середовищем (ЗС). 
До  характеристики термодинамічного процесу належать 
насамперед кількість теплоти і кількість роботи. Процес нази-
вається рівноважним, якщо він проходить через рівноважні 
проміжні точки (стани). Такий процес можна собі уявити як 
процес безконечно сповільнений. У  технічній термодинаміці 
розглядаються переважно оборотні процеси, які допускають 
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можливість їх перебігу в  протилежному напрямі й  до того 
ж  так, що в  результаті обернення вся система не матиме 
залишкових змін.

Особливо важливе значення в  термодинаміці мають 
кругові процеси або цикли. Циклом називається процес, під 
час якого стала кількість робочого тіла, зазнавши низки змін, 
повертається до початкового стану.

Основними характеристиками термодинамічних процесів 
у рамках задач технічної термодинаміки є кількість теплоти і кіль-
кість роботи. Ці величини виражають кількісну міру енергетичної 
взаємодії РТ із ЗС і  визначаються залежно від характерних для 
кожного випадку параметрів термодинамічного стану системи.

Кількість теплоти в  термодинамічному процесі є  мірою 
термічної взаємодії між РТ і ЗС. Цю величину, як і кількісну 
міру будь-якої іншої форми руху, також можна визначити 
через характерні первинні параметри стану.

Рівняння стану ідеального газу. Газова стала та її 
фізичний смисл. Дослід і теорія показують, що параметри р, 
v і Т простих систем, котрими є гази, пара, рідина, у рівноваж-
ному стані пов’язані між собою термічним рівнянням стану 
f (p, v, T) = 0.

Рівняння стану може бути отримано на основі експери-
менту або методами статистичної фізики. Вигляд рівняння 
стану залежить від індивідуальних властивостей речовини.

Рівняння Клапейрона для ідеального газу має наступний 
вигляд:

pv = RT.                                       (1.1)
Якщо (1.1) помножити на m, отримаємо рівняння стану 

для маси газу m
pV = mRT.                                    (1.2)

Газова стала R, (кДж/(кг·К), характеризує роботу 1 кг іде-
ального газу за постійного тиску і  зміни температури на 1 К. 
Вона залежить від хімічної структури газу і має для кожного 
газу своє значення.
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Якщо помножити обидві частини рівняння (1.1) на 
молярну масу газу μ, кг/кмоль, (молярна маса – фізична вели-
чина, яка дорівнює відношенню маси газу m до кількості молів 
у ньому M), отримаємо рівняння Клапейрона – Менделєєва:

pV R T� �� ,                                    (1.3)
де Vμ = vμ  – молярний об’єм робочого тіла, м3/кмоль (за нор-
мальних фізичних умов Vμ = 22,41 м3/кмоль); Rμ = Rμ – універ-
сальна газова стала (Rμ = 8314 Дж/(кмоль · К).

Суміш ідеальних газів та способи їх завдання. Закони 
Дальтона й Амага. У техніці частіше застосовують не однорідні 
гази, а  механічні суміші окремих газів (наприклад, атмосферне 
повітря, продукти згоряння палива, які в багатьох випадках роз-
глядають як ідеальні гази). Суміші ідеальних газів підкоряються 
закону Дальтона, згідно з яким тиск суміші ідеальних газів pсум 
дорівнює сумі парціальних тисків pi її складових (компонентів):

= + + + =∑сум 1 2 n ip p p p p ,                      (1.4)
і закону Амага, відповідно до якого об’єм суміші ідеальних 
газів Vсум дорівнює сумі приведених об’ємів Vi її окремих ком-
понентів:

= + + + =∑сум 1 2 n iV V V V V .                     (1.5)
Парціальним тиском компонента суміші називають його 

тиск, віднесений до об’єму й температури всієї суміші. Приведе-
ний об’єм – це об’єм, який займав би компонент газу, якби його 
тиск і температура дорівнювали тиску й температурі суміші.

Cпособи задання складу суміші. Склад суміші задається 
масовими, об’ємними та мольними частками.

Масова частка i-го компонента – відношення його маси mi 
до маси суміші m : gi = mi / mсум.

Об’ємна частка i-го компонента  – відношення приведе-
ного об’єму компонента Vi до об’єму суміші Vсум:

ri = Vi / Vсум .
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Відповідно до закону Авогардо, об’єми одного моля 
будь-якого газу за однакових p і T однакові, тому для i-го ком-
понента Vi = Vμ ∙ Mi, а для суміші Vсум = Vμ ∙ Mсум. З цього витікає, 
що об’ємні ri та мольні частки ni газу чисельно однакові: ri = ni. 
Вочевидь, що gi �� 1 і ri �� 1 .

Умовна молярна маса суміші. Виходячи з  того, що маса 
i-го компонента дорівнює додатку його молярної маси μi на 
кількість молів Mi, масу суміші можна також виразити анало-
гічно: mсум = μсум ∙ Mсум, де μсум  – умовна молярна маса суміші, 
Mсум – кількість молів у суміші. Отже,

�

� � �
сум сум сум сум

сум

� � � � �� � �

� � � �� � �

m M m m m M

M M M M

n

n n

/ /

/

1 2

1 1 2 2



 ��i in� .

Якщо суміш задана масовими частками, то легко показати, 
що � �сум i i� �1/ ( / )g .

Співвідношення між масовими та мольними (об’ємними) 
частками компонентів суміші можна отримати таким чином:

g m m M M n ri i i i i i i i� � � �/ / / /сум сум сум сум сум� � � � � � .
Парціальний тиск окремого компонента pi суміші може 

бути обчислений, якщо відома об’ємна (мольна) частка 
компонента r ni i� � . Для i-го компонента можна записати: 
pV m RTi i iсум сум=  та p V m RTi i iсум сум= , або pV p Vi iсум сум= .

Звідси V / V p / p ri i iсум сум= = , тоді p r p n pi i i= =сум сум .
Записавши рівняння стану для всіх компонентів суміші
pV m R T1 1 1сум сум= ; p V m R T2 2 2сум сум= ; … p V m R Tn n nсум сум=

та підсумувавши ліві та праві частини цих рівнянь
V p T m Ri i iсум сум� �� ,

з урахуванням (1.4), отримаємо
p V m g R T m R Ti iсум сум сум сум сум см сум� � � �� .           (1.6)
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Останнє рівняння є  термічним рівнянням стану суміші 
ідеальних газів, де величина R g Ri iсум ��  є  питома газова 
стала суміші. Питому газову сталу суміші можна визначити 
також через умовну молярну масу суміші μсум

R Rсум сум сум� �� � �/ /8314 .
Обчислення кількості теплоти. Для обчислення кілько-

сті теплоти в  технічній термодинаміці користуються різними 
методами:

1.	 За Першим законом термодинаміки – � �q du l� � ;
2.	 За Другим законом термодинаміки – �q Tds� .

 
 

ds

T

T

s

1

m

2

n

Рис. 1.1. Обчислення кількості теплоти для процесу 1–2

Тоді q = ∫Tds~пл. m12nm (рис. 1.1) – тобто величина роботи 
залежить від характеру процесу.



15

Для використання другого способу треба знати залеж-
ність � T s,� � � 0 , то він має смисл для внутрішньооборотних 
(рівноважних) процесів, якщо тільки зміна температури опи-
сує зміну температурного стану розглядуваного робочого тіла.

Можливість побудови зручних ентропійних діаграм, 
у  яких по одній з  координатних осей відкладається s, стано-
вить одну з  істотних прикладних значень поняття ентропії як 
термічної координати стану

Q = M ∙ q; Q = ∫ TdS = M ∫ Tds.
3. Обчисленням теплоти процесу через теплоємність.
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Тема 2. Перший закон термодинаміки.  
Теплоємність. Формула Майера

Перший закон термодинаміки. У  термодинамічних про-
цесах зміни стану робочих тіл останні можуть отримувати від 
зовнішнього середовища або, навпаки, віддавати йому енергію 
у формі роботи L і теплоти Q. Унаслідок цього енергія робочого 
тіла буде змінюватися чисельно на ΔE. Згідно із законом збере-
ження енергії з урахуванням знаків теплоти й роботи (за однако-
вих напрямків потоків теплоти та роботи знаки їх протилежні) 
рівняння енергетичного балансу набуде наступного вигляду:

Q L E� �� � � � ,
або

Q = ΔE + L.                                    (2.1)
Рівняння (2.1) є  математичним виразом Першого закону 

термодинаміки: у  термодинамічному процесі підведена 
теплота загалом витрачається на зміну енергії робочого тіла 
і  здійснення зовнішньої роботи. У  загальному випадку зміна 
повної енергії робочого тіла

� � � �E U m w mg z� � �2 2/ .                   (2.2)
Тоді Перший закон термодинамки можна записати таким 

чином:
Q U m W mq Z L� � � �� � �2 2/

та для 1 кг робочого тіла
q u w g z l� � � �� � �2 2/ .                         (2.3)

Якщо робоче тіло не рухається (його центр ваги неру-
хомий), а  потенціальною енергією зовнішнього поля можна 
знехтувати, повна енергія робочого тіла буде складатися тільки 
з його внутрішньої енергії ΔE = ΔU. Отже,

Q = ΔU + L.                                     (2.4)
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Для 1  кг робочого тіла Перший закон термодинаміки 
в інтегральній формі набуде наступного вигляду:

q = Δu + l                                       (2.5)
або в диференціальній формі

δq = δu + δl,                                     (2.6)
де δu  – повний диференціал внутрішньої енергії, яка є функ-
цією стану робочого тіла; δq і δl – нескінченно малі величини, 
які залежать від шляху протікання процесу (функції процесу).

Принцип еквівалентності теплоти й  роботи. Вічний 
двигун першого роду. Для кругового процесу вираз Першого 
закону термодинаміки має наступний вигляд:

� �q du l� � ��� 

або з урахуванням du �� 0


� �q l� �� 

.                                   (2.7)

З останньої рівності витікає, що робота кругового процесу 
здійснюється лише за рахунок витраченої ззовні певної кілько-
сті теплоти. Якщо б виявилось, що � �q l� �� 

, можна би було 
створити вічний двигун першого роду, який здійснював би 
роботу без витрат енергії. У зв’язку з цим Перший закон тер-
модинаміки формується ще так: вічний двигун першого роду 
неможливий.

Рівність (2.7) виражає принцип еквівалентності 
теплоти й  роботи: у  кругових процесах теплота й  робота 
взаємоперетворюються в еквівалентних кількостях.

Форми запису Першого закону термодинаміки. Матема-
тичний вираз Першого закону термодинаміки має дві форми 
запису. Перша форма витікає з  рівняння (2.6) з  урахуванням 
виразу δl = pdv

δl = du + pdv,                           (2.8)
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друга форма, виходячи з поняття питомої ентальпії, – h = u + pv
dh d u pv du pdv vdp� �� � � � � .

З урахуванням рівняння (2.8)
dh = δq + pdv,

звідки друга форма аналітичного запису Першого закону тер-
модинаміки набуде наступного вигляду:

δq = dh – pdv.                                    (2.9)
Якщо об’єднати рівняння (2.8) і (2.9) з виразом для ентро-

пії ds = δq / T, отримаємо основне рівняння термодинаміки, 
або термодинамічну тотожність

Tds du pdv dh vdp� � � � .                       (2.10)
У необоротних процесах, пов’язаних, наприклад, з  тер-

тям або завихренням (внутрішньонеоборотні процеси), ефек-
тивна питома робота завжди зменшується: � �� � �l pdv lтр . 
До того ж питома робота на подолання опору δlтр перетворю-
ється у  еквівалентну питому кількість теплоти δlтр = δqтр. Тоді 
рівняння Першого закону термодинаміки для необоротних 
процесів набуде наступного вигляду:

� � �q du l du pdv l� � � � � � тр  або � �q q du pdv dh vdp� � � � �тр .

Теплоємність. Під час вивчення теплоємності необхідно 
звернути увагу на класифікацію теплоємності. Теплоємність 
робочого тіла, яка відповідає нескінченно малій зміні його 
температури, називається істинною теплоємністю

C Q dT Q dtX X X� �� �/ / .
Теплоємність робочого тіла, що відповідає кінцевій зміні 

його температури (від t1 до t2), називається середньою тепло-
ємністю (з індексом m)

C Q t tXm X� �/ ( )2 1 .
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Залежно від обраної одиниці кількості речовини розрізня-
ють наступні теплоємності:

питому, віднесену до 1 кг робочого тіла: cX, кДж/(кг·К);
об’ємну, віднесену до 1  м3 речовини за нормальних умов 

(температура 273,15 К і тиск 101 325 Па): ′cX , кДж/(м3·К);
молярну, віднесену до 1кмоль речовини: μcX, кДж/(кмоль·К).
Ці теплоємності пов’язані між собою співвідношеннями:

c c c vX X X� � �� �/ ; � � �c c cX X X� �/ ,22 41 .
У термодинамічному аналізі й теплових розрахунках найваж-

ливіше значення мають ізохорна та ізобарна теплоємності газів.
Ізохорною теплоємністю cv називається теплоємність, 

що визначається за умови незмінності об’єму робочого тіла 
v �� �const

c q dTv v� � / .
Ізобарною теплоємністю cp називається теплоємність робо-

чого тіла, яка визначається за умови незмінності тиску ( p = const)

c q dTp p� � / .
Таким чином теплоємності розрізняються залежно від 

одиниці кількості речовини (питома, об’ємна, молярна) 
і залежно від процесу (ізохорна та ізобарна).

Одна й  та ж  речовина може мати безліч теплоємностей 
залежно від виду процесу, тому що кількість теплоти є функ-
цією процесу. Загалом теплоємність газу може змінюватися 
від нуля – для адіабатного процесу (QX = 0) до ∞   – для ізо-
термічного процесу ( t = const). Крім того, теплоємність може 
мати від’ємне значення, коли знаки теплоти і  зміни темпера-
тури різні. У термодинамічному аналізі й теплових розрахун-
ках найважливіше значення мають ізохорна та ізобарна тепло-
ємності газів. Необхідно пам’ятати зв’язок між ізобарною та 
ізохорною теплоємкостями (рівняння Майера):

cp – cv = R.
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З рівняння Майера виходить, що ізобарна теплоємність 
більше за ізохорну на значення газової сталої R. Це  пояс-
нюється тим, що в  ізохорному процесі ( v = const) зовнішня 
робота не виконується, і  теплота витрачається лише на зміну 
внутрішньої енергії. Тоді як в  ізобарному процесі ( p = const) 
теплота витрачається не тільки на зміну внутрішньої енергії, 
а  ще й  на здійснення роботи. Для реальних газів cp – cv > R, 
тому що під час їх розширення і p = const здійснюється робота 
не тільки проти зовнішніх сил, а і внутрішня робота проти сил 
взаємодії між молекулами газу. У  теплотехніці широко вико-
ристовується відношення теплоємностей

μcp / μcv = cp / cv = k,
яке носить назву коефіцієнт Пуасона (показника адіабати).

Молекулярно-кінетична теорія теплоємності встанов-
лює значення теплоємності ідеального газу залежно від його 
атомності (ступенів вільності). В  основі цієї теорії лежить 
закон про рівномірний розподіл внутрішньої енергії за ступе-
нями вільності поступального та обертального руху молекул. 
Відповідно до цього закону внутрішня енергія ідеального 
газу прямо пропорційна числу ступенів вільності моле-
кул та енергії kT / 2, яка припадає на одну ступінь вільності.  
Для 1 кмоль газу

u iN
kT i

RT� �� �o 2 2
,

де No  – число Авогардо; i  – число ступенів вільності (число 
незалежних координат, які треба задати для того, щоб повні-
стю визначити положення молекули у  просторі): для одно-
атомних атомів i = 3 (три складові поступального руху); для 
двоатомних газів i = 5 (три складові поступального руху і  дві 
обертального); для три- і  багатоатомних газів i = 6 (три скла-
дові поступального руху і стільки ж обертального).
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Оскільки для ідеального газу μcv = duμ / dT, вираз для 
молярної ізохорної теплоємності

� � �c d
i

RT dT
i

Rv �
�
�
�

�
�
� �

2 2
/ ,

а з  урахуванням рівняння Майера можна отримати вираз для 
молярної ізобарної теплоємності

� � � � � �с с R
i

R R R
i

p v� � � � � ��
�
�

�
�
�2 2

1 .

Ці  вирази показують, що молярні теплоємності залежать 
лише від числа ступенів вільності і  для даного газу мають 
постійні значення. Результати молекулярно-кінетичної теорії 
теплоємності достатньо добре погоджуються з  експеримен-
тальними даними лише для одноатомних та частково двоатом-
них газів. Однак основний висновок теорії про незалежність 
теплоємності від температури експеримент не підтверджує. 
Розходження, особливо суттєві у  області низьких і  достатньо 
великих температур, пов’язані з квантовою поведінкою моле-
кул і  знаходять пояснення в  рамках квантової теорії тепло-
ємності. У  багатоатомних газах за високих температур вини-
кають коливальні рухи атомів у  молекулі (додаткові ступені 
вільності), на які також витрачається енергія і  теплоємність 
підвищується. Квантова теорія теплоємності враховує енергію 
коливального руху атомів у молекулі і встановлює залежність 
теплоємності багатоатомних газів від температури. Загалом ця 
залежність описується степеневим поліномом

cX = a + bt + ct2 +…
У технічних розрахунках беруть лінійну залежність тепло-

ємності від температури
cX = a + bt.
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Чисельні значення теплоємності широко використову-
ються під час визначення кількості теплоти в  термодинаміч-
них процесах та розрахунку калоричних параметрів стану. 
Виходячи з  поняття істинної теплоємності, можна отримати 
вираз для визначення питомої кількості теплоти в термодина-
мічному процесі

q c dtX X

t

t

� �
1

2

.

Цю ж кількість теплоти можна визначити, знаючи середню 
теплоємність у інтервалі температур від t1 до t2,

q c t tX Xm t
t� � �
1

2
2 1– .

Із  цих виразів витікає, що для визначення кількості 
теплоти необхідно знати залежність істинної теплоємності від 
температури c f tX � � �  або середню теплоємність cXm  у зада-
ному інтервалі від t1 до t2. У першому випадку під знак інте-
грала підставляється одна з  інтерполяційних залежностей 
теплоємності від температури виду, які наводяться в довідко-
вій літературі. У  другому випадку питома кількість теплоти 
дорівнює

q c t c tX Xm
t

Xm
t� �0 2 0 1

2 1 ,
де cXm

t
0
1  і cXm

t
0
2 – середні значення теплоємностей відповідно 

в інтервалі температур 0…t1 і 0… t2, які вибираються з таблиць 
для даного газу.

Якщо в  термодинамічному процесі використовується 
m  (кг) або Vн.у  (м3 за нормальних умов) газу, то кількість 
теплоти

Q m c t c tXm
t

Xm
t� �� �0 2 0 1

2 1 ,
або

Q V c t c tXm
t

Xm
t� � � �� �н.у 0 2 0 1

2 1 .
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На основі табличних даних можна знайти середню тепло-
ємність в інтервалі температур t1 – t2

c c t c t t tXm t
t

Xm
t

Xm
t

1

2 2 1
0 2 0 1 2 1� �� � �� �/ .

Визначення теплоємності газових сумішей базується на 
рівнянні теплового балансу, згідно з  яким теплота, підведена 
до суміші, дорівнює сумі теплот, підведених до її компонентів:

для масового складу суміші m с t m c tX i Xiсум сум� �� � �� , 
звідки c g cX i Xiсум �� ;

для об’ємного складу суміші v c t v с tX Xi Xiсум сум� � �� ��� � , 
звідки � � ��c rсX i Xiсум ;

для молярного складу аналогічно � �c r сX i Xiсум �� .
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Тема 3. Аналіз термодинамічних процесів  
з ідеальним газом. Ізохорний процес. Ізобарний процес. 

Ізотермічний процес. Адіабатний процес.  
Політропні процеси

Термодинамічний метод дослідження процесів. Під час 
вивчення термодинамічних процесів ідеальних газів повинні 
бути вирішені два основні завдання:

1)	визначено рівняння процесу f (р,V), що встановлює 
закономірність зміни стану робочого тіла в процесі;

2)	знайдено особливості перетворення підведеної до робо-
чого тіла теплоти, розподіл її між зміною внутрішньої енергії 
та зовнішньою роботою, що виконується робочим тілом.

Виконання умов термодинамічної рівноваги в  кожний 
даний момент часу протягом усього процесу дозволяє розгля-
дати термодинамічні процеси як рівноважні і  зображувати їх 
у вигляді кривих на p-v або Т-s діаграмах, причому координати 
v, р  зручні під час визначення роботи, що виконується робо-
чим тілом у процесі, а координати Т-s дають можливість гра-
фічно визначити теплоту, підведену або відведену від робо-
чого тіла в процесі.

Вивчення роботи теплових машин показує, що найбіль-
ший інтерес для практики й  теоретичних досліджень мають 
деякі окремі випадки термодинамічних процесів, які можна 
назвати основними.

До них належать ізохорний процес, що протікає без зміни 
об’єму робочого тіла (dv = 0, v = const), ізобарний процес, що 
протікає за постійного тиску (dp = 0, р = const); ізотерміч-
ний процес, що протікає за постійної температури (dТ = 0, 
T = const), і  адіабатний процес, що протікає за відсутності 
теплообміну із зовнішнім середовищем (dq = 0).

Крім того, існує група процесів, що є за певних умов узагаль-
нюючими для основних процесів. Ці процеси називаються полі-
тропними й характеризуються сталістю теплоємності в процесі.
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Однак не дивлячись на особливості кожного процесу, 
методи їхнього дослідження мають єдину основу  – Перший 
закон термодинаміки, який встановлює взаємозв’язок між 
кількістю теплоти, зміною внутрішньої енергії і  зовнішньою 
роботою газу, причому кількість теплоти, що підводиться до 
тіла або відводиться від нього, залежить від характеру про-
цесу.

Для всіх процесів установлюється загальний метод дослі-
джень, що полягає в наступному:

–	 виводиться рівняння кривої процесу на p-v або Т-s діа-
грамах; установлюється залежність між основними парамет-
рами робочого тіла на початку та в кінці процесу;

–	 визначається зміна внутрішньої енергії за формулою, 
яка справедлива для всіх процесів ідеального газу:

�u u u c dt c t c tv vm

t

t t

vm

t

� � � � ��2 1

0

2

0

1

1

2 2 1

| | ;

–	 обчислюється робота зміни об’єму газу за основною 
формулою

l pdv f v dv
v

v

v

v

� �� �
1

2

1

2

( ) ;

–	 визначається кількість теплоти, що бере участь у  про-
цесі, за формулою

q c dt c t c tx

t

t

xm

t

xm

t

1 2

0

2

0

1

1

2 2 1

� � � �� | | ;

–	 визначається зміна ентальпії в  процесі за формулою, 
яка справедлива для всіх процесів ідеального газу:

h h c t c tpm

t

pm

t

2 1

0

2

0

1

2 1

� � �| | ,

або для постійної теплоємності:
h h c t tp2 1 2 1� � �( );
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–	 визначається зміна ентропії ідеального газу за форму-
лами:

s s c T T R v vv2 1 2 1 2 1� � �ln ln ,

s s c T T R p pp2 1 2 1 2 1� � �ln ln .

Розглянуті процеси вважаються оборотними.
Характер перетворення теплоти в  термодинамічному 

процесі методично зручно зображувати у  вигляді схеми, що 
включає в себе три складові частини рівняння Першого закону 
термодинаміки так, що кількість теплоти, підведеної або від-
веденої від робочого тіла, зображується кружком, зміна вну-
трішньої енергії – трикутником і зовнішньої роботи, виконува-
ної робочим тілом, – квадратом. Стрілки, що зв’язують ці три 
складові частини рівняння першого закону термодинаміки, 
показують лише напрямок перетворення енергії в  розгляну-
тому процесі й не торкаються кількісного боку процесу.

Ізохорний процес. Процес, що протікає за постійного 
об’єму, називають ізохорним (dv = 0, або v = const).

Подібний процес може здійснюватися робочим тілом 
(газом), що перебуває в  циліндрі (рис.  3.1,а), за нерухомого 
поршня, якщо до робочого тіла підводиться теплота від дже-
рела теплоти I або відводиться теплота до холодильника ІІ.

Рівняння ізохорного процесу може бути отримано, якщо 
в рівнянні стану ідеального газу pv = RT взяти v = const. Тоді

p T R v f v= = =( ) .const

На (рис.  3.1,а) поданий графік процесу. Крива процесу 
називається ізохорою. За  постійного об’єму тиск газу зміню-
ється прямопропорційно абсолютним температурам

p p T T1 2 1 2= .

Зовнішня робота газу за v = const дорівнює нулю 
(рис. 3.1,а), тому що dv = 0. Отже,

l pdv
v

v

� �� 0
1

2

.
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Основне рівняння Першого закону термодинаміки за 
dl = 0 набуває наступного вигляду:

dq du c dtv v v= = .

Кількість теплоти, що бере участь у  процесі за постійної 
теплоємності, дорівнює

q дu дt dt c dt c t t u uv v
t

t

v

t

t

v, ( ) .1 2 2 1 2 1

1

2

1

2

� � � � � � � � �� �

 
 а                                               б

Рис. 3.1. Приклад ізохорного процесу

Таким чином, при ізохорному процесі вся теплота, що підво-
диться або відводиться від робочого тіла, витрачається тільки 
на зміну внутрішньої енергії, як це й показано на схемі (рис. 3.1,б).

При змінній теплоємності в процесі 1–2

q u u c t c tv vm

t

vm

t

, | | .1 2 2 1

0

2

0

1

2 1

� � � � �

Зміну ентропії в оборотному ізохорному процесі визнача-
ємо з рівняння

s s дs дT dT c T T c p p
v

T

T

v v2 1 2 1 2 1

1

2

� � � � � �� ln ln .
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Як видно з даного рівняння, ізохора на T-s діаграмі стано-
вить собою логарифмічну криву 1–2 і протікає так, що у разі 
збільшення ентропії збільшується і температура (рис. 3.2,а).

Зображення термодинамічного процесу в Т-s діаграмі має 
низку зручностей.

Елементарна площа (на рис.  3.2,а  заштрихована кліт-
кою), побудована на абсцисі s за температури T1, визначається 
добутком T1ds і в масштабі показує елементарний теплообмін 
із зовнішнім середовищем; тобто площа під процесом 1–2 або 
1–3 на Т-s діаграмі дає в масштабі кількість підведеної (у разі 
збільшення  s) або відведеної (у  разі зменшення  s) теплоти. 
Відповідно до Першого закону для ізохорного процесу ця 
ж площа в даному процесі v = const показує також зміну вну-
трішньої енергії робочого тіла.

 
а                                             б

Рис. 3.2. Ізохорний процес у T-s координатах

Ізобарний процес. Такий термодинамічний процес може 
протікати в циліндрі, поршень якого переміщається без тертя 
так, що тиск у циліндрі дорівнює постійному тиску навколиш-
нього середовища, що діє на поршень ззовні (рис. 3.3,а).

Рівняння ізобарного процесу може бути отримане з  рів-
няння стану ідеального газу за р = const.

У цьому випадку v / T = R / p = const або v2 / v1 = T2 / T1



29
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Рис. 3.3. Ізобарний процес

Таким чином, при ізобарному процесі (постійному тиску) 
об’єм тієї самої кількості газу завжди пропорційний абсолют-
ній температурі.

На  рис.  3.3,а  зображений графік процесу. Крива процесу 
називається ізобарою. Під час розширення газу його темпера-
тура зростає, під час стиснення – зменшується.

Питома робота зміни об’єму при цьому виражається 
наступним рівнянням:

l p dv p v v
v

v

� � ��
1

2

2 1( ),

l = R(T2 – T1).
Робота газу при ізобарному процесі позитивна тільки 

в тому випадку, якщо температура газу збільшується. Корисна 
зовнішня робота при цьому

� � � ��l vdp 0
1

2

.  

Питома теплота q, що підводиться до робочого тіла (або 
що відводиться)

Tds dq c dTp= = ,
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q q c T Tp p

T

T

, | ( ),1 2 2 1

1

2

� � � �

де cp

T

T

1

2

|   – середня ізобарна теплоємність в  інтервалі темпера-

тур від T1 до Т2.
Якщо сp = const, то

q q c T T h hp p, ( ) .1 2 2 1 2 1� � � � � �

Із  цього співвідношення видно, що теплота, підведена до 
робочого тіла в  ізобарному процесі, іде на збільшення його 
ентальпії.

При ізобарному процесі міняється температура робочого 
тіла, отже, і його внутрішня енергія.

Тому на здійснення зовнішньої роботи витрачається 
лише частина наданої тілу ззовні теплоти qp, 1–2, яка дорівнює 
р(v2 – v1), а інша частина йде на збільшення внутрішньої енер-
гії тіла. Перетворення енергії при ізобарному розширенні газу 
ілюструється схемою на рис. 3.4,б.

 
 	 а	 б

Рис. 3.4. Ізобарний процес
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Для визначення частки теплоти, затрачуваної в ізобарному 
процесі на зовнішню роботу, треба всі члени рівняння Пер-
шого закону термодинаміки поділити на dq:

1 = du / dq + dl / dq.
Для оборотного ізобарного процесу за постійної теплоємності 

зміна ентропії знаходиться з рівняння (при р = const ln p2 / p1 = 0),

s s дs дT dT c T dT c T T c v v
p

T

T

p

T

T

p p2 1 2 1 2 1

1

2

1

2

� � � � � � � � �� � ln ln .

Таким чином, ізобара на Т-s діаграмі є деякою логарифмічною 
кривою (рис. 3.4,а) і подібно ізохорі, звернена опуклістю донизу.

Оскільки сp > cv, то ізобарний процес на Т-s діаграмі проті-
кає більш полого, ніж ізохорний процес того ж газу.

Із  зіставлення рівнянь постає, що у  випадку здійснення 
ізохорного й ізобарного процесів в одному інтервалі темпера-
тур зростання ентропії буде більше в ізобарному процесі, тому 
що cр завжди більше cv .

Ізотермічний процес. При ізотермічному процесі викону-
ються умови dТ = 0 або Т = const. Такий термодинамічний про-
цес може протікати, наприклад, у циліндрі поршневої машини, 
якщо в  міру підведення теплоти до робочого тіла поршень 
машини переміщається, збільшуючи об’єм настільки, що тем-
пература залишається незмінною.

Рівняння ізотермічного процесу може бути отримане з рів-
няння Клапейрона, якщо взяти Т = const. У цьому випадку має 
місце закон Бойля – Маріотта

рv = RT = const.
Отже, на р-v-діаграмі ізотерма є  рівнобічною гіперболою 

(рис. 3.5,а). З рівняння ізотерми постає наступне:
p2 / p1 = v1 / v2

тобто за постійної температури тиск і  об’єм робочого тіла 
обернено пропорційні.
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Вирази для внутрішньої енергії та ентропії показують, що 
ізотермічний процес ідеального газу одночасно є процесом за 
постійної внутрішньої енергії (du = 0) і  за постійної ентальпії 
(dh = 0). Щодо ізотермічного процесу рівняння основної тер-
модинамічної тотожності набуває наступного вигляду:

dq = dl.
З наведеного виразу видно, що вся надана газові теплота 

в  ізотермічному процесі витрачається на здійснення зовніш-
ньої роботи (рис.  3.5,в). Роботу при ізотермічному процесі 
визначимо за формулою

l pdv RT dv v RT v v
v

v

v

v

� � ��� ( ) ln( ).
1

2

1

2

2 1 

Площа під процесом (рис. 3.5,б) чисельно дорівнює тепло-
обміну робочого тіла із зовнішнім середовищем і  зробленій 
у процесі роботі

q T s s l� � �( ) .2 1

Зміна ентропії в  ізотермічному процесі визначається від-
ношенням

Ds = dq/T,
і тоді відповідно до виразів

�s s s R v v R p pT � � � �2 1 2 1 1 2ln( ) ln( ).

 
	 а	 б	 в

Рис. 3.5. Ізотермічний процес
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Питома теплоємність ізотермічного процесу може бути 
визначена із загального співвідношення с=dq / dT.

Оскільки при ізотермічному процесі dq ≠ 0, a  dТ = 0, то 
с = ± ∞.

Адіабатний процес. При адіабатному процесі зміна стану 
робочого тіла відбувається без теплообміну із зовнішнім сере-
довищем, тобто за умов dq = 0; q = 0.

Оборотний адіабатний процес можна здійснити в циліндрі 
з абсолютно нетеплопровідними стінками під час нескінченно 
повільного переміщення поршня.

Рівняння адіабатного процесу:
( / ) / ,v v p pk

2 1 1 2=  або p v p vk k
1 1 2 2= ,

звідки рівняння адіабати pvk = const.
Отримане рівняння є  рівнянням адіабати ідеального газу 

за постійних теплоємностях (cv = const і cр = const).
На  p-v-діаграмі (рис.  3.6) адіабата протікає крутіше ізо-

терми (k > 1) і є нерівнобічною гіперболою.
Взаємозв’язок між параметрами

p p v v k
2 1 1 2/ ( / ) ;=

T T v v k
2 1 1 2

1/ ( / )� � ;

T T p p k k
2 1 2 1

1/ ( / ) .( )/� �

При dq = 0 рівняння Першого закону термодинаміки набу-
ває наступного вигляду:

dl = −du.
Отже, робота при адіабатному процесі:

l du u u u u
u

u

� � � � � � �� ( ) .2 1 1 2

1

2

Якщо сv = const, то можемо записати l c T Tv� �( ).1 2

Оскільки ср – сv = R, a ср /сv = k, то c R kv � �/ ( ).1
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Рис. 3.6. Адіабатний процес

Після підстановки маємо
l R k T T� � �[ / ( )]( ),1 1 2  або l p v k v v k� � � �[ / ( )][ ( / ) ].1 1 1 2

11 1

Оскільки при адіабатному процесі dq = 0, то ентро-
пія робочого тіла в  оборотному процесі не змінюється 
(ds = 0 і  s = const). Отже, на Т-s діаграмі адіабатний процес 
зображується вертикальною лінією, причому спад темпера-
тури відбувається під час розширення робочого тіла, а  збіль-
шення температури – під час його стиснення.

Вираз с = dq/dТ показує, що теплоємність адіабатного про-
цесу дорівнює нулю. Про це ж  свідчить адіабатний процес, 
зображений на Т-s діаграмі, тому що піддотична до нього, що 
дає уявлення про теплоємність, також дорівнює нулю.

Сталість показника адіабати, взята вище, у багатьох випад-
ках виявляється достатньо наближеною. Воно справедливо 
лише у  випадку, коли діапазон зміни температури робочого 
тіла в адіабатному процесі такий, що залежностями сv і ср від 
температури можна зневажити. У дійсності показник адіабати, 
обумовлений виразом ср/сv = k, залежить від температури. Тоді 
під час розрахунків звичайно беруть середнє значення k, що 
відповідає зміні температури в процесі за рівнянням
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Політропні процеси. Будь-який процес ідеального газу, 
у якому теплоємність є постійною величиною, називають полі-
тропним процесом, а лінію процесу – політропою.

З визначення політропного процесу постає, що основні 
термодинамічні процеси – ізохорний, ізобарний, ізотермічний 
і адіабатний, якщо вони протікають за постійної теплоємності, 
є окремими випадками політропного процесу.

Теплоємність політропного процесу сп може приймати най- 
різноманітніші позитивні й негативні значення від +∞ до −∞.

Кількість теплоти, що бере участь у політропному процесі, 
може бути виражено добутком теплоємності процесу сп на різ-
ницю температур Т2–Т1 у кінцевому й початковому станах

q = cn (t2 – t1) та dq = cndt.
Рівняння політропного процесу виводиться на підставі 

рівняння Першого закону термодинаміки та має наступний 
вигляд:

pvn = const.
Показник політропи п  бере для кожного процесу певне 

числове значення. Для основних процесів: ізохорних п = ±∞, 
ізобарних п = 0, ізотермічних п = 1 і адіабатних п = k.

