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ПЕРЕДМОВА 
 

Сучасне сільськогосподарське виробництво – великий споживач па-
ливно-енергетичних ресурсів. У сільських районах теплову енергію ви-
трачають на опалення, вентиляцію і гаряче водопостачання виробничих, 
суспільних і житлових будинків, створення штучного мікроклімату у тва-
ринницьких приміщеннях, спорудженнях захищеного ґрунту, сховищах, 
технологічних процесах сільськогосподарського виробництва та перероб-
них підприємств і таке інше. 

Через ріст енергетичних потужностей в агропромисловому комплексі 
усе більш гостро ставиться питання про економію енергоресурсів, пошук 
надійних нетрадиційних, постійно поновлюваних джерел енергії, ство-
рення енергозберігальних екологічно чистих технологій, наявність квалі-
фікованих кадрів енергетиків. 

Навчальний посібник створено відповідно до програми для студентів 
спеціальностей 8.091902 «Механізація сільського господарства», 8.091901 
«Енергетика сільськогосподарського виробництва», 6.090.200 «Облад-
нання переробних та харчових виробництв» та студентів заочного на-
вчання цих же спеціальностей. 

Мета дисципліни – оволодіння теоретичними знаннями і практични-
ми навичками з раціонального використання теплоти в сільському госпо-
дарстві, економії теплоти та палива, ефективного використання теплотех-
нічного сільськогосподарського обладнання. 

Завданням дисципліни є: 
дати знання з теоретичних основ теплотехніки, теплообміну та раціо-

нального використання теплоти в сільському господарстві; 
навчити студентів методів ефективного використання теплотехнічно-

го обладнання з метою економії теплової енергії; 
виховати у майбутніх спеціалістів навички творчого підходу до ви-

бору технологічних процесів сільськогосподарського виробництва з міні-
мальними затратами енергоресурсів та урахуванням найновіших вітчиз-
няних і закордонних досягнень науки, техніки та передового досвіду. 

У результаті вивчення дисципліни студент повинен уміти: 
вирішувати практичні завдання, пов’язані з теплопостачанням 

об’єктів сільськогосподарського виробництва та сільських населених 
пунктів; 

ефективно застосовувати енергозберігальні технології в сільському 
господарстві; 

розробляти та правильно оформляти технічну документацію; 
застосовувати під час проектування та використання теплоенергети-

чного обладнання сучасну обчислювальну техніку; 
оцінювати техніко-економічну ефективність проектів реконструкції 

та використання теплоенергетичного обладнання; 
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кваліфіковано враховувати вимоги екології та раціонального приро-
докористування під час проектування теплоенергетичного обладнання. 

Необхідність видання посібника обґрунтовується відсутністю у від-
повідних навчальних закладах підручників із тематики, що розглядається, 
взагалі, або в достатній кількості, які відповідали б програмам дисциплін 
для названих спеціальностей, а також відсутністю підручника з викладен-
ням матеріалу державною мовою. 

Посібник включає розділи: теоретичні основи теплотехніки, основи 
теорії тепло-, масообміну, теплоенергетичні установки, використання те-
плоти в сільському господарстві, опалення, вентиляція кондиціонування 
та гаряче водопостачання комунально-побутових та виробничих будівель. 
Кожен із названих розділів присвячено окремій галузі науки, які в спеціа-
лізованих навчальних закладах вивчають як окремі дисципліни. Безумов-
но, це викликало певні труднощі щодо написання саме такого посібника, 
але і дозволяє мати надію, що, окрім названих спеціальностей, посібник 
буде корисним і для студентів інших спеціальностей, в тому числі маши-
нобудівних, а також для фахівців із проектування теплотехнічного облад-
нання, систем теплопостачання, їх елементів та для фахівців із викорис-
тання теплотехнічних установок. 

Перший та четвертий розділи підручника написано В.А. Дідуром та  
М.І. Стручаєвим; другий і третій розділи – М.І. Стручаєвим. 