Оскільки рівняння політропи відрізняється від рівняння 
адіабати тільки величиною показника п, то, очевидно, усі спів-
відношення між основними параметрами можуть бути пред-
ставлені наступними формулами, аналогічними адіабатному 
процесу:

p p v v T T v v T T p pn n
n

n
2 1 1 2 2 1 1 2

1
2 1 2 1

1

/ ( / ) ; / ( / ) ; / ( / ) .� � ��
�
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Теплоємність політропного процесу визначаємо із формули
n c c c cn p n v� � �( ) / ( ),  звідки c c n k nn v� � �[( ) / ( )].1

Виходячи з  виразу для теплоємності, підставивши зна-
чення п  для окремих випадків, отримуємо теплоємності роз-
глянутих процесів:

–	 ізохорного процесу n = ±∞, сn = сv;
–	 ізобарного процесу п = 0, cn = kсv = cр;
–	 ізотермічного процесу п = 1, сn = ± ∞;
–	 адіабатного процесу п = k, сn = 0.
Рівняння роботи зміни об’єму, чиненої тілом при полі-

тропному процесі, має аналогічний вигляд з рівнянням роботи 
в адіабатному процесі, тобто

l RT n T T p v n p p

p v

n

n� � � � � � �

�

�

[ / ( )]( / ) [ / ( )][ ( / ) ]

[ / (

1 1 1 12 1 1 1 2 1

1

1 1 nn v v n� � �1 1 1 2
1)][ ( / ) ].

Зміна внутрішньої енергії газу й  теплота в  політропному 
процесі:

�u c t tv� �( );2 1

q c t t c n k n t tn v� � � � � �( ) [( ) / ( )]( ).2 1 2 11

Зміна ентальпії в політропному процесі:
h h c t tp2 1 2 1� � �( ).

Значення n у будь-якому політропному процесі може бути 
визначене за координатами двох будь-яких точок графіка:

n
p p

v v
n

T T

v v

n

n

T T

p p
� � �

�
�

lg /

lg /
;

lg /

lg /
;

lg /

lg /
.1 2

2 1

2 1

1 2

2 1

2 1

1
1

Логарифмуючи рівняння політропи, отримаємо
lg р + n lg v = const.
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Це  рівняння являє собою рівняння прямої лінії в  коорди-
натах lg р і lg v, а показник політропи n – тангенс кута нахилу 
прямій до осі абсцис (рис. 3.7).

 

 

Рис. 3.7. Політропний 
процес у p-v логарифмічних 

координатах

Рис. 3.8. Політропний процес 
у T-s координатах за різних 

значеннь показника політропи

Зміна ентропії газу в  політропному процесі визначається 
за формулою

s s c T T c
n k

n
T Tp v2 1 2 1 2 11

� � �
�
�

�
�
�

�
�
�ln / ln / .

Політропний процес на T-s діаграмі зображується 
(рис.  3.8) деякою кривою, розташування якої залежить від 
показника п.

Процеси, розташовані між адіабатою та ізотермою, мають 
негативну теплоємність, тому що знак dq і du у цих процесах 
різний. Оскільки du = cvdТ, отже, знак у  du відповідає знаку 
в dТ (du > 0, dТ > 0 і du < 0, dТ < 0). Тоді з виразу для теплоєм-
ності c = dq/dT видно, що вона дійсно негативна.

Практично це означає, що під час підведення теплоти 
в  цих процесах температура зменшується, а  під час відве-
дення – збільшується.
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Тема 4. Другий закон термодинаміки.  
Цикл Карно. Ексергія та анергія

Другий закон термодинаміки. З  Першого закону термо-
динаміки випливає, що взаємоперетворення теплоти і  меха-
нічної роботи має відбуватися у строго еквівалентних кількос-
тях, тобто те, що теплота й робота кількісно еквівалентні. Але 
процеси їх взаємоперетворення нерівнозначні, тобто теплота 
й  робота якісно нерівноцінні. Крім того, Перший закон не 
встановлює умов, за яких можливі перенесення теплоти та 
взаємоперетворення теплоти та роботи. Відмінність теплоти 
та роботи встановлює Другий закон термодинаміки. Він дозво-
ляє вказати спрямованість теплових потоків та виявити макси-
мально можливу межу перетворення теплоти в роботу в тепло-
вих машинах.

Відомо, що теплота довільно передається тільки від більш 
нагрітих тіл до менш нагрітих. Однак можливий і  зворотний 
недовільний процес передачі теплоти від менш нагрітих тіл 
до більш нагрітих (наприклад, у  холодильних установках), 
але для здійснення його потрібно підведення енергії ззовні 
для компенсації протікання процесу. Констатація цієї особли-
вості теплоти, яка виявляється у процесі її передачі, є однією 
зі сторін сутності Другого закону термодинаміки: в ізольова-
ній термодинамічній системі теплота від холодного джерела 
до гарячого не може передаватися без компенсації (формулю-
вання Клаузіуса 1850 р.).

Прямі термодинамічні цикли. Прямі цикли здійсню-
ються робочим тілом у  теплових двигунах у  процесах пере-
творювання теплоти в  роботу. Як  показав досвід, усі без 
виключення теплові двигуни повинні мати гаряче джерело 
теплоти, робоче тіло, яке здійснює замкнутий процес – цикл, 
і холодне джерело теплоти.

В існуючих теплових двигунах гарячим джерелом слугу-
ють хімічні реакції спалювання палива або внутрішньоядерні 
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реакції, а  як холодне джерело використовується навколишнє 
середовище  – атмосфера. Роботу двигуна покажемо на 
p-v і T-s діаграмах (рис. 4.1). Для отримання роботи з теплоти 
необхідно періодично повторювати процес розширення  
1 – m – 2, тобто повертати робоче тіло у  початковий стан. 
Це  можна здійснити в  процесі стиснення 2 – n – 1 з  витратою 
роботи l2. Якщо робота розширення l1 (площа v1 – 1 – m – 2 – v2) 
більше за роботу стиснення l2 (площа v1 – 1 – n – 2 – v2), 
то виконується корисна робота l0. Ця  робота відповідає 
площі  1 – m – 2 – n – 1, яка обмежена замкнутою кривою обох 
процесів (рис.  4.1,а). Такий замкнутий процес називається 
циклом або круговим процесом. Описаний цикл є  прямим, 
бо здійснюється в  напрямі руху годинникової стрілки. Якщо 
зобразити прямий цикл на T-s діаграмі (рис.  4.1,б), процес 
n – 1 – m буде супроводжуватися збільшенням ентропії і підве-
денням теплоти q1, а  процес m – 2 – n  – зменшенням ентропії 
і відведенням теплоти q2.

 
 	 а	 б

Рис. 4.1. Прямий круговий процес у p-v координатах (а) 
і T-s координатах (б)

Отже, для здійснення прямого кругового процесу в тепло-
вих двигунах необхідно поряд з  підведенням теплоти q1 від 
гарячого джерела до робочого тіла відводити теплоту q2 до 
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холодного джерела, тобто необхідно мати різницю температур 
для здійснення додаткового довільного компенсаційного про-
цесу переходу частини теплоти до холодного джерела. Тому 
тільки частину витраченої теплоти q0 = q1 – q2 корисно вико-
ристовується для отримання роботи l0, яка у відповідності до 
Першого закону термодинаміки дорівнює q0 (q0 – еквівалентна 
площі n – 1 – m – 2 – n на T-s діаграмі):

l0 = q0.

Ця рівність є математичним виразом принципу еквівалент-
ності теплоти й роботи.

Термічний ККД. Відношення корисної питомої роботи l0, 
отриманої в циклі, до питомої теплоти q1, витраченої у циклі, 
називається термічним коефіцієнтом корисної дії (ККД) 
циклу

�t l q q q q q q q q� � � �� � � � �0 1 0 1 1 2 1 2 11 1/ / / / .      (4.1)

Термічний ККД ηt характеризує ступінь досконалості 
циклу теплового двигуна. Повністю перетворити теплоту 
в  роботу у  кругових процесах неможливо. Частина теплоти 
q2 має бути віддана холодному джерелу. Тому ηt завжди менше 
за одиницю.

Отже, Другий закон термодинаміки можна сформулю-
вати так: для отримання роботи з теплоти необхідно мати різ-
ницю температур (формулювання С. Карно 1824 р.). Ще одне 
формулювання (Планка 1897 р.): неможливо побудувати періо-
дично діючий тепловий двигун, єдиним результатом якого 
було  б  охолодження гарячого джерела теплоти та виконання 
роботи, необхідно додатково віддавати теплоту холодному 
джерелу.

Вічний двигун другого роду. Тепловий двигун, який 
працює тільки з  одним гарячим джерелом теплоти, нази-
вається вічним двигуном другого роду. Тому Другий закон 
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термодинаміки можна сформулювати так: вічний двигун дру-
гого роду неможливий. Нагадаємо, що вічний двигун першого 
роду здатний виконувати більше роботи порівняно з  еквіва-
лентною кількістю теплоти, що надходить ззовні. Дійсно, 
якщо припустити створення двигуна, який працював би тільки 
за рахунок охолодження тепловіддавача, то, використовуючи 
запаси внутрішньої енергії атмосфери або океану, можна було 
б отримати практично невичерпну кількість енергії.

Зворотні термодинамічні цикли. Цикл можна здій-
снити і  у зворотному напрямі проти руху годиннико-
вої стрілки. Такий цикл називається зворотним. Зворотні 
цикли здійснюються робочим тілом у  холодильних маши-
нах під час переходу теплоти від холодного тіла до теплі-
шого, коли компенсуючим є  процес перетворення роботи 
в  теплоту. Зобразимо такий цикл у  p-v і  T-s координатах 
(рис.  4.2). У  цьому випадку питома робота стиснення l1 на 
ділянці  2 – m – 1 (рис.  4.2,а) буде більше за роботу розши-
рення  l2 на ділянці 1 – n – 2 на значення  l0 = l1 – l2, яке визнача-
ється замкнутою лінією  1 – n – 2 – m – 1. Оскільки l1 чисельно 
більше l2 і має від’ємний знак, значення  l0 буде також від’єм-
ним (робота витрачається ззовні).

Розглядаючи цей цикл на T-s діаграмі (рис.  4.2,б), 
бачимо, що на ділянці 1 – n – 2 теплота q2 підводиться до 
робочого тіла від джерела з  більш низькою температурою, 
а  на ділянці  2 – m – 1 відводиться в  кількості q1 до інших 
тіл, які мають більш високу температуру. Так передається 
теплота з  нижчого температурного рівня на вищий і  відбу-
вається охолодження тіл, яке обов’язково супроводжується 
витратою (компенсацією) ззовні роботи l0 і  перетворенням 
її в  теплоту  q0. До  того ж  теплота, яка передається на більш 
високий рівень, дорівнює

q1 = q2 + l0.
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Рис. 4.2. Зворотний круговий процес у p-v координатах (а) 
і T-s координатах (б)

Холодильний коефіцієнт. Ефективність зворотного 
циклу, за яким працюють холодильні машини, оцінюється 
холодильним коефіцієнтом, який є  відношенням кількості 
теплоти q2 (холодопродуктивності), що відбирається від охо-
лоджуваного середовища, до затраченої роботи l0:

� � � �� �q l q q q2 0 2 1 2/ / .                         (4.2)
Прямий цикл Карно. Відповідно до Другого закону тер-

модинаміки для здійснення термодинамічного циклу потрібно 
мати як мінімум два джерела теплоти: гаряче (тепловідда-
вач) з постійною температурою Т1 та холодне (теплоприймач) 
з  постійною температурою Т2 < Т1. При цьому та виконанні 
умов оборотності підведення теплоти у  циклі може здійсню-
ватися тільки за ізотермами Т1 і  Т2. Однак дві ізотерми не 
можуть утворювати круговий процес. Оскільки інших зовніш-
ніх джерел теплоти немає, оборотний перехід між Т1 і Т2 мож-
ливий лише за адіабатами 2–3 і 4–1 (рис. 4.3). Отже, найпро-
стіший оборотний цикл має складатися з  двох ізотерм (1–2, 
3–4) та двох адіабат (2–3, 4–1). Такий цикл з двома джерелами 
теплоти називається циклом Карно. З  рис.  4.3 випливає, що 
питома кількість підведеної у циклі теплот
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q s s T s s1 2 1 1 2 112 1� � � � �� �пл. ,
а питома кількість відведеної теплоти

q s s T s s2 1 2 2 2 134 3� � � � �� �пл. .
Тоді термічний ККД циклу Карно відповідно до виразу (4.1)

�t q q T TКарно 2� � � �1 12 1 1/ / .                      (4.3)

 

 
 	 а	 б

Рис. 4.3. Прямий цикл Карно в p-v координатах (а) і T-s координатах (б)

Таким чином, термічний ККД циклу Карно залежить 
лише від абсолютних температур гарячого та холодного дже-
рел теплоти і  не залежить від властивостей робочого тіла, 
тобто не залежить від того, буде робочим тілом ідеальний газ 
або будь-який інший газ. Це положення носить назву першої 
теореми Карно. З  (4.3) випливає, що ККД циклу Карно тим 
більше, чим вище Т1 і нижче Т2.

Зворотний цикл Карно. У  цьому циклі, який здій-
снюється проти напряму руху годинникової стрілки (рис. 4.4), 
робоче тіло стискається спочатку за адіабатою 3–4 з  витра-
тою зовнішньої роботи l1, потім за ізотермою 4–1 з  відведен-
ням теплоти q1 верхньому джерелу. Після цього відбувається 
розширення робочого тіла спочатку за адіабіатою 1–2 з відда-
чею зовнішньої роботи l2 і  зниженням температури від Т1 до 
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Т2, потім за ізотермою 2–3 з відведенням від нижчого джерела 
(холодильника) теплоти q2. Теплота від холодного тіла пере-
дається до більш теплого за рахунок витрати ззовні роботи 
l l l0 1 2� � , яка еквівалентна площі прямокутника 34123. Такий 
процес не суперечить Другому закону термодинаміки, тому 
що протікає не довільно, а супроводжується додатковим про-
цесом перетворення роботи в  теплоту. Холодильний коефі-
цієнт зворотного циклу Карно

�Карно � �
�

�
�� �
�� �

�
�

�
q

l q q T s s

T s s

T T
2

0 1 2 1 3 2

2 3 2

1 2

1

1

1

1

1

1/ /
.     (4.4)

З (4.4) випливає, що збільшення ефективності холодильних 
установок пов’язане зі зниженням температури навколишнього 
середовища Т1 і  підвищенням температури охолоджуваного 
приміщення Т2, тобто зі зниженням різниці температур Т1 – Т2.

 
 Рис. 4.4. Зворотний цикл Карно

Еквівалентний цикл Карно. Цикл Карно має велике 
значення для теорії теплових двигунів. ККД циклу Карно 
тим більше, чим вище температура тепловіддавача Т1 і  чим 
менше температура теплоприймача Т2. Це  основне поло-
ження, яке випливає з  аналізу циклу Карно, як буде пока-
зано нижче, дійсне і для будь-якого циклу теплового двигуна.  
Кожний довільний цикл АВСD, у  якому підведення 
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і  відведення теплоти відбувається за змінних температур, 
можна замінити еквівалентним циклом Карно 1234, де кіль-
кості теплоти q1, q2 і  зміна ентропії Δs = s2 – s1 відповідають 
циклу ABCD (рис. 4.5). З урахуванням того, що

q q Tds T s sABC

ABC

1 2 1� � � �� �� 1cp ; (4.5)

q q Tds T s sCDA

CDA

2 2 1� � � �� �� 2cp , (4.6)

термічний ККД довільного циклу ABCD

�tABCD

q

q

T s s

T s s

T

T
� � � �

�� �
�� �

� �1 1 12

1

2 1

2 1

2cp

1cp

2cp

1cp

,          (4.7)

де Т1ср і Т2ср – середні термодинамічні температури, які відпові-
дають процесам підведення та відведення теплоти і у відповід-
ності до (4.5) і (4.6) дорівнюють
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s s
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.    (4.8)

 

Рис. 4.5. Еквівалентний цикл Карно

Ці  температури визначаються як висоти прямокутни-
ків, однакових за площею з  фігурами s1ABCs2 та s2CDAs1. 
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Інтеграли у (4.8) рахують чисельними або графічними мето-
дами, тому Т1ср і Т2ср – середні інтегральні температури.

Таким чином, середня термодинамічна температура  – 
це така умовна температура еквівалентного ізотермічного 
процесу, у якому кількість теплоти і зміна ентропії відповідно 
однакові з процесом, що розглядається.

Отже, для підвищення термічного ККД будь-якого циклу 
необхідно підвищувати середню температуру в процесі підве-
дення теплоти (Т1ср) і зменшувати середню температуру в про-
цесі відведення теплоти (Т2ср). У цьому полягає важливе прак-
тичне значення циклу Карно.

Межою термічного ККД довільного циклу, який здій-
снюється між крайніми температурами Тmax і  Тmin, є  терміч-
ний ККД циклу Карно ′ ′ ′ ′1 2 3 4  (рис. 4.5) за Т1 = Тmax і Т2 = Тmin. 
Таким чином, у  даному інтервалі температур цикл Карно 
має найбільшу ефективність (друга теорема Карно). З  цього 
випливає, що ступінь досконалості довільного циклу можна 
встановити, якщо порівняти його термічний ККД з  ККД 
циклу Карно, який здійснюється між крайніми температурами 
довільного циклу. Це і є наукове значення циклу Карно.

Узагальнений (регенеративний) цикл Карно. У  визна-
ченому інтервалі температур від Т1 до Т2 найвищий ККД має 
не тільки цикл Карно, але й  будь-який цикл, що складається 
з двох ізотерм АВ і СD (рис. 4.6).

 
 Рис. 4.6. Узагальнений цикл Карно
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Для цього необхідно, щоб під час протікання процесу ВС 
теплота від робочого тіла передавалась не зовнішньому 
теплоприймачу, а  через допоміжний теплообмінник (реге-
нератор) поверталась робочому тілу в  процесі його нагрі-
вання DA. Із  зовнішніми джерелами теплоти робоче тіло 
пов’язане тільки на ділянках АB і  СD циклу. Криві проце-
сів  BC і  DA в  діаграмі  T-s мають знаходитись на однаковій 
відстані одна від одної (мають бути еквідистантними), тому 
пл. пл. CBB C DAA D� � � � � , а  питома кількість теплоти реге-
нерації qрег у  цих процесах однакова, але протилежна за зна-
ком. Таким чином, питома кількість зовнішньої теплоти q1 і q2 
у циклі ABCD та ж сама, що і в циклі Карно АВ21А. При рів-
ності q1 і q2 будуть рівні й термічні ККД циклів, тобто

� �t t Т Тузаг Карно� � �1 2 1/ .
Цикл ABCD називається ще гранично-регенеративним. 

Принцип регенерації, як метод підвищення термодинамічної 
ефективності циклів, широко застосовується в  теплосилових 
і  холодильних установках. Звичайно доводиться обмежува-
тись частковою регенерацією, але й це дає істотне підвищення 
ефективності циклів.

Математичний вираз Другого закону термодинаміки. 
Принцип існування та зростання ентропії. Аналітичний 
вираз ds q T� � / , за допомогою якого ентропія була визна-
чена як калоричний параметр стану, якісно пов’язує її зміну 
з кількістю теплоти і слугує математичним виразом Другого 
закону термодинаміки для оборотних термодинамічних про-
цесів:

ds q Tобр � � / .                                  (4.9)
Для необоротних термодинамічних процесів, у  яких 

частина роботи, що витрачається на подолання опорів, 
обов’язково перетворюється в  теплоту δqтр, з  урахуванням 
Першого закону термодинаміки δq + δqтр = du + pdv зміна 
ентропії
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ds q q Tнеобр тр� �� �� � / ,                         (4.10)
де δq – питома зовнішня теплота в процесі. З порівняння вира-
зів (4.9) і (4.10) виходить, що у випадку необоротних термоди-
намічних процесів

δsнеобр > δq / T.                                 (4.11)
Ця нерівність називається принципом зростання ентро-

пії. Поєднавши (4.9) і (4.11), отримаємо

ds q T� � / ,                                  (4.12)
або

�s q T� �� /
1

2

,                                (4.13)

тобто у  випадку оборотних термодинамічних процесів зміна 
ентропії дорівнює приведеній теплоті δq / T, а  у випадку 
необоротних процесів зміна ентропії більше приведеної 
теплоти. Вираз (4.13) називають математичним виразом 
Другого закону термодинаміки, де знак рівності відноситься 
до оборотних термодинамічних процесів, а  знак нерівності  – 
до необоротних.

Необоротність завжди призводить до збільшення ентропії 
робочого тіла і  втрати частини роботи. Отже, зміна ентропії 
в  необоротних процесах у  порівнянні з  приведеною тепло-
тою  δq / T слугує мірою необоротності таких процесів. Для 
кругових процесів із виразу (4.13) виходить

�q T/ �� 0


.
Цей інтеграл у термодинаміці відомий як інтеграл Клаузіуса. 

Тут температура відноситься до джерел теплоти, а  не до робо-
чого тіла. Таким чином, алгебрична сума приведених теплот для 
будь-якого оборотного циклу дорівнює нулю ( �q T/ �� 0



 – пер-
ший інтеграл Клаузіуса), а  для необоротного циклу  – менше за 
нуль ( �q T/ �� 0



 – другий інтеграл Клаузіуса).
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Ентропія ізольованої системи. Якщо термодинамічні 
процеси протікають у адіабатній ізольованій системі (δq = 0), 
то у  відповідності до математичного виразу Другого закону 
термодинаміки dsсист ≥ 0, тобто питома ентропія ізольованої 
системи під час протікання оборотних термодинамічних про-
цесів незмінна (dsсист = 0), а  під час протікання необоротних 
процесів зростає (dsсист > 0). Усі реальні довільні термодина-
мічні процеси, які протікають в ізольованій системі, – необо-
ротні, тому вони призводять до зростання ентропії. Це поло-
ження становить собою найбільш загальне формулювання 
Другого закону термодинаміки для необоротних процесів, 
відоме під назвою принципу зростання ентропії. Якщо від 
системи відводиться теплота, то її ентропія може зменшува-
тися, однак сумарна зміна ентропії системи та ентропії зов-
нішніх тіл завжди додатна (або дорівнює нулю під час обо-
ротних рівноважних процесів у  системі). Коли ізольована 
система знаходиться у стані з максимальною ентропією, у ній 
не можуть протікати ніякі довільні процеси. Тому стан ізольо-
ваної системи з максимальною ентропією є  станом її стійкої 
рівноваги.

Максимальна корисна робота. Ексергія та анергія. 
Рівняння Гюі  – Стодоли. Будь-яка необоротність призво-
дить до зменшення корисної роботи, тому збільшення ентро-
пії ізольованої системи внаслідок необоротності термоди-
намічних процесів, що протікають у  ній, може слугувати 
мірою втрати максимально корисної роботи Lmax, яку могла 
б здійснити система під час протікання у ній оборотних тер-
модинамічних процесів. Дійсно, під час необоротних проце-
сів утрачена робота довільно перетворюється в  теплоту, яка 
також довільно переходить до тіл з більш низькою темпера-
турою, збільшуючи їх ентропію (а отже, і системи) на ∆Sсист

н .  
Ураховуючи, що теплота дорівнює добутку абсолютної тем-
ператури на зміну ентропії, необоротне перетворення роботи 
в теплоту дорівнює
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� �L Т Sнеобр 0 сист
н� � ,                           (4.14)

де T0 – нижча температура в ізольованій системі (під час аналізу 
термодинамічних процесів як таку температуру беруть темпера-
туру навколишнього середовища); ∆Sсист

н  – збільшення ентропії 
ізольованої системи внаслідок необоротності процесів у ній.

Вираз (4.14) характеризує втрату максимальної роботи 
(працездатності) внаслідок необоротності і  носить назву рів-
няння Гюі – Стодоли. Тоді фактично корисна робота L0 з ура-
хуванням (4.14)

L L T S0 max 0 сист
н� � � .                           (4.15)

Максимально можлива робота, яку може здійснити система, 
що складається з  джерела енергії та навколишнього середо-
вища, називається ексергією (Eх = Lmax). Таким чином, вираз 
(4.14) є втратою ексергії внаслідок необоротності процесів.

За  смислом Другого закону термодинаміки розрізняють 
види енергії (механічну, електричну та інші), які можуть пов-
ністю перетворюватися в інші її види (безмежно перетворювані 
види енергії), тобто такі, які складаються тільки з ексергії. Від-
носно теплоти як енергії молекулярно-хаотичного руху, то вона 
навіть теоретично не може бути повністю перетворена в роботу 
(неминучий відвід частини теплоти q2 до холодного джерела) і, 
отже, складається з  перетворюваної частини (ексергії) і  непе-
ретворюваної частини, яку назвали анергія. Так внутрішня 
енергія навколишнього середовища або теплота за темпера-
тури навколишнього середовища не можуть бути перетворені 
в інший вид енергії і складаються тільки з анергії. Тому Другий 
закон термодинаміки можна сформулювати ще так: теплота 
складається з  ексергії та анергії. Поняття ексергії широко 
використовують під час аналізу ступеня термодинамічної 
досконалості окремих процесів, установок та їх елементів.

Ексергія теплоти. Працездатністю (або ексергією ExQ)  
теплоти Q1, що відбирається від гарячого джерела 



51

з  температурою T1, називається максимальна корисна робота, 
яка може бути отримана за рахунок цієї теплоти за умови, що 
холодним джерелом є навколишнє середовище з температурою 
T0. Корисною називається та частина роботи, яка може бути 
використана за нашим розсудом.

Максимальна корисна робота Lmax теплоти Q1 становить 
собою роботу рівноважного циклу Карно, що здійснюється 
в діапазоні температур Т1 – Т0,

ExQ tL Q
T

T
Q� � � � �

�

�
�

�

�
�max .� 1

0

1
11                (4.16)

Таким чином, ексергія теплоти ExQ, тобто працездатність 
теплоти тим більше, чим менше відношення Т0 / Т1. При Т1 = Т0 
ексергія теплоти дорівнює нулю.

Ексергія потоку робочого тіла. Визначимо можливий 
рівноважний шлях переходу потоку робочого тіла з  початко-
вого стану 1 з тиском p1 і температурою Т1 до кінцевого стану 0  
з  параметрами навколишнього середовища p0 і  Т0. Оскільки 
система має тільки одне джерело теплоти (навколишнє середо-
вище), рівноважний процес переходу можна уявити собі лише 
за відсутності теплообміну між потоком і середовищем (адіа-
батне розширення чи стиснення) або за наявності теплообміну 
між потоком і середовищем, але обов’язково за температури Т0 
(ізотермічне розширення або стиснення). Це означає, що єди-
ним можливим шляхом переходу до рівноваги з  навколиш-
нім середовищем є адіабатне розширення до p2, Т0 і наступне 
ізотермічне розширення (або стиснення) до p0, T0. У  остан-
ньому процесі робоче тіло відбирає від середовища питому 
теплоту q0 = T0(s0–s2). Згідно до рівняння Першого закону 
термодинаміки для потоку у  випадку, коли w2 = w1 і  qзовн = q0, 
q h h l0 техн

max� � �0 1 .
Величина lтехн

max  є  максимальна питома технічна робота, яку 
може здійснити робоче тіло у  потоці в  процесі рівноважного 
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переходу зі стану p1, T1, у якому ентропія дорівнює s1, а енталь-
пія h1, до стану навколишнього середовища p0, T0 з ентропією s0 
і ентальпією h0. Вона називається максимальною питомою робо-
тоздатністю або питомою ексергією потоку робочого тіла ехn:

l h h T s sтехн пexmax ( ).� � � � �1 0 0 1 0                    (4.17)
Ексергетичний ККД. Для кількісної оцінки ступеня тер-

модинамічної досконалості теплового двигуна використовує-
ться поняття ексергетичного ККД

�ex
техн

вх вихех ех ех
�

� �
l

q

,                          (4.18)

де lтехн – корисна робота; ехвх і ехвих – ексергія потоку робочого 
тіла відповідно на вході до теплового двигуна та на виході 
з нього, яка визначається за (4.10); еxQ – ексергія теплоти, що 
підводиться до двигуна за (4.9).

Утрата працездатності в тепловому двигуні

�l lq� �� � ��� �� �ex ex exвх вих техн.

До величини Δl входять утрати працездатності, зумовлені 
тертям і теплообміном при скінченній різниці температур (від 
внутрішньої та зовнішньої необоротності), а  також утрати 
теплоти двигуном унаслідок теплообміну з навколишнім сере-
довищем. Якщо в  технічному пристрої (наприклад, тепло-
обмінному апараті) корисна робота не виконується, то його 
ексергетичний ККД визначається відношенням зміни питомої 
ексергії �ех��  потоку, що нагрівається, до зміни питомої ексер-
гії �ех�  гріючого потоку

�ex

ех

ех
�

��
�

�
�

.

Ексергетичні показники можна легко пов’язати з  тех-
ніко-економічними, оскільки ексергія, як і вартість, може ство-
рюватись і знищуватись на протилежність енергії, яка не може 
ні створюватися, ні знищуватися.
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Тема 5. Властивості реальних газів.  
Рівняння Ван-дер-Ваальса. Фазові переходи.  

Водяна пара. Вологе повітря

Загальні властивості реальних газів. За достатньо висо-
ких тисків, а також за порівняно низьких температур, гази не 
підлягають законам ідеальних газів. Гази до того ж називають 
реальними. Основні відмінності реальних газів від ідеальних 
пов’язані з проявом впливу сил взаємодії між молекулами, які 
мають електромагнітну і  квантову природу, і  розмірів моле-
кул, а  також з  іншими особливостями механізму молекуляр-
ної взаємодії. Унаслідок сил взаємодії між молекулами і скін-
ченності їх об’єму закони ідеальних газів ні за яких умов не 
можуть бути точно застосовані до реальних газів, зокрема, до 
реального газу непридатне рівняння стану ідеального газу: для 
реальних газів pv ≠ RT. Відмінність властивостей реального 
газу від ідеального характеризує коефіцієнт стисливості z, 
який дорівнює

pv

RT
z= .                                         (5.1)

Для ідеального газу z = 1, а  для реальних газів z  зале-
жить від тиску і температури газу, і може бути як більше, так 
і менше за одиницю і тільки в разі дуже малого тиску та вели-
ких температур z практично дорівнює одиниці.

Рівняння Ван-дер-Ваальса. Відмінність властивостей 
реальних газів від ідеального примусило вчених розробляти 
нові рівняння стану, які б  зв’язували параметри p, v  і Т  та 
давали б змогу розраховувати властивості газів.

Найбільш простим рівнянням стану реального газу з ура-
хуванням поправок на сили взаємодії між його молекулами 
і на об’єм самих молекул є рівняння Ван-дер-Ваальса. Він увів 
дві поправки до рівняння стану pv = RТ. Перша поправка вра-
ховує об’єм молекул. Для реального газу, у  якого молекули 
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мають кінцевий об’єм, рівняння Клапейрона набуде іншого 
вигляду:

v – b = RT / p,
де b – той найменший об’єм, до якого можна стискати газ. Різ-
ниця v – b представляє так званий вільний об’єм – об’єм про-
стору, у  якому можуть переміщатися молекули. Для кожного 
газу b має конкретне значення.

Друга поправка враховує вплив сил взаємодії між молеку-
лами. У реальному газі тиск на стінку буде менше в порівнянні 
з  ідеальним на величину Δp унаслідок того, що молекули біля 
стінки притягуються сусідніми молекулами всередину посу-
дини. Ця поправка Δp прямо пропорційна як кількості молекул, 
що притягуються, так і кількості молекул, які притягують, або 
прямо пропорційна квадрату густини газу. Отже,

�p a a v� �Á2 / 2 ,

де а  – коефіцієнт пропорційності, який для кожного газу має 
конкретне значення і не залежить від параметрів стану.

Остаточно рівняння Ван-дер-Ваальса набуде наступного 
вигляду:

p a v v b RT  .�� � � �/ ( )2                          (5.2)
Величину а/v2 називають внутрішнім тиском. Для рідин 

внутрішній тиск приймає дуже велике значення (для води за 
Т = 293 К, а/v2 ≈ 1080 МПа). Для газів а/v2 порівняно невелике 
і залежить від тиску й температури газу. Рівняння Ван-дер-Ва-
альса якісно правильно відображає поведінку реальних речо-
вин у рідкій та газоподібній фазах. Для двофазних станів його 
застосовувати неможливо.

Аналіз рівняння Ван-дер-Ваальса. Критичний стан 
речовини. Якщо у рівнянні Ван-дер-Ваальса розкрити дужки, 
отримаємо рівняння третього степеня відносно питомого 
об’єму газу:

pv3 – (bp + RT) v2 + av – ab = 0.                      (5.3)
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Таке рівняння має три корені. До  того ж  можливі три 
випадки: 1)  усі три корені різні й  дійсні; 2)  усі три корені 
дійсні й рівні між собою; 3) один корінь дійсний і два уявних. 
Уявні корені не мають фізичного смислу, реальне значення 
має тільки дійсний корінь. Ізотерми, побудовані за рівнянням 
Ван-дер-Ваальса, показані на рис.  5.1,а. За  порівняно низь-
ких температур вони мають у середній частині хвилеподібний 
характер з максимумом та мінімумом. Чим вище температура, 
тим коротше хвиляста частина ізотерми. Пряма е-а, яка пере-
тинає такого типу ізотерму, дає три дійсних значення питомого 
об’єму в точках е, с та а. Отже, ці ізотерми відповідають пер-
шому випадку рівняння (5.3): три різних дійсних кореня. Най-
більший корінь (точка а) відноситься до пароподібного стану, 
а  найменший (точка е)  – до стану рідини. Оскільки рівняння 
(5.3) не може описувати двофазні стани, воно вказує (у вигляді 
хвилястої кривої) на безперервний перехід із рідкого стану 
в пароподібний за даної температури.
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Рис. 5.1. Теоретичні (а) і дійсні (б) ізотерми реального газу

Насправді, як показують досліди, цей перехід завжди від-
бувається через двофазні стани речовини, які представляють 
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суміш рідини і  пари. До  того ж  за даної температури процес 
переходу відбувається також і  за незмінного тиску, оскільки 
об’єм зменшується за рахунок часткової конденсації паропо-
дібної фази. Практично для особливо чистих речовин можуть 
існувати ділянки хвилястої кривої еd і ba. У першому випадку 
має місце нестійкий стан перегрітої рідини, а  у другому  – 
переохолодженої пари. Ділянка dcb взагалі існувати не може, 
тому що це суперечить умові термодинамічної стійкості, від-
повідно до якої для однорідної речовини частинна похідна 
( )∂ ∂p / v T  не може бути більше за нуль.

Дійсна лінія процесу переходу з  рідини в  пару зображу-
ється на рис.  5.1,б  прямою еа. До  того ж  точка е  відповідає 
стану киплячої рідини, а точка а – стану сухої насиченої пари, 
коли закінчився процес переходу. Гілка ізотерми, яка прохо-
дить правіше точки а, відповідає стану перегрітої пари.

За  певної температури Ткр, яка називається критичною, 
ізотерма рівняння (5.3) не буде мати хвилястої ділянки. На цій 
ізотермі є  точка перегину (критична точка К), дотична до 
якої горизонтальна. Це  відповідає другому випадку розв’я-
зання рівняння (5.3), коли всі три корені дійсні й  рівні між 
собою. Параметри Ткр, pкр і  vкр, які відповідають точці К, 
називають критичними, а  стан речовини  – критичним. Кри-
тичним станом речовини називається такий її стан, який 
характеризується відсутністю відмінності між двома фазами: 
рідиною і  парою. Для чистих речовин критична темпера-
тура Ткр  – найбільша температура, за якою можливо існу-
вання рідини у стані рівноваги з парою. За Т > Ткр речовина 
може перебувати тільки в  газоподібному стані. Критич-
ний тиск pкр  – найбільший тиск насиченої пари речовини. 
Насиченою парою називають пару, яка перебуває в  рівно-
вазі з  рідиною, з  якої вона утворюється, і  має найбільший 
можливий за даної температури тиск. Критичний питомий 
об’єм  vкр  – найбільший питомий об’єм рідкої фази речовини 
у стані насичення.
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За  температур, більших за критичну (Т > Ткр), ізотерми 
мають монотонно спадаючий характер, наближуючись, у разі 
збільшення температури, до гіперболи (ізотерми реального 
газу наближаються до ізотерм ідеального газу). за цих тем-
ператур має місце третій випадок розв’язання рівняння (5.3), 
коли один корень дійсний, а два уявних.