Загальна редакція книги виконана В.А. Дідуром. 
Авторські права на матеріал, який міститься в окремих розділах, 

здійснюються кожним автором самостійно. 
Автори виражають щиру подяку колективу кафедри «Гідравліка та 

теплотехніка» Таврійського державного агротехнологічного університету 
та колективу кафедри «Трактори та автомобілі» Луганського національ-
ного аграрного університету за науково-методичну допомогу в підборі 
необхідного матеріалу, докторам технічних наук, професорам Колісниче-
нку В.А., Яковлєву В.Ф., доценту В.О. Лазаренку за подані корисні пора-
ди під час рецензування цього посібника. 
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ВСТУП 
 

Теплотехніка має велике значення в розвитку сільськогосподарського 
виробництва. У загальному енергетичному балансі сільських районів теп-
лова енергія відіграє провідну роль (80% від загального споживання). Ос-
новними споживачами теплової енергії в сільському господарстві є тва-
ринництво і рослинництво, а саме: теплопостачання культиваційних спо-
руджень у вигляді теплиць, парників й інших будівель захищеного ґрунту. 
Велика кількість теплової енергії витрачається на опалення і вентиляцію 
житлових, громадських і виробничих будинків, а також на здійснення 
процесів кондиціонування повітря, теплову обробку під час переробки 
сільськогосподарської продукції. 

Характерною рисою теплових споживачів у сільському господарстві 
є їх велика різноспрямованість і виражена специфіка. 

Нині у зв'язку з різноманіттям форм землеволодіння важливе значен-
ня має раціональна структура паливно-енергетичної бази господарств різ-
ного розміру, профілю, географічного розміщення й інших конкретних 
умов. Тому повинні бути сформульовані загальні вимоги до систем теп-
лопостачання, починаючи від великих сільськогосподарських підпри-
ємств і закінчуючи дрібними фермерськими господарствами. До цих ви-
мог може бути віднесено: правильний вибір кількості і виду теплогенеру-
вальних пристроїв (котельні агрегати, теплогенератори, калорифери і 
т.ін.); раціональна структура всієї системи теплопостачання і окремих її 
елементів; узгодження добових, місячних і сезонних графіків теплопоста-
чання; раціональна організація паливного складу й інших елементів пали-
вного господарства; вибір оптимального режиму роботи кожного спожи-
вача теплової енергії і всієї системи теплопостачання. 

Рішення всіх перелічених питань необхідно робити на основі техніко-
економічних розрахунків із широким використанням сучасної обчислю-
вальної техніки. 

В умовах ринкової економіки раціональна структура й експлуатація 
всієї паливно-енергетичної бази істотно впливає на собівартість виробни-
цтва сільськогосподарської продукції й її реалізацію в природному чи пе-
реробленому вигляді. 

Питання сільськогосподарської теплоенергетики варто розглядати 
разом з енергетикою всієї країни. Сучасний стан паливно-енергетичної 
бази України характеризується значними складностями. Дуже обмежені 
запаси газоподібного палива і нафти в надрах країни змушують купувати 
значну кількість цих палив за кордоном. Значна глибина шахт у Донець-
кому вугільному басейні істотно ускладнює видобуток антрациту й інших 
сортів викопного вугілля. 

У цих умовах особливого значення набуває питання економії палив-
но-енергетичних ресурсів у всіх галузях економіки країни, в тому числі й 
у сільському господарстві. Основним напрямком рішення цієї проблеми є 
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безумовне виконання перерахованих вище заходів щодо раціональної 
структури й оптимальних режимів експлуатації систем теплопостачання. 

Важливого значення набуває питання використання поновлюваних 
джерел енергії (сонячна енергія, геотермальна енергія, енергія вітру, біо-
газ, тверде біопаливо). Особливого значення набуває також впровадження 
енергозберігальних технологій. До того ж у всіх випадках слід дотриму-
ватися правил і норм, зв'язаних з екологічною охороною навколишнього 
середовища.  

Тільки ретельне виконання всього комплексу зазначених заходів мо-
же значною мірою підвищити економічну ефективність сільськогосподар-
ського виробництва.  

Структура посібника «Теплотехніка, теплопостачання і використання 
теплоти в сільському господарстві» може бути представлена у вигляді на-
ступної схеми: 

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
У посібнику викладено комплекс питань, зв'язаних з перетворенням 

енергії теплоносіїв у механічну, теплову енергію технологічних процесів, 
а також процеси теплообміну і використання теплової енергії в різних га-
лузях сільського господарства. 