Якщо з’єднати всі точки е, е', е'' і  так далі (рис.  5.1,б), 
отримаємо криву, на якій рідина знаходиться у  стані кипіння 
(насичення). Криву е-К називають пограничною кривою 
рідини (або нижньою пограничною кривою). Крива К-а нази-
вається пограничною кривою пари (або верхньою погранич-
ною кривою) і являє собою сукупність станів сухої насиченої 
пари (без домішок рідини).

Таким чином, для реальної речовини р-v діаграму можна 
поділити на три характерні області (рис.  5.1,б): I  – область 
однофазної рідини  – ліворуч від пограничної кривої рідини; 
II  – область двофазних станів (вологої насиченої пари, тобто 
пари з  домішками рідини)  – у  проміжку між пограничними 
кривими рідини та пари; III  – область однофазної перегрітої 
пари (або газу) – праворуч від пограничної кривої пари. Пере-
грітою парою називається пара, яка має вищу температуру, 
ніж температура насиченої пари з тим самим тиском.

Будь-яка речовина залежно від зовнішніх умов (тиску 
і  температури) може перебувати у  твердому, рідкому і  газо-
подібному агрегатних станах, або фазах, а  також одночасно 
бути у  двох або трьох станах. Фазою називається частина 
термодинамічної системи з  однаковим фізичними властивос-
тями у всіх її точках, яка обмежена поверхнею розділу. Стан, 
у  якому знаходяться в  рівновазі тверда, рідка і  парова фази 
речовини, називається потрійною точкою. Перехід речо-
вини з одного агрегатного стану в іншій називається фазовим 
переходом, або фазовим перетворенням. Тому термодина-
мічні діаграми (p-v, T-s та інші) для реального газу на від-
міну від діаграм для ідеального газу є фазовими діаграмами.  
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Крім пароутворення (перехід речовини з  рідкого стану 
в  пароподібний), відомі ще процеси плавлення (перехід із 
твердого стану в рідкий) і возгонки або сублімації (перехід із 
твердого стану в газоподібний). Можна відзначити ще й про-
тилежно спрямовані процеси фазових переходів: конденсацію, 
затвердіння і десублімацію.

Залежність тиску фазового переходу від температури 
описується рівнянням Клапейрона-Клаузіуса. Стосовно до 
випадку рівноваги фаз під час пароутворення воно має наступ-
ний вигляд:

dp

dT

r

T v vs s

�
�� � �( )

,                               (5.4)

де Ts – температура насичення, що відповідає тиску p; v'', 
v'  – відповідно питомий об’єм сухої насиченої пари і  рідини 
у  стані насичення; r  – питома теплота пароутворення  – кіль-
кість теплоти, яка витрачається на перетворення 1  кг рідини 
в  суху насичену пару. Із  збільшенням тиску r  зменшується 
і у критичній точці дорівнює нулю.

Співвідношення (5.4) справедливе для будь-якого фазового 
переходу (пароутворення, плавлення, возгонки) і  дає можли-
вість визначити теплоту фазового переходу.

Правило фаз Гібса визначає залежність між кількістю 
незалежних параметрів системи N у стані рівноваги, кількістю 
компонентів n і кількістю фаз системи φ:

N = n – φ + 2.
Величину N  називають також кількістю термодинамічних 

степенів вільності системи. Вона показує, яку кількість пара-
метрів системи, що знаходиться у стані рівноваги, можна змі-
нювати довільно, не змінюючи до того ж цьому кількості фаз 
у  системі. Наприклад, для однокомпонентної системи, яка 
складається з  однієї фази (ідеальний газ, однорідна рідина) 
N = 2. Це означає, що стан простих однорідних систем визна-
чається двома незалежними параметрами.
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Приведене рівняння стану реального газу. Закон від-
повідних станів. Термодинамічна подібність. З  аналізу 
рівняння Ван-дер-Ваальса стосовно до критичного стана 
можна виразити критичні параметри через константи рів-
няння  а і  b або визначити константи а  і b, якщо відомі кри-
тичні параметри.

Приведене рівняння стану має наступний вигляд:

� � � ��� � � �3 3 1 82/ ( ) ,

де π = p / pкр; φ = v / vкр; τ = T / Tкр;  – безрозмірні змінні (відпо-
відно приведені тиск, об’єм і температура).

У це рівняння входять тільки приведені параметри π, φ, τ  
і числові коефіцієнти, але не входять величини, що характери-
зують дане робоче тіло та його індивідуальні властивості.

Стани речовин, у  яких приведені параметри однакові, 
називають відповідними. У  критичних точках усі приве-
дені параметри дорівнюють одиниці, тому критичні стани 
всіх речовин є  відповідними. Якщо речовини, які задоволь-
няють одному й  тому ж  приведеному рівнянню стану, мають 
які-небудь два однакові приведені параметри, то і  третій 
приведений параметр у  них буде однаковий. Це  твердження 
відоме як закон відповідних станів. Речовини, які підко-
ряются закону відповідних станів і  задовольняють одному 
й тому ж приведеному рівнянню стану, називають термодина-
мічно подібними.

Водяна пара та її характеристики. Пара речовин широко 
використовується у  багатьох галузях техніки як робочі тіла, 
наприклад, у  теплосилових та холодильних установках. 
Насамперед це відноситься до пари найбільш поширеної 
у природі речовини – води, яка не чинить шкідливого впливу 
на живі організми і  має відносно добрі термодинамічні вла-
стивості (зокрема, має відносно велику теплоємність і теплоту 
пароутворення). Усі закономірності для водяної пари дійсні 
для пари інших речовин. Пара становить окремий випадок 
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реальних газів, а саме: парою називається реальний газ, близь-
кий до стану зрідження.

Процес отримання пари з  рідини може здійснюватися 
випаровуванням і кипінням. Випаровуванням називають паро-
утворення, яке відбувається тільки з  вільної поверхні рідини 
та за будь-якої температури, а  кипінням  – інтенсивне паро-
утворення по всій масі рідини, яке відбувається під час підве-
дення до рідини через стінку посудини теплоти.

Процес кипіння починається в  разі досягнення рідиною 
певної температури, яка називається температурою кипіння 
(насичення) ts і  під час усього процесу залишається незмін-
ною, оскільки вся підведена теплота витрачається тільки на 
пароутоворення. Значення ts залежить від природи речовини 
і  тиску, при чому з підвищенням тиску ts збільшується. Тиск, 
який відповідає температурі ts, називають тиском насичення 
ps. Зворотний процес переходу пари в рідкий стан, який супро-
воджується відведенням теплоти, називається конденсацією.

Розрізняють пару насичену і  перегріту. Насиченою 
парою називають пару, яка перебуває в  термічній і  динаміч-
ній рівновазі з  рідиною, з  якої вона утворюється в  процесі 
кипіння, і  має найбільший, можливий за даної температури 
тиск. Динамічна рівновага полягає в тому, що кількість моле-
кул, які вилітають з  води в  паровий простір, дорівнює кіль-
кості молекул, які конденсуються на її поверхні. У  паровому 
просторі при цьому рівноважному стані знаходиться мак-
симально можлива за даної температури кількість молекул. 
У разі збільшення температури кількість молекул, які володі-
ють енергією, достатньою для вильоту, збільшується. Рівно-
вага поновлюється за рахунок зростання тиску пари, яке при-
водить до збільшення його густини і, отже, кількості молекул, 
які конденсуються на поверхні води. З  цього випливає, що 
тиск насиченої пари є монотонно зростаючою функцією його 
температури. У разі збільшення об’єму над поверхнею рідини, 
яка має незмінну температуру насичення, деяка кількість 
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рідини переходить у пару. У разі зменшення об’єму «надлиш-
кова» пара знову переходить у  рідину, але в  обох випадках 
тиск пари залишається незмінним.

Насичена пара поділяється на суху й вологу. Сухою наси-
ченою парою називається пара, яка не вміщує рідини і  має 
температуру насичення за даного тиску. Термодинамічний 
стан сухої насиченої пари визначається одним параметром, 
наприклад, тиском або температурою. Двофазна система, яка 
складається із сухої насиченої пари і рідини, називається воло-
гою насиченою парою. Термодинамічний стан вологої наси-
ченої пари, як двофазної системи, крім тиску або темпера-
тури насичення, визначається ще величиною ступеня сухості 
(паровмісту). Ступенем сухості вологої насиченої пари нази-
вається масова частка сухої пари у вологій парі (позначається 
буквою х):

х m m m m m /  с.п в.п с.п с.п р� � �/ ( ),

де mc.п – маса сухої насиченої пари; mв.п – маса вологої насиче-
ної пари; mр – маса рідини.

Ступенем вологості пари називається масова частка 
рідини у  вологій насиченій парі. Вона дорівнює 1 – х. Для 
киплячої рідини (mc.п = 0) х = 0, для сухої насиченої пари 
(mр = 0) х = 1, для вологої пари 0 < х < 1.

Перегрітою парою називається пара, яка має вищу темпе-
ратуру, ніж температура насиченої пари з  тим самим тиском, 
тобто для перегрітої пари t > ts. Різниця температур (t – ts) нази-
вається ступенем перегріву. За  своїми властивостями пере-
гріта пара наближається до ідеальних газів.

Для технічних потреб водяну пару отримують у  парових 
котлах (котлоагрегатах). Слід підкреслити, що пароутворення 
у котлоагрегатах практично відбувається за сталого тиску (ізо-
барне пароутворення). Процес отримання перегрітої пари скла-
дається з  трьох послідовно здійснюваних стадій: підігрівання 
води до температури насичення, пароутворення і перегрівання 
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пари. Усі ці стадії протікають за постійного тиску і на термо-
динамічних діаграмах зображаються ізобарою. На  фазовій 
p-v діаграмі (рис.  5.2,а), де область двофазного стану обме-
жена кривими х = 0 і х = 1, ізобарний процес отримання перегрі-
тої пари зображається горизонтальною прямою аd. Тут ці три 
стадії пароутворення характеризуються відрізками: аb  – піді-
грівання рідини до температури кипіння; bc  – пароутворення; 
сd – перегрівання пари. Ізобара АВ проходить трішки вище від 
вісі абсцис, бо в потрійній точці pА = 611 Па.

 
	 а	 б
Рис. 5.2. Фазові діаграми процесу пароутворення у p-v координатах (а) 

і T-s координатах (б)

Аналіз трьох стадій отримання перегрітої пари. Зада-
чею аналізу трьох стадій отримання перегрітої пари є установ-
лення для кожної стадії особливостей початкового і кінцевого 
стану речовини, зміни питомих калоричних параметрів Δu, 
Δh, Δs і визначення питомої кількості теплоти. До того ж слід 
взяти до уваги, що для реального газа Δu ≠ cνmΔt, оскільки 
питома внутрішня енергія реального газу залежить не тільки 
від температури, але й  від об’єму. Відповідно до Першого 
закону термодинаміки кількість теплоти в ізобарних процесах 
чисельно визначається зміною ентальпії робочого тіла
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qp = Δh = h2 – h1,                                  (5.5)
а зміна внутрішньої енергії його становить

Δu = qp – pΔv.                                   (5.6)
За  Другим законом термодинаміки можна оцінити зміну 

ентропії робочого тіла:

�s q Tp� �� / .
1

2

                                  (5.7)

h-s діаграма водяної пари (діаграма Мольє). Для прак-
тичних розрахунків процесів з  водяною парою широке вико-
ристання знайшла h-s діаграма, на якій питома теплота та 
ентальпія вимірюються не площами, а  лінійними відріз-
ками. У  системі координат h-s (рис.  5.3) будують пограничні 
криві АК і КВ за табличними даними h', s' і h'', s''. 
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Рис. 5.3. h-s діаграма водяної пари
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Погранична крива рідини АК проходить через початок 
координат, бо в потрійній точці питома ентропія та ентальпія 
рідини вважаються рівними нулю. Потім наносять ізобари, які 
в  області насиченої пари є  одночасно й  ізотермами, і  мають 
вигляд прямих ліній, оскільки на h-s діаграмі кутовий коефі-
цієнт ізобари ( )dh / ds Tp s= = const , тобто в  області вологої 
пари є постійною величиною.

Діаграма h-s у порівнянні з Т-s діаграмою має низку суттє-
вих переваг: для будь-якої точки на h-s діаграмі можна знайти 
значення параметрів пари р, v, t, h, s, x, а  технічна робота 
і кількість теплоти зображаються відрізками ординат. Це спри-
чинило широке використання h-s діаграми під час розв’язання 
різних технічних задач (витікання та дроселювання пари, роз-
рахунку парових турбін і т. д.).

Аналіз основних термодинамічних процесів з водяною 
парою. До задач аналізу термодинамічних процесів з водяною 
парою входять ті ж самі питання, що і з ідеальним газом: уста-
новлення закономірностей зміни термічних (p, v і T) і калорич-
них (u, h  і s) параметрів стану, визначення роботи й  теплоти 
процесу.

Пара, як реальний газ, не підлягає простим закономір-
ностям ідеального газу, тому розрахунки процесів з  водяною 
парою виконують із застосуванням таблиць (більш точно) або 
графічно за допомогою діаграм. У першому випадку всі необ-
хідні вихідні дані і кінцеві параметри беруть з  таблиць наси-
ченої і  перегрітої пари. У  другому випадку використовується 
h-s діаграма. До того ж за заданими параметрами встановлю-
ється початковий стан пари, потім проводиться лінія процесу 
і  визначаються параметри його кінцевого стану. Після цього 
обчислюють зміну питомої внутрішньої енергії Δu, питомі 
роботу l  і теплоту q  процесу. Графічний метод відрізняється 
простотою і наочністю.

Розглянемо деякі особливості основних термодинамічних 
процесів з  водяною парою. Для графічного зображення на 
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діаграмах виберемо початковий стан в області вологої насиче-
ної пари і кінцевий стан в області перегрітої пари.

Ізохорний процес (v = const). З  p-v діаграми (рис.  5.4,а) 
випливає, якщо початковий питомий об’єм вологої пари 
v1 > vкр, то при v = const вологу пару можна перевести в  суху 
насичену і перегріту (пряма 1–2).
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Рис. 5.4. Ізохорна зміна стану пари

Якщо v1 < vкр, то підведення теплоти до вологої пари 
(пряма 1’–2’) супроводжується не підсушенням, а зволоженням 
(ступінь сухості вологої пари зменшується). У цьому процесі 
питома робота розширення l = 0, тому у відповідності до Пер-
шого закону термодинаміки питома теплота

q u u uv � � �� 2 1 .

Оскільки значення питомої внутрішньої енергії в  довід-
кових таблицях не наводяться та їх неможливо отримати без-
посередньо з h-s діаграми (рис. 5.4,в), використавши формулу 
h = u + pv, запишемо:

q u u u h p v h p v ,v � � � � � � �� 2 1 2 2 1 1( ) ( )

або
q h h v p pv � � � �2 1 2 1( ).
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Ізохорний процес на Т-s діаграмі (рис. 5.4,б) зображається 
кривою лінією, яка в області вологої пари спрямована випуклі-
стю вверх, а  в області перегрітої пари  – випуклістю вниз. 
На h-s діаграмі ізохора в області вологої пари має вигляд кри-
вої, близької до похилої прямої, а в області перегрітої пари – 
кривої з випуклістю вниз. До того ж на цих діаграмах ізохори 
йдуть крутіше ізобар. На Т-s діаграмі qv дорівнює площі 12s2s1.

Ізобарний процес (р = const). На  р-v діаграмі (рис.  5.5,а) 
ізобара зображається горизонтальною прямою 1–2. В  області 
вологої пари ізобара одночасно є  й ізотермою. У  разі підве-
дення теплоти волога пара переходить у суху насичену, а потім 
у перегріту. На Т-s діаграмі (рис. 5.5, б) в області вологої наси-
ченої пари ізобара також є  прямою горизонтальною лінією, 
а в області перегрітої – кривою з випуклістю вниз, яка спрямо-
вана вверх. На h-s діаграмі (рис. 5.5,в) ізобара в області воло-
гої пари має вигляд похилої прямої, а  в області перегрітої  – 
кривої з випуклістю вниз.
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Рис. 5.5. Ізобарна зміна стану пари

Ізотермічний процес (Т = const). На  р-v діаграмі 
(рис.  5.6,а) ізотерма в області вологої пари зображається від-
різком горизонтальної прямої, яка одночасно є  ізобарою. 
В області перегрітої пари вона переходить у гіперболу, більш 
пологу, ніж рівнобічна гіпербола (ізотерма ідеального газу). 
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До того ж тиск пари зменшується. На Т-s діаграмі (рис. 5.6,б) 
ізотермічний процес зображається відрізком горизонтальної 
прямої. На h-s діаграмі (рис. 5.6,в) ізотерма в області вологої 
пари має виглад похилої прямої, в  області перегрітої пари  – 
кривої, яка спрямована випуклістю вверх. Відповідно до від-
далення від пограничної кривої пари ця крива асимптотично 
наближається до горизонталі.

Питома теплота в  ізотермічному процесі визначається за 
формулою

q T s sТ � �� �2 1

і на Т-s діаграмі зображається площею 12s2s1.
На відміну від ідеального газу у водяній парі в  ізотерміч-

ному процесі відбувається зміна питомої внутрішньої енергії
�u u u h h p v p v� � � � � �2 1 2 1 2 2 1 1( ) .
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Рис. 5.6. Ізотермічна зміна стану пари

Адіабатний процес (s = const). Рівноважний адіабатний 
процес протікає за сталої ентропії, тому на Т-s і h-s діаграмах 
(рис.  5.7,б  і в) адіабати зображаються відрізком вертикальної 
прямої. Під час адіабатного розширення волога пара або зво-
ложується, або підсушується залежно від того, ближче до якої 
пограничної кривої (рідини або пари) розміщена початкова 
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точка. На  р-v діаграмі (рис.  5.7,а) адіабатний процес має 
вигляд кривої, яка нагадує гіперболу. Ця крива може бути при-
близно описана емпіричним рівнянням, подібним до рівняння 
адіабати ідеального газу pvk = const.
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Рис. 5.7. Адіабатна зміна стану пари

У цьому рівнянні показник ступеня k  не дорівнює від-
ношенню cp /cv, як для ідеального газу, а  є емпіричною вели-
чиною. В  області вологої насиченої пари показник ступеня 
k  визначається за формулою k = 1,035 + 0,1х, де значення сту-
пеня сухості х під час розширення пари беруть у початковому, 
а під час стиснення – у кінцевому стані процесу.

Для адіабати, яка починається або закінчується на погра-
ничній кривій пари (х = 1), k = 1,135. Для адіабати, яка пов-
ністю розміщена в  області перегрітої пари, k = 1,3. Тому на 
р-v діаграмі на пограничній кривій пари адіабата має перегин 
(точка 1" ). Але під час точних розрахунків цими значеннями 
k користуватися не можна. Точний розрахунок адіабатних про-
цесів пари здійснюється за допомогою таблиць. В адіабатному 
процесі qs = 0, тому питома робота розширення здійснюється 
за рахунок зміни питомої внутрішньої енергії пари

l u u u (h p v ) (h p v )

h h (p v p v )
s � � � � � � � � �

� � � �
� 1 2 1 1 1 2 2 2

1 2 1 1 2 2 .
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Ця  робота для перегрітої пари може бути обчислена за 
формулою питомої термодинамічної роботи ідеального газу 
в  адіабатному процесі, яка при k = 1,3 набуде наступного 
вигляду:

l p v p ps

,� � � ��
�

�
�3,33 1 1 2 1

0 231
1 / .

Вологе повітря та його характеристики. У техніці часто 
використовуються суміші газів з  парами, які за певних умов 
легко конденсуються. Найбільш характерним прикладом паро-
газових сумішей є  атмосферне повітря, у  якому завжди зна-
ходяться водяні пари. Суміш сухого повітря з водяною парою 
називається вологим повітрям. Знання властивостей воло-
гого повітря має особливо велике значення для проєктування 
та експлуатації сушильних і вентиляційно-зволожуючих уста-
новок. В  атмосферному повітрі зазвичай пар знаходиться під 
невеликим парціальним тиском і  в перегрітому стані. Тому 
вологе повітря можна розглядати як суміш ідеальних газів, за 
виключенням того, що за певних умов у ній відбувається кон-
денсація водяної пари (фазове перетворення).

Відповідно до закону Дальтона, тиск вологого повітря, 
яке дорівнює барометричному рбар, являє собою суму парціаль-
них тисків сухого повітря рс.п і водяної пари рп, тобто

рбар = рс.п + рп.
Стан перегрітої пари в суміші характеризується на p-v діа-

грамі точкою А (рис. 5.8).
Суміш сухого повітря і перегрітої пари називається нена-

сиченим вологим повітрям. За  заданих температур і  тиску 
вологого повітря завжди існує такий стан, коли в  ньому 
міститься максимально можлива в  цих умовах кількість 
водяної пари. Цьому стану на р-v діаграмі буде відповідати 
точка  В, де водяна пара є  сухою насиченою. До  того ж  гус-
тина водяної пари буде максимальною ρп

max  і дорівнювати гус-
тині сухої насиченої пари ρн за заданої температури вологого 
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повітря t, тобто � �п
max � �� . Суміш сухого повітря і сухої наси-

ченої водяної пари називається насиченим вологим повітрям. 
Таким чином, точка В на рис. 5.8 відповідає максимально мож-
ливій кількості водяної пари у вологому повітрі за даної тем-
ператури і є границею насичення.

 

Рис. 5.8. Характеристики вологого повітря

Процес насичення може відбуватися і за незмінною кількі-
стю водяної пари, якщо охолоджувати насичене вологе повітря 
за постійного парціального тиску пари рп (процес А-С). 
У  точці С  пара стає насиченою, і  в разі подальшого незнач-
ного зниження її температури утворюється туман (відбува-
ється випадіння роси). Температура, до якої необхідно охо-
лоджувати вологе повітря за постійного тиску, щоб воно стало 
насиченим, називається температурою точки роси tp. Отже, 
температура точки роси в  будь-якому стані вологого повітря 
дорівнює температурі насичення, що відповідає даному парці-
альному тиску пари, і визначається за таблицями для насиче-
ної пари.

Щоб охарактеризувати пароповітряну суміш, потрібно 
знати її склад. Про склад вологого повітря судять за його 
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вологістю і  вологовмістом. Розрізняють абсолютну і  від-
носну вологість. Абсолютною вологістю повітря, або масо-
вою концентрацією водяної пари в повітрі, називається кіль-
кість водяної пари, що приходиться на 1м3 вологого повітря, 
тобто

m V m Vп в.п п п п� � � .
Оскільки об’єм вологого повітря Vв.п  дорівнює об’єму 

пари Vп , абсолютна вологість повітря чисельно дорівнює гус-
тині водяної пари ρп , що вміщується в ньому.

Відношення абсолютної вологості ρп до максимально мож-
ливої абсолютної вологості ρп

max = ρн, що відповідає темпера-
турі насичення tн , характеризує ступінь насичення і  назива-
ється відносною вологістю повітря:

φ = ρп/ρп
max = ρп/ ρн.

Відносна вологість може змінюватися від φ = 0  
(сухе повітря) до φ = 100 % (вологе насичене повітря), тобто 
0 ≤ φ ≤ 1, і  характеризує ступінь насичення повітря водяною 
парою по відношенню до стану повного насичення за тією 
ж  температурою. З  урахуванням того, що пара, яка знахо-
диться в  повітрі, розглядається як ідеальний газ, відношення 
густин на ізотермі АВ можна замінити відношенням тисків:

φ = ρп /ρн = pп /pн.
Парціальний тиск у стані насичення pн знаходять з таблиць 

для насиченої пари за температурою tн = tв.п. Парціальний 
тиск рп також визначають за цими таблицями, знаючи темпе-
ратуру точки роси tр. Оскільки в процесах з вологим повітрям 
(підігрів, охолодження) кількість сухого повітря не зміню-
ється, доцільно всі питомі величини відносити до 1 кг сухого 
повітря. Маса водяної пари, що приходиться на 1  кг сухого 
повітря, називається вологовмістом:

d = mп /mc.п.
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При введеному припущенні про ідеальність водяної пари 
та сухого повітря можна записати:

значення d, виражені в  кілограмах пари на 1  кг сухого 
повітря, малі; тому в  практичних розрахунках волого-
вміст  d виражають у  грамах вологи на кілограм сухого 
повітря, тобто

d p p p� �622� �н бар н/ ( ) .
Густину вологого повітря можна визначити як суму густин 

пари ρп і сухого повітря ρс.п за їх парціальних тисків:
ρв.п = ρс.п + ρп .

Ентальпію вологого повітря відносять до 1  кг сухого 
повітря або до (1 + d) кг вологого повітря і визначають як суму 
ентальпій 1 кг сухого повітря і d кг водяної пари:

H h h d c t h dp� � � �с.п п с.п п .
Діаграма H-d вологого повітря. Основні процеси 

з вологим повітрям. Н-d діаграма широко застосовується під 
час розрахунків процесів, що забезпечують сушку різних мате-
ріалів і  виробів, кондиціювання повітря, вентиляцію та опа-
лення.

Визначення параметрів вологого повітря, дослідження 
процесів з ним значно спрощується і стають наочними, якщо 
використовувати Н-d діаграму вологого повітря (рис. 5.9).

Процес підігріву повітря на Н-d діаграмі зображується 
вертикальною лінією d = const, оскільки кількість водяної 
пари в повітрі під час його підігріву не змінюється (лінія АВ 
на рис.  6.9). Стан вологого повітря після підігріву (точка  В) 
можна встановити за температурою повітря за підігрівачем. 
Процес охолодження повітря протікає також без змін його 
вологовмісту, якщо під час охолодження повітря не стає наси-
ченим (лінія СD на рис. 6.9). Якщо охолодження повітря від-
бувається до стану повного насичення з φ = 100 % (лінія СЕ), 
то перетин лінії d = const з  лінією φ = 100 % (точка Е) 
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установлює температуру точки роси. Подальше охолодження 
повітря нижче точки роси (лінія ЕF) приводить до конденса-
ції частини водяної пари, тобто до осушення вологого повітря. 
Кількість вологи, що конденсується, визначається різницею 
вологовмісту в точках Е і F.

 
 Рис. 5.9. H-d діаграма вологого повітря
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Тема 6. Витікання газів та пари. Дроселювання

У багатьох галузях техніки широко застосовуються 
машини та апарати, у  яких робоче тіло перебуває в  безпе-
рервному русі (потоку). До  того ж  речовина надходить до 
одного місця системи зі швидкістю w1 і параметрами р1,v1, Т1, 
а в іншому – видаляється зі швидкістю w2 і параметрами р2, v2, 
Т2. Приклади таких систем: ділянка каналу змінного перерізу, 
турбіни, компресори, парові котли.

Для термодинамічного аналізу потоку беруться такі при-
пущення:

–	 змінну за поперечним перерізом потоку швидкість 
(біля стінки каналу вона дорівнює нулю і максимальна на вісі 
каналу) замінюють середнім значенням w, яке визначається 
виразом

w m f mv f� � � �/ /� ,
де m – масова витрата; ρ – густина потоку; f – площа попереч-
ного перерізу каналу;

–	 розглядають тільки такий потік, у  якому швидкість та 
інші параметри в кожному його перерізі не змінюються в часі, 
тобто стаціонарний потік

mv = fw.                                       (6.1)
Рівняння (6.1) відображає умову нерозривності (суціль-

ності) потоку.
Рівняння Першого закону термодинаміки для потоку 

речовини. Розглянемо відкриту (проточну) систему зі стаціо-
нарним потоком речовини, до якої підводиться питома теплота q, 
а  також підводиться (у  компресорі) або відводиться (у  турбіні) 
питома технічна робота на валу lтехн. Технічна робота  – це 
робота робочого тіла в  проточній системі, яка не пов’язана 
з дефомацією границь системи, тобто зміною її об’єму. На від-
міну від закритих у відкритих системах, потік робочого тіла несе 
із собою, крім внутрішньої енергії також і  кінетичну енергію 
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свого руху. У  деяких випадках необхідно враховувати зміну 
потенціальної енергії робочого тіла в  полі зовнішніх сил. Під 
час введення робочого тіла необхідно долати дію внутрішнього 
тиску в системі. Отже, над робочим тілом, що надходить до сис-
теми, має бути здійснена деяка робота зовнішньої сили – робота 
введення (–p1V1), яка збільшує повну енергію системи. Під час 
виведення робочого тіла із системи має витрачатися робота на 
подолання тиску зовнішнього середовища  – робота виведення 
робочого тіла (p2V2). Роботу введення – виведення робочого тіла 
називають роботою проштовхування:

l p v p vпр � �2 2 1 1 .
Математичний вираз Першого закону термодинаміки для 

потоку в інтегральній формі:
q u u w w g z z l l� � � � � � � �2 1 2

2
1
2

2 12 2/ / ( ) ,техн пр

або з урахуванням того, що h u pv� � ,
q h h w w g z z l� � � � � � �2 1 2

2
1
2

2 12 2/ / ( ) .техн

У диференціальній формі:
� �q dh d w gdz l� � � � � �2 2/ .техн

Отже, теплота, що підводиться до потоку речовини, витра-
чається на зміну ентальпії, кінетичної і  потенціальної енергії 
речовини, а також на виконання технічної роботи.

Вираз Першого закону термодинаміки для потоку має 
наступний вигляд:

q h l� �� наяв.

Оборотне витікання газів та пари через сопла та дифу-
зори. Течія газів і  пари по каналах є  важливою частиною 
робочого процесу багатьох пристроїв в  енергетичних уста-
новках насамперед різних турбомашин і  струминних апара-
тів. Канали, у яких відбувається прискорена течія газів і пари 
(dw > 0) зі зменшенням тиску, називаються соплами, а канали, 
у  яких відбувається сповільнена течія газів і  пари (dw < 0) 
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і підвищення тиску – дифузорами. Сопла та дифузори бувають 
звуженими і  розширеними. Течію в  соплах часто називають 
витіканням. За  певних умов його можна розглядати як обо-
ротний процес:

а)	 близькість станів робочого тіла в  будь-якому перерізі 
каналу до рівноважного;

б)	відсутність тертя, завихрень та інших опорів течії;
в)	можливість повного обернення процесу течії за послі-

довних сполучень сопел і дифузорів, тобто за сполучень при-
скорених і сповільнених потоків.

Окремий випадок становить нерівноважна течія газів 
і пари за практично незмінної швидкості (dw = 0), але за наяв-
ності більш-менш значних місцевих опорів. Така течія має 
назву дроселювання.

Технічна робота в  соплах та дифузорах не здійснюється, 
тому рівняння Першого закону термодинаміки для потоку має 
наступний вигляд:

�q dh d w� � � �2 2/ .

З іншого боку, для об’єму робочого тіла, яке рухається 
в  потоці без тертя, можна застосувати вираз Першого закону 
термодинаміки для закритої системи

�q dh vdp� � .

Якщо прирівняти праві частини двох останніх рівнянь, 
отримаємо

wdw vdp� � .                                     (6.2)
З (6.2) випливає, що dw і  dp завжди мають протилежні 

знаки. Отже, збільшення швидкості течії в  соплах (dw > 0) 
можливе лише в  разі зменшення тиску в  ньому (dp < 0). 
Навпаки, гальмування потоку в  дифузорах (dw < 0) супрово-
джується збільшенням тиску (dp > 0).

Оскільки довжина сопел і  дифузорів мала і  час перебу-
вання потоку в  них незначний, теплообміном між стінками 
цих каналів та потоком можна знехтувати і витікання вважати 
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адіабатним (q = 0). До того ж рівняння Першого закону термо-
динаміки для потоку за lтехн = 0 набуде наступного вигляду:

w / w / h h2
2

1
2

1 22 2� � � .                           (6.3)
Отже, прискорення адіабатного потоку відбувається за 

рахунок зменшення ентальпії dh < 0, а  сповільнення потоку 
викликає її збільшення (dh > 0).

Для рівноважного адіабатного потоку

h h vdp l ,
p

p

1 2

1

2

� � �� наяв

тобто наявна робота під час адіабатного розширення дорівнює 
наявному теплоперепаду �h h h0 1 2� � .

Швидкість витікання та масова витрата ідеального 
газу через сопла. Розглянемо процес рівноважного (без тертя) 
адіабатного витікання газу через сопло з  резервуару, у  якому 
газ має параметри р1, v1, Т1. Швидкість газу на вході до сопла 
позначимо через w1. Будемо вважати, що тиск газу на виході 
із сопла p2 дорівнює тиску середовища, у яке витікає газ.

Задачами термодинамічного аналізу витікання (розра-
хунку сопла) є визначення швидкості газу на виході із сопла, 
витрати газу, а  також площі вихідного перерізу і  профілю 
(форми) сопла.

Швидкість адіабатного витікання можна знайти з  рів-
няння (6.3)

w h h w2 1 2 1
2� � �2( ) .                              (6.4)

У багатьох випадках w2 >> w1, тоді (якщо площа вхідного 
перерізу сопла достатньо велика) можна взяти w1 = 0 і  тоді 
матимемо

w h h h2 1 2 02 2� � �( ) ,�                         (6.5)
де Δh0  – питомий наявний адіабатний теплоперепад. Для 
водяної пари ∆h0  зручно визначати з h-s діаграми (рис. 9.3), де 
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пряма 1–2 зображає процес адіабатного витікання. Якщо Δh0 
виразити в кДж/кг, формула (9.15) набуде наступного вигляду:

w h h h h2 1 2 1 22 1000 44 72� � � � �( ) .,

Вираз для швидкості адіабатного витікання ідеального 
газу:

w
k

k -
p v p v

k

k -
p v p p

k

k
2 1 1 2 2 1 1 2 1

1

2
1

2
1

1� � � � � ��
��

�
��

�

( ) / .  (6.6)

Масову секундну витрату газу m через сопло перерізом f2  
(площа вихідного перерізу) можна визначити за допомогою 
рівняння

m f
k

k -

p

v
p p p p

/ k (k )/ k� � � � � ��
�

�
�

�
2

1

1
2 1

2

2 1

1
2

1
/ / .         (6.7)

Аналіз рівняння масової витрати ідеального газу і кри-
тичний тиск. З виразу (9.17) випливає, що для даного ідеаль-
ного газу і визначених p1, v1 масова витрата газу під час виті-
кання залежить тільки від відношення тисків р2 / р1 = β.

При р2 = р1 (β = 1) витрата дорівнює нулю. Зі  зменшен-
ням тиску середовища р2 витрата газу збільшується і досягає 
максимального значення при р2 / р1= βкр. У  разі подальшого 
зменшення відношення р2/р1 значення m  за формулою (6.7) 
зменшується і  при р2 / р1 = 0 стає рівним нулю. Порівняння 
описаної залежності з експериментальними даними показало, 
що для βкр < р2 / р1 < 1 результати досліду повністю збігаються 
з даними аналізу рівняння (6.7), а для 0 < р2 / р1 < βкр вони роз-
ходяться.

Для пояснення цього розходження теорії з  експеримен-
том запропонована гіпотеза: у  звуженому соплі неможливо 
отримати тиск газу нижчий критичного значення ркр, яке від-
повідає максимальній витраті газу через сопло. Для значень 
0 < р2 / р1 < βкр тиск у  гирлі звуженого сопла перестає бути 
рівним тиску середовища р2, куди відбувається витікання, 
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і, навіть не зважаючи на зниження тиску середовища до пов-
ного вакууму, залишається постійним і  рівним критичному 
тиску ркр. Для значень βкр < р2 / р1 < 1 тиск у  гирлі звуженого 
сопла дорівнює тиску середовища р2, тому теорія збігається 
з дослідними даними.

Якщо швидкість витікання досягає швидкості звуку, 
хвиля розрідження, яка виникає під час подальшого змен-
шення тиску середовища за соплом, не може передаватись до 
його гирла, оскільки відносна швидкість її розповсюдження  
(а – w) буде дорівнювати нулю. Починаючи з  цього моменту, 
тиск у  гирлі сопла буде незмінним (критичним), швидкість 
витікання залишиться рівною швидкості звуку, а витрата газу – 
максимальною, незважаючи на зниження тиску середовища за 
соплом. Отже, швидкість витікання зі звужуваного сопла не 
може бути більше швидкості звуку в газі. Тиск p2 і швидкість w2, 
за яких установлюється максимальна масова витрата, назива-
ються критичними (p2кр, w2кр). Критична швидкість витікання 
дорівнює швидкості звуку і тому її називають звуковою.

Використовуючи вираз (6.7), можна знайти значення кри-
тичного відношення тисків βкр, за якого масова витрата сере-
довища буде максимальною. Для цього вираз (6.7) необхідно 
здиференціювати за р2 /р1 = β і отриману похідну прирівняти до 
нуля. Тоді

�кр � �
�
�
�

�
�
�

�2

1

1

k

k

k

.                                  (6.8)

Величина βкр залежить тільки від показника адіабати  k, 
тобто від природи робочого тіла: для одноатомного газу 
k = 1,66 і βкр = 0,49; для двоатомного газу k = 1,4 і βкр = 0,528; 
для багатоатомних газів і перегрітої пари k = 1,3 і βкр = 0,546.

За допомогою рівняння (6.8) можна визначити критичний 
тиск у  вихідному перерізі сопла, за якого витрата газу через 
сопло досягає максимальної величини

p pкр кр� � 1.                                     (6.9)
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За заданого початкового тиску р1 критичний тиск ркр – най-
менший тиск, який установлюється у вихідному перерізі зву-
женого сопла.

Критична швидкість і  максимальна витрата ідеаль- 
ного газу під час витікання через сопло. Критична швид-
кість установлюється в гирлі сопла під час витікання у навко-
лишнє середовище з  тиском, який дорівнює або нижче кри-
тичного. Її можна визначити з рівняння (6.6), якщо підставити 
в нього замість відношення р2/р1 значення βкр з (6.8),

w
k

k
p v

k

k
RTкр � �

�
�

2

1

2

11 1 1 .                    (6.10)

Критична швидкість залежить тільки від природи газу та 
його початкових параметрів. Покажемо, що критична швид-
кість дорівнює швидкості звуку в  газі за критичних парамет-
рів ркр і vкр. З рівняння адіабати pv k = const витікає, що v1 = vкр 

(pкр / p1)1/k. З урахуванням (6.8) отримаємо

v v
k

k

1

1
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кр .                              (6.11)

Підставляючи значення v1 з (9.21) і  значення р1 з (6.9) 
у (6.10), отримаємо

w kp vкр кр кр= .                               (6.12)

З курсу фізики відомо, що kp v aкр кр =  є  швидкість роз-
повсюдження звуку в  середовищі з  параметрами р = ркр 
і  v = vкр. Таким чином, критична швидкість газу під час виті-
кання дорівнює місцевій швидкості звуку у вихідному перерізі 
сопла.

Максимальну секундну масову витрату газу можна визна-
чити з рівняння (6.7) за р2 / р1= βкр з (6.8)
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Максимальна витрата газу визначається станом газу на 
вході до сопла р1 і V1, величиною вихідного перерізу сопла fmin 
і показником адіабати газу k, тобто його природою.

Основні закономірності течії ідеального газу каналами 
змінного перерізу (у соплах та дифузорах). Рівняння суціль-
ності визначає умови нерозривності потоку й  показує, що 
форма каналу залежить від зміни об’єму газу і його швидкості. 
Дослідимо це рівняння під час адіабатного витікання ідеаль-
ного газу.

Після диференціювання рівняння адіабати pvk = const, та 
зробиши певні перетворення, отримаємо:

df

f
dp a w

w kp
� �( )2 2

2

1
.                         (6.13)

Проаналізуємо рівняння (6.13) стосовно двох каналів: 
сопла та дифузора.

Нехай рух газу здійснюється через сопло (dw > 0 і dp < 0). 
З рівняння (6.13) витікає, що знак df у цьому випадку проти-
лежний знаку (a2 – w2). Якщо (a2 – w2) > 0, w < a і  df < 0: для 
прискореного руху в  області дозвукових швидкостей пере-
різ сопла повинен уздовж потоку зменшуватися (сопло зву-
жене). Якщо (a2 – w2) < 0, w > a і df > 0: для прискореного руху 
в  області надзвукових швидкостей переріз сопла повинен 
збільшуватися (сопло розширене). У самому вузькому перерізі 
сопла швидкість газу дорівнює швидкості звуку, що і  є най-
більшим значенням швидкості газу під час його адіабатного 
витікання зі звуженого сопла (df < 0). Для отримання надзвуко-
вих швидкостей газу в соплах необхідно, щоб вони мали спо-
чатку звужену частину, а  потім розширену. Таке комбіноване 
сопло вперше було застосовано К.Г.  Лавалем для отримання 
надзвукових швидкостей пари. Зараз сопла Лаваля застосову-
ють у реактивних двигунах літаків та ракет.

Нехай рух газу здійснюється через дифузор (dw < 0  
і dp > 0). З рівняння (6.13) витікає, що знак df у цьому випадку 
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збігається зі знаком (a2 – w2). Якщо (a2 – w2) > 0, w < a і  df > 0: 
для сповільненого руху в  області дозвукових швидкостей 
переріз дифузора повинен уздовж потоку збільшуватися. Якщо 
(a2 – w2) < 0, w > a і  df < 0: для сповільненого руху в  області 
надзвукових швидкостей переріз дифузора повинен зменшува-
тися.

Таким чином, залежно від швидкості газу на вході той 
самий канал може бути і соплом, і дифузором. Треба підкрес-
лити ще один істотний висновок, який характеризує особли-
вості течії під час переходу через критичну швидкість (w = a): 
безперервний перехід швидкості руху через швидкість звуку 
вимагає обернення зовнішнього впливу у критичному перерізі 
(закон обернення впливів).

З наведеного вище випливає, що для випадку геометрич-
ного впливу на потік цей вплив (зміна площі поперечного 
перерізу каналу df ) у  критичному перерізі змінює свій знак, 
а величина f проходить через мінімум, тобто критичний пере-
різ, у якому швидкість руху чисельно дорівнює місцевій швид-
кості звуку.

Випадки витікання ідеального газу зі звуженого сопла. 
Перший випадок. Тиск зовнішнього середовища більше кри-
тичного (βкр < р2 / р1 < 1). За  цих умов використовується весь 
перепад тиску від р1 до р2 і  відбувається повне розширення 
газу. Швидкість газу у вихідному перерізі сопла менше швид-
кості звуку. Тиск газу у  вихідному перерізі сопла дорівнює 
тиску завнішнього середовища (рвих = р2). Швидкість витікання 
і масова витрата газу за заданого вихідного перерізу визнача-
ються за формулами (6.6) і (6.7).

Площу вихідного перерізу сопла f2 можна визначити за 
формулою (6.7)

f
m

k / k - p / v p / p p / p/ k k / k
2

1 1 2 1
2

2 1
12 1

�
� � ��� ��

�( ) ( ) ( ) ( )( )
.
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Другий випадок. Тиск зовнішнього середовища менше 
критичного (0 < р2/р1 < βкр). За  цих умов використовується не 
весь перепад тиску від р1 до р2, а  тільки його частина від р1 
до ркр. Відбувається неповне розширення газу, і швидкість газу 
у  вихідному перерізі звужуваного сопла дорівнює критич-
ній швидкості (місцевій швидкості звуку). Тиск у гирлі сопла 
дорівнює критичному тиску: ркр = р1βкр.

Площа вихідного перерізу сопла за заданої витрати (міні-
мальний переріз) визначається за формулою

f
m

k / k p v / k
/ kmin

max

( )
/ )

.�
�� � �� � �

2 1 2 11 1

2 1
( ) ( ) (

Витікання ідеального газу з  комбінованого сопла 
Лаваля. Комбіноване сопло Лаваля призначено для викорис-
тання великих перепадів тиску і  для отримання швидкостей 
витікання, які перевищують швидкість звуку. Сопло Лаваля 
складається з короткої звуженої ділянки і розширеної конічної 
насадки (рис. 6.1).

 
Рис. 6.1. Комбіноване сопло Лаваля
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Досліди показують, що кут конусності розширеної 
частини має бути α = 8–12° з  умови безвідривної течії і  міні-
мальних втрат. За  більших кутів спостерігається відрив течії 
від стінок каналу. Під час витікання газу з  комбінованого 
сопла до навколишнього середовища з тиском менше критич-
ного в найбільш вузькому перерізі сопла встановлюються кри-
тичний тиск ркр і критична швидкість wкр. У розширній частині 
сопла відбувається подальше збільшення швидкості газу 
і падіння тиску до тиску зовнішнього середовища.

Швидкість витікання і масова витрата ідеального газу (за 
заданої площі f2 ) визначаються за формулами (6.6) і (6.7).

Довжину звужуваної частини беруть рівною діаметру кри-
тичного перерізу сопла або з конструктивних міркувань. Дов-
жина розширної частини сопла визначається за виразом

l D d� �� � � �/ ( / )2 2tg ± ,

де α  – кут конусності сопла; D  – діаметр вихідного перерізу 
сопла; d – діаметр сопла в мінімальному перерізі.

Витікання газів з  урахуванням тертя (дійсний процес 
витікання). Отримані вище формули швидкості витікання 
і  масової витрати газу справедливі тільки для оборотного 
процесу витікання, бо не враховують сили тертя між робо-
чим тілом і стінками каналу та внутрішнє тертя між струмин-
ками потоку внаслідок різниці швидкостей у  перерізі каналу, 
а також завихрення в потоці. Наявність тертя потребує витрати 
частини енергії потоку на його подолання. Унаслідок цього 
дійсна швидкість витікання буде менше теоретичної за того 
ж перепаду тиску.

Відношення дійсної швидкості газу wд під час необорот-
ного витікання газу із сопла до теоретичної швидкості w  під 
час оборотного витікання за однакових початкових та кінцевих 
тисках і  нульовій початковій швидкості називають швидкіс-
ним коефіцієнтом сопла:

φшв = wд / w.
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Цей коефіцієнт φшв, згідно з дослідними даними, для добре 
оброблених каналів змінюється від 0,96 до 0,98 (значення φшв 
наводять у  спеціальних курсах паротурбінних установок 
і загальної теплотехніки).

Наявність сил тертя робить адіабатний процес необорот-
ним. Кінетична енергія потоку, яка витрачається на подолання 
сил тертя, переходить у  теплоту, яка сприймається робочим 
тілом, збільшуючи його ентальпію та ентропію під час виходу 
з каналу.

Утрати кінетичної енергії:

�h w w / w w /

w / w /

втрат д шв

шв

( ) ( )

( )( ) ( )

� � � � �

� � � �

2 2 2 2 2

2 2 2

2 2

1 2 2

�

� � �”” h0 ,
           (6.14)

де Δh0 – теоретичний (наявний) питомий теплоперепад.
Величину � �� �(1 )шв

2 називають коефіцієнтом утрати 
енергії з (6.14) він дорівнює відношенню втрат у  соплі до 
наявного теплоперепаду: � � � �h hвтрат 0/ . Отже, дійсний 
корисно використаний питомий теплоперепад Δhд буде мен-
шим за теоретичний Δh0 на величину втрат Δhвтрат, тобто 
Δhд = Δh0 – Δhвтрат.

Відношення дійсної кінетичної енергії робочого тіла w /д
2 2 

до теоретичної w /2 2  називають коефіцієнтом корисної дії 
каналу і позначають ηк:

� � �к д
2

шв
2

шв
2( ) ( )� � � �w / / w / w / w2 22 2 2 .          (6.15)

Коефіцієнт корисної дії каналу дорівнює квадрату коефіці-
єнта швидкості газу. Теплота тертя без урахування початкової 
швидкості визначається наступним чином:

q w / h h ,тер ( ) ( )� � �� �2 2
1 2

де h1, h2 – ентальпії робочого тіла на початку і в кінці оборот-
ного адіабатного (ізоентропійного) процесу розширення.

Витікання водяної пари. Для водяної пари всі формули 
й  закономірності теорії витікання ідеального газу можна 
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застосовувати тільки для наближених обчислень, якщо вва-
жати для перегрітої пари значення k = 1,3, а для сухої насиче-
ної пари k = 1,135.

У випадках, коли доводиться користуватися рівняннями, 
у  які входить показник адіабати k, його значення необхідно 
визначати в кожному окремому випадку за параметрам почат-
кових і кінцевих станів процесу витікання реального газу:

k  p / p  v / v= ln ( ) / ln ( ).1 2 2 1                      (6.16)
Найбільш доцільно обчислення швидкості витікання 

і  масової витрати робочого тіла здійснювати за допомогою 
h-s діаграми даної речовини.

Якщо швидкість витікання менше критичної, її розрахову-
ють за формулою

w , h h� �44 72 1 2 ,                              (6.17)
де h1 і  h2 визначають за допомогою таблиць або h-s діаграм 
(у  кДж/кг) за початковими параметрами і  кінцевому тиску, 
виходячи з умови адіабатного процесу s1 = s2.

Під час критичного режиму витікання швидкість витікання 
водяної пари визначають за формулою 

wкр = 44,72 (h1–hкр)0,5. 
При цьому h1 (кДж/кг) береться з таблиць або h-s діаграми 

водяної пари за початковими параметрами. Значення енталь-
пії hкр безпосередньо визначити неможливо, бо невідома вели-
чина критичного тиску. Тому рекомендується параметри пари 
у критичному перерізі визначати з деякою похибкою, використо-
вуючи залежності, які справедливі для ідеального газу, методом 
послідовних наближень. Для цього спочатку задаються значен-
ням k = 1,3 і за допомогою співвідношення ркр / р1 = [2 / (k + 1)]k / (k–1)  
знаходять ркр. Потім з  таблиць водяної пари, ураховуючи, що 
s1 = sкр, за ркр і sкр визначають питомий об’єм у критичному пере-
різі vкр. Далі за допомогою співвідношення (6.16) при p2 = pкр 



і  v2 = vкр знаходять нове значення коефіцієнта  k, за яким знову 
обчислюють ркр. Цю операцію повторюють до тих пір, поки зна-
чення ркр, за яким обчислюють k, не совпаде зі значеннм його, 
обчисленим за формулою для ркр / р1. Цей метод є наближеним, 
але, як показує практика, він дає здебільшого достатньо добрий 
результат.

Швидкість витікання водяної пари з  комбінованого сопла 
визначається за формулою (6.17), де h1  – питома ентальпія 
водяної пари на вході до сопла, кДж/кг; h2 – питома ентальпія 
пари середовища, куди відбувається витікання, кДж/кг. Під час 
необоротного процесу витікання wд = 44,72 ( h1 – h2д )0,5. Масова 
витрата визначається з  рівняння суцільності m = f2 w / v2; для 
критичного режиму витікання mmax = fminwкр  /vкр.
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Тема 7. Робочі процеси в компресорах

Під нагнітанням розуміють сукупність процесів, за допо-
могою яких досягається підвищення тиску газоподібних тіл 
з  подальшою подачею їх до місця використання. Ці  процеси 
здійснюють за допомогою машин, які називають нагніта-
чами. До них належать різні типи компресорів, вентилятори, 
повітродувки.

Основні стадії процесу нагнітання: наповнення нагніта-
чів робочим тілом, підвищення його тиску під час стиснення 
і  наступне виштовхування до збірного резервуара. Для про-
ведення процесу нагнітання газу необхідно передати енергію 
ззовні. Здебільшого енергія передається газу у формі роботи, 
і тоді нагнітачі називаються механічними. Другий тип станов-
лять струминні нагнітачі, або інжектори, у яких використо-
вується кінетична енергія додаткового газу або пари.

Розглянемо механічні компресори. За  принципом дії їх 
можна поділити на дві групи: об’ємні (або бездифузорні) 
і лопатні (або дифузорні). У компресорах першої групи під-
вищення тиску досягається шляхом безпосереднього змен-
шення об’єму газу за рахунок зближення обмежуючих сті-
нок, тобто енергія витрачається на зменшення об’єму газу. 
До  таких компресорів належать поршневі та ротаційні. 
У  компресорах другої групи стиснення відбувається у  два 
етапи: спочатку газу в  лопатних каналах завдяки обертанню 
ротора передається значна швидкість (кінетична енергія), 
а  потім у  спеціальних нерухомих каналах (дифузорах) кіне-
тична енергія потоку перетворюється в  потенціальну, тобто 
внаслідок зменшення швидкості підвищується тиск потоку. 
До таких компресорів належать відцентрові та осьові.

Поршневий компресор (рис.  7.1) складається з  цилін-
дра 1, усередині якого переміщується поршінь 2, здійснюючи 
зворотно-поступальний рух за допомогою колінчастого вала 
6 і  шатуна 5. Крайні положення поршня називають мертвими 
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точками, а  відстань між ними  – ходом поршня. Під час руху 
поршня зліва направо відбувається всмоктування газу за відкри-
того клапана 3 і заповнення газом циліндра. Під час зворотного 
руху поршня газ стискається до потрібного тиску і  виштовху-
ється через клапан 4. Кількість газу, який стискається у компре-
сорі за одиницю часу, називають продуктивністю компресора. 
Продуктивність компресорів вимірюється в  кубічних метрах 
(приведених до нормальних умов) за годину або хвилину.

12

6

54

3

 
 Рис. 7.1. Схема поршневого компресора

Задачею термодинамічного аналізу нагнітання є  встанов-
лення умов, які можуть забезпечити найбільшу ефективність 
компресора, тобто найменшу витрату зовнішньої роботи на 
нагнітання.

Загальний вираз питомої роботи нагнітання, отриманий 
на основі рівняння Першого закону термодинаміки для потоку:

l h h w w qн охл� � � � �2 1 2
2

1
2 2( ) / ,                   (7.1)

де qохл – питома теплота, відведена від компресора під час його 
охолодження.

Для більшості компресорів різниця швидкостей на вході 
і на виході з нього мала, тобто w1 ≈ w2, тоді

l h h qн охл� � �2 1 .                                 7.2)

Вираз (7.2) є  основним рівнянням термодинаміки наг-
нітання. Він справедливий і  для охолоджуваних, і  для 
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неохолоджуваних нагнітників (в останньому випадку qохл = 0). 
Ним можна користуватися в розрахунках нагнітачів.

Робота нагнітання одноступінчастого компресора. Для 
подальшого аналізу розглянемо в р-v і Т-s координатах процес 
стиснення (рис. 7.2).
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Рис. 7.2. Процес стиснення в р-v координатах (а) і Т-s координатах (б)

Залежно від питомої кількості теплоти, яка відводиться 
в  процесі, qохл, стиснення може бути ізотермічним 1–2із (пов-
ністю охолоджувані компресори), адіабатним 1–2ад (повністю 
неохолоджувані компресори) і політропним 1–2пол.

Під час ізотермічного стиснення питома робота нагні-
тання відповідає пл. 12ізp2p11 і визначається виразом (7.2).

Для ідеального газу h2 ≈ h1. Отже, робота нагнітання дорів-
нює роботі ізотермічного стиснення:

l q RT p pн
із

охл= = ln( / )2 1 ,                         (7.3)

l T s sн
із � �( )1 2 .                                  (7.4)

Під час адіабатного стиснення ідеального газу, коли 
qохл = 0, маємо:

l h hн
ад � �2 1 .                                   (7.5)
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Цю ж роботу можна визначити як наявну роботу адіабат-
ного процесу:

l
k

k
p v p p k k

н
ад �

�
��

1
11 1 2 1

1[( / ) ]( )/ .                   (7.6)

Отже, робота нагнітання у k разів більше роботи адіабат-
ного стиснення.

Під час політропного стиснення ідеального газу питома 
робота нагнітання визначається аналогічним виразом:

l
n

n
p v p p n n

н
пол �

�
��

1
11 1 2 1

1[( / ) ],( )/                    (7.7)

де n – показник політропи (для частково охолоджуваних ком-
пресорів 1 < n < k).

До того ж питома кількість відведеної теплоти може бути 
обчислена за формулою

q c
n k

n
T Tvохл �

�
�

�
1 1 2( ) .                           (7.8)

Показник політропи дійсного процесу стиснення залежить 
від інтенсивності відведення теплоти від газу в  компресорі: 
у поршневих – 1 < n < k, а в неохолоджуваних (відцентрових та 
осьових) – n > k.

Ефективність роботи реального компресора визначається 
відносним внутрішнім ККД.

Досконалість охолоджуваних компресорів оцінюється ізо-
термічним ККД:

�із н
із

к� l l/ ,                                    (7.9)
а неохолоджуваних компресорів – адіабатним ККД:

�ад н
ад

к� l l/ ,                                 (7.10)
де lн

із  і lн
ад  – теоретична робота нагнітання за формулами (7.3) 

і (7.6); lк – дійсна робота нагнітання. Значення ηіз і ηад одержу-
ють експериментально.
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Механічні втрати, які безпосередньо не впливають на тер-
модинамічні характеристики процесу нагнітання, ураховують 
механічним ККД нагнітача ηм. Добуток ізотермічного або аді-
абатного ККД на механічний називають ефективним ККД 
компресора:

� � �к із м�  або � � �к ад м� .                       (7.11)
Ефективна потужність, що витрачається на привід 

двигуна компресора для стиснення m (кг/с) газу, визначається 
виразом

N ml� н к/ � .                                  (7.12)
З аналізу термодинамічних процесів стиснення в p-v коор-

динатах (рис.  7.2,а) витікає, що найменша витрата питомої 
роботи нагнітання відповідає ізотермічному стисненню. У разі 
збільшення показника політропи площа між кривою процесу 
і віссю ординат зростає, і витрата питомої роботи нагнітання 
збільшується.

В одноступінчастому компресорі отримати високий тиск 
неможливо. Крім того, у  разі високого тиску температура 
стисненого газу може перевищити температуру самозаймання 
мастила в  циліндрі, що неприпустимо. Тому одноступінчасті 
компресори застосовують для стиснення газу до 0,6–1,0 МПа.

Багатоступінчастий компресор. Для отримання стисне-
ного газу більш високого тиску застосовують багатоступін-
часті компресори з проміжним охолодженням газу після кож-
ного ступеня. Схема двоступінчастого поршневого компресора 
зображена на рис. 7.3.

Тут повітря після стиснення в першому ступені I (адіабат-
ний процес 1–2 на рис. 7.4) надходить до холодильника, усере-
дині якого знаходиться змійовик, охолоджуваний водою. Після 
ізобарного охолодження (процес 2–3) до початкової темпера-
тури повітря подається до другого ступеня ІІ, де остаточно 
стискається (адіабатний процес 3–4) до потрібного тиску р3. 
Заштриховна на рис.  7.4,а  площа 2344’2 відповідає економії 
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витрат питомої енергії на стиснення за рахунок проміжного 
охолодження повітря.

1 ступ ньi 2 ступ ньi

Пов тряi

Вода
Холодильник

 
 Рис. 7.3. Багатоступінчастий компресор

Розрахунки показують, що найменша питома робота під 
час багатоступінчастого стиснення буде в  тому випадку, коли 
відношення тисків у кожному ступені однакове для всіх ступе-
нів, тобто p2 / p1 = p4 / p3 = βст.
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Рис. 7.4. Графіки процесу стиснення у двоступінчастому компресорі 
в p-v координатах (а) і Т-s координатах (б)
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За  однакових відношень тисків βст у  всіх ступенях ком-
пресора, початкових температур (Т1 = Т3) і  показниках адіа-
бати (політропи) процесів стиснення будуть рівні між собою 
і  кінцеві температури газу в  окремих ступенях компресора 
(Т2 = Т4). У  цьому випадку ступінь підвищення тиску в  кож-
ному ступені компресора визначається виразом

�cт кін поч
� p pz / ,                               (7.13)

де z – кількість ступенів компресора; рпоч – тиск газу на вході 
до першого ступеня; ркін  – тиск газу, який виходить з  остан-
нього ступеня компресора.

У разі рівності кінцевих температур на виході з  кож-
ного ступеня компресора буде однаковою і  витрачена питома 
робота в  усіх його z  ступенях. Тому для визначення питомої 
роботи, витраченої на стиснення газу в  усьому компресорі, 
достатньо розрахувати питому роботу для одного ступеня 
і  збільшити її в  z разів. Під час адіабатного стиснення у  сту-
пенях робота, витрачена в  багатоступінчастому компресорі, 
дорівнює

l z
k

k
RT k k

н ст�
�

��

1
11

1( ).( )/�                      (7.14)
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Тема 8. Прямі цикли теплових машин

Цикли двигунів внутрішнього згоряння (ДВЗ). Двигун 
внутрішнього згоряння являє собою таку теплову машину, 
у якій підведення тепла до робочого тіла здійснюється за раху-
нок спалювання палива всередині самого двигуна. Робочим 
тілом у таких двигунах є на першому етапі повітря або суміш 
повітря з легкозаймистим паливом, а на другому етапі – про-
дукти згоряння цього палива.

Двигуни внутрішнього згоряння мають дві істотні пере-
ваги в порівнянні з іншими типами теплових двигунів:

–	 компактність (у порівнянні з паросиловими установками);
–	 більша температурна межа робочого тіла (тому що 

стінки циліндра й  головки двигуна мають примусове охоло-
дження), що приводить до збільшення термодинамічного ККД.

Основним елементом будь-якого поршневого двигуна 
є  циліндр з  поршнем, з’єднаним за допомогою кривошипно- 
шатунного механізму із зовнішнім споживачем роботи. 
Циліндр оснащений двома отворами із клапанами, через одне 
з яких здійснюється всмоктування робочого тіла (повітря або 
пальної суміші), а через інше викид робочого тіла після завер-
шення циклу.

Виділяють наступні три класи ДВЗ:
а)	 двигуни, що використовують цикл із підведенням тепла 

за постійного об’єму (V = const);
б)	двигуни, що використовують цикл із підведенням тепла 

за постійного тиску (р = const);
в)	 двигуни, що використовують цикл зі змішаним під-

веденням тепла, тобто з  підведенням тепла як за постійного 
об’єму, так і за постійного тиску.

Цикл із підведенням тепла за постійного об’єму (цикл 
Отто). Цей ідеальний цикл треба вважати моделлю робочого 
процесу поршневого двигуна внутрішнього згоряння легкого 
палива, ідеалізована індикаторна діаграма якого показана 
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на рис. 8.1. На рис. 8.1 показано V1 – повний об’єм циліндра,  
V2  – об’єм камери стискання, Vh = V1  – V2  – робочий об’єм 
циліндра. Зневажаючи втратами, усмоктування вважають 
таким, що відбувається за постійного, а  саме, атмосферного 
тиску рн (індикаторна лінія а-1).

 
Рис. 8.1. Ідеальна діаграма циклу ДВЗ із підведенням тепла 

за V = const у p-v координатах

Стиснення робочого тіла в циліндрі ДВЗ приймається адіа-
батним (процес 1–2). Робота стиснення до того ж витрачається 
тільки на збільшення внутрішньої енергії. Отже, і температури 
робочого тіла (ідеального газу), і  тому температура досягає 
максимально можливої в даних умовах величини.

У двигунах внутрішнього згоряння із запаленням робо-
чої суміші біля верхньої мертвої точки (ВМТ) від електричної 
іскри 5, час згоряння дуже малий, у зв’язку із чим припустимо 
прийняти, що весь процес згоряння (тобто процес підведення 
тепла) здійснюється за постійного об’єму. Таким чином, 
у цьому випадку необоротний процес згоряння треба моделю-
вати ізохорою 2–3.
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Розширення 3–4, як і стиснення, приймається адіабатним. 
У  результаті адіабатного розширення накопичена робочим 
тілом внутрішня енергія перетвориться в роботу.

Відомо, що в поршневому ДВЗ до 70 % продуктів згоряння 
мимовільно, тобто без витрат роботи, залишають циліндр дви-
гуна протягом першої фази вихлопу, називаної випуском. Зне-
важаючи втратами, можна вважати, що тиск до того ж миттєво 
падає від р4 до рн (тиску навколишнього середовища). Потім 
під час руху поршня від нижньої мертвої точки (НМТ) до 
ВМТ починається друга фаза вихлопу – виштовхування порції 
газу, що залишилася в циліндрі (індикаторна лінія 1-в). У цих 
умовах Lвс = | Lвит |, і  з погляду розрахунку можна взагалі зне-
важати наявністю всмоктування і  виштовхування, тобто вва-
жати, що на вході у двигун робоче тіло перебуває у стані «1», 
а на виході – у стані «4». Остаточна ідеальна схема явища буде 
такою: вихлопний клапан відкривається в НМТ, і робоче тіло 
повністю і миттєво залишає циліндр двигуна. Потім без усякої 
витрати роботи циліндр миттєво заповнюється новою порцією 
робочого тіла. Тоді

L∑ = L1234 = Q1 – (U4 – U1).                       (8.1)
Відповідно до Другого закону термодинаміки рів-

няння  (8.1) показує, що навіть в  ідеальному випадку наявна 
кількість тепла Q1 не може бути повністю перетворена 
в роботу. Енергія (U4 – U1) – це втрата, визначена Другим зако-
ном термодинаміки, тобто втрата, що має смисл Q2,

| Q2 |= U4 – U1.                                    (8.2)
Відносячи розрахунок до одиниці маси, одержимо

| q2 |= u4 – u1.                                    (8.3)
Можливо припущення про те, що термодинамічно розім- 

кнутий ідеальний робочий процес поршневого ДВЗ здій-
снюється однією і тією же порцією робочого тіла (ідеального 
газу) і умовно замикається ізохорним процесом 4–1 (рис. 8.2), 
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протягом якого від робочого тіла відводиться кількість 
тепла q2, визначена рівнянням (8.3).

 
Рис. 8.2. Цикл Отто в υ-p діаграмі

Саме таким шляхом відбувається перехід від термодина-
мічно розімкнутого ідеалізованого робочого процесу порш-
невого ДВЗ до кругового процесу – ідеального циклу з підве-
денням тепла за постійного об’єму. На рис. 8.3 цикл поданий 
у T-s діаграмі.

Під час дослідження ідеальних циклів ДВС уводяться 
наступні поняття:

1.	 Ступенем стиску називають відношення повного об’єму 
циліндра до об’єму камери стиску ε = V1 / V2.

2.	 Ступенем підвищення тиску називається відношення 
виду

� � �
p

p

T

T
3

2

3

2

.                                    (8.4)

3.	 Ступенем розширення називають відношення виду 
ρ = V4 / V3.
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Рис. 8.3. Цикл Отто в s-T діаграмі

Цикл однозначно визначається завданням початкового 
стану робочого тіла, властивості якого в  точці 1 передбача-
ються відомими, а  також значеннями ступеня стиску ε і  сту-
пеня підвищення тиску λ. Процеси стискання і  розширення 
вважаються адіабатними при k = const, а  ступінь розши-
рення  ρ виявляється тут рівною ступеню стиску ε, тому що 
υ4 = υ1 і υ3 = υ2. Тоді температури у  всіх характерних точках 
циклу (2, 3, 4) будуть дорівнювати:
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Вираз для визначення термодинамічного ККД:
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t k
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1
1µ

.

Цей результат показує, що для даного робочого тіла тер-
модинамічний ККД ідеального циклу з  підведенням тепла за 
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постійного об’єму залежить лише від ступеня стиску, а  саме, 
зростає зі ступенем стиску (показник адіабати k > 1).

Зі  збільшенням показника адіабати k (для різних робочих 
тіл) термодинамічний ККД за того ж ступеня стиску збільшу-
ється.

Отже, з  погляду збільшення ηt вигідно збільшувати сту-
пінь стиску. Однак практично здійснити стиснення до надто 
високих значень, що супроводжується значним підвищенням 
температури й  тиску, не вдається з  тієї причини, що в  разі 
досягнення певного значення (часто ще до приходу поршня 
у ВМТ) відбувається самозапалювання пальної суміші. Зазви-
чай цей процес носить детонаційний характер і  руйнує еле-
менти двигуна. Тому ступінь стиску у звичайних карбюратор-
них двигунах не перевищує 7 ÷ 12. Величина ступеня стиску 
залежить від якості палива, підвищуючись із поліпшенням 
його антидетонаційних властивостей, які характеризуються 
октановим числом.

Тепло q1, що підводиться до робочого тіла в  циклі Отто 
(рис.  8.3), зображується в  Т-s діаграмі площею а-2-3-в-а, 
а тепло q2, що відводиться від робочого тіла – площею а-1-4-в-а,  
тепло qц = q1 – | q2 |, перетворене в роботу, – площею 1-2-3-4-1. 
У р-υ діаграмі робота циклу lц зображується площею 1-2-3-4-1  
(рис. 8.2).

Цикл із підведенням тепла за постійного тиску (цикл 
Дизеля). Ідеальний цикл із підведенням тепла за постійного 
тиску можна вважати результатом ідеалізації робочого про-
цесу так званого компресорного дизеля  – одного із ДВЗ, що 
працюють на важкому паливі (газойль, солярне масло, мазут).

Характерними для двигунів з ізобарним згорянням палива 
є роздільне введення в циліндр повітря і палива та стиснення 
в  циліндрі негорючої суміші, а  тільки повітря, що дозволяє 
здійснювати роботу із більшими ступенями стиску. Він може 
бути підвищений до ε = 16 ÷ 20, до того ж  тиск наприкінці 
стиску досягає 30 ÷ 40  бар, а  температура  – 600 ÷ 800 °С, що 
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значно перевищує, як це й необхідно (для зменшення періоду 
затримки запалювання), температуру самозапалювання важ-
кого палива, яке подається у  цей час (тобто у  кінці процесу 
стиску) у циліндр двигуна.

У сучасних умовах подача і  згоряння важкого палива 
можуть бути організовані різним способом. Наприклад, 
у  швидкохідних авіаційних дизелях згоряння може про-
тікати з  такою великою швидкістю, що його знову можна 
моделювати ізохорой. До  того ж  тиск у  циліндрі зростає до 
100 ÷ 110 бар. Зрозуміло, до часу появи перших двигунів важ-
кого палива подібні тиски були б немислимі. Тому процес зго-
ряння палива, що розпилюється пневматично, будувався таким 
чином, що його можна було моделювати ізобарою. Наразі ком-
пресорні дизелі не будуються.

Ідеалізація робочого процесу компресорного дизеля здій-
снюється в тих же допущеннях, що й у випадку ДВЗ легкого 
палива, і приводить до циклу, що називають ідеальним циклом 
з  підведенням тепла за постійного тиску. Цей цикл склада-
ється (рис. 8.4, 8.5) з адіабати стиснення 1–2, ізобари 2–3 з під-
веденням відповідної кількості тепла q1, адіабати розши-
рення  3–4 та умовної ізохори 4–1, уздовж якої від робочого 
тіла незалежно відводиться певна кількість тепла q2.

Описуючи даний цикл, у розрахунок уводять поняття про 

ступінь попереднього розширення � � �
V

V

T

T
3

2

3

2

, що характери-

зує збільшення питомого об’єму в  процесі підведення тепла. 
До того ж параметр δ = V4 / V3 називають ступенем наступного 
розширення (власне розширення). Очевидно, що загальний 
ступінь розширення дорівнює ступеню стиску, тобто ρδ = ε.

Отримаємо рівняння для ηt даного циклу. За визначенням

�t

q

q
� �1 2

1

.
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Рис. 8.4. Цикл Дизеля 
в υ-p діаграмі

Рис. 8.5. Цикл Дизеля 
в s-T діаграмі

За постійної теплоємності q1 = Cp(T3 – T2), Дж/кг і | q2 | = Cv(T4 – T1), 
Дж/кг, так що
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Температури у всіх характерних точках циклу (у точках 2, 
3, 4) будуть дорівнювати
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Вираз для визначення термодинамічного ККД:
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Як  видно, ηt
p  ідеального циклу з  підведенням тепла 

за постійного тиску залежить не тільки від ε, але й  від ρ.  
До того ж ηt

p  зростає зі ступенем стиску ε, але зменшується зі 
зростанням ступеня попереднього розширення ρ.
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Формально це очевидно з  того, що зі збільшенням  ρ  

чисельник відношення �
�

k �
�
1

1
 росте швидше, ніж знаменник, 

тому що показник адіабати k > 1.
Цикл зі змішаним підведенням тепла (цикл Трін-

клера). Двигуни з  ізобарним згорянням палива мають низку 
недоліків (наявність компресора для розпилення палива, що 
ускладнює конструкцію і  знижує економічність двигуна, 
складну будову форсунок і  т.  п.). Тому виникли спроби ство-
рити двигун, що працює без компресора, з  використанням 
у межах припустимих тисків найвигіднішого з термодинаміч-
ної точки зору процесу згоряння за постійного об’єму, тобто 
сполучити цикли з  підведенням тепла при V = const і  при 
p = const.