Використання теплоти у 
сільському господарстві

Теплопередача 

Опалення і ве-
нтиляція 

Теплиці 

Кормопри-
готування  

Холодильники

Сушарки 

Дизельні  
електростанції

Теплоенергетичні установки

Котли 

Теплогенератори

Компресори 

Холодильні  
машини 

Двигуни 
внутрішнього 
згоряння  

Теплотехніка, теплопостачання і використання  
теплоти в сільському господарстві

Теоретичні 
основи  
теплотехніки 
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РОЗДІЛ 1. ТЕОРЕТИЧНІ ОСНОВИ ТЕПЛОТЕХНІКИ 
 
1.1. Загальні положення 
 
1.1.1. Предмет та метод технічної термодинаміки 
 
Термодинаміка – наука про закономірності перетворення енергії, в 

тому числі про перетворення теплової енергії в механічну чи навпаки в 
реальному часі. 

Основи термодинаміки було закладено в XIX ст., коли в зв'язку з роз-
витком теплових двигунів виникла необхідність вивчення закономірнос-
тей перетворення теплоти у роботу. Метод термодинаміки універсальний 
для замкнутих макроскопічних систем. Його широко застосовують у різ-
них галузях науки і техніки, до того ж навіть у дуже далеких від неї, на-
приклад у медицині, соціології і навіть економіці. 

Великий внесок у її розвиток зробили найвидатніші вчені світової 
науки: Максвелл, Дальтон, Авогадро, Ленц, Ломоносов, Бойль, Гельм-
гольц, Майер, Маріотт, Карно, Планк, Ейнштейн, Фур'є. 

Термодинаміка дозволяє встановити, у якому напрямку можуть про-
тікати різні фізичні і хімічні процеси в тих або інших системах. Як ми по-
бачимо далі, термодинаміка розкриває глибокі зв'язки між різними влас-
тивостями речовини; у принципі це дозволяє, наприклад, маючи дані з те-
плоємності речовини, за допомогою термодинамічних методів обчислю-
вати щільність цієї речовини і навпаки. 

На відміну від багатьох галузей фізики і хімії термодинаміка не опе-
рує будь-якими моделями структури речовини і взагалі безпосередньо не 
пов'язана з уявленням про мікроструктуру речовини. 

У цьому і сила, і слабкість термодинаміки. Сама по собі термодина-
міка не може дати будь-яких відомостей про властивості речовини. Але 
якщо відомі деякі дані про властивості речовини або системи, то термо-
динамічні методи дозволяють одержати цікаві і важливі висновки. 

Принцип побудови термодинаміки простий. В основу термодинаміки 
покладено два основних закони отриманих експериментальним шляхом. 
Перший закон термодинаміки характеризує кількісний бік процесів пере-
творення енергії, а другий закон установлює якісний бік (спрямованість) 
процесів, що відбуваються у фізичних системах. Використовуючи тільки 
ці два закони, методом суворої дедукції можливо одержати всі основні 
висновки термодинаміки. 

Термодинаміку можливо використовувати у системах, для яких спра-
ведливі закони, що лежать у її основі. Перший закон термодинаміки, як 
ми побачимо далі, являє собою кількісне вираження закону збереження і 
перетворення енергії і має загальний характер. Що ж стосується іншого 
закону, то він ґрунтується на досвіді, накопиченому під час спостережен-
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ня макросистем у межах, доступних нашому безпосередньому спостере-
женню. 

 
1.1.2. Основні поняття термодинаміки 
 
Найважливішими поняттями термодинаміки є: внутрішня енергія U, 

робота L та кількість теплоти Q. Відомо, що енергія взагалі – це міра різ-
них форм матеріального руху. Кожній формі руху характеризує відповід-
ний вид енергії. Енергію, що відповідає молекулярно-хаотичному рухові, 
в термодинаміці називають внутрішньою енергією; складається вона з кі-
нетичної енергії руху молекул і потенційної енергії сил міжмолекулярної 
взаємодії. У загальному випадку до складу внутрішньої енергії входить 
ще енергія, що відповідає внутрішньомолекулярній, внутрішньоатомній і 
внутрішньоядерній взаємодії. Проте, у технічній термодинаміці розгля-
даються такі фізичні процеси, у яких ці складові внутрішньої енергії не 
змінюються і тому не враховуються. 