Усі сучасні двигуни із самозапалюванням працюють за 
змішаним циклом. В  одних із цих двигунів розпилювання 
палива відбувається у  спеціальній камері (так званій перед-
камері), що знаходиться у  верхній частині циліндра двигуна 
і  з’єднана з робочим об’ємом циліндра одним або декількома 
вузькими каналами (рис. 8.6). Стиснення повітря здійснюється 
так само як і  в компресорних двигунах, до високих ступенів 
стиску, що забезпечують самозапалювання палива.

Під час стиснення повітря тиск р1 у  циліндрі зростає 
швидше, ніж тиск р2 у  передкамері, з’єднаної із циліндром 
вузьким каналом. За  рахунок різниці тисків виникає потік 
повітря із циліндра в  передкамеру, що використовується для 
розпилення рідкого палива, яке впорскується в передкамеру.

З моменту першого спалаху в  передкамері встановлю-
ється тиск, більший, ніж у  циліндрі двигуна. Процес горіння 
частини палива в  передкамері зображується на р-υ діаграмі 
(рис. 8.7) ізохорним процесом 2–3 з підведенням тепла ′q1 .

Унаслідок швидкого зростання тиску в передкамері напря-
мок потоку змінюється і  суміш гарячих продуктів згоряння, 
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повітря і незгорілої у передкамері пари палива, що має темпе-
ратуру 1500 ÷ 1800 °С, спрямовується з передкамери в циліндр. 
Це витікання відбувається з великою швидкістю і супроводжу-
ється сильним вихроутворенням, що забезпечує гарне перемі-
шування палива з повітрям. При цьому утворюється однорідна 
суміш, що згоряє в циліндрі за постійного тиску.

 
 Рис. 8.6. Схема дизельного двигуна з передкамерою

 
 Рис. 8.7. Цикл Трінклера в р-υ діаграмі

Процес згоряння палива в  самому циліндрі теоретично 
зображується ізобарою 3–4 з підведенням тепла ′q1 . Після при-
пинення згоряння відбувається адіабатне розширення продук-
тів згоряння (процес 4–5) і вихід відпрацьованих газів в атмо-
сферу (процес 5–1).

У безкомпресорних двигунах іншого типу, що працю-
ють за змішаним циклом, розпилювання рідкого палива 
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провадиться за допомогою механічних форсунок. Подача 
палива до форсунок здійснюється насосом за високих тисків, 
що досягають 300 ÷ 400 бар.

Таким чином, теоретичний цикл двигуна зі змішаним під-
веденням тепла має форму 123451 (рис. 8.6, 8.7) і складається 
з наступних процесів:

1–2 – адіабатний стиск робочого тіла;
2–3 – ізохорне підведення тепла;
3–4 – ізобарне підведення тепла;
4–5 – адіабатне розширення робочого тіла;
5–1 – ізохорний відвід тепла.
Вважаючи теплоємність постійною, знайдемо рівняння 

для термодинамічного ККД циклу Трінклера.
Температури в усіх характерних точках циклу (у точках 2, 

3, 4, 5) будуть дорівнювати:
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У цих формулах, як і раніше:
ε = V1 / V2 – ступінь стиску;
λ = р3 / р2 – ступінь підвищення тиску;
ρ = V4 / V3 – ступінь попереднього розширення;
δ = V5 / V4 – ступінь наступного розширення.
Цикл Трінклера на Т-s діаграмі подано на рис. 8.8.

 
Рис. 8.8. Цикл Трінклера в Т-s діаграмі
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Вносячи результати (376) в (375), знаходимо
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З формули (8.8) витікає, що термодинамічний ККД циклу 
Трінклера, як і циклів Отто й Дизелі, зростає зі збільшенням 
ступеня стиску (і, крім того, залежить від ступеня підвищення 
тиску λ і  від ступеня попереднього розширення  ρ, збільшу-
ючись із ростом λ і  з падінням ρ. Це  пояснюється тим, що 
в  обох випадках зростає частка наявної кількості тепла, що 
підводиться найвигіднішим (за даного ступеня стиску) чином, 
а саме, за ізохорою. Цикл Трінклера називають ще узагальне-
ним циклом ДВЗ. Справді, при ρ = 1 змішаний цикл перехо-
дить у цикл Отто, а при λ = 1 – у цикл Дизеля.

Порівняння ефективності циклів ДВЗ. Ступінь доско-
налості будь-якого циклу визначається значенням його тер-
мічного ККД. Звичайно порівняння циклів здійснюється за 
допомогою Т-s діаграми. До того ж застосовують два методи: 
перший метод полягає в порівнянні площин циклів на Т-s діа-
грамі, а другий – у порівнянні середньоінтегральних темпера-
тур у процесах підведення і відведення теплоти в циклах.

За однакових ступенів стиснення робочого тіла цикл з ізохор-
ним підведенням теплоти має більший ККД, ніж цикл з  ізобар-
ним підведенням теплоти в  одному і  тому ж  температурному 
інтервалі. Зіставлення еквівалентних циклів Карно показує, що за 
однакових середніх температур підведення теплоти ( ),T Tv p

1 1cp cp=  
у  циклі при v = const середня температура відведення тепла 
нижча, ніж у  циклі при р = const ( ),T Tv p

2 2cp cp<  отже, при цьому 
ηtv > ηtp. Однак практично для двигунів з  ізобарним підведенням 
теплоти маємо більш високий ступінь стиснення; тому вони 
більш економічні, ніж двигуни з ізохорним підведенням теплоти. 
Термічний ККД циклу зі змішаним згорянням палива посідає 
проміжне положення за вибраних умов порівняння – однакових 
максимальних тисках і температурах, тобто � � �tp tv p tv� �, .
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Принцип дії газотурбінних установок (ГТУ). Газотур-
бінна установка  – теплосилова установка, у  якій тепловим 
двигуном є  газова турбіна, що використовує як робоче тіло 
нагріті гази (наприклад, газоподібні продукти згоряння палива).

Суттєвим недоліком двигунів внутрішнього згоряння 
є  обернено-поступальний рух поршня і  наявність великих 
інерційних зусиль, що не дозволяє створювати поршневі дви-
гуни великих потужностей з  малими габаритними розмірами 
і  масою. У  газовій турбіні, як і  у двигуні внутрішнього зго-
ряння, робочим тілом є  продукти згоряння рідкого і  газопо-
дібного палива, але зворотно-поступальний рух змінено на 
обертальний рух колеса під дією струму газу (рис. 8.9,а). Крім 
того, у турбіні здійснюється повне адіабатне розширення про-
дуктів згоряння до тиску зовнішнього повітря, з  чим пов’я-
заний додатковий виграш роботи (пл. 4’414’ на рис.  8.9,б). 
Ця  обставина, а  також ротаційний принцип роботи ГТД доз-
воляють виконувати його швидкохідним, з  високою частотою 
обертання, великою потужністю в окремому агрегаті за помір-
них розмірів і невеликою масою.

Найпростішими циклами ГТУ вважаються цикли з ізобар-
ним або ізохорним підводом теплоти. Ці цикли відрізняються 
від відповідних циклів двигунів внутрішнього згоряння про-
цесом відводу теплоти: ізохорний процес відводу замінений 
ізобарним. Сучасні газотурбінні установки загалом працю-
ють з ізобарним підводом теплоти. Теоретично цикл з ізобар-
ним підводом теплоти (рис.  8.9,б, в) складається з  процесу 
адіабатного стиснення повітря 1–2 в компресорі 1 (рис. 8.9,а), 
ізобарного підводу теплоти 2–3 в  камері згоряння 2, процесу 
адіабатного розширення 3–4 продуктів згоряння в  соплах 3, 
перетворення кінетичної енергії струму газу на робочих лопат-
ках 4 і процесу відводу теплоти 4–1 від газу в зовнішнє сере-
довище за постійного тиску р2.

Питома корисна робота в  циклі дорівнює різниці 
між питомою технічною роботою турбіни lт (пл. 34p1 p23) 
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і  питомої технічної роботи lк, затраченої на привід компре-
сора (пл.  12р2р11), тобто l0 = lт – lк = пл. 12341. Ця  ж  робота 
дорівнює питомій теплоті q0, яка визначається різницею 
між питомою кількістю підведеної теплоти q1 (пл.  23s4s12) 
і питомою кількістю відведеної теплоти q2 (пл. 41s1s44) тобто 
q0 = q1 – q2 = пл. 12341 (рис.8.9,в).
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Рис. 8.9. Схема газотурбінної установки (а) і цикл її роботи 
в p-v координатах (б) і T-s координатах (в)

Термічний ККД циклу газотурбінної установки можна роз-
рахувати за формулою

�t
р

р

q

q

с Т Т

с Т Т

Т

Т

Т Т

Т ТГТУ � � � �
�

�
� �

�
�

1 1 1
1

1
2

1

4 1

3 2

1

2

4 1

3 2

( )

(

/

/)

.

Для адіабат 1–2 і 3–4 дійсні співвідношення

Т Т р р k k
2 1 2 1

1/ ( / ) /� �� � ; Т Т р р k k
3 4 3 4

1/ ( / ) /� �� � ,

звідки
� �t

k k
ГТУ � � �� �1 1 1/ /  ,

де � � �p p p p2 1 3 4/ /   – ступінь підвищення тиску при адіа-
батному процесі стиснення повітря в компресорі.

Термічний ККД циклу газотурбінної установки з  ізобар-
ним підводом теплоти зі збільшенням ступеня підвищення 
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тиску β зростає; пов’язано це зі збільшенням середньої темпе-
ратури робочого тіла в процесі підводу теплоти.

На Т-s діаграмі (рис. 8.9,в) видно, що температура газів на 
виході з  турбіни Т4 вище температури стисненого повітря  Т2. 
Тому для зменшення витрати питомої теплоти q1 доцільно 
частину теплоти відхідних газів використовувати для підігріву 
повітря, яке надходить до камери згоряння. Для цього відпра-
цьовані гази після турбіни направляють до теплообмінника 
(регенератор) 5 (рис.  8.9,а), де гази, охолоджуючись за аді-
абатою 4-а до температури Та (рис.  8.9,в), віддають частину 
теплоти повітрю, який після компресора нагрівається за ізо-
барою 2-b до температури Тb. Так як питома корисна робота l0 
у циклах з регенерацією і без неї однакова, а питома кількість 
теплоти q1, що витрачається на нагрів повітря в  камері зго-
ряння, зменшується на стільки, як відмічено заштрихованою 
площею (рис. 8.9,в), то термічний ККД циклу з регенерацією 
теплоти збільшується.

Основний цикл паросилової установки (цикл Ренкіна).
Паровий цикл Карно. Схема паросилової установки 

(ПСУ), у  якій здійснюється цикл Карно з  вологим паром як 
робоче тіло, подана на рис. 8.10. У паровий котел 1 надходить 
волога водяна пара малого ступеня сухості х. За рахунок зго-
ряння в  топці котла палива (мазуту, вугілля, природного газу 
та ін.) до вологої пари підводиться тепло, і  ступінь сухості 
пари підвищується до значень х, близьких до одиниці. Процес 
підведення тепла в  котлі відбувається за постійного тиску р1 
і за постійної температури Т1.

З котла пара надходить у парову турбіну 2. Під час розши-
рення в соплах турбіни потік пари здобуває значну кінетичну 
енергію. На лопатках робочого колеса турбіни ця енергія пере-
творюється в  механічну енергію обертання робочого колеса 
й потім в  електроенергію за допомогою електрогенератора 3, 
що обертається турбіною. На виході з турбіни волога пара має 
тиск р2 і відповідну цьому тиску температуру Т2. 
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Рис. 8.10. Схема ПСУ, що працює за циклом Карно

Далі пара надходить у  конденсатор 4 − теплообмінник, 
у  якому за допомогою охолоджувальної води від пари відво-
диться тепло, вона конденсується й, отже, ступінь сухості пари 
зменшується. Процес відводу тепла від пари в  конденсаторі 
здійснюється за постійного тиску. Після конденсатора волога 
пара надходить у  компресор 5, у  якому він адіабатно стиска-
ється до тиску р1. Потім волога пара знову надходить у котел, 
і цикл замикається.

Описаний цикл зображений у  v-p і  s-T діаграмах на 
рис. 8.11 та рис. 8.12.

Підведення тепла q1 до пари в  котлі здійснюється за ізо-
барою-ізотермою 4–1, процес розширення в  паровій тур-
біні  – за адіабатою 1–2, відвід тепла q2 у  конденсаторі − за 
ізобарою-ізотермою 2–3, стиск пари в компресорі − за адіаба-
тою 3–4. Під час розширення за адіабатою від стану поблизу 
верхньої пограничної кривої ступінь сухості пари змен-
шується. Відвід тепла в  конденсаторі повинен здійснюва-
тися доти, поки волога пара не досягне стану, що визнача-
ється наступною умовою: під час стиснення за адіабатою від 
стану 3 з тиском р2 до тиску р1 кінцевий стан робочого тіла не 
повинен опинитися за межами області насичення.
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Рис. 8.11. Цикл Карно з вологою парою на v-p діаграмі

 

Рис. 8.12. Цикл Карно з вологою парою в s-T діаграмі

Термодинамічний ККД циклу Карно визначається наступ-
ним рівнянням:

�t
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� �1 2
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.                                      (8.9)

Величина термодинамічного ККД виявляється в  цьому 
випадку досить значною. Проте з  урахуванням умов роботи 
теплосилового устаткування практичне здійснення цього 
циклу недоцільно, тому що під час роботи на вологій парі, що 
являє собою потік сухої насиченої пари зі зваженими в ньому 
крапельками води, умови роботи проточних частин турбіни 
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й  компресорів виявляються важкими, течія виявляється газо-
динамічно недосконалою і  внутрішній відносний ККД цієї 
машини знижується.

Із цих причин цикл Карно з вологою парою як робоче тіло 
не знайшов практичного застосування.

Цикл Ренкіна. Перераховані вище недоліки, властиві 
паросиловій установці, у  якій здійснюється цикл Карно 
з  вологою парою як робоче тіло, можуть бути частково усу-
нуті, якщо відвід тепла від вологої пари в конденсаторі робити 
доти, поки вся пара повністю не сконденсується. У  цьому 
випадку стисненню від тиску р2 до тиску р1 підлягає не волога 
пара, а  вода, стискальність якої нехтувано мала. Для перемі-
щення води з конденсатора в котел з одночасним підвищенням 
її тиску застосовуються не компресори, а  насоси, компактні 
й прості за будовою, що споживають доволі мало енергії для 
свого приводу. Наприклад, під час адіабатного стиснення води 
в насосі від 1 до 30 бар витрачена робота у 165 разів менше 
адіабатної роботи стиснення водяної пари в компресорі.

Унаслідок переваг повної конденсації вологої пари 
в  паросилових установках застосовується цикл із повною 
конденсацією, називаний циклом Ренкіна. Схема паросило-
вої установки із циклом Ренкіна аналогічна схемі установки, 
зображеної на рис. 8.10, з тією лише різницею, що у випадку 
циклу Ренкіна на цій схемі 5 − не компресор вологої пари, 
а водяний насос.

Цикл Ренкіна в  s-T діаграмі зображений на рис.  8.13. 
Волога пара у  конденсаторі повністю конденсується за ізо-
барою р2 = const (точка 3 на рис.  8.13). Потім вода стиску-
ється насосом від тиску р2 до тиску р1; цей адіабатний процес 
зображений у  s-T діаграмі вертикальним відрізком 3–5. Дов-
жина відрізка 3–5 у  s-T діаграмі мала, тому що під час ізо- 
ентропного стиснення води її температура зростає незначно, 
практично точки 3 і 5 зливаються і  процес ізобарного піді-
гріву води в  котлі (р1 = const) 5–4 зливається з  нижньою 
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пограничною кривою. У  разі досягнення температури 
кипіння відбувається ізобарно-ізотермічний процес пароутво-
рення (ділянка 4–1 на рис.  8.13). Суха насичена пара, отри-
мана в котлі, надходить у турбіну; процес розширення в тур-
біні  1–2 адіабатний. Відпрацьована волога пара надходить 
у конденсатор, і цикл замикається.

З погляду термодинамічного ККД цикл Ренкіна здається 
менш вигідним, чим оборотний цикл Карно. Однак з  ураху-
ванням реальних умов здійснення циклу економічність циклу 
Ренкіна вище економічності відповідного циклу Карно з воло-
гою парою.

Для того щоб збільшити термодинамічний ККД циклу 
Ренкіна, застосовують так званий перегрів пари у  спеціаль-
ному елементі котла − пароперегрівнику ПП (рис.  8.14), де 
пара нагрівається до температури, що перевищує темпера-
туру насичення за даного тиску р1. Цикл Ренкіна з перегрітою 
парою зображений на υ-р (рис. 8.15) і s-Т (рис. 8.16) діаграмах.

Рис. 8.13. Цикл Ренкіна 
в s-Т діаграмі риРис. 8.14. Схема ПСУ 

з перегрівом пари

Процес перегріву пари, що відрізняє розглянутий цикл від 
циклу з  насиченою парою, відбувається за постійного тиску 
й  зображується на обох діаграмах відрізками 6–1 ізобари 
р1 = const. У  цьому випадку середня температура підведення 



114

тепла збільшується в  порівнянні з  температурою підведення 
тепла в  циклі без перегріву, і  отже, термодинамічний ККД 
циклу зростає.

Рис. 8.15. Цикл Ренкіна 
з перегрівом пари на υ-р діаграмі

Рис. 8.16. Цикл Ренкіна 
з перегрівом пари в s-T діаграмі

З рис.  8.15 та 8.16 видно, що у  випадку циклу з  перегрі-
вом процес розширення пари в  турбіні 1–2, здійснюється до 
того ж, що й раніше, тиску р2, закінчується всередині двофаз-
ної області в районі більш високих ступенів сухості. Завдяки 
цьому умови роботи проточної частини турбіни виявляються 
більш легкими, і  отже, підвищується внутрішній відносний 
ККД турбіни.

Цикл Ренкіна з перегрівом пари є основним циклом пароси-
лових установок, застосовуваних у сучасній теплоенергетиці.

Термодинамічний ККД паросилової установки визнача-
ється із загального рівняння
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Оскільки процеси підведення і  відводу тепла в  циклі 
Ренкіна здійснюються по ізобарах, а  в ізобарному процесі 



115

кількість підведеного (відведеного) тепла дорівнює різниці 
ентальпій робочого тіла на початку й  наприкінці процесу, то 
стосовно циклу Ренкіна можна записати наступне:

q1 = h1 − h5 і |q2| = h2 − h3,                       (8.11)
де h1 − ентальпія перегрітої пари на виході з котла (за тиску р1  
і температури Т1), h2 − ентальпія вологі пари на виході з тур-
біни, тобто на вході в  конденсатор (за тиску р2 і  ступеня 
сухості х2), а  h3 − ентальпія води на виході з  конденсатора 
(вона дорівнює ентальпії води на лінії насичення i′ за темпера-
тури насичення Т2, однозначно зумовленої тиском р2).

З урахуванням цих співвідношень отримаємо

�t

h h h h

h h
�

� � �
�

( ) ( )
.1 5 2 3

1 5

                         (8.12)

Це рівняння може бути записане в наступному вигляді:
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Різниця (h1 − h2) являє собою наявний перепад ентальпії, 
перетворюваний у кінетичну енергію потоку й потім у роботу 
в  турбіні, різниця ж (h5 − h3) − це технічна робота насоса. 
Таким чином, роботу, вироблену в циклі, можна розглядати як 
різницю роботи, отриманої в  турбіні, і  роботи, витраченої на 
привід насоса: lц = lт − lн.

Якщо зневажити величиною роботи насоса h5 − h3 внаслі-
док її малості в  порівнянні з  наявним перепадом ентальпій 
h1 − h2, що спрацьовує в  турбіні, тобто вважати, що h3 ≈ h5, то 
рівняння (8.13) можна записати в наступному вигляді:
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Це  співвідношення цілком прийнятно для наближених 
розрахунків циклів паросилових установок низького тиску.  
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Для установок високого тиску величиною роботи насоса зне-
важити не можна.

Рівняння (8.13) і (8.14) дозволяє за допомогою 
s-h діаграми або таблиць термодинамічних властивостей води 
й  водяної пари визначити величину термодинамічного ККД 
циклу Ренкіна за відомим значенням початкових параметрів 
пари р1 і Т1 і тиску пари в конденсаторі р2.

Цикл паросилової установки із проміжним перегрі-
вом пари. Одним зі шляхів зниження кінцевої вологості пари 
є  застосування проміжного перегріву пари. Схема пароси-
лової установки із проміжним перегрівом пари наведена на 
рис.  8.17, а  її цикл у  координатах s-Т наведено на рис.  8.18. 
Пара з  перегрівника  1 з  температурою Т1 і  тиском р1 надхо-
дить у початкову частину турбіни 2 (ступінь високого тиску), 
де в процесі 1–7 адіабатно розширюється до деякого тиску р1′. 
Після цього пара в  проміжному перегрівнику 3 нагрівається 
за постійного тиску  р1′ до температури T8 (процес 7–8). Далі 
пара надходить у другий ступінь турбіни 4 (ступінь низького 
тиску), де відбувається адіабатне розширення 8–9 до кінцевого 
тиску р2 в конденсаторі 5. 

Рис. 8.17. Схема ПСУ  
із проміжним перегрівом  

пари

Рис. 8.18. Цикл ПСУ 
з проміжним перегрівом пари 

в s-Т діаграмі
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Цей цикл можна уявити таким, що складається із двох 
окремих циклів − звичайного циклу Ренкіна (основного) 
5–4–6–1–2–3–5 і додаткового 2–7–8–9–2. До того ж формально 
можна вважати, що робота, вироблена на ділянці 7–2 адіа-
батного розширення в  основному циклі, витрачається на аді-
абатне стиснення робочого тіла на ділянці 2–7 додаткового 
циклу. Вираз для термодинамічного ККД циклу із проміжним 
перегрівом можна представити в наступному вигляді:

�t
пр n i i i i i i

i i i i
. ( ) ( ) ( )

( ) ( )
,�

� � � � �
� � �

1 7 8 9 5 3

1 5 8 7

                (8.15)

де i1 – i7 − робота, вироблена під час розширення пари у  сту-
пені високого тиску;

i8 – i9 − робота, вироблена під час розширення пари у сту-
пені низького тиску;

i5 – i3 − робота, витрачена на привід насоса;
i1 – i3 − кількість тепла, підведена в  процесах 5–4, 4–6, 

6–1 (основні цикли);
i8 – i7 − кількість тепла, підведена під час вторинного пере-

гріву в процесі 7–8.
Без урахування роботи насоса:

�t
пр п i i i i

i i i i
. ( ) ( )

( ) ( )
.�

� � �
� � �

1 7 8 9
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                         (8.16)

Проміжний перегрів пари, що у  свій час увійшов в  енер-
гетику загалом як спосіб боротьби з високою вологістю пари 
в останніх ступенях турбіни, є  засобом підвищення термоди-
намічного ККД циклу. У  сучасних паросилових установках 
також застосовується і двократний проміжний перегрів пари.

Регенеративний цикл. Для підвищення термічного ККД 
циклу паротурбінної теплосилової установки, так само як 
і в газотурбінних установках, застосовується регенерація тепла.

Якщо в паросиловій установці здійснюється цикл Ренкіна 
без перегріву пари, то у випадку здійснення повної регенерації 
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термічний ККД такого циклу Ренкіна буде дорівнювати тер-
мічному ККД циклу Карно. На  рис.  8.19,а  зображений 
у s-Т діаграмі цикл Ренкіна з повною регенерацією у вологій 
парі.

Коефіцієнт корисної дії циклу Ренкіна з  перегрівом пари 
навіть у випадку граничної регенерації буде менше термічного 
ККД, циклу Карно, здійснюваного в  тому ж  інтервалі темпе-
ратур; це випливає з  s-Т діаграми, приведеної на рис.  8.10,б. 
Однак до того ж  термічний ККД циклу Ренкіна помітно  
зростає.

Регенеративний цикл (рис.  8.19,б) ідеалізований: забезпе-
чення еквідистантності ліній підведення (3–4 на рис.  8.19,б) 
і  відводу (7–2р) тепла можливо лише за умови застосування 
ідеального регенератора.

 
	 а	 б

Рис. 8.19. Цикл Ренкіна:
а – з повною регенерацією у вологій парі; б – з граничною 

регенерацією

З s-Т діаграми (рис.  8.19,б) випливає, що термічний ККД 
циклу Ренкіна з граничною регенерацією визначається наступ-
ним виразом:
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У реальних паросилових циклах регенерація здійснюється 
за допомогою теплообмінників, у  кожний з  яких надходить 
пара з  проміжних ступенів турбіни (регенеративний відбір). 
Пара конденсується в регенеративних теплообмінниках, нагрі-
ваючи живильну воду, що надходить у котел.

Комбіновані (бінарні) цикли. Істотного збільшення ефек-
тивності використання теплоти продуктів згоряння палива 
можна досягти шляхом комбінування газотурбінних і  паро-
силових установок. Одна з  можливих схем такої парогазо-
вої установки зображена на рис.  8.20. Атмосферне повітря 
компресором КП подається до топки парвого котла ПК (про-
цес а-b на рис. 8.20,б), куди надходить паливо. Теплота, отри-
мана під час спалювання палива (процес b-c), частково вико-
ристовується для отримання перегрітої водяної пари в  котлі 
(процес 4–5–1) і  частково перетворюється в  корисну роботу 
в газовій турбіні ГТ (процес c-d). Після турбіни продукти зго-
ряння, які мають ще досить високу температуру, спрямову-
ються до регенеративного газоводяного підігрівника ГВ, де 
охолоджуються (процес d-a) і  підігрівають конденсат (про-
цес 3–4), що утворюється в конденсаторі К парової турбіни ПТ 
і подається насосом до котла.
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Рис. 8.20. Схема парогазової установки (а) і цикл її роботи (б)



Таким чином, повний термодинамічний цикл парогазової 
установки (рис.  8.20,б) складається з  двох циклів: газового 
(a-b-c-d) та парового (1–2–3–4–5). Розрахунки показують, що 
термічний ККД комбінованого циклу збільшується в  порів-
нянні з окремо взятими ККД парового й газового циклів і дає 
економію палива до 15 %.
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Тема 9. Зворотні цикли теплових машин

Машини, що безупинно підтримують температури тіл 
нижче температури навколишнього середовища, називають 
холодильними.

Штучне охолодження приміщень і  різних тіл знаходить 
широке застосування в  різних галузях промисловості. Холод 
має величезне значення для збереження харчових продуктів. 
Кондиціювання повітря створює сприятливі умови у  вироб-
ничих та  громадських будинках і  т.  д. Для одержання холоду 
використовуються різні установки, у  яких застосовують як 
робоче тіло газоподібні тіла.

Холодильні установки можна поділити на дві групи. 
До першої групи відносяться газові або повітряні установки, 
у яких уперше було здійснено промислове одержання холоду. 
Через малий холодильний ефект і  більші габарити окремих 
апаратів такі установки не одержали широкого поширення.

До  другої групи відносяться компресорні парові уста-
новки. Робочим тілом (холодильним агентом) у  них є  пари 
різних речовин: аміаку (NH3), вуглекислоти (CO2), сірчистого 
ангідриду (SO2), фреонів, характерним представником яких 
є  фреон-12 (CF2C12) та ін. Парові холодильні установки, що 
мають велику надійність, одержали в  промисловості най-
ширше розповсюдження.

Показником досконалості зворотного циклу є холодильний 
коефіцієнт:

ε = q2 / l.                                         (9.1)
Чим більше віднімається теплоти q2 і  чим менше при 

цьому витрачається механічної роботи або чим більше ε, тим 
досконалішим буде холодильний цикл. Холодильний коефі-
цієнт довільного зворотного циклу менший у  порівнянні 
з холодильним коефіцієнтом зворотного циклу Карно.

Повітряна холодильна установка. На  рис.  9.1 зобра-
жена схема повітряної холодильної установки, де робочим 
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тілом слугує повітря, що є  найбільш зручним, нешкідливим 
і  доступним видом робочих тіл. Повітряна холодильна уста-
новка працює в  такий спосіб. Повітря, що охолоджує примі-
щення 1, стискається в  компресорі 2, у  результаті чого його 
температура збільшується.

 

Рис. 9.1. Схема повітряної холодильної установки

Стиснене повітря за постійного тиску нагнітається 
в  теплообмінник 3, у  якому охолоджується водою до темпе-
ратури навколишнього середовища. Після цього стиснене 
повітря надходить у розширювальний циліндр, або детандер 4,  
де розширюється до початкового тиску. Під час розширення 
температура повітря падає до –60 або –70 °С і холодне повітря 
спрямовується в охолоджуване приміщення, де, нагріваючись, 
знову надходить у компресор.

Ідеальний цикл повітряної холодильної установки пред-
ставлений у p-v і T-s діаграмах (рис. 9.2 і 9.3).

Повітря в  процесі 1–2 адіабатно стискається від тиску р1  
до р2. В  ізобарному процесі 2–3 від повітря відводиться 
теплота до зовнішнього джерела, і  температура його зни-
жується від Т2 до T3. Під час адіабатного розширення в  про-
цесі  3–4 повітря додатково охолоджується від температури 
Т3 до  Т4. Далі в  ізобарному процесі 4–1 відбувається відвід 
теплоти від охолоджуваного приміщення (тепловіддавача), 
у результаті чого повітря нагрівається від Т4 до Т1.
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Холодильний коефіцієнт циклу:
ε = T1 /(T2 – T1),

де Т1  – температура охолоджуваного приміщення або темпе-
ратура повітря, засмоктуваного в компресор; Т2 – температура 
стисненого повітря.

Рис. 9.2. Цикл повітряної холодильної 
установки на p-v діаграмі

 

Рис. 9.3. Цикл повітряної 
холодильної на T-s діаграмі

Цикл повітряної холодильної установки зовнішньо 
є необоротним, тому що відвід теплоти здійснюється в навко-
лишнє середовище з  постійною температурою, що гранично 
дорівнює Т3. Підведення теплоти відбувається з  охолоджува-
ного приміщення, у  якому повинна підтримуватися постійна 
температура, що не перевищує Т1. Таким чином, через недо-
сконалість циклу після компресора повітря має перегріва-
тися на різницю температур Т2–Т3 і  охолоджуватися нижче 
температури охолоджуваного приміщення на величину Т1–Т4.  
Найбільш досконалим процесом відводу теплоти був би ізо-
термічний процес 5–3 (рис.  9.3), а  процесом підведення 
теплоти – ізотермічний процес 6–1.

Холодильний коефіцієнт еквівалентного зворотного циклу 
Карно, як це випливає з рис. 9.3, дорівнює

εк = q2 / l = T1 / (T3 – T1),
оскільки Т3 < T2, то εк > ε.
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Цикл повітряної холодильної установки є термодинамічно 
недосконалим, а установка малоекономічна і громіздка.

Пароежекторна холодильна установка. На  рис.  9.4  
зображена схема пароежекторної холодильної установки. 
Пара робочого тіла з  випарника 1 надходить у  камеру змі-
шання ежектора 2. У  цю же камеру через сопло подається 
пара з  казана 6. Отримана в  камері суміш пари стискується 
в  дифузорі ежектора й  надходить у  конденсатор 3, де, відда-
ючи теплоту паротворення, повністю конденсується. Під час 
виходу з конденсатора рідина розгалужується на два потоки.

 

Рис. 9.4. Схема пароежекторної холодильної установки

Один потік рідини дроселюється в  регулюючому вен-
тилі 4. Там відбувається падіння тиску й температури, а неве-
лика частина рідини перетворюється в пару. Отримана волога 
пара з малим ступенем сухості (до 10 %) надходить у випарник 
1 і є холодильним агентом. Інший потік конденсату направля-
ється живильним насосом 5 у котел 6, де внаслідок підведеної 
ззовні теплоти перетворюється в  пару і  знову надходить до 
сопла ежектора.

У випарнику 1 холодильний агент – волога пара, одержу-
ючи теплоту охолоджуваних тіл, за постійного тиску випаро-
вується й  у вигляді сухої пари подається в  камеру змішання 
ежектора, і цикл повторюється. У пароежекторній холодильній 
установці енергія витрачається не у формі механічної роботи, 
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а  у формі теплоти. Холодильний коефіцієнт пароежекторної 
холодильної установки визначається рівнянням

εк = q2 / q1,
де q2  – кількість теплоти, що підводиться до холодильного 
агента у випарнику на 1 кг холодильного агента; q1 – кількість 
теплоти, що підводиться до пари в  паровому казані на 1  кг 
холодильного агента.

Істотною перевагою пароежекторних холодильних устано-
вок є відсутність дорогого компресора. Крім того, вони відріз-
няються простотою, надійністю в роботі й малими розмірами 
всіх агрегатів, але термодинамічна досконалість і теплова еко-
номічність їх невисокі. Використовуючи відповідне робоче 
тіло, пароежекторна холодильна установка дозволяє одержу-
вати досить низькі температури.

Абсорбційна холодильна установка. Для виробництва 
холоду в  абсорбційній установці використовується теплота, 
а  робочим тілом слугує бінарна суміш холодоагента й  абсор-
бенту. Абсорбент  – це така рідина, що хімічно зв’язується 
холодоагентом за низьких температур і відділяється від нього 
за високих температур. Звичайно використовуються такі 
суміші: вода (холодоагент)  – бромистий літій (абсорбент), 
а також аміак – вода.

На  рис.  9.5 показана схема абсорбційної водоаміачної 
геліосистеми охолодження будинку. У  цій системі аміак слу-
гує холодоагентом, а  вода  – абсорбентом. Нагрітий у  соняч-
ному колекторі теплоносій з  температурою 80 °С надходить 
у генератор. З абсорбера сильний розчин холодоагента у воді 
подається насосом у  теплообмінник, де нагрівається до тем-
ператури 70 °С і надходить у генератор, у якому під час нагрі-
вання з  розчину виділяється аміачна пара. Слабкий розчин 
аміаку через теплообмінник стікає в  абсорбер, а  пари аміаку 
з температурою 75 °С після відділення крапельок води направ-
ляються в  конденсатор. З  конденсатора рідкий холодоагент 
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через дросельний вентиль надходить у  випарник, де він від-
бирає теплоту у повітря (води) і знову перетворюється в пару, 
а  охолоджене повітря (вода) направляється в  приміщення. 
Пари аміаку надходять в  абсорбер і  поглинаються слабким 
розчином. Теплота, що виділяється в  абсорбері й  конденса-
торі, відводиться за допомогою води, охолодженої у градирні. 
У результаті виходить нагріта вода.

 

Рис. 9.5. Схема водоаміачної геліосистеми кондиціювання повітря:
1 – сонячний колектор; 2 – генератор; 3 – конденсатор; 4 – випарник; 

5 – абсорбер; 6 – теплообмінник; 7 – насос; 8 – вентиль; 
9 – зовнішнє повітря; 10 – охолоджене повітря; 11 – холодна вода; 

12 – гаряча вода

Холодильний коефіцієнт, або ступінь використання 
теплоти абсорбційною холодильною установкою, є  відно-
шення теплоти, отриманої від охолоджуваних тіл, до витраче-
ної теплоти в парогенераторі визначається з рівняння

ε = q2 / q1,
де q2  – кількість теплоти, отриманої холодоагентом від охо-
лоджуваних тіл; q1 – кількість теплоти, витраченої в парогене-
раторі.

Абсорбційні холодильні установки термодинамічно 
менш досконалі, ніж парові, але вони прості, надійні, дешеві 
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у  виготовленні й  тому одержали широке розповсюдження, 
наприклад, під час виготовлення домашніх холодильників.