У деяких випадках під час термодинамічного аналізу необхідно вра-
ховувати кінетичну енергію руху всього тіла і потенційну енергію, обу-
мовлену положенням тіла в полі зовнішніх сил, наприклад у полі земного 
тяжіння.  

Отже, повна енергія тіла в загальному випадку складається з внутрі-
шньої енергії, що залежить від внутрішнього стану тіла, і зовнішньої ене-
ргії, зв'язаної зі швидкістю руху і положенням тіла щодо навколишнього 
середовища.  

На відміну від понять енергії та її виду існує поняття форми передан-
ня енергії (або способу обміну енергією) за енергетичних взаємодій. Всі 
енергетичні взаємодії, у результаті яких змінюється стан тіла, можна звес-
ти до двох форм. 

Перша форма обумовлена силовою механічною взаємодією одного 
тіла на інше, що супроводжується переміщенням другого тіла, і назива-
ється роботою L. При цьому кількість енергії, переданої від одного тіла до 
іншого, у формі спрямованого руху називається роботою процесу, або 
просто роботою. Загалом це може бути робота не тільки звичайних сил 
механічної природи, але й електричних, магнітних, а також сил поверхне-
вого натягу і таке інше. 

Друга форма пов'язана з наявністю різниці температур і обумовлена 
хаотичним рухом великої кількості мікрочастинок, що складають макро-
тіла. Обмін енергією в цьому випадку відбувається шляхом безпосеред-
нього контакту тіл, що мають різну температуру, або випромінюванням. 
Кількість переданої енергії в формі хаотичного руху мікрочастинок нази-
вається кількістю теплоти, теплотою процесу або просто теплотою Q. 

Оскільки робота і теплота є мірою переданої енергії, їхня кількість 
виражається в тих же одиницях, що й енергія, тобто у джоулях [Дж]. 
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Об'єктами вивчення термодинаміки є різні термодинамічні системи, 
які являють собою сукупність матеріальних тіл, що можуть енергетично 
взаємодіяти між собою та навколишнім середовищем і обмінюватися з 
ним енергією. Окремо взяте макротіло також може розглядатися як тер-
модинамічна система. Усе, що знаходиться поза системою, називається 
навколишнім середовищем. Поверхня, що відокремлює термодинамічну 
систему від навколишнього середовища, називається контрольною. 

Термодинамічні системи бувають закриті, якщо в них відсутній об-
мін речовинами через поверхню, і відкриті, у яких є обмін речовинами з 
навколишнім середовищем. Система, що не обмінюється енергією і речо-
винами з навколишнім середовищем, називається ізольованою. Якщо сис-
тема не обмінюється енергією у формі теплоти, то вона називається адіа-
батною, або теплоізольованою. 

У технічній термодинаміці розглядаються головним чином тіла (сис-
теми), за допомогою яких відбувається взаємне перетворення теплоти і 
роботи, тобто – робочі тіла. В якості робочих тіл, як правило, використо-
вують гази і пари, здатні значно змінювати свій об'єм у разі зміни зовніш-
ніх умов. Принципового розходження між газом і парою немає: газ можна 
розглядати як пару відповідної рідини, яка знаходиться далеко від стану 
скраплення (сильно перегріта пара), а пару – як реальний газ, близький до 
стану скраплення. 

Відомо, що в різних станах робочого тіла вплив сил взаємодії між 
молекулами і розмірів самих молекул на фізичні властивості газів різні. У 
тих випадках, коли впливом сил взаємодії між молекулами і об'ємом са-
мих молекул можна знехтувати (сильно перегрітий газ за невеликого тис-
ку), газ називається ідеальним, в протилежному випадку називається реа-
льним.  

Ідеальний газ – це умовний уявлюваний газ, молекули якого мають 
тільки масу і не мають об'єму і у якому відсутні сили взаємодії. 

Реальний газ – це газ, молекули якого мають масу, об'єм і сили взає-
модії. 

Багато реальних газів у певних умовах (низький тиск, висока темпе-
ратура) за властивостями наближаються до ідеального. 