Цикл парової компресорної холодильної установки. 
Найбільше поширення для охолодження тіл до температури 
–20 °С одержали холодильні установки, у  яких холодильним 
агентом є  легкокиплячі рідини  – аміак, фреони, сірчистий 
ангідрид та інші за невисоких тисків (бажано близьких до 
атмосферного).

Схема та цикл холодильної компресорної установки, що 
працює на парах аміаку (NH3), подана на рис. 9.6. 

 

Рис. 9.6. Схема та цикл парової компресорної холодильної установки:
1 – компресор; 2 – конденсатор; 3 – дросельний вентиль; 

4 – випарник

У компресорі стискується аміачна суха насичена пара 
або волога пара з  великим ступенем сухості по адіабаті 1–2  
до стану перегрітої пари в  точці 2. З  компресора пара нагні-
тається в  конденсатор, де повністю перетворюється в  рідину 
(процес 2–3–4). З  конденсатора рідкий аміак проходить 
через дросельний вентиль, у  якому дроселюється, що супро-
воджується зниженням температури й  тиску. Потім рід-
кий аміак з  низькою температурою надходить в  охолоджу-
вач, де, одержуючи теплоту (у  процесі 5–1), випаровується 
й  охолоджує розсіл, що циркулює в  охолоджуваних камерах.  



Процес дроселювання як необоротний процес зображується 
на діаграмі умовною кривою 4–5.

У паровій компресорній установці не застосовується роз-
ширювальний циліндр (детандер), а робоче тіло дроселюється 
в регулювальному вентилі.

Холодильний коефіцієнт компресорної аміачної установки:
ε = (i1 – i4) / (i2 – i1).

Парові холодильні установки мають велику перевагу 
перед повітряними. Вони компактні, дешеві й  мають більш 
високий холодильний коефіцієнт.
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Змістовий модуль 2  
Теплопередача

Тема 10. Основні поняття та визначення  
теорії теплопередачі. Способи та основні закони 

перенесення теплоти

Теплопередача  – це дисципліна, що вивчає процеси роз-
повсюдження теплоти у просторі в умовах неоднорідного 
температурного поля. Під процесом розповсюдження теплоти 
розуміють обмін внутрішньою енергією між окремими еле-
ментами середовища, що розглядається.

Теплота  – особлива форма руху матерії, яка пов’язана 
з  кінетичною енергією рухомих мікрочастинок матерії. Вона 
є  енергетичною характеристикою процесу теплообміну, яка 
вимірюється кількістю енергії, що віддає або отримує в  про-
цесі теплообміну тіло або система. У процесі теплової взаємо-
дії між тілами теплота переходить від тіла з  більшою темпе-
ратурою до тіл з  меншою температурою. У  разі відсутності 
різниці температур процес теплообміну припиняється і настає 
теплова рівновага.

Предметом теплопередачі є  вивчення законів перене-
сення теплоти, а  також методики розрахунку різних теплооб-
мінних пристроїв.

Розрізняють три способи розповсюдження теплоти: 
теплопровідність, конвекція і випромінювання.

Теплопровідність  – перенесення теплоти, яке здій-
снюється за допомогою теплового руху та енергетичної взаємо-
дії мікрочастинок (атомів, молекул, електронів) у  суцільному 
середовищі й  зумовлене неоднорідним розділом темпера-
тури. У  газах розповсюдження теплоти теплопровідністю 
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здійснюється внаслідок обміну енергією під час співударянні 
молекул, які мають різну (відмінну) швидкість теплового 
руху. У  металах насамперед шляхом дифузії вільних електро-
нів і  меншою мірою за рахунок коливань кристалічних грат. 
У  рідині і  твердих тілах (діелектриках) теплота переноситься 
шляхом безпосередньої передачі теплового руху молекул 
і атомів сусіднім частинкам речовини у формі пружних хвиль 
(у діелектриках – за рахунок зв’язаних коливань частинок, які 
утворюють кристалічні грати). У  чистому вигляді теплопро-
відність спостерігається у твердих тілах, а у рідині і в газах – 
лише за відсутності переміщення середовища. Інтенсивність 
перенесення теплоти теплопровідністю залежить від фізич-
них властивостей тіла речовини, його геометричних розмірів, 
а також від різниці температур між частинами тіла.

Конвекція  – перенесення теплоти шляхом переміщення 
об’ємів рідини або газу (рідкого середовища) із області 
з  однією температурою до області з  іншою температурою. 
Конвекція можлива тільки в рідкому або газоподібному сере-
довищі. Під час конвекції перенесення теплоти нерозривно 
пов’язано з  перенесенням самого середовища. Конвекція 
теплоти завжди супроводжується теплопровідністю. Спільне 
перенесення теплоти конвекцією і  теплопровідністю нази-
вають конвективним теплообміном. Конвекція може бути 
вимушеною і  вільною (природною). Якщо рух рідини викли-
каний штучно за допомогою вентилятора, компресора або 
насоса, то таку конвекцію називають вимушеною. Якщо рух 
рідини виникає під впливом різниці густини холодних і нагрі-
тих макрооб’ємів у  полі гравітаційних сил (тобто під впли-
вом Архімедової сили), то таку конвекцію називають вільною. 
Інтенсивність конвективного теплообміну залежить від швид-
кості руху рідини, форми і  розмірів тіла, які беруть участь 
у процесі теплообміну, фізичних властивостей рідини.

Теплове випромінювання  – розповсюдження теплоти за 
допомогою електромагнітних хвиль, яке зумовлене тільки 



131

температурою та оптичними властивостями випромінюваль-
ного тіла. До  того ж  внутрішня енергія тіла (середовища) 
переходить в  енергію випромінювання. Процес перетворення 
внутрішньої енергії речовини в  енергію випромінювання, 
перенесення випромінювання і  його поглинання речовиною 
називають теплообміном випромінювання (радіаційним випро-
мінюванням). Інтенсивність теплового випромінювання зале-
жить від температури випромінювального тіла і його фізичних 
(оптичних) властивостей.

Складний теплообмін. Тепловіддача та теплопередача. 
У  природі та техніці елементарні процеси розповсюдження 
теплоти  – теплопровідність, конвенція і  теплове випроміню-
вання – звично відбуваються сумісно. Такий теплообмін нази-
вають складним теплообміном. Теплообмін, зумовлений 
сумісним переносом теплоти випромінюванням і теплопровід-
ністю, називають радіаційно-кондуктивним теплообміном. 
Якщо перенос здійснюється додатково і конвекцією, то такий 
процес називають радіаційно-конвективним.

Рідкі і газоподібні теплоносії нагріваються або охолоджу-
ються під час безпосереднього контакту з поверхнями твердих 
тіл. Наприклад, димові гази в  печах віддають теплоту заго-
тівкам, що нагріваються, а в парових котлах – трубам, усере-
дині яких гріється або кипить вода; повітря в кімнаті гріється 
від гарячих приладів опалювання і  т.  д. Процес теплообміну 
між поверхнею твердого тіла і  рідиною називається тепло-
віддачею, а поверхня тіла, через яку переноситься теплота, – 
поверхнею теплообміну.

Процес передачі теплоти від гарячої рідини до холодної 
крізь стінку називають теплопередачею. До  того ж  теплота 
передається від одного теплоносія до стінки і  від стінки до 
іншого теплоносія конвективним або радіаційно-конвектив-
ним теплообміном, а крізь стінку – теплопровідністю.

Деякі процеси перенесення теплоти супроводжуються 
перенесенням речовини  – масообміном, який проявляється 
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в  установленні рівноважної концентрації речовини. Спільне 
протікання процесів теплообміну й  масообміну називають 
тепломасообміном.

Температурне поле та його градієнт. Тепловий потік. 
Температурний стан тіла або системи тіл характеризується 
температурним полем, під яким розуміють сукупність мит-
тєвих значень температур у всіх точках простору, який розгля-
дається. У загальному випадку рівняння температурного поля 
має наступний вигляд:

t f x y z� ( , , , ),�

де t  – температура; x, y, z  – координати точки; τ  – час. Якщо 
температура змінюється в часі, поле називають нестаціонар-
ним, якщо не змінюється – стаціонарним. Для стаціонарного 
поля

t f x y z� ( , , , )� ; � � �t / � 0 .
Температура може бути функцією однієї координати, 

а  також двох і  трьох координат. Відповідно до цього темпе-
ратурне поле називають одно-, дво- і тривимірним. Найбільш 
простий вигляд має рівняння одновимірного стаціонарного 
поля:

t f x= ( ),  �
�
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Якщо з’єднати між собою всі точки тіла, які мають одна-
кову температуру, отримаємо поверхню рівних температур  – 
ізотермічну поверхню. Перехрещення ізотермічних повер-
хонь площиною дає на ній низку ізотерм (рис. 10.1).

Інтенсивність зміни температур у  будь-якому напряму 
l  характеризується похідною ∂ ∂t l , яка бере найбільше зна-
чення в напряму нормалі n до ізотермічної поверхні. Похідна 
від температури по нормалі до ізотермічної поверхні нази-
вається температурним градієнтом. Температурний 
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градієнт  – векторна величина, яка спрямована по нормалі до 
ізотерми в бік збільшення температури (рис. 10.1), К/м,

�
�� � � � � �t
l

t
n t

max
grad .

 
Рис. 10.1. Графічне представлення температурного градієнта

Кількість теплоти, яка передається крізь будь-яку ізо-
термічну поверхню за одиницю часу, називають тепло-
вим потоком Q, Вт. Тепловий потік, віднесений до одиниці 
площі ізотермічної поверхні, називають густиною тепло-
вого потоку  q, Вт/м2. Густина теплового потоку є  вектор 
(рис.  10.1), який спрямований у  бік зменшення температури 
протилежно вектору температурного градієнта:



 


q iq jq kqx y z� � � .
Загальна кількість теплоти, Дж, яка передається крізь ізо-

термічну поверхню площею F за час τ, визначається співвідно-
шенням

Q qdFd
F

�

�

�� ��
0

,

а тепловий потік, Вт –

Q qdF
F

� � .
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Основний закон теплопровідності (гіпотеза Фур’є). 
Коефіцієнт теплопровідності. Основним законом теплопро-
відності є запропонована Фур’є у 1822 році гіпотеза про про-
порційність вектора густини теплового потоку температур-
ному градієнту:

 

q t n t
n� � � � � �� �� �grad 0 .                    (10.1)

Знак «мінус» у правій частині рівняння відображає проти-
лежність напрямків векторів густини теплового потоку і  тем-
пературного градієнта. Справедливість гіпотези Фур’є під-
тверджується експериментами.

Множник пропорційності λ є фізичним параметром речо-
вини, який називають коефіцієнтом теплопровідності,  
Вт/(м · К). Він характеризує здатність тіл проводити теплоту. 
Коефіцієнт теплопровідності залежить від структури речо-
вини, густини, вологості, температури, тиску й роду речовини. 
Здебільшого λ матеріалів визначають експериментально за 
допомогою різних методів. Більшість з них засновано на вимі-
рюванні теплового потоку і градієнта температур у досліджу-
ваній речовині. Коефіцієнт теплопровідності до того ж визна-
чається зі співвідношення, Вт/(м · К),

� � q tgrad ,
з якого випливає, що λ чисельно дорівнює кількості теплоти, 
яка проходить за одиницю часу крізь одиницю ізотермічної 
поверхні за температурного градієнта, який дорівнює одиниці.

Досліди показують, що для багатьох матеріалів залежність 
λ від температури може бути взята лінійною:

� �� � �� �0 01 b t t( ) ,
де λ0  – значення коефіцієнта теплопровідності за темпера-
тури t0; b – стала, яка визначається дослідним шляхом.

Коефіцієнт теплопровідності газів лежить у  межах 
0,006–0,6 Вт/(м ∙ К).
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Коефіцієнт теплопровідності краплинних рідин лежить 
у межах від 0,07 до 0,7 Вт/(м · К). Механізм розповсюдження 
теплоти у  краплинних рідинах можна уявити як перенесення 
енергії шляхом пружних коливань.

Коефіцієнт теплопровідності металів лежить у  межах від 
3 до 458 Вт/(м · К). Найбільше значення λ має срібло. У мета-
лах основними носіями теплової енергії є  вільні електрони. 
У  разі підвищення температури внаслідок підсилення тепло-
вих неоднорідностей розсіювання електронів збільшується, 
що викликає зменшення λ чистих металів. У  разі наявності 
різного роду домішок λ металів різко зменшується. Це  пояс-
нюється збільшенням структурних неоднорідностей, яке 
приводить до розсіювання електронів. На  відміну від чистих 
металів λ сплавів у  разі підвищення температури збільшу-
ється. У діелектриках з підвищенням температури коефіцієнт 
теплопровідності зазвичай збільшується.

Коефіцієнт теплопровідності будівельних і  теплоізоляцій-
них матеріалів лежить у межах 0,02–3,0 Вт/(м · К). Матеріали 
з � � 0 25,  Вт/(м · К) називають теплоізоляційними. Більшість 
теплоізоляційних та будівельних матеріалів мають пористу 
будову (цегла, бетон, азбест, пінопласт, шлак та інші), що не 
дозволяє розглядати їх як суцільне середовище. Коефіцієнт 
теплопровідності пористих матеріалів  – величина умовна 
і характеризує перенесення теплоти як теплопровідністю, так 
і конвекцією та випромінюванням крізь заповнені газом пори. 
Коефіцієнт теплопровідності пористих матеріалів підвищу-
ється з  температурою, тому що з  підвищенням температури 
зростає λ повітря, а також збільшується теплопередача випро-
мінюванням зернистого масиву.

Основний закон конвективного теплообміну (закон Нью-
тона  – Ріхмана). Згідно із законом Ньютона  – Ріхмана тепло-
вий потік у  процесі тепловіддачі пропорційний площі поверхні 
теплообміну F і різниці температур поверхні tст і рідини tр:

Q F t t� �� ( )ст р .                               (10.2)
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Незалежно від напрямку теплового потоку Q (від стінки 
до рідини або навпаки) значення його прийнято вважати 
позитивним, тому різницю tст – tр беруть за абсолютною вели-
чиною. Коефіцієнт пропорційності α називається коефіцієн-
том тепловіддачі, Вт/(м2∙К). Він характеризує інтенсивність 
процесу тепловіддачі. Числове значення α дорівнює тепло-
вому потоку від одиничної поверхні теплообміну за різниці 
температур поверхні і  рідини в 1  К. Коефіцієнт тепловіддачі 
визначають експериментально, вимірюючи тепловий потік Q  
і різницю температур Δt = tст – tр у  процесі тепловіддачі від 
поверхні відомої площі F. Потім за формулою (10.2) розрахо-
вують α. Необхідно зауважити, що вираз (10.2) справедливий 
лише для диференціально малої ділянки поверхні, тобто

dQ t t dF� ��( )ст р ,                            (10.3)
оскільки коефіцієнт тепловіддачі може бути неоднаковим 
у  різних точках поверхні тіла. У  цьому випадку розрізня-
ють середній по поверхні коефіцієнт тепловіддачі α  і  міс-
цевий (локальний) αx, який відповідає елементарній ділянці 
поверхні. Для розрахунку повного потоку теплоти від усієї 
поверхні потрібно зінтегрувати обидві частини рівняння (10.3) 
по поверхні

Q t t dF
F

� ���( )ст р .                            (10.4)

Рівняння Ньютона  – Ріхмана не відображає вочевидь 
впливу всієї різноманітності факторів на інтенсивність тепло-
віддачі: усі ці фактори мають ураховуватися коефіцієнтом 
тепловіддачі. Загалом коефіцієнт тепловіддачі α залежить від 
геометричної форми і  розмірів поверхні теплообміну, фізич-
них властивостей рідини (коефіцієнта теплопровідності λ, 
теплоємності с, густини ρ, динамічної в’язкості µ, коефіцієнта 
об’ємного розширення β) і  швидкості її руху, температурних 
умов, характеру руху рідини.
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Тема 11. Теплопровідність

Диференціальне рівняння теплопровідності. Для 
твердого тіла і  нерухомої рідини проєкції швидкості 
wx = wy = wz = 0 і  диференціальне рівняння енергії набуде 
наступного вигляду:

dt

d
t

q

с
v

p� �
� � �± 2 .                             (11.1)

Рівняння (11.1) є  диференціальним рівнянням теплопро-
відності однорідного тіла, що виражає залежність темпе-
ратури будь-якої його точки від координат і  часу. Величина 
� � �� ( сp )  називається коефіцієнтом температуропровід-
ності (для твердих тіл замість ср слід підставляти с – питому 
теплоємність тіла). Коефіцієнт α характеризує теплоінерційні 
властивості речовини, тобто швидкість зміни температури 
будь-якої його точки, оскільки λ визначає властивість речо-
вини проводити теплоту, а ρс – міру теплової інерції речовини.

Граничні умови. До  умов однозначності мають входити 
граничні умови, що характеризують особливості протікання 
процесу теплообміну на границях тіла. Під час розв’язання 
задач теплопровідності розрізняють такі граничні умови:

–	 граничні умови першого роду, за яких заданим є розпо-
діл температури по всій поверхні тіла у функції від часу;

–	 граничні умови другого роду, за яких заданою є густина 
теплового потоку по всій поверхні тіла у функції від часу;

–	 граничні умови третього роду, за яких заданими є тем-
пература рідини tp, що омиває поверхню, і  коефіцієнт тепло-
віддачі α між поверхнею тіла та оточуючим середовищем.

Відповідно до закону Ньютона  – Ріхмана густина тепло-
вого потоку, Вт/м2, що передається поверхнею тіла оточую-
чому середовищу,

q t t� �� �± ст р .
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Згідно із законом збереження енергії ця теплота дорівнює 
теплоті, яка підводиться до поверхні з глибини тіла теплопро-
відністю і визначається за законом Фур’є:

� �t t dt dn
nст р–� � � � � � �0

.                     (11.2)
Це  рівняння є  математичним формулюванням граничних 

умов третього роду.
Теплопровідність плоскої стінки при граничних умо-

вах першого роду. Розглянемо однорідну плоску стінку 
товщиною δ (рис.  11.1). На  зовнішніх поверхнях стінки 
підтримуються постійні температури tст1 та tст2. Коефіцієнт тепло- 
провідності стінки постійний та дорівнює λ. У  разі стаціо- 
нарного режиму � � �� �t � 0  і за відсутністю внутрішніх дже-
рел теплоти qv �� �0  диференціальне рівняння теплопровідно-
сті стінки має наступний вигляд:
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За  заданих граничних умов температура в  напрямку 

осей Оy і  Оz буде залишатися постійною, тобто �
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Рис. 11.1. Однорідна плоска стінка
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З урахуванням цього температура є функцією тільки однієї 
координати x і вираз (11.3) набуде наступного вигляду:

d t dx2 2 0= .                                  (11.4)
Проінтегрувавши вираз (4.4), отримаємо

dt dx C= 1 .
Друге інтегрування дає

t C x C� �1 2 .                                  (11.5)
Постійні C1 та C2 знайдемо, виходячи з  граничних умов: 

при x = 0 t = tст1 і  C2 = tст1; при x = δ t = tст2 = C1δ + tст1, звідки  
C1 = −(tст1 + tст2) / δ.

Підставивши значення C1 і C2 у рівняння (11.5), отримаємо 
розподіл температури за товщиною стінки:

t = tст1 – (tст1 – tст2) x δ.                           (11.6)
Для визначення густини теплового потоку, що проходить через 

стінку в  напрямку осі Оx, скористаємося законом Фур’є, згідно 
з  яким q = − λdt / dx. Урахувавши, що dt / dx = − C1 = (tст1 – tст2) / δ,  
отримаємо

q = λ (tст1 – tст2) / δ.                               (11.7)
Загальна кількість теплоти, Дж, що передається через 

поверхню стінки площею F за час τ,
Qτ = λ (tст1 – tст2) / F τ / δ.                        (11.8)

Відношення λ / δ називається теплопровідністю стінки, 
зворотна величина Rλ = δ / λ – її внутрішнім термічним опо-
ром. При лінійній залежності λ = f (t ) у рівняння (11.7) і (11.8) 
замість λ слід підставити значення λср, знайдене для середньої 
арифметичної температури стінки tср = 0,5 (tст1 + tст2).

Розглянемо теплопровідність багатошарової плоскої 
стінки, яка складається з n однорідних шарів (рис. 11.2). Кое-
фіцієнт теплопровідності кожного шару дорівнює відповідно 
λ1, λ2, λ3, …, λn; товщина шарів δ1, δ2, …, δn.
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Густина теплового потоку багатошарової плоскої стінки:

q
t t t tn n

i i
i

�
�

� � �
�

��� � �� �

�

ст1 cт ст1 cт

/

1 1

1

� � � � � � � �1 1 2 2 n n/ / ... / nn

�
,

де i – номер шару.

Рис. 11.2. Багатошарова плоска стінка

Теплопровідність циліндричної стінки при гранич-
них умовах першого роду. Розглянемо теплопровідність 
однорідної циліндричної стінки (труби) великої довжини l, 
коли тепловіддачею з  торців стінки можна знехтувати. Труба 
має внутрішній радіус r1 і  зовнішній r2 (рис.  11.3). Коефіці-
єнт теплопровідності матеріалу стінки λ – величина постійна. 
На  поверхнях стінки задані температури tст1 = const та 
tст2 = const.

Для розв’язання цієї задачі диференціальне рівняння 
теплопровідності (11.1) доцільно записати в циліндричній сис-
темі координат, скориставшись співвідношеннями, що зв’язу-
ють прямокутні і циліндричні координати:

x = r cos φ; y = r sin φ; z = z.
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Тоді рівняння (11.1) набуде наступного вигляду:

� �
�
�

�
�
�
�

�
�

�
�
�

�2
2

2 2

2

2

2

2

1 1
0t

t

r r

t

r r

t t

z�
.              (11.9)

Рис. 11.3. Однорідна циліндрична стінка

Відповідно до заданих умов однозначності температура 
стінки змінюється тільки уздовж координати r, тобто t f r� � �;  
тому рівняння (11.9) спрощується та набуває наступного 
вигляду:

d t

dr r

dt

dr

2

2

1
0� � .                             (11.10)

Введемо нову змінну u dt dr= / . Тоді з  рівняння (11.10) 
випливає:

du dr u r/ /� � 0 , або du u dr r/ /� � 0 .
Інтегрування останнього рівняння дає

ln ln lnu r C� � 1 .                            (11.11)



142

Після потенціювання рівняння (11.11) і переходу до почат-
кової змінної одержимо

dt C dr r= 1 / .                               (11.12)
Проінтегрувавши рівняння (11.12), знайдемо

t C r C� �1 2ln .                             (11.13)
Для визначення постійних інтегрування C1 та C2 ско-

ристаємося граничними умовами: за r = r1 t = tст1, звідки 
t C r Ccт1 1 1 2= ln + ; за r = r2 t = tст2, отже t C r Ccт 2 ln� �1 2 2 .

Розв’язавши систему отриманих рівнянь, знайдемо 
постійні інтегрування

C
t t
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Підставивши значення C1 та C2 у рівняння (4.14), одержимо

t t t t
r r

r r
� � �� � � �

� �cт1 cт1 cт 2

ln /

ln /
1

2 1

.              (11.14)

Вираз (11.14) є  рівнянням логарифмічної кривої. Отже, роз-
поділ температур у циліндричній стінці є криволінійним. Це пояс-
нюється тим, що густина теплового потоку через будь-яку ізотер-
мічну поверхню циліндричної стінки залежить від радіусу.

Для визначення теплового потоку, що проходить на ділянці 
циліндричної поверхні довжиною l, скористаємося законом 
Фур’є

Q
dt

dr
F

dt

dr
rl� � � �� � �2 .                    (11.15)

Якщо підставити у (11.15) значення градієнта температури 
відповідно до (11.12), знайдемо

Q
l t t

r r

l t t

d d
�
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2 2
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ln / ln /
.          (11.16)
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Оскільки площі внутрішньої і  зовнішньої поверхонь 
циліндричної стінки різні, різними будуть і відповідні густини 
теплових потоків.

У технічних розрахунках тепловий потік відносять до оди-
ниці довжини циліндричної стінки:

q
Q
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t t

d d
l � �
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cт1 cт 2

ln /
1

2 2 1

,                      (11.17)

де q1 – лінійна густина теплового потоку, Вт/м.
У шарах багатошарової циліндричної стінки лінійна гус-

тина теплового потоку q1 не змінюється. Розв’язавши рів-
няння  (11.17) відносно різниці температур для кожного шару, 
а потім склавши отримані рішення, знайдемо q1 для багатоша-
рової циліндричної стінки

q
t t

d d
l

n

i
i i

i

n
�

�� �
� �

�� �

�
�
�

�

�

cт1 cт

ln /

1

1
1

1

2

.                      (11.18)

Величина 1

2 1�i

i id dln /�� �  називається внутрішнім тер-

мічним опором циліндричної стінки (шару). Температура на 
границі будь-яких двох шарів циліндричної стінки визнача-
ється виразом

t t
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d dk
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.             (11.19)

Теплопровідність плоскої і  циліндричної стінок при 
граничних умовах третього роду (теплопередача). Пере-
дача теплоти від одного теплоносія до іншого через тверду 
стінку, що їх розділяє, називається теплопередачею. Прикла-
дом теплопередачі є  перенесення теплоти від димових газів 
до води через стінку труб парового котла, яке включає в себе 
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радіаційно-конвективне перенесення теплоти від гарячих 
димових газів до стінки, теплопровідність стінки і  конвек-
тивну тепловіддачу від внутрішньої поверхні стінки до води.

Особливості протікання процесу на границях стінки під 
час теплопередачі визначаються граничними умовами третього 
роду, що характеризуються температурами рідин по обидва 
боки стінки, а також відповідними коефіцієнтами тепловіддачі.

Плоска стінка. Розглянемо процес теплопередачі через 
однорідну плоску стінку товщиною δ (рис. 11.4). Задано коефі-
цієнт теплопровідності стінки λ, температури рідин tp1 та tp2, 
коефіцієнти тепловіддачі α1 та α2. Необхідно знайти тепловий 
потік від гарячої рідини до холодної і температури на поверх-
нях стінки tст1, tст2.

 
Рис. 11.4. Теплопередача через плоску стінку

Густина теплового потоку тепловіддачею від гарячої 
рідини до стінки визначається за законом Ньютона – Ріхмана

q t t� �� �±1 p1 cт1 .

Під час стаціонарного режиму цей же тепловий потік переда-
ється теплопровідністю через стінку (див. (11.4) і буде переданий 
від другої поверхні стінки до холодної рідини тепловіддачею:
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q t t� �� �� �cт1 cт 2 / ; q t t� �� ��2 cт 2 p2 .

Переписавши три останніх рівняння у вигляді
t t qp1 cт1 /� � �1 ; t t qcт1 cт 2� � � �/ ; t t qcт 2 p2 /� � �2

і склавши їх, одержимо
t t qp p 1 21/ / 1/1 2� � � �� �± ±� � .

Звідси
q k t t� �� �p p1 2 ,                              (11.20)

де

k �
� �

1

1/ / 1/1 2� � � �
.                      (11.21)

Величина k  називається коефіцієнтом теплопередачі,  
Вт/(м2 ∙ К), який характеризує кількість теплоти, що проходить 
через одиницю поверхні стінки за одиницю часу за різниці 
температур між гарячим та холодним теплоносіями 1 К. Вели-
чина, зворотна k, називається загальним термічним опором 
теплопередачі, м2 ∙ К/Вт:

R k R R R� � � � � � �1/ 1/ / 1/1 2 1 2
� � � � � � � .     (11.22)

Величини R� �
1

1 1� /  та R� �
2

1 2� /  називаються зовніш-
німи термічними опорами, а  Rλ  – внутрішнім термічним 
опором. Температури на поверхнях стінки:

t t qcт1 /� �p1 1� ;                             (11.23)
t t qcт 2 p2 /� � �2 .                            (11.24)

У випадку багатошарової стінки R i i
i

n

� � ��
�
� /

1

. Її  коефі-

цієнт теплопередачі можна розрахувати за формулою

k �
� �

�
�

1

1/ / 1/1 i i 2
i 1

n

� � � �
.                    (11.25)
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Циліндрична стінка. Розглянемо однорідну циліндричну 
стінку, внутрішній діаметр якої d1, зовнішній d2, а  коефіцієнт 
теплопровідності λ  – постійний (рис.  11.5). Задано темпера-
тури гарячої tp1 та холодної tp2 рідин, а  також відповідні зна-
чення коефіцієнтів тепловіддачі α1 та α2. При сталому тепло-
вому режимі можна записати:

q d t tl � �� �� �1 1 p1 cт1 ; q
t t

d d
l �

�� �
� �

�

�

cт1 cт 2

ln /
1

2 2 1

; 

q d t tl � �� �� �2 2 cт 2 p2 .                       (11.26)

Тут πd2 та πd1  – площі зовнішньої та внутрішньої повер-
хонь циліндричної стінки довжиною 1 м. Вирішивши рівняння 
(11.26) відносно різниці температур, а потім склавши отримані 
рішення, знайдемо

q k t tl l� �� �� p p1 2 ,                            (11.27)
де

k

d

d

d d

l �
� �

1
1 1

2

1

1 1

2

1 2 2� � �
ln

.                  (11.28)

 

Рис. 11.5. Теплопередача через циліндричну стінку



147

Величина k1 називається лінійним коефіцієнтом тепло-
передачі, який чисельно дорівнює кількості теплоти, що про-
ходить через циліндричну стінку довжиною 1  м  за одиницю 
часу за різниці температур між гарячою та холодною рідинами 
в 1 К. Величина, зворотна k1, називається загальним лінійним 
термічним опором:

R
k d

d

d dl

l

� � � �
1 1 1

2

1

1 1

2

1 2 2� � �
ln .              (11.29)

Загальний лінійний термічний опір циліндричної стінки 
складається із зовнішніх термічних опорів Rα1

, Rα2
і вну-

трішнього термічного опору Rλ. У  випадку багатошарової 
циліндричної стінки, що складається з n шарів,

R d d
i

i i
i

n

� �
� � ��

�
� 1

2 1
1

ln / .

Тоді
k

d
d d

d

l

i
i i

i

n

n

�
� � � ��

� �
�

1
1 1

2

1

1 1
1

1 2 1� � �
ln /

.          (11.30)

Температури поверхонь циліндричної стінки з (4.27):

t t
q

d
l

cт1 p1� �
� �

1

1 1

;                           (11.31)

t t
q

d dl
cт 2 cт1 ln /� � � �

2 2 1��
.                    (11.32)

Якщо товщина циліндричної стінки не дуже велика (при 
d d2 1 1 8/ ,≤ ), то замість (11.27) у  розрахунках можна засто-
совувати формулу для плоскої стінки (11.20), яка в  цьому 
випадку (для труби довжиною 1 м) набуде наступного вигляду:
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q k d t t
d t t

l � �� � � �� �
� �

�
�

� � � �р p p

р p p

1 2
1 2

1 2

1 1
,         (11.33)

де k – коефіцієнт теплопередачі для плоскої стінки, що визна-
чається за формулою (11.21); dp  – розрахунковий діаметр 
стінки; δ – товщина стінки, яка дорівнює пів різниці діаметрів.

Під час вибору розрахункового діаметра dx слід дотриму-
ватися правила:

якщо � �1 2�� , то d dр = 2 ;
якщо � �1 2� , то d d dр � �0 5 1 2, ( ) ;
якщо � �1 2�� , то d dр = 1 .
Критичний діаметр теплової ізоляції. Тепловою ізоля-

цією називається покриття з  теплоізоляційного матеріалу, що 
сприяє зниженню втрат теплоти до навколишнього середо-
вища. Розглянемо випадок, коли циліндрична стінка покрита 
одношаровою тепловою ізоляцією (рис.  11.6,а). Величини α1, 
α2, λ1, та λіз вважаємо заданими. Простежимо, як буде змінюва-
тися повний лінійний термічний опір теплопередачі Rl під час 
зміни товщини ізоляції за рахунок зміни її діаметра d3. Скорис-
тавшись виразом (11.29), запишемо

R
d

d d d d
d

R R R R

l � � � � � � � � �

� � � �

1 1

2

1

2

1

1 1 1
2 1 3 2

2 3

1 1

� � � �

� �

ln / ln /
iз

iз ��2
.

 (11.34)

У разі збільшення зовнішнього діаметра ізоляції d3 збіль-
шується Rіз та одночасно зменшується Rα2

. Візьмемо похідну 
від Rl по d3 та прирівняємо її до нуля:

�
�

� � �
R

d d d
l

3 3 2 3
2

1

2

1
0

� �iз

.
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	 а 	 б
Рис. 11.6. Схема визначення критичного діаметра теплової ізоляції:

а – циліндрична стінка з одношаровою тепловою ізоляцією; 
б – залежність діаметра ізоляції d3 від лінійної густини  

теплового потоку

Знайдене з цього рівняння значення d3, що відповідає екс-
тремальній точці кривої R f dl � � �3 , називається критичним 
діаметром:

dкр iз� 2 2� �/ .                              (11.35)
Друга похідна від Rl у  цій точці буде більша нуля. Отже, 

критичному діаметру ізоляції відповідає мінімальний терміч-
ний опір та максимальна лінійна густина теплового потоку, 
яка дорівнює

q k t tl l� �� �� p p1 2 .

Аналіз рівняння (11.34) подає (рис.  11.6,б), що зміна діа-
метра ізоляції d3 у  межах d2 < d3 < dкр супроводжується зрос-
танням теплових втрат за рахунок збільшення площі поверхні 
тепловіддачі ізоляції; при d3 = dкр ці втрати досягають макси-
муму, і  тільки при d3 > dкр теплова ізоляція виправдовує своє 
призначення, тобто збільшення її зовнішнього діаметра при- 
водить до зменшення теплових втрат.

Отже, для ефективного застосування ізоляції необхідно, 
щоб її критичний діаметр був менше зовнішнього діаметра 
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трубопроводу d2, або дорівнював йому, тобто d2 ≥ dкр. Під-
ставивши в  цю нерівність вираз для dкр з (11.35), отримаємо 
умову використання теплової ізоляції � �iз � 2 2 2d / . Якщо ця 
умова не виконується, ізоляційний матеріал підібраний непра-
вильно.

Інтенсифікація теплопередачі. У  техніці часто дово-
диться розв’язувати задачу збільшення теплового потоку  – 
інтенсифікації теплопередачі.

У разі незмінної різниці температур між теплоносіями 
переданий тепловий потік залежить від коефіцієнта теплопе-
редачі, що витікає з (11.20). Оскільки теплопередача – процес 
складний, розгляд шляхів її інтенсифікації пов’язаний з  ана-
лізом окремих складових процесу. Коефіцієнт теплопередачі 
плоскої стінки:

k �
� �

1

1/ / 1/1 2� � � �
і підвищити його можна шляхом зменшення товщини стінки 
або вибору більш теплопровідного матеріалу. Якщо термічний 
опір стінки малий, то при δ / λ → 0

k ' �
�

�
�

�
�

1

1/ 1/ 1 / 1 /1 2

1

1 2

2

2 1� �
�
� �

�
� �

.