Робоче тіло в тепловій машині одержує або віддає теплоту (енергію), 
взаємодіючи з більш нагрітими або більш холодними зовнішніми тілами. 
Такі тіла мають назву джерел теплоти. 

Робоче тіло – це речовина, за допомогою якої здійснюється перетво-
рення теплової енергії в механічну (чи навпаки). При цьому використову-
ється властивість речовин змінювати об'єм (V) у разі зміни температури 
(Т). Гази (пари) найбільшою мірою змінюють свій об'єм зі зміною темпе-
ратури і тому використовуються як робочі тіла в теплових двигунах. 

Тіло, що віддає теплоту робочому тілу і не змінює свою температуру, 
називається тепловіддавачем, а тіло, що одержує теплоту від робочого 
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тіла і не змінює свою температуру, – теплоприймачем. 
Термодинамічним станом робочого тіла (системи) називається суку-

пність фізичних характеристик, властивих певному робочому тілу (систе-
мі). 

Макроскопічні величини (тобто величини, що характеризують робо-
че тіло в цілому), що описують фізичні властивості робочого тіла в цей 
момент, називаються термодинамічними параметрами стану, які поді-
ляються на інтенсивні (не залежні від маси робочого тіла) і екстенсивні 
(пропорційні масі робочого тіла). 

Рівноважним термодинамічним станом називається стан робочого 
тіла, який не змінюється в часі без зовнішнього енергетичного впливу. 
Параметри рівноважного стану всієї маси робочого тіла однакові і дорів-
нюють відповідним параметрам зовнішнього середовища. У стані термо-
динамічної рівноваги зникають усякі макроскопічні зміни (дифузія, теп-
лообмін, хімічні реакції), хоча тепловий (мікроскопічний) рух молекул не 
припиняється. Термодинаміка вивчає головним чином властивості систем, 
що знаходяться в рівноважному стані. Послідовна зміна стану робочого 
тіла, що відбувається в результаті його енергетичної взаємодії з навколи-
шнім середовищем, називається термодинамічним процесом. У термо-
динамічному процесі обов'язково змінюється хоча б один параметр стану. 

Будь-який процес зміни стану робочого тіла являє собою відхилення 
від стану рівноваги. Процес, який протікає настільки повільно, що в робо-
чому тілі (системі) у кожен момент часу встигає встановлюватися рівно-
важний стан, називається рівноважним. І навпаки, коли процес протікає 
швидко та рівноважний стан не встигає встановитися, його називають не 
рівноважним. 

Будь-який процес, що протікає з кінцевою швидкістю, викликає по-
яву змін температури, тиску, питомого об'єму й інших параметрів. 

Якщо є тільки одне джерело теплоти з постійною температурою, то 
рівноважний процес протікатиме за постійної температури, рівної темпе-
ратурі джерела теплоти, такий процес, як відомо, називається ізотерміч-
ним.  

Оборотним процесом називається такий термодинамічний процес, 
що протікає через ті самі рівноважні стани у прямому і зворотному на-
прямках таким чином, що в робочому тілі та навколишньому середовищі 
не відбувається ніяких залишкових змін. 

Процеси, що не задовольняють цій умові, називаються необоротними. 
Будь-який процес, у якому частина роботи перетворюється в теплоту, що 
нагріває навколишнє середовище та в ній відбуваються залишкові зміни є 
необоротним. Всі процеси передачі теплоти від нагрітих тіл до холодного за 
кінцевої різниці температур також є необоротними, оскільки відомо, що 
зворотний перехід теплоти від холодних тіл до гарячого без витрати енергії 
ззовні (тобто без залишкових змін у навколишнім середовищі) неможливий. 
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Таким чином, основні умови здійснення оборотного процесу такі:  
 - теплова і механічна рівновага, тобто рівність температур і тисків 

робочого тіла і навколишнього середовища в кожнім стані процесу (умова 
зовнішньої оборотності); 

 - відсутність тертя, завихрення й інших однобічно спрямованих про-
цесів (умова внутрішньої оборотності). 

Оборотні процеси в чистому вигляді в природі та техніці не зустрі-
чаються, тому що реальні процеси завжди протікають із кінцевими швид-
костями й кінцевими різницями температур і в робочому тілі не встига-
ють установлюватися рівноважні стани. 