Звідси випливає, що коефіцієнт теплопередачі завжди 
менше найменшого з  коефіцієнтів тепловіддачі. Отже, для 
підвищення коефіцієнта теплопередачі слід збільшувати най-
менше із значень коефіцієнтів тепловіддачі α1 або α2. Якщо 
α1≈α2, то необхідно збільшувати кожне значення α. Збільшити 
α можна за рахунок підвищення швидкості руху теплоносія, 
зменшення характерного розміру поверхні теплообміну, руй-
нування в’язкого підшару (створення штучної шорсткості на 
поверхні теплообміну, канавок на поверхні каналу, табл. 11.1), 
турбулізації потоку під час ламінарного руху теплоносія 
в каналі і т. д. (табл. 11.1).
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Таблиця 11.1. Схеми пристроїв для інтенсифікації тепло-
віддачі в каналах

Схема Схема

Закручена 
стрічка

Закручена 

стрічка 
 

Труба з 

гвинтовими 

плавно 

окресленими 

виступами 
 

Безперервний 

шнековий 

завихрювач  

Кручена труба 

 

Кільцевий 

канал типу 

дифузор-

конфузор  

Плавно окреслені 

кільцеві виступи 

на внутрішній 

поверхні труби 
 

 

Труба 
з гвин-
товими 
плавно 

окресле-
ними  

виступами

Закручена 

стрічка 
 

Труба з 

гвинтовими 

плавно 

окресленими 

виступами 
 

Безперервний 

шнековий 

завихрювач  

Кручена труба 

 

Кільцевий 

канал типу 

дифузор-

конфузор  

Плавно окреслені 

кільцеві виступи 

на внутрішній 

поверхні труби 
 

 

Безперерв-
ний шнеко-
вий завих-

рювач

Закручена 

стрічка 
 

Труба з 

гвинтовими 

плавно 

окресленими 

виступами 
 

Безперервний 

шнековий 

завихрювач  

Кручена труба 

 

Кільцевий 

канал типу 

дифузор-

конфузор  

Плавно окреслені 

кільцеві виступи 

на внутрішній 

поверхні труби 
 

 

Кручена 
труба

Закручена 

стрічка 
 

Труба з 

гвинтовими 

плавно 

окресленими 

виступами 
 

Безперервний 

шнековий 

завихрювач  

Кручена труба 

 

Кільцевий 

канал типу 

дифузор-

конфузор  

Плавно окреслені 

кільцеві виступи 

на внутрішній 

поверхні труби 
 

 

Кільцевий 
канал типу
дифузор- 
конфузор

Закручена 

стрічка 
 

Труба з 

гвинтовими 

плавно 

окресленими 

виступами 
 

Безперервний 

шнековий 

завихрювач  

Кручена труба 

 

Кільцевий 

канал типу 

дифузор-

конфузор  

Плавно окреслені 

кільцеві виступи 

на внутрішній 

поверхні труби 
 

 

Плавно 
окреслені 
кільцеві 

виступи на 
внутрішній 

поверхні 
труби

Закручена 

стрічка 
 

Труба з 

гвинтовими 

плавно 

окресленими 

виступами 
 

Безперервний 

шнековий 

завихрювач  

Кручена труба 

 

Кільцевий 

канал типу 

дифузор-

конфузор  

Плавно окреслені 

кільцеві виступи 

на внутрішній 

поверхні труби 
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Тема 12. Конвективний теплообмін

Характер руху рідини поблизу вертикальної стінки 
й  горизонтальної труби та тепловіддача в  необмеженому 
просторі. Процес теплообміну під час вільної конвекції (віль-
ний рух) рідини має досить широке поширення як у  техніці, 
так і  в побуті. Вільним називається рух рідини внаслідок різ-
ниці густин нагрітих і  холодних частинок. Наприклад, під 
час зіткнення повітря з  нагрітим тілом повітря нагрівається, 
легшає і  піднімається вгору. Якщо ж тіло холодніше повітря, 
тоді навпаки, від зіткнення з ним повітря охолоджується, стає 
важче й опускається вниз. У цих випадках рух повітря вини-
кає без зовнішнього спонукання в  результаті самого процесу 
теплообміну.

Розглянемо фізичну природу виникнення вільного руху 
рідини. Різниця густин більш та менш нагрітих об’ємів рідини 
� � ��р р р� � �( )t t  приводить до того, що на будь-який оди-
ничний об’єм прогрітої рідини діятиме підйомна сила, яка 
дорівнює сумі Архімедової сили FA рg� ��  і  сили тяжіння 
G � �g :

F F G t tп A р р рg g� � � � �� � � � �� �� � �� ,          (12.1)
де β – температурний коефіцієнт об’ємного розширення.

Підйомна сила Fп переміщує прогріту рідину вгору без 
будь-яких спонукальних пристроїв (виникає природна конвек-
ція). Усі міркування про виникнення природної конвекції спра-
ведливі й  для випадку охолодження рідини з  тією лише різ-
ницею, що рідина біля холодної поверхні рухатиметься вниз, 
оскільки її густина буде більше ніж на відстані від поверхні. 
Через в’язке тертя течія рідини біля поверхні загальмовується, 
тому, не дивлячись на те, що найбільше прогрівання рідини, 
а,  відповідно, і  найбільша підйомна сила під час природної 
конвекції, будуть біля поверхні теплообміну, швидкість руху 
частинок рідини, прилиплих до самої поверхні, дорівнює нулю.
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Під час вільного руху рідини в примежовому шарі темпе-
ратура рідини змінюється від tст до tр, а швидкість – від нуля на 
стінці проходить через максимум і на великому видаленні від 
стінки знову дорівнює нулю (рис. 12.1).

 
Рис. 12.1. Зміна температури і швидкості під час вільного руху 

середовища уздовж нагрітої вертикальної стінки

Спочатку товщина нагрітого шару мала і плин рідини має 
струминний, ламінарний характер. Але за напрямком руху 
товщина шару збільшується і  за певного його значення плин 
рідини стає нестійким, хвильовим і  переходить у  невпоряд-
коване-вихрове, турбулентне з  відривом вихорів від стінки. 
Зі  зміною характеру руху змінюється і  тепловіддача. Під час 
ламінарного руху внаслідок збільшення товщини примежо-
вого шару коефіцієнт тепловіддачі за напрямком руху зменшу-
ється, а під час турбулентного він різко зростає і потім за висо-
тою залишається постійним.

У розвитку вільного руху форма тіла відіграє другорядну 
роль. Тут більше значення мають довжина поверхні, уздовж 
якої відбувається рух, та її положення. Описана вище кар-
тина руху рідини уздовж вертикальної стінки (або уздовж 
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вертикальної труби) типова також і для горизонтальних труб, 
і  тіл овальної форми. Характер руху повітря біля нагрітих 
горизонтальних труб різного діаметра поданий на рис. 12.2.

	 а	 б
Рис. 12.2. Характер вільного руху повітря біля горизонтальних труб:

а – 28 мм; б –250 мм; вигляд з торця

Біля нагрітих горизонтальних плоских стінок або плит 
рух рідини має інший характер і значною мірою залежить від 
положення плити та її розмірів. Якщо нагріта поверхня звер-
нена догори, то рух протікає за схемою рис.  12.3,а. До  того 
ж  якщо плита має більші розміри, то внаслідок наявності із 
країв суцільного потоку нагрітої рідини центральна частина 
плити виявляється ізольованою. Її  вентиляція відбувається 
лише за рахунок припливу (провалу) холодної рідини зверху 
(рис.  12.3,б). Якщо ж  нагріта поверхня звернена вниз, то 
в  цьому випадку рух відбувається лише в  тонкому шарі під 
поверхнею (рис. 12.3,в); інша ж маса рідини нижче цього шару 
залишається нерухливою.

Розглянута картина руху рідини відноситься до випадків, 
коли поверхні, які замикають середовище, на розвиток віль-
ного руху не впливають. Такий рух називається вільним рухом 
у великому об’ємі.
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Рис. 12.3. Характер вільного руху рідини  
біля нагрітих горизонтальних плит

Під час вивчення інтенсивності теплообміну в  умовах 
вільного руху були проведені дослідження з  різними тілами 
й  різними рідинами. У  результаті узагальнення дослідних 
даних отримані рівняння подібності для середніх значень кое-
фіцієнта тепловіддачі. У  цих формулах як визначальна тем-
пература взята температура навколишнього середовища tp. 
Як визначальний розмір для горизонтальних труб взятий діа-
метр d, а для вертикальних поверхонь – висота h.

Закономірність середньої тепловіддачі для горизонтальних 
труб діаметром d при  103 108< <Gr Prр рd  має вигляд:

Nu Gr Pr ) (Pr /Pr )р р р
0,25

р стd d= 0 5 0 25, ( , ,                (12.2)
а закономірність середньої тепловіддачі для вертикальних 
поверхонь (труби, пластини) наступна:

а)	 при 103 < Gr Prр рh  < 109 (ламінарний режим)
Nu Gr Pr ) (Pr /Pr )р р р

0,25
р стh h= 0 76 0 25, ( , ;                (12.3)

б)	при Gr Prр рh  > 109 (турбулентний режим)
Nu Gr Pr ) (Pr /Pr )р р р

0,33
р стh h= 0 15 0 25, ( , .                (12.4)

Для газів Pr constр = , а Pr /Prр ст  = 1 і тому всі наведені вище 
розрахункові формули спрощуються. Для повітря Pr 0р = ,7  
і співвідношення (12.2) – (12.4) набувають наступного вигляду:

Nu Grр р
0,25

d d= 0 46, , Nu Grр р
0,25

h h= 0 695, , Nu Grр р
0,33

h h= 0 133, .
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Гідродинамічні умови розвитку процесу та тепловід-
дача під час поперечного омивання одиночної труби та 
пучків труб. Одиночні труби. Процес тепловіддачі під час 
поперечного обтікання труб має низку особливостей, які пояс-
нюються гідродинамічною картиною руху рідини поблизу 
поверхні труби. Дослідження показують, що плавний, безвід-
ривний характер обтікання труби має місце тільки за дуже 
малих числах Reр р р� �w d � 5 , де швидкість wp віднесена 
до найбільш вузького перерізу каналу, (рис. 12.4,а). За значно 
більших числах Reр , характерних для практики, обтікання 
труби завжди супроводжується утворенням у кормовій частині 
вихрової зони, як це показане на рис.  12.4,б  та в. До  того 
ж характер та умови омивання передньої (фронтової) і задньої 
(кормової) половин циліндра зовсім різні.

а б в

Рис. 12.4. Обтікання одиночного циліндра:
а – безвідривне; б – відрив ламінарного примежового шару; 

в – відрив турбулентного примежового шару

У лобовій точці потік, що набігає, розділяється на дві 
частини і  плавно обтікає передню частину периметра труби. 
На  поверхні труби утворюється примежовий шар, який має 
найменшу товщину в  лобовій точці й  далі поступово наро-
стає в  розмірах. Розвиток примежового шару уздовж пери-
метра труби відбувається в  умовах змінної зовнішньої швид-
кості потоку і  змінного тиску. Швидкість шарів рідини, що 
прилягають до зовнішньої межі примежового шару, збільшу-
ється уздовж периметра труби, а тиск, відповідно до рівняння 
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Бернуллі, зменшується. У  разі досягнення точки периме-
тра, що відповідає куту φ = 90о (кут відлічується від лобової 
точки), швидкість досягає найбільших значень і далі починає 
зменшуватися, що супроводжується відповідним збільшен-
ням (відновленням) тиску. У  цій області примежовий шар 
стає нестійким, у  ньому виникає зворотня течія (рис.  12.4), 
яка відтискує потік від поверхні. У підсумку відбувається від-
рив потоку й  утворення вихрової зони, що охоплює кормову 
частину труби. Положення точки відриву примежового шару 
залежить від значення Rep і  степеня турбулентності потоку, 
що набігає. У разі малого степеня турбулентності зовнішнього 
потоку й невеликих числах Rep, течія у примежовому шарі аж 
до точки відриву має ламінарний характер. До  того  ж  місце 
розташування зони початку відриву примежового шару харак-
теризується кутом φ = 80–85° (рис.  12.4,б). За  значних числах 
Рейнольдса (Rep = (1–4)∙105) режим течії на більшій частині 
периметра в  примежовому шарі стає турбулентним. Тур-
булентний примежовий шар більш стійкий, зона початку 
відриву відсувається в  область більших кутів φ = 120–140° 
(рис. 12.4,в).

У вихровій зоні рух рідини має складний і неупорядкова-
ний характер, причому середня інтенсивність вихрового руху 
й перемішування рідини збільшується з ростом Rep. Така своє- 
рідна картина обтікання труби значною мірою відбивається 
і  на тепловіддачі. Інтенсивність тепловіддачі за окружністю 
труби неоднакова. Максимальне значення коефіцієнта тепло-
віддачі спостерігається на фронтальній утворюючій циліндра 
φ = 0°, де товщина примежового шару найменша. По поверхні 
циліндра в  напрямку руху рідини інтенсивність теплообміну 
різко падає і при φ = 90° досягає мінімуму. Ця зміна пов’язана 
з наростанням товщини примежового шару, який як би ізолює 
поверхню труби від основного потоку.

Складний характер обтікання циліндра суттєво ускладнює 
теоретичне дослідження закономірностей теплообміну. Тому 
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основним методом вивчення тепловіддачі, у разі поперечного 
обтікання труб, є  експеримент. Результати досліджень зазви-
чай обробляються в  числах подібності і  надають у  вигляді 
залежності Nu = f(Re,Pr). Як  визначальний розмір звичайно 
береться діаметр циліндра.

Дослідження показують, що коефіцієнт тепловіддачі знач-
ною мірою залежить від швидкості потоку, що набігає, гус-
тини й  теплопровідності, і  меншою мірою від теплоємності 
та в’язкості рідини. Крім того, коефіцієнт тепловіддачі сут-
тєво залежить від температури рідини, температурного напору 
й  напрямку теплового потоку. Під час нагрівання краплинної 
рідини значення коефіцієнта тепловіддачі завжди вище, ніж 
під час охолодження.

У результаті аналізу й узагальнення існуючих експеримен-
тальних даних для розрахунків середнього за периметром труби 
коефіцієнта тепловіддачі можна рекомендувати залежності:

при Redp < 103 маємо рівняння 
Nu 0,56Re Pr (Pr /Pr )р р

0,5
р
0,36

р ст
0,25

d d= ;
при Redp > 103 маємо рівняння 

Nu 0,28Re Pr (Pr /Pr )р р
0,6

р
0,36

р ст
0,25

d d= .
Пучки труб. Процес тепловіддачі ще більше ускладню-

ється, якщо в  поперечному потоці рідини є  не одна, а  пучок 
труб. У  техніці поширені два основні типи трубних пучків  – 
коридорний і шаховий (рис. 12.5). Характеристиками пучка є:  
поперечний крок S1, поздовжній крок S2, зовнішній діа-
метр труб d, кількість рядів труб у  напрямку руху рідини  n, 
а  також відносні відстані між осями труб за шириною 
пучка S1 / d і його глибиною S2 / d.

Від схеми компонування пучка залежать характер руху 
рідини й  омивання трубок (рис.  12.6). Умови омивання пер-
шого ряду трубок в  обох пучках близькі до умов омивання 
одиночної трубки. Для наступних же рядів характер омивання 
змінюється. У  коридорних пучках (рис.  12.6,а) усі трубки 
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другого й наступних рядів перебувають у вихровій зоні попе-
ред розміщених труб; між трубками за глибиною пучка спо-
стерігається застійна зона зі слабкою циркуляцією рідини. 
Тому тут як лобова, так і кормова частини трубок омиваються 
зі значно меншою інтенсивністю, ніж ті ж частини одиночної 
трубки або лобова частина першого ряду в пучку. У шахових 
пучках (рис. 12.6,б) глибоко розташовані трубки за характером 
омивання мало чому відрізняються від трубок першого ряду.

а б

Рис. 12.5. Схеми розташування труб у коридорних (а)  
і шахових (б) пучках

 

	 а	 б
Рис. 12.6. Картина руху рідини в коридорних (а) і шахових (б) 

пучках із круглих труб

На рис. 12.7 наведені результати дослідження зміни тепло-
віддачі за окружністю труб для різних рядів у  коридорних 
і  шахових пучках. З  огляду кривих випливає, що для пер-
шого ряду коридорних пучків зміна відносної тепловіддачі за 
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окружністю майже точно відповідає тепловіддачі для одиноч-
ної трубки. Для шахових пучків крива має такий же характер, 
але зміни тут більш різкі. Для других і  всіх наступних рядів 
характер кривих відносної тепловіддачі змінюється.

Типовими стали криві, наведені на рис.  12.8. У  коридор-
них пучках максимум тепловіддачі спостерігається не в лобо-
вій точці, а  на відстані 50° від неї. Таких максимумів два 
й  розташовані вони саме в  тих областях поверхні труби, де 
відбувається удар струменів, що набігають. Лобова ж частина 
безпосереднього впливу потоку не зазнає, тому тут тепловід-
дача невисока. У шахових пучках максимум тепловіддачі для 
всіх рядів залишається в лобовій точці.

	 а	 б
Рис. 12.7. Зміна тепловіддачі за окружністю труб для різних рядів 

у коридорних (а) і шахових (б) пучках (Re = 14·103);  
1–7 – номери рядів труб

Наведений аналіз показує, що тепловіддача труб у  пучку, 
а  також зміна тепловіддачі за окружністю зазвичай визнача-
ються характером обтікання. У разі зміни умов омивання змі-
нюється і  тепловіддача. Остання обставина з  успіхом може 
бути використана під час компонування пучків.
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Рис. 12.8. Типова зміна тепловіддачі за окружністю труб 

у коридорних (1) і шахових (2) пучках

Під час вивчення тепловіддачі залежно від типу пучка, діаме-
тра труб, відстані між ними, температури рідини та інших факто-
рів проведена велика кількість досліджень. На основі результатів 
цих робіт можна зробити низку загальних висновків. Тепловіддача 
першого ряду різна й  визначається початковою турбулентністю 
потоку. Тепловіддача другого і третього рядів у порівнянні з пер-
шим поступово зростає. Якщо тепловіддачу третього ряду взяти 
за 100 %, то в шахових і коридорних пучках тепловіддача першого 
ряду становить усього лише близько 60 %, а другого – у коридор-
них пучках близько 90 % і в шахових – близько 70 %. Причиною 
зростання тепловіддачі є  збільшення турбулентності потоку під 
час проходження його через пучок. Починаючи із третього ряду, 
турбулентність потоку набуває стабільного характеру, властивого 
даному компонуванню пучка. За  абсолютним значенням тепло-
віддача в шахових пучках вище, ніж у коридорних, що обумовлю-
ється кращим перемішуванням рідини, що омиває труби.

Середній коефіцієнт тепловіддачі для третього та наступ-
них рядів, у  разі поперечного обтікання пучків в  інтервалі 
Rep = 103–105, можна розраховувати за формулою

Nu )р р р
0,33

р ст
0,25

sd d
nC� Re Pr (Pr / Pr � �� .               (12.5)
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Для шахових пучків С = 0,41, п = 0,6; для коридорних  – 
С = 0,26, п = 0,65. Визначальним розміром у (12.5) є зовнішній 
діаметр труб, визначальною температурою – середнє значення 
між температурами рідини до пучка і  після нього. Швид-
кість розраховується як відношення об’ємної витрати тепло-
носія за tp  до найвужчого перерізу в  пучку, ширина якого 
менше ширини каналу на значення добутку зовнішнього діа-
метра труб на їх кількість в одному ряду. Поправочний коефі-
цієнт  εs ураховує вплив відносних поперечного s1 / d і  поз-
довжнього s2 / d кроків. Для шахових пучків �s � ( / ) /s s1 2

1 6  при 
s s1 2 2/ <  і �s �1 12,  при s s1 2 2/ ≥ . Для коридорних пучків 
�s �

�( / ) ,s d2
0 15 .

Значення коефіцієнта тепловіддачі для трубок першого 
ряду пучка визначаються шляхом множення знайденого 
за  (12.5) середнього значення коефіцієнта тепловіддачі для 
трубок третього ряду на поправочний коефіцієнт ε1 = 0,6. Для 
трубок другого ряду в  коридорних пучках ε2 = 0,9, а  в шахо-
вих пучках ε2 = 0,7; для третього і наступних рядів коридорних 
і шахових пучків ε3 = 1.

Середнє значення коефіцієнта тепловіддачі для всього 
пучка труб можна розрахувати за формулою

� ��
� �
� �i i
i

n

i
i

n

F F
1 1

/ ,

де αi   – середній коефіцієнт тепловіддачі і-го ряду труб; 
Fi  – поверхня теплообміну і-го ряду труб; n  – кількість рядів 
труб у пучку.

Подібність процесів конвективного теплообміну. Тео-
рія подібності – учення про подібні явища. Поняття подібно-
сті можна розповсюджувати на будь-які фізичні явища, у тому 
числі й  на теплові. Можна говорити про подібність картин 
руху двох потоків рідини  – кінематичну подібність; про 
подібність сил, що спричиняють подібні між собою рухи  – 
динамічну подібність; про подібність картин розподілу 
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температур і  теплових потоків  – теплову подібність і  так 
далі. Поняття подібності фізичних явищ зводиться до наступ-
них положень:

–	 поняття подібності можна застосовувати тільки до явищ 
одного і того ж класу, які якісно однакові й аналітично опису-
ються рівняннями, однаковими як за формою, так і за змістом. 
Якщо ж математичний опис двох явищ однаковий за формою, 
але відмінний за фізичним змістом, такі явища називаються 
аналогічними. Така аналогія існує між процесами теплопро-
відності, електропровідності та дифузії;

–	 обов’язковою передумовою подібності фізичних явищ 
має бути геометрична подібність, тобто подібні явища завжди 
протікають у геометрично подібних системах;

–	 під час аналізу подібних явищ співставляти між собою 
можна тільки однорідні величини і лише у схожих точках про-
стору та у  схожі моменти часу. Однорідними називають такі 
величини, котрі мають однаковий фізичний смисл і  однакову 
розмірність. Схожими точками геометрично подібних сис-
тем називають такі, координати яких задовольняють умові: 
�� � �x C xl ; �� � �y C yl ; �� � �z C zl .  Два проміжки часу ��   і  ���  

називаються схожими, якщо вони мають загальний початок 
відліку й пов’язані перетворюванням подібності �� � �� ��C ;

–	 подібність двох фізичних явищ означає подібність 
усіх величин, що характеризують явище, яке розглядається. 
Це  означає, що у  схожих точках простору і  у схожі моменти 
часу будь-яка величина ��  першого явища пропорційна одно-
рідній з нею величині ���  другого явища, тобто ��� = Сф �� .

Коефіцієнт пропорційності Сф називають константою подіб-
ності; ні від координати, ні від часу Сф не залежить. Кожна фізична 
величина має свою константу подібності (наприклад Сτ, Сl).  
Таким чином подібність двох явищ означає подібність полів одно-
йменних фізичних величин, що визначають ці явища.

Критерії (числа) подібності для конвективного тепло-
обміну та їх фізичний смисл. Між константами подібності Сф 
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у  подібних явищах завжди існують точно визначені співвід-
ношення. Ці співвідношення виводяться з аналізу математич-
ного опису процесів. Вони мають центральне значення в теорії 
подібності, бо установлюють існування особливих величин, 
які називають числами (критеріями) подібності.

Числа подібності  – це безрозмірні комплекси, складені 
з величин, що характеризують явище, і які для подібних явищ 
у  схожих точках зберігають одне й  теж числове значення. 
Числа подібності називають іменами вчених і  позначають 
двома початковими буквами їх прізвищ. Аналіз рівнянь кон-
вективного теплообміну дозволяє отримати такі числа подіб-
ності:

Nu �
�
�
l  – число Нусельта, яке характеризує інтенсивність 

конвективного теплообміну між рідиною і  поверхнею твер-
дого тіла (l – характерний розмір системи);

Pr �
�
a

  – число Прандтля, яке характеризує теплофізичні 

властивості теплоносія;

Gr
g

�
�
�
�tl3

2
  – число Грасгофа, яке характеризує співвід-

ношення між піднімальною силою, що виникає внаслідок різ-
ниці густин холодної і нагрітої рідини, та силами в’язкості;

Re �
wl

�
  – число Рейнольда, яке характеризує співвідно-

шення між силами інерції та силами в’язкості;

Eu �
�p

w� 2
  – число Ейлера, яке характеризує співвідно-

шення між силами тиску й силами інерції (визначає гідромеха-
нічну подібність течій теплоносіїв).

Основні положення теорії подібності можна сформулю-
вати у вигляді трьох теорем.

Перша теорема подібності: подібні між собою процеси 
мають чисельно однакові числа подібності.
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Друга теорема подібності: залежність між парамет-
рами, що характеризують будь-який процес, може бути подана 
у  вигляді залежності між числами подібності. Ці  залежно-
сті між числами подібності називають рівняннями подібно-
сті. Для явищ тепловіддачі рівняння подібності загалом має 
вигляд: Nu (Re, Gr, Pr )= f .

Для подібних між собою процесів рівняння подібності 
однакові. Отже, представляючи результати будь-якого досліду 
в  числах подібності, ми отримуємо узагальнену залежність, 
яка справедлива для всіх подібних між собою процесів.

Третя теорема подібності відповідає на питання: які 
умови необхідні й  достатні, щоб процеси були подібними. 
Третя теорема подібності формулюється так: подібні ті про-
цеси, умови однозначності яких подібні, а  числа подібності, 
які складені з  величин, що входять до умов однозначності, 
мають однакове числове значення.

Числа подібності, які складені з величин, що входять до умов 
однозначності, називаються визначальними або критеріями 
подібності. Числа подібності, які визначаються з рівнянь подіб-
ності та містять і  інші величини, що не входять до умов одно-
значності, називаються визначуваними (наприклад, Re, Gr, Pr  
є визначальними числами, а Nu  – визначуване число).

Таким чином, теорія подібності дозволяє без інтегрування 
диференціальних рівнянь отримати з  них числа подібності і, 
використовуючи дослідні дані, установити рівняння подібно-
сті, які дійсні для всіх подібних між собою процесів.

Умови подібності процесів конвективного теплообміну. 
Під час вимушеного руху теплоносія ці умови формулюються 
наступним чином:

–	 подібними можуть бути лише процеси теплообміну, які 
протікають у геометрично подібних системах;

–	 необхідною передумовою подібності є подібність полів 
швидкостей, температур і  тисків у  вхідному перерізі таких 
систем.
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Під час виконання цих умов стаціонарні процеси конвек-
тивного теплообміну в  разі вимушеного руху будуть подібні, 
якщо

Re idem= ; Pr idem= .
Число Re визначає гідромеханічну подібність течій тепло-

носіїв. За рівності чисел Re умова однаковості чисел Pr забез-
печує теплову подібність, тобто подібність полів температур-
них напорів і  теплових потоків у  всьому об’ємі системи, що 
розглядається. Відповідно до теорії подібності, для подібних 
процесів мають бути однаковими також і  визначувані числа 
подібності, тобто числа Nu.

Рівняння подібності для процесів конвективного теплооб-
міну під час вимушеного руху має наступний вигляд:

Nu Re, Pr� � �f .
У разі вільної конвекції умови подібності процесів тепло-

обміну формулюються таким чином:
–	 подібними можуть бути процеси, що протікають у гео-

метрично подібних системах;
–	 необхідно забезпечити подібність температурних полів 

на поверхнях нагріву або охолодження.
Під час виконання цих вимог стаціонарні процеси вільної 

конвенції будуть подібними, якщо виконується умови
Gr idem= ; Pr idem= .

Рівність чисел Gr і Pr  забезпечує подібність процесів 
вільної конвекції, тобто подібність полів температурних напо-
рів, теплових потоків і  швидкостей у  геометрично подібних 
системах. Визначуване число подібності, число Nu, також стає 
однаковим у таких системах.

Вигляд рівняння подібності для процесів теплообміну під 
час вільної конвекції:

Nu Gr, Pr= f ( ) .
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Тема 13. Теплообмін під час кипіння і конденсації

Процес кипіння. Режими кипіння. Криза кипіння. 
Кипінням називається процес переходу речовини з  рідкого 
стану в  пароподібний, який характеризується появою паро-
вої фази в  середині рідини, що нагріта до температури, яка 
вище за температуру насичення tн. Кипіння може відбуватися 
у всьому об’ємі рідини або на твердій поверхні нагріву; парові 
пузирчики утворюються в  окремих точках поверхні  – цент-
рах пароутворення, якими можуть слугувати мікрошорстко-
сті поверхні нагріву, адсорбовані поверхнею пузирчики газу 
і  тверді частинки. У  промислових пристроях кипіння може 
відбуватися в  умовах спрямованого руху рідини (природна 
або примусова циркуляція, наприклад, у  паротвірних тру-
бах котельних агрегатів) або в  умовах природної конвекції 
на поверхні нагріву, яка занурена в  рідину (кипіння у  вели-
кому об’ємі). В обох випадках спостерігаються два відмінні за 
механізмом перенесення теплоти режими кипіння: пузирковий 
та плівковий.

У разі пузиркового режиму кипіння парова фаза утворю-
ється у  вигляді окремих парових пузирчиків, які періодично 
зароджуються в  центрах пароутворення. Температура рідини 
поблизу поверхні нагріву під час кипіння перевищує темпера-
туру насичення. Максимальне перегрівання рідини дорівнює 
температурному напору Δt = tст – tн.

Збільшення перегріву рідини призводить до зменшення 
мінімального радіуса пузирчика і  до появи все більшої кіль-
кості діючих центрів пароутворення за рахунок додаткового 
включення до процесу шорсткостей менших розмірів. Паро-
вий пузирчик, що зароджується, зростає внаслідок підве-
дення теплоти до відривного діаметра d0, потім відривається 
від поверхні нагріву і  спливає, захоплюючи за собою деяку 
кількість рідини з  пристінної області до основного об’єму. 
Простір, який звільняється на поверхні нагріву, заповнюється 
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рідиною, і  в центрі пароутворення знову зароджується паро-
вий пузирчик.

Цей процес періодично повторюється з визначеною часто-
тою  – частотою відриву парового пузирчика f. Висока інтен-
сивність тепловіддачі під час кипіння пов’язана з  турбуліза-
цією пристінного шару рідини паровими пузирчиками і, що 
особливо важливо, з  масообміном у  киплячій рідині  – від-
веденням теплоти пароутворенням і  перенесенням її разом 
з паровою фазою в об’єм рідини. Величина �� �w d fo  характе-
ризує середню швидкість зростання парових пузирчиків.

Інтенсивність тепловіддачі в  разі пузиркового кипіння 
практично не залежить від форми і розмірів поверхні нагріву. 
Значний вплив на теплообмін має шорсткість поверхні, її 
матеріал, змочуваність, кількість адсорбованих газів та інше. 
Вплив усіх цих факторів виявляється зазвичай за рахунок 
зміни кількості центрів пароутворення.

У разі плівкового режиму кипіння на поверхні нагріву 
утворюється парова плівка, яка відокремлює її від маси 
рідини. Теплота до рідини підводиться крізь плівку зазви-
чай шляхом теплопровідності. Теплопровідність пари значно 
менше, ніж рідини. Тому інтенсивність теплообміну в  разі 
плівкового кипіння у десятки разів нижче, ніж у разі пузирко-
вого.

Найбільш простим та разом з тим важливим для установ-
лення загальних закономірностей є кипіння у великому об’ємі 
під час вільного руху рідини. На рис. 13.1 зображені залежно-
сті коефіцієнта тепловіддачі α і поверхневої густини теплового 
потоку q = αΔt від температурного напору під час кипіння води 
в цих умовах за атмосферного тиску.

У разі невеликого перегріву в  області початкової ділянки 
кривої � � f t( )�  до точки А (для води Δt ≈ 5 °С) відведення 
теплоти здійснюється зазвичай вільною конвекцією. Нагріта 
рідини спливає до вільної поверхні розділу фаз і  охолоджу-
ється за рахунок випаровування.
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Зі збільшенням перегріву починається пузиркове кипіння: 
кількість центрів пароутворення зростає, що призводить до 
збільшення коефіцієнта тепловіддачі. У  точці К  коефіцієнт 
тепловіддачі сягає максимального значення, після чого настає 
криза кипіння, яка полягає в корінній зміні механізму тепло-
віддачі. Відповідні значення α і  q називаються критичними. 
Для води, що кипить за атмосферного тиску, Δtкр = 25 °С; 
qкр = 1,45  МВт/м2, αкр = 58   кВт/(м2 ∙ К). Значення цих величин 
залежить від тиску.

В області Δt > Δtкр кількість центрів пароутворення стає 
настільки великим, що на поверхні нагріву утворюється 
суцільний паровий шар, що відтискає рідину від нагрітої 
стінки, і настає плівковий режим кипіння. Область КВ харак-
теризується утворенням нестійкої парової плівки, правіше 
точки В плівкове кипіння стає стійким. Середнє значення кое-
фіцієнта тепловіддачі в  області стійкого плівкового кипіння 
дорівнює 1,2 кВт/(м2 ∙ К), а  температурний напір може сягати 
700–1000 °С. Деяке збільшення α в  області Δt > Δtкр поясню-
ється перенесенням теплоти через парову плівку випроміню-
ванням.

 

Рис. 13.1. Залежність коефіцієнта тепловіддачі  
та густини теплового потоку від температурного напору  

під час кипіння води у великому об’ємі
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Поступовий перехід пузиркового режиму у  плівковий, 
який здійснюється на ділянці КВ, практично реалізується під 
час обігрівання поверхні кипіння парою, що конденсується. 
У  цьому випадку температура поверхні tст, а  отже, і  перегрів 
рідини Δt визначається тиском пари і  від процесу кипіння 
не залежить. Якщо під час підведення теплоти незалежною 
величиною є  густина теплового потоку, то різке підвищення 
температурного напору відбувається по штриховій лінії CD. 
Такий випадок практично можливий на радіаційних поверхнях 
нагріву парових котлів або під час електричного обігрівання, 
а перехід від пузиркового кипіння до плівкового може супро-
воджуватися перегріванням і руйнуванням поверхні нагріву.

Тепловіддача під час пузиркового кипіння у  вели-
кому об’ємі. Унаслідок складності характеру процесу пузир- 
кового кипіння, а  також впливу поверхневих умов задача 
узагальнення даних з  тепловіддачі викликає значні труд-
нощі. У  практичних розрахунках для води в  інтервалі тисків 
(1–40)∙105 Па можна використати емпіричні залежності:

� � 3 0 0 7 0 15, , ,q p ;                              (13.1)
� � 38 7 2 33 0 5, , ,�t p ,                            (13.2)

де q і p – відповідно у Вт/м2 і у бар.
Залежності для інших рідин можна знайти у  спеціальній 

літературі.
Тепловіддача під час вимушеної конвекції киплячої 

рідини у трубах. Під час вимушеної течії рідини у трубах на 
інтенсивність теплообміну впливає співвідношення власно 
процесу пароутворення і  вимушеної конвекції. Якщо швид-
кість вимушеної течії рідини w мала, інтенсивність тепловід-
дачі визначається зазвичай наявністю діючих центрів паро-
утворення. У разі великих значень w вимушена течія стримує 
вплив кипіння. Значення коефіцієнта тепловіддачі α під час 
вимушеної конвекції киплячої рідини у  трубах рекоменду-
ється визначати залежно від співвідношення між коефіцієнтом 
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тепловіддачі αq, що розрахований за формулами (13.1) або 
(13.2) для кипіння рідини без урахування впливу її вимушеної 
течії, і коефіцієнтом тепловіддачі αw, що розрахований за фор-
мулами конвективного теплообміну під час вимушеної течії 
однофазної рідини у  трубах. Якщо αq / αw < 0,5, α = αw, а  якщо 
αq / αw > 2, α = αq. В  інтервалі 0,5 < αq / αw < 2 слід користуватися 
інтерполяційним співвідношенням

�
�

� �

� �w

w q

w q

�
�

�

4

5
.                              (13.3)

Краплинна та плівкова конденсація пари. Режими 
течії плівки конденсату. Пара конденсується, тобто перехо-
дить у рідкий стан, на поверхні теплообміну, температура якої 
нижча за температуру насичення t tст н�� � , віддаючи поверхні 
теплоту пароутворення. Розрізняють краплинну конденсацію, 
коли рідина (конденсат), що утворюється, не змочує поверхню 
і  скочується у  вигляді окремих крапель, наприклад, ртуть на 
сталевій стінці, і плівкову конденсацію, коли конденсат змочує 
поверхню та утворює суцільну плівку (рис.  7.2,а). Плівкова 
конденсація зустрічається значно частіше. У  разі краплинної 
конденсації тепловіддача може бути значно вище, ніж у  разі 
плівкової, бо плівка конденсату створює великий термічний 
опір передачі теплоти від пари до стінки.

 

Рис. 13.2. Характер течії конденсату на вертикальній поверхні 
й розподіл коефіцієнта тепловіддачі за висотою
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У верхній частині товщина плівки мала і  режим її течії 
ламінарний. Кількість конденсату, що стікає по поверхні, 
поступово збільшується, унаслідок чого товщина плівки зро-
стає (рис.  13.2). На  поверхні плівки виникають капілярні 
хвилі, що зменшують її середню товщину (ламінарно-хви-
льова течія). Перехід від ламінарної течії до турбулентної 
визначається критерієм Рейнольда для плівки Re � 4w� �  , 
де w – середня швидкість плівки в перерізі, що розглядається; 
δ – товщина плівки; ν – коефіцієнт кінематичної в’язкості кон-
денсату. Тут як характерний розмір прийнятий еквівалентний 
діаметр плівки d b bекв = =4 4´ ´/ , де b  – ширина поверхні. 
Експериментальні дані показують, що під час конденсації 
нерухомої пари на вертикальній поверхні найбільш імовірне 
значення критичного числа Рейнольда Reкр = 1600. Під час кон-
денсації число Рейнольда може бути виражено через теплооб-
мінні характеристики процесу

Re �
�� �4±

¼

t t H

r
н ст ,                        (13.4)

де Н – висота поверхні; r – теплота пароутворення; µ – коефі-
цієнт динамічної в’язкості конденсату.

Тепловіддача під час конденсації. Формула Нусельта. 
Інтенсивність теплообміну під час конденсації визначається 
термічним опором плівки конденсату. По нормалі до ламінарної 
плівки теплота передається теплопровідністю, а  через плівку, 
що стікає турбулентно, – ще й турбулентними пульсаціями.

Аналітичне рішення для розрахунку локального коефіці-
єнта тепловіддачі під час конденсації сухої насиченої нерухо-
мої пари на вертикальній поверхні й ламінарній течії плівки, 
яке одержав В. Нусельт у 1916 р., має наступний вигляд:

�
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rg

(t t )x
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4

4

-

н ст

,                            (13.5)

де ��  і ���  – густина відповідно конденсату і пари; λ – коефі-
цієнт теплопровідності конденсату; x – координата точки.
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З формули (13.5) видно, що інтенсивність тепловід-
дачі зменшується відповідно до стікання конденсату через 
зростання товщини його плівки (рис. 13.2). Середнє значення 
коефіцієнта тепловіддачі на поверхні висотою Н

� �
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�

� �
� ��� �
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1
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rg

(t t )Hx

H

, .
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             (13.6)

Уздовж поверхні, нахиленої під кутом φ до вертикалі, кон-
денсат стікає повільніше, товщина плівки зростає, а  коефі-
цієнт тепловіддачі, відповідно до формули α = λ / δ, зменшу-
ється, тобто

� � �� � верт cos4 .                            (13.7)
Для горизонтальної труби кут φ  – змінна величина. Інте-

груванням можна одержати формулу для розрахунку серед-
нього за периметром горизонтальної труби коефіцієнта тепло-
віддачі:

�
� � �
�

�
� ��� �

�
0 728

3

4,
rg

(t t )D

-

н ст

,                      (13.8)

де D – діаметр труби.
Теплофізичні параметри конденсату у  формули слід під-

ставляти за температури насичення tн. Для врахування залеж-
ності теплофізичних параметрів конденсату від температури 
значення α , які розраховані за формулами (13.6) і (13.8), слід 
помножити на поправку
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,                            (13.9)

де λ і µ вибирають за температури насичення tн, а λcт і µст – за 
температури стінки tст.

Для врахування хвильової течії плівки конденсату на вер-
тикальній поверхні значення α , які розраховані за форму-
лою (14.6), слід помножити на поправку
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�v � � �Re
,

4
0 04 ,                             (13.10)

де Re – число Рейнольда плівки конденсату (формула (13.4).
За значень Re ≤ 4 буде εv = 1, бо хвильова течія плівки від-

сутня. Відповідно до зростання витрати рідини у  плівці εv 
збільшується. Наприклад, при Re = 100 εv = 1,14; при Re = 1600 
εv = 1,27.

Рівняння для розрахунку тепловіддачі під час плівкової 
конденсації можна представити у безрозмірному вигляді. Так 
формула Нусельта (13.5) з урахуванням поправки на хвильову 
течію плівки запишеться в наступному вигляді:

Re , ,= 3 8 0 78Z ,                               (13.11)
де число Re  визначається за формулою (13.4); 
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  – приведена висота вертикальної 

поверхні. Формула дійсна, якщо Re < Reкр = 1600. Відповідне 
критичне значення приведеної висоти Zкр = 2300.

Під час визначення середнього коефіцієнта тепловіддачі 
для вертикальної поверхні у випадку, коли Re > Reкр, урахову-
ється, що у верхній її частині течія плівки ламінарна, а у ниж-
ній  – турбулентна (змішаний режим течії плівки). Розрахун-
кова формула до того ж має наступний вигляд:
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де всі фізичні властивості вибираються за температурою наси-
чення tн.

Вплив різних факторів на теплообмін під час конден-
сації. Отримані формули справедливі в разі конденсації чистої 
нерухомої насиченої пари на чистій поверхні. Тому під час 
визначення коефіцієнта тепловіддачі необхідно враховувати 
низку додаткових обставин.
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Під час конденсації перегрітої пари у  формули для роз-
рахунку коефіцієнта тепловіддачі замість теплоти фазового 
переходу r слід підставляти значення � � � � ��� �r r h hпер , де hпер

і ′′h  – ентальпії перегрітої і насиченої пари відповідно. За різ-
ницю температур до того ж як і раніше береться Δt = tн – tcт.

Якщо поверхня шорстка або вкрита шаром окислу, то вна-
слідок додаткового опору течії товщина плівки збільшується, 
а коефіцієнт тепловіддачі зменшується.

За наявності у парі газів (наприклад, повітря), що не кон-
денсуються, тепловіддача під час конденсації сильно знижу-
ється. Це  відбувається тому, що на холодній стінці конден-
сується тільки пара, а  повітря залишається. За  відсутності 
конвекції з часом повітря накопичується біля стінки і створює 
значну перешкоду надходженню пари до стінки. Уміст у парі 
навіть 1 % повітря зменшує коефіцієнт тепловіддачі на 60 %. 
Тому під час роботи конденсаторів повітря необхідно постійно 
відсмоктувати. Вплив газів, що не конденсуються, на тепло-
віддачу під час конденсації зменшується в разі, коли поверхня 
обдувається потоком пари, оскільки молекули газу зносяться 
потоком пари і не встигають накопичуватися біля плівки кон-
денсату.

У разі значних швидкостей потік пари справляє динаміч-
ний вплив на плівку конденсату. Якщо рух пари збігається 
з  напрямком течії плівки, потік пари прискорює рух конден-
сату у плівці, її товщина зменшується, і  коефіцієнт тепловід-
дачі зростає. У  разі руху пари у  зворотному напрямку течія 
плівки гальмується, її товщина збільшується, а  коефіцієнт 
тепловіддачі зменшується. Але в  разі значного збільшення 
швидкості пари плівка конденсату може захоплюватися уверх 
і  частково зриватися з поверхні. До  того ж коефіцієнт тепло-
віддачі знову зростає.

Під час проєктування конденсаційних пристроїв слід 
приділяти увагу правильному компонуванню поверхонь 
нагріву. Тепловіддача на горизонтальних трубах має більшу 



інтенсивність, ніж на вертикальних, бо у  першому випадку 
товщина плівки конденсату менше. Однак це справедливо 
лише для однієї трубки або для верхнього ряду в пучку. Кое-
фіцієнт тепловіддачі від пучка труб нижчий, ніж від одиночної 
труби, оскільки товщина плівки конденсату на нижніх трубах 
збільшується за рахунок стікання його з верхніх труб. На вер-
тикальних трубах тепловіддачу можна збільшити шляхом 
установлення за висотою труби ковпачків для відведення кон-
денсату. Збільшення тепловіддачі можна отримати подаванням 
пари у  вигляді тонких струминок, які рухаються з  великою 
швидкістю і руйнують плівку конденсату.
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Тема 14. Теплове випромінювання

Процеси променевого (радіаційного) теплообміну широко 
розповсюджені в  теплотехніці, ядерній енергетиці, ракетній 
техніці, металургії, сушильній техніці, хімічній технології, 
геліотехніці і т. д.

Теплове випромінювання  – процес розповсюдження вну-
трішньої енергії випромінюючого тіла шляхом електромаг-
нітних хвиль. Електромагнітні хвилі  – це електромагнітні 
збурення, які виходять з випромінюючого тіла й розповсюджу-
ються у вакуумі зі швидкістю світла с = 2,9979 ∙ 109 м/с. Під час 
поглинання електромагнітних хвиль іншим тілом вони знову 
перетворюються в  енергію теплового руху молекул. Збудни-
ками електромагнітних хвиль є заряджені матеріальні частинки, 
тобто електрони та іони, які входять до складу речовини.

Крім хвильових властивостей, випромінювання має також 
і корпускулярні властивості. Корпускулярні властивості поля-
гають у  тому, що променева енергія випромінюється і погли-
нається речовиною не безперервно, а окремими дискретними 
порціями – квантами світла або фотонами, енергія яких дорів-
нює hv, де h = 6,62 ∙ 10–34 Дж∙с  – стала Планка, а  v  – частота 
коливань еквівалентного магнітного поля. Фотон  – частинка 
матерії, яка має енергію, кількість руху й  електромагнітну 
масу. Тому теплове випромінювання можна розглядати як 
фотонний газ.

Для нас найбільший інтерес становлять ті промені, виник-
нення яких визначається тільки температурою та оптичними 
властивостями тіла. Такі властивості мають видимі або світлові 
та інфрачервоні, або теплові промені з  довжиною хвилі при-
близно від 0,5 до 800  мкм. Ці  промені називають тепловими, 
а процес їх розповсюдження – тепловим випромінюванням.

Під час попадання на інші тіла енергія випромінювання 
частково поглинається ними, частково відбивається і  част-
ково проходить крізь тіло. Процес перетворення енергії 
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випромінювання у  внутрішню енергію поглинального тіла 
називають поглинанням.

Більшість твердих та рідких тіл випромінюють енер-
гію всіх довжин хвиль в  інтервалі від 0 до ∞, тобто мають 
суцільний спектр випромінювання. Гази й  чисті неокислені 
речовини випромінюють енергію тільки в  певних інтервалах 
довжин хвиль, тобто мають селективний спектр випроміню-
вання. Тверді тіла випромінюють і  поглинають енергію тон-
ким поверхневим шаром (для непровідників теплоти він скла-
дає біля 1 мм, для провідників теплоти – 1 мкм). Напівпрозорі 
тіла (плавлений кварц, скло, оптична кераміка і т. п.), а також 
гази й  пара характеризуються об’ємним випромінюванням, 
у якому беруть участь усі частинки об’єму речовини.

Випромінювання тіл залежить від температури. Зі  збіль-
шенням температури тіла його енергія випромінювання збіль-
шується, бо збільшується внутрішня енергія тіла. До  того 
ж змінюється і спектральний характер випромінювання. У разі 
збільшення температури підвищується інтенсивність коротко- 
хвильового випромінювання. Залежність інтенсивності випро-
мінювання від температури значно більша, ніж у  процесах 
теплопровідності й  конвекції. Тому за високих температур 
основним видом переносу є теплове випромінювання.

Види променистих потоків. Розглянемо основні харак-
теристики поверхневого (напівсферичного) випроміню-
вання, за якого випромінювання розповсюджується під різ-
ними напрямками в  межах напівсферичного тілесного кута. 
Кількість енергії випромінювання, що переноситься за оди-
ницю часу через довільну поверхню, називається потоком 
випромінювання. Розрізняють монохроматичний потік 
випромінювання Qλ  (Вт/м), що відповідає вузькому інтер-
валу довжин хвиль, який можна характеризувати даним зна-
ченням довжини хвилі  λ, та інтегральний потік випроміню-
вання Q (Вт), що відповідає всьому спектру випромінювання 
в  межах від  0 до  ∞. Потік випромінювання, що проходить 
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через одиницю поверхні, називається поверхневою густиною 
потоку випромінювання. Поверхнева густина потоку інте-
грального випромінювання E = dQ / dF. Якщо значення  Е  по 
всій поверхні однакове, то Q = EF. Поверхнева густина потоку 
монохроматичного випромінювання пов’язана з  густиною 
потоку інтегрального випромінювання співвідношенням 
Eλ = dE / dλ.

Закони теплового випромінювання. Закон Планка. Цей 
закон установлює залежність поверхневої густини потоку 
монохроматичного випромінювання абсолютно чорного тіла 
від довжини хвилі й температури (індекс 0 означає, що вели-
чина відноситься до абсолютно чорного тіла)

E
c

ec T
0 5�

�

�
� �� �� � �

1
1

2 1 ,                          (14.1)

де c1 = 3,74 ∙ 10–16 Вт ∙ м2; c2 = 1,44 ∙ 10–2м ∙ К; λ – довжина хвилі 
випромінювання; Т – абсолютна температура тіла, К.

За будь-яких температур при λ = 0 і λ = ∞ E0λ = 0, а при дея-
кому проміжному значенні λмакс спостерігається максимум 
густини потоку випромінювання. Для всіх довжин хвиль  E0λ 
тим більше, чим вище температура. З  підвищенням темпе-
ратури максимум кривих зміщується в  бік більш коротких 
хвиль. Зв’язок між T  і λмакс установлюється законом Віна: 
λмаксT = 2,9 ∙ 10–3 м ∙ К.

Для реальних тіл залежність густини потоку випроміню-
вання від λ і T може бути установлена тільки на основі дослід-
ного вивчення їх спектра. До того ж якщо спектр випроміню-
вання безперервний і крива E f� �� � �  подібна до відповідної 
кривої для абсолютно чорного тіла з  тією ж  температурою, 
тобто, якщо для всіх довжин хвиль Eλ / E0λ = const, то таке 
випромінювання називається сірим, а  тіла з  таким випро-
мінюванням  – сірими. Дослід показує, що випромінювання 
багатьох технічних матеріалів практично можна розглядати  
як сіре.
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Спектри випромінювання реальних тіл 3, абсолютно чор-
ного тіла 1 і  сірого 2 показані на рис.  14.1. Eλ для реальних 
(і  сірих) тіл на будь-якій довжині хвилі ніколи не перевищує 
E0λ. У випадку селективного випромінювання на деяких ділян-
ках довжин хвиль Eλ = 0.

Закон Стефана  – Больцмана. Закон установлює залеж-
ність густини потоку інтегрального випромінювання абсо-
лютно чорного тіла E0 від температури. Якщо зінтегрувати 
рівняння Планка (14.1) по всіх довжинах хвиль від 0 до ∞, 
отримаємо для абсолютно чорного тіла наступне:
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де σ0  – стала Стефана  – Больцмана, вона дорівнює 
5,67 ∙ 10–8 Вт/(м2 ∙ К4). Це  рівняння носить назву закону Сте-
фана  – Больцмана. У  технічних розрахунках цей закон вико-
ристовується у більш зручній формі:

E c T0 0

4
100� � � ,                             (14.3)

де c0 – коефіцієнт випромінювання абсолютного чорного тіла; 
c0 = 5,67 Вт/(м2∙К4).

 
Рис. 14.1. Спектри випромінювання різних тіл

Дослідами показано, що цей закон може бути застосо-
ваний і  до реальних (сірих) тіл. У  цьому випадку він набуде 
наступного вигляду:

E c T� � �100
4 ,                               (14.4)

де c – коефіцієнт випромінювання сірого тіла.
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Для різних тіл коефіцієнт випромінювання с  різний. Його 
значення визначається природою тіла, станом поверхні й темпе-
ратурою; с завжди менше за с0 і може змінюватися від 0 до 5,67. 
Відношення густини потоку власного випромінювання тіла до 
густини потоку випромінювання абсолютно чорного тіла з тією 
ж температурою називається ступенем чорноти ε:

� � �E E c c0 0 .                               (14.5)
Значення ε змінюється від 0 до 1. Для технічно важливих 

матеріалів значення ε наводять у  таблицях. У  цьому випадку 
рівняння (14.4) набуде наступного вигляду:

E E c T� � � �0 0

4
100� � .                        (14.5)

Більш детальною характеристикою тіла є  спектральний 
ступінь чорноти:

�� � �� E E0 .                                (14.6)
За  фіксованої температури величина ελ загалом залежить 

від довжини хвилі λ і може змінюватися від 0 до 1. Для сірого 
тіла за фіксованої температури ελ = const.

Ступінь чорноти залежить від природи тіла, його темпера-
тури, стану поверхні. Для матеріалів зі збільшенням темпера-
тури вона зростає. У разі шорсткості поверхні, її забрудненні 
або окисненні ε може збільшуватися в декілька разів. Напри-
клад, для полірованого алюмінію ε = 0,04–0,06, а  в разі окис-
нення поверхні ε = 0,2–0,3.

Закон Кірхгофа. Установлює зв’язок між власним випромі-
нюванням тіла та його поглинальною здатністю. Розглянемо дві 
паралельні поверхні, одна з яких є абсолютно чорною з темпе-
ратурою Т0, інша – сіра з температурою Т і поглинальною здат-
ністю A. Відстань між поверхнями настільки мала, що промені, 
які випромінюються однією поверхнею, обов’язково попадуть 
на протилежну. Сіра стінка випромінює енергію Е  і погли-
нає частину випромінювання чорного тіла АЕ0. Енергія Е  та 
відбита сірим тілом енергія (1–А)Е0 попадають на чорне тіло 
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і  поглинаються ним. Результуюча густина потоку випроміню-
вання сірого тіла qрез = E – AE0. Якщо T = T0, то qрез = 0, так що

E A E c T� � � �0 0

4
100 .                       (14.7)

Отже, відношення власного випромінювання до погли-
нальної здатності за теплової рівноваги для всіх тіл однакове 
й  дорівнює власному випромінюванню абсолютно чорного 
тіла з тією ж температурою. У цьому полягає сутність закону 
Кірхгофа, який дійсний і  для монохроматичного випроміню-
вання E A E f T� � � �� � � �0 , . Відношення власного випромі-
нювання визначеної довжини хвилі до поглинальної здатності 
за тієї ж довжини хвилі для всіх тіл одне й теж і  є функцією 
тільки довжини хвилі та температури. Тут Aλ  – поглинальна 
здатність у вузькому інтервалі довжин хвиль.

Таким чином, із закону Кірхгофа також випливає, що за 
теплової рівноваги поглинальна здатність сірих тіл чисельно 
дорівнює ступеню чорноти тіла, тобто A = ε, а  також Aλ = ελ. 
Отже, власне випромінювання тіл тим більше, чим більше їх 
поглинальна здатність. Тому тіла, які добре відбивають проме-
нисту енергію, самі випромінюють дуже мало. Крім того, тіло, 
яке випромінює енергію на визначеній довжині хвилі, має 
здатність поглинати її на тій же довжині хвилі.

Закон Ламберта. Зміна енергії випромінювання за окре-
мими напрямками визначається законом Ламберта. Кількість 
енергії, яка випромінюється в  напрямку φ за одиницю часу 
з  одиниці поверхні тіла в  межах одиничного тілесного кута, 
називають кутовою густиною випромінювання:

I
d Q

dFd� �
�

2

.

Іншою характеристикою спрямованого випроміню-
вання є  яскравість (інтенсивність) випромінювання, тобто 
кількість енергії, яка випромінюється в  напрямку φ за оди-
ницю часу і  віднесена до одиниці тілесного кута та одиниці 
поверхні, що ортогональна до напрямку випромінювання:
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.                (14.8)

Згідно із законом Ламберта потік випромінювання Iφ абсо-
лютно чорного тіла в напрямку φ пропорційний потоку випро-
мінювання Iн у напрямку нормалі до поверхні й косинусу кута 
між ними, тобто

Iφ = Iнcosφ.                                    (14.9)
Отже, найбільша кількість енергії поверхнею випроміню-

ється в напрямку нормалі при φ = 0; із збільшенням φ кількість 
енергії зменшується і при φ = 90° вона стає рівною нулю.

З (14.8) і (14.9) знаходимо I = Iн = idem. Отже, якщо випро-
мінювання підлягає закону Ламберта, то яскравість не зале-
жить від напрямку. Величину І  можна виразити через гус-
тину інтегрального випромінювання Е, якщо взяти інтеграл 
у межах півсфери:

E I d I d I� � �
� �
�� ���
� � � �

� � � �
2 2

cos .

Звідки I = E / π і  вираз закону Ламберта буде мати наступ-
ний вигляд: I E� � �� � �cos .

Закон Ламберта строго виконується лише для абсолютно 
чорного тіла. Для шорстких тіл цей закон підтверджується 
дослідом лише для φ = 0–60о. Більш різке відхилення від 
закону Ламберта спостерігається для полірованих металів.

Особливості випромінювання газів. Одно- і  двоатомні 
гази практично прозорі для теплового випромінювання. Значну 
випромінювальну й поглинальну здатність мають три- і багато- 
атомні гази. До таких газів відносяться СО2 і Н2О, які вміщу-
ються у продуктах згоряння органічного палива. На відміну від 
твердих і  рідких тіл випромінювання газів носить об’ємний 
характер, бо в  ньому беруть участь усі мікрочастинки газу. 
Тому їх випромінювальна та поглинальна здатність залежить 
від густини й  товщини газового шару. Гази випромінюють 
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і  поглинають енергію тільки у  визначених інтервалах довжин 
хвиль, які називають смугами спектра. У іншій частині спек-
тра вони є  прозорими. Отже, випромінювання і  поглинання 
газів носить вибірковий (селективний) характер.

Кількість енергії, яка поглинається газом, залежить від 
кількості молекул, що знаходяться в даному об’ємі газу. Кіль-
кість молекул пропорційна товщині газового шару, яка харак-
теризується довжиною шляху променя l, парціальному тиску 
газу р та його температурі Т. Отже,

A f l p T� � � �1 , , .
Відповідно до закону Кірхгофа

Е f l p T� � � �2 , , .
Для кожної і-ї смуги спектра
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Поверхнева густина теплового потоку інтегрального 
випромінювання газового середовища визначається сумою 
значень EΔλ для окремих смуг, тобто

E E i
і

n

г � � �
�
� ��
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.

Експериментальні дані показують, що випромінювання 
газів не відповідає залежності від термодинамічної темпера-
тури в  четвертому степені. Однак у  практичних розрахунках 
користуються законом четвертого степеня, уводячи відповідну 
поправку до значення ступеня чорноти газу:

E с Tг г� � �µ 0

4
100 ,

де εг – ступінь чорноти газового шару, який залежить від тем-
ператури, тиску і  товщини шару газу. Значення εг наводяться 
в літературі у вигляді номограм.



Ступінь чорноти газових сумішей визначається як сума 
ступенів чорноти окремих компонентів.

Наближене значення середньої довжини шляху променя 
визначається виразом

l = 3,6 V / F,
де V – об’єм газу, F – площа поверхні стінок каналу.
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Тема 15. Теплообмінні апарати

Теплообмінний апарат (теплообмінник)  – це пристрій, 
призначений для нагрівання, охолодження або зміни агрегат-
ного стану теплоносія. Найчастіше в теплообмінних апаратах 
здійснюється передача теплоти від гарячого теплоносія до 
холодного, тобто нагрівання одного теплоносія відбувається за 
рахунок охолодження другого. Виключення складають тепло-
обмінники з  внутрішніми тепловиділеннями, у  яких теплота 
виділяється в  самому апараті та йде на нагрівання теплоно-
сія. Це різного роду електронагрівники та реактори. Теплооб-
мінники з  двома теплоносіями залежно від способу передачі 
теплоти від одного теплоносія до іншого можна поділити на 
кілька типів: змішувальні, рекуперативні, регенеративні 
і з проміжним теплоносієм.

Найбільш простими й  компактними є  змішувальні тепло-
обмінники, у  яких змішуються теплоносії, що не вимагають 
подальшого розділення, наприклад, під час підігрівання води 
парою у деаераторі (рис. 15.1). Використовуються змішувальні 
теплообмінники і  для теплоносіїв, що легко розділяються: газ–
рідина, газ–дисперсний твердий матеріал, вода–олія тощо. Для 
збільшення поверхні контакту теплоносіїв їх ретельно перемі-
шують, рідини розбризкують або розділяють на дрібні струмені.

На  рис.  15.2 зображена схема градирні  – змішувального 
теплообмінника для охолодження води потоком атмосферного 
повітря. Такими теплообмінниками обладнані багато вироб-
ництв, де потрібно відвести теплоту до навколишнього сере-
довища. Охолоджена вода потрібна на теплових електричних 
станціях для конденсаторів турбін, у  компресорних станціях 
для охолодження повітря і т. д.

Охолодження води у градирнях відбувається не тільки за раху-
нок нагрівання повітря, але й за рахунок часткового випаровування 
самої води (близько 1 %). Для забезпечення руху повітря градирні 
обладнують або вентилятором, або високою витяжною баштою. 
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Тепле й вологе повітря легше зовнішнього, тому створюється при-
родна тяга з підіймальним рухом повітря всередині башти.

 

Рис. 15.1. Використання струминного змішувального 
теплообмінника (деаератора) для підігрівання води  

під час термічної деаерації

 

Рис. 15.2. Схема змішувального теплообмінника (градирні):
1 – насадка; 2 – сепаратор водяних крапель; 3 – вентилятор
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У рекуперативних теплообмінниках теплота від одного 
теплоносія до іншого передається через стінку, що їх роз-
діляє. Для зменшення термічного опору стінка виконується 
з  матеріалу з  високою теплопровідністю: міді, сталі, латуні, 
сплавів алюмінію і  т.  д. Найбільш поширені трубчасті 
рекуперативні теплообмінники (рис.  15.3), у  яких один 
теплоносій рухається у трубах, а інший – у міжтрубному прос-
торі. У  таких кожухотрубних теплообмінниках змішування 
теплоносіїв не відбувається, і вони використовуються для різ-
номанітних речовин.

 
Рис. 15.3. Схема кожухотрубного рекуперативного теплообмінника 

для передачі теплоти від одного теплоносія (І) до іншого (ІІ)

Регенеративні теплообмінники та теплообмінники 
з  проміжним теплоносієм працюють фактично за однако-
вим принципом, який полягає в  тому, що теплота від одного 
теплоносія до іншого переноситься за допомогою третьої  – 
допоміжної речовини. Ця  речовина (проміжний теплоносій) 
нагрівається в потоці гарячого теплоносія, а потім віддає аку-
мульовану теплоту холодному теплоносію. Для цього необ-
хідно або переносити сам проміжний теплоносій з  одного 
потоку в інший, або періодично переключати потоки теплоно-
сіїв у теплообміннику періодичної дії (рис. 15.4).

У регенеративних теплообмінниках як проміжний тепло-
носій використовується досить твердий і  масивний мате-
ріал  – листи металу, цегла, різні засипки. Регенеративні 
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теплообмінники незамінні для високотемпературного (t > 1000 °C) 
підігрівання газів, оскільки жаростійкість металів обмежена, 
а  насадка з  вогнетривкої цегли може працювати за високих 
температур. Іноді регенеративні теплообмінники доцільно 
використовувати і для охолодження запилених газів, які здатні 
швидко зношувати або забруднювати трубки рекуператорів.

Рис. 15.4. Регенеративний підігрівник повітря періодичної дії 
з переключенням потоків

У теплообмінниках із проміжним теплоносієм теплота 
від гарячого теплоносія до холодного переноситься потоком 
дрібнодисперсного матеріалу або рідини. У  деяких випад-
ках проміжний теплоносій під час роботи змінює агрегатний 
стан.

Одним з  оригінальних пристроїв, що використовує як 
проміжний теплоносій пару та його конденсат, є  герметична 
труба, заповнена частково рідиною, а  частково парою. Такий 
пристрій, який називають тепловою трубою, здатний переда-
вати великі теплові потужності (у 1000 разів більше ніж мід-
ний стрижень тих самих розмірів). На гарячому кінці теплової 
труби за рахунок підведення теплоти випаровується рідина, 
а  на холодному  – конденсується пара, віддаючи теплоту, що 
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виділяється, холодному теплоносію. Конденсат повертається 
в  зону випаровування або самопливом за рахунок сил граві-
тації, якщо холодний кінець можна розмістити вище гарячого 
(у  цьому випадку теплову трубу називають термосифоном), 
або за рахунок використання різних ґнотів, по яким рідина 
рухається під дією капілярних сил у  будь-якому напрямку, 
навіть проти сил тяжіння (як спирт у спиртівці).

Використання того чи іншого типу теплообмінника 
в  кожному конкретному випадку має бути обґрунтовано тех-
ніко-економічними розрахунками, оскільки кожний з  них має 
свої переваги та недоліки.

Тепловий розрахунок рекуперативних теплообмінних 
апаратів. Рівняння теплового балансу та теплопередачі. 
Загальним рівнянням під час розрахунку теплообмінника будь- 
якого типу є  рівняння теплового балансу, у  якому кількість 
теплоти, що віддає гарячий теплоносій, прирівнюється до кіль-
кості теплоти, що отримує холодний теплоносій. Тепловий потік 
Q1, який віддає в теплообміннику гарячий теплоносій (індекс 1) 
під час його охолодження від температури ′t1  до ′′t1 , дорівнює

Q G c t c tp p1 1 1 1 1 1� � � � �� ��( ) ,                            (15.1)
де G1  – масова витрата теплоносія, кг/с; ′cp1  і ′′cp1   – ізобарні 
теплоємності теплоносія, Дж/(кг ∙ К). Добуток C = Gcp назива-
ється витратною теплоємністю.

Декілька відсотків (1–10 %) від Q1 втрачається до навко-
лишнього середовища через стінки теплообмінника, а основна 
частина Q2 = ηQ1 (ККД теплообмінника η враховує втрати 
теплоти) передається другому теплоносію (індекс 2). Тепловий 
потік Q2, що одержує холодний теплоносій, можна розраху-
вати через різницю ентальпій за аналогією з рівнянням (15.1):

Q G c t c t Q G c t c tp p p p2 2 2 2 2 2 1 1 1 1 1 1� �� �� � � � � � � � � �� ��( ) ( )� � .     (15.2)
Рівняння теплового балансу (15.2) дозволяє знайти 

один невідомий параметр. Усі інші параметри мають бути 
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відомими. Якщо в теплообміннику відбуваються фазові пере-
творення, то різницю ентальпій у (15.2) слід розраховувати за 
діаграмами стану даної речовини. З (15.2) випливає, що відно-
шення змін температур теплоносіїв обернено пропорційно від-
ношенню їх витратних теплоємностей.

Тонкі стінки трубок рекуперативних теплообмінників 
практично завжди вважаються плоскими, тому поверхня F, 
необхідна для передачі теплового потоку Q2 від гарячого 
теплоносія до холодного, визначається з  наближеного рів-
няння теплопередачі, відповідно до якого

Q kF t t kF t2 1 2� � �( ) � .
Виводячи це рівняння, передбачалося, що температури 

теплоносіїв t1 і t2 постійні, а між тим вони змінюються за дов-
жиною теплообмінника (рис. 15.5). Тому в розрахунках необ-
хідно використовувати середньоінтегральну за довжиною 
теплообмінника різницю температур теплоносіїв ∆t :

Q kF t2 � � .                                  (15.3)
Визначимо середній перепад температури ∆t  для найпро-

стішого випадку, коли температура гарячого теплоносія (пари) 
не змінюється в процесі конденсації (рис. 15.6).

Тепловий потік визначається наступною залежністю:
Q G c t t G c t t kF t t t tp p2 2 2 2 2 2 2� �� � � � � � �( ) ( ) ( ) / ln( / )� � � � � �б м б м б м .

Вираз для визначення середньоінтегрального температур-
ного напору:

�
� �
� �

t
t t

t t
�

�б м

б мln( / )
.

Такий же вигляд має вираз для розрахунку ∆t  і  при схемах 
руху теплоносіїв, зображених на рис.  15.6, під час протитечії та 
прямотечії. Треба звернути увагу на те, що Δtб і Δtм – це більший 
та менший перепади температур між теплоносіями на кінцях 
теплообмінника. Тільки у  прямоструминному теплообміннику 
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значення  Δtб завжди дорівнює різниці температур теплоносіїв на 
вході, а Δtм – на виході. На якому кінці протиструминного теплооб-
мінника значення Δt буде більшим, показує конкретний розрахунок.

а б

Рис. 15.5. Схеми руху теплоносіїв у теплообмінниках:
а – протитечія; б – прямотечія

 
Рис. 15.6. Зміна температури теплоносіїв у теплообміннику, 

що обігрівається парою

Користуватися середньоарифметичним значенням  
∆t  = 0 5, ( )� �t tб м�  можна тільки у  випадку, коли Δtб / Δtм < 2 . 
Похибка не буде перевищувати 4 %.
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На  практиці частіше використовують протиструминні 
схеми руху, оскільки ∆t  під час протитечії більше ніж 
під час прямотечії. Для передачі того ж  самого теплового 
потоку  Q при протиструминній схемі буде потрібен теплооб-
мінник меншої площі. Ще  одна перевага протиструминного 
теплообмінника полягає в  тому, що холодний теплоносій 
у ньому можна нагріти до більш високої температури, ніж тем-
пература гарячого теплоносія на виході. У прямоструминному 
теплообміннику цього зробити неможливо.

Крім прямоструминної і  протиструминної схем, часто 
зустрічаються перехресні з різною кількістю ходів (рис. 15.7). 
Середня різниця температур під час перехресної течії менше 
ніж під час протитечії, але більше ніж під час прямотечії. Для 
схем перехресної течії та інших більш складних схем руху 
теплоносіїв середній температурний напір визначається за 
наступним виразом:

� ��t tt� � прот ,
де εΔt – поправка, яку знаходять за допомогою графіків, наве-
дених у  спеціальній літературі; Δtпрот  – середній температур-
ний напір.

 

Рис. 15.7. Схеми теплообмінників з перехресною течією теплоносіїв:
а – двоходовий повітропідігрівник; б – багатоходовий змійовиковий 

водопідігрівник (економайзер)
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Види теплового розрахунку теплообмінників. Під час 
конструктивного розрахунку теплообмінника відомі почат-
кові й  кінцеві параметри теплоносіїв, та необхідно розраху-
вати поверхню теплообмінника, тобто фактично сконструю-
вати теплообмінник. Порядок виконання такого розрахунку:

1.	 З балансового рівняння (2) визначають тепловий 
потік  Q2, який має одержати холодний теплоносій від гаря-
чого.

2.	 Користуючись рекомендаціями спеціальної літератури, 
задаються швидкостями руху теплоносіїв і  конструктивними 
особливостями теплообмінника (діаметрами трубок, кроком 
трубок у пучку, прохідними перерізами для теплоносіїв).

3.	 За методикою, яка викладена в літературі, розраховують 
коефіцієнти тепловіддачі, а потім коефіцієнт теплопередачі k.

4.	 За формулою (10) визначають значення ∆t .
5.	 З рівняння теплопередачі (3) знаходять площу F ідеаль-

ного теплообмінника.
6.	 Задаються значенням коефіцієнта використання 

поверхні теплообміну ηF = 0,75–0,9 і  розраховують площу 
поверхні реального теплообмінника F'.

7.	 За  площею F' розраховують довжину трубок теплооб-
мінника.

Під час перевірочного розрахунку відома конструкція 
теплообмінника, тобто задана площа поверхні теплообміну ′F ,  
крім того, задані початкові параметри теплоносіїв. Необхідно 
розрахувати кінцеві параметри, тобто перевірити придатність 
даного теплообмінника для якогось технологічного процесу. 
Складність розрахунку полягає в тому, що вже напочатку необ-
хідно знати кінцеві температури теплоносіїв, оскільки вони 
входять як у  рівняння теплового балансу, так і  в рівняння 
теплопередачі. За  середньої температури, що не знайти без 
знання кінцевих, беруться параметри теплоносіїв у розрахунку 
коефіцієнтів тепловіддачі.



Одним з методів перевірочного розрахунку є метод послі-
довних наближень. Для цього задаються кінцевою темпера-
турою одного з  теплоносіїв, за рівнянням теплового балансу 
розраховують кінцеву температуру другого і  проводять 
конструктивний розрахунок. Якщо отримана в  результаті 
площа F' не збігається з площею поверхні наявного теплооб-
мінника, розрахунок виконують знову, задаючись іншим зна-
ченням температури теплоносія на виході.
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