Утім вивчення оборотних процесів відіграє велику роль, оскільки ба-
гато реальних процесів близькі до них. Крім того, оборотні процеси при-
зводять до максимальної ефективності перетворення енергії в теплових 
машинах і служать мірою порівняння й оцінювання ефективності реаль-
них необоротних процесів. 

Найпростішими, або основними, термодинамічними процесами є ізо-
хорний (за сталого об'єму V=const), ізобарний (за сталого риску   
р=const), ізотермічний (за сталої температури Т=const) і адіабатний (за 
сталої етрапії S=const) – процес без зовнішнього теплообміну. 

Круговим процесом, або циклом, називається процес, у результаті 
здійснення якого робоче тіло повертається в початковий стан. Цикли мо-
жуть розрізнятися за напрямками (прямий і зворотний), температурним 
рівнем, конфігурацією та іншими ознаками. 

Оборотні кругові процеси складають основу теоретичних циклів теп-
лових двигунів і холодильних машин. Порівняння ефективності реальних 
(необоротних) циклів із ефективністю теоретичних (оборотних) циклів 
може служити мірою досконалості процесів, що протікають у реальних 
умовах. 

 

1.1.3. Термодинамічні параметри стану 
 

Параметр стану – величина, яка характеризує стан робочого тіла. 
Основними властивостями параметрів стану є: незалежність їх вели-

чини від способу приведення речовини в заданий стан; різниця значень 
будь-яких параметрів наприкінці і на початку процесу не залежить від ха-
рактеру процесу. 

Основними параметрами стану ідеального газу є: абсолютний тиск 
(р), абсолютна температура (T), питомий об'єм (V), внутрішня енергія (U), 
ентальпія (H), ентропія (S). При цьому абсолютний тиск – P, температуру 
– Т, питомий об'єм – V називають термічними, а внутрішню енергію – U, 
ентальпію H, ентропію – S називають калоричними параметрами стану.  

Тиск як параметр стану. Абсолютний тиск визначається як рівно-
дійна сила ударів молекул газу, віднесена до одиниці площі стінок посу-
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дини, в який знаходиться газ. У системі СІ тиск вимірюється у [Па]. 

S
Fр = , Па                                             (1.1) 

Розрізняють: абсолютний і надлишковий тиск. Надлишковий тиск – 
це різниця між абсолютним тиском та атмосферним тиском навколишньо-
го середовища (барометричним). Прилади для вимірювання надлишково-
го тиску називаються манометрами та вакуумметрами. 

Абсолютний тиск визначають від нульового тиску. Реально його 
вимірюють двома приладами: барометром і манометром (чи вакууммет-
ром). 

Залежність між надлишковим і абсолютним тиском визначається в 
такий спосіб. Якщо тиск (манометричний), який вимірюється, вищий за 
барометричний, тоді використовують формулу (1.2). Якщо тиск (вакуум-
метричний), який вимірюється, нижчий за барометричний, тоді викорис-
товується формула (1.3). 
 
 

 
 
 
 
 

 
 
Рис. 1.1. Схеми для визначення абсолютного тиску 

рабс. = ратм. +pнадл.                                              (1.2) 
рабс. = ратм. –pвак.                                                (1.3) 

Нижче наведено співвідношення між одиницями виміру тиску: 
У системі СІ – одиниця виміру тиску: Паскаль, Па. 

1 Па=1 Н/м2 
Позасистемні одиниці виміру тиску: атмосфера (атм), кгс/см2, бар. 

1 атм  = 760 мм. рт. ст. = 101325 Па  ≈ 105 Па  ≈ 0,1 МПа; 
1 кгс/см2  ≈  1 бар ≈ 0,1МПа 

Під час використовування рідинних манометрів (одиниці виміру тис-
ку: 1 мм. рт. ст.; 1 мм. вод. ст.) є розрахункова формула для перерахун-
ку в систему СІ: 

,hhgр ⋅=⋅⋅= γρ                                                  (1.4) 
де ρ  – щільність рідини, кг/м3; 
     g  – прискорення вільного падіння, м/с2; 
     h  – висота стовпчика рідини у манометрі, м; 
     γ  – питома вага рідини, Н/м3. 

Рабс

Ратм. 

якщо Рабс. > Ратм. 

Рабс

Ратм. 

якщо Рабc. < Ратм. 

Рабс

Рабс

h h 
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Для ртутного манометра Р = 132900h; для водяного манометра  
Р = 9810h. 

Температура як параметр стану. Температура характеризує тепло-
вий стан тіла і є єдиним параметром стану, який визначає напрямок не-
примусових процесів, є мірою кінетичної енергії: 

,
23

2 2wm
k

T ⋅
⋅

⋅
=                                      (1.5) 

де k – постійна Больцмана, 1,38·10-23 Дж/К; 
    m – маса однієї молекули, кг; 
    w – середня квадратична швидкість молекули, м/с. 
Розрізняють: абсолютну термодинамічну шкалу температур Т – шка-

ла Кельвіна [К] та Міжнародну практичну шкалу температур t – шкала 
Цельсія, [0С]. 

Ціна одного градуса шкали Кельвіна та шкали Цельсія однакова. Для 
визначення абсолютної температури застосовують формули переходу з 
однієї шкали в іншу: 

,15,273 tT +=                                            (1.6) 
,

1212
ttTT −=−                                        (1.7) 

але                                    .
1

2

1

2
t
t

T
T ≠                                                    (1.8) 

Питомий об'єм як параметр стану. Питомий об'єм відображає від-
стань між молекулами в просторі. Питомий об'єм – це об'єм, який займає 
одиниця маси газу (речовини) m та позначається в метрах кубічних на кі-
лограм (м3/кг). 

m
V

=ν  м3/кг,                                              (1.9) 

де v – питомий об'єм, м3/кг;  
    V – геометричний об'єм, м3;  
    m – маса, кг. 
Величина зворотна питомому об'єму називається щільністю. 
Щільність – це відношення маси до об'єму речовини: 

ν
ρ m

= кг/м3,                                            (1.10) 

або                                ,1
ν

ρ = .1
ρ

=v                                    (1.11) 

Значення питомого об'єму та щільності залежать від термодинаміч-
ного стану. В літературі наводяться їх значення за нормальних фізичних 
умов. Для інших станів їх обчислюють за рівнянням стану для ідеальних 
газів, або спеціальними таблицями та діаграмами [2, 3, 4]. 
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1.1.4. Рівняння стану ідеального газу 
 
Рівняння, що пов'язує термодинамічні параметри системи в рівнова-

жному стані, називають термічним рівнянням стану. Для ідеального га-
зу (системи) взаємопов'язано три параметри, які є попарно незалежними. 
Загалом рівняння стану має вигляд: 

F(p,v,T) = 0.                                              (1.12) 
Об'єднаний закон Бойля-Маріотта і Гей-Люссака можна виразити та-

ким співвідношенням: .const
T

р
=

⋅υ
 

З цього закону за (V=const) можна отримати закон Шарля: .const
T

р
=  

Добуток абсолютного тиску на питомий об'єм віднесений до абсолю-
тної температури є величина постійна.  

Приведення газу до нормальних умов. Нормальними умовами вва-
жають: абсолютний тиск – рн = 101325 Па (1 атм), температура –  
ТН = 273 К (tН =00C). 

;
1

11

H

HH
T

p
T

p υυ ⋅=⋅                                (1.13) 

.
1

11

Н

Н
H р

T
T

p
⋅

⋅
=

υ
υ                                   (1.14) 

Функціональна залежність термічного рівняння стану визначається 
природою тіла. Найбільш простим термічним рівнянням стану є рівняння 
Клайперона – Менделєєва для ідеального газу, або характеристичне рів-
няння: 

.μ
μ Rconst

T
Vp

==
⋅                             (1.15) 

де p – абсолютний тиск, Па; 
     Vμ– об'єм одного кіломоля газу, м3/кмоль; 
     Rμ – універсальна газова стала, Дж/(кмоль·К); 
     Т – абсолютна температура, К.  
Якщо обидві частини рівняння (1.15) поділити на молярну масу μ, то 

отримаємо рівняння стану для 1 кг ідеального газу: 
TRp ⋅=⋅υ ,                                          (1.16) 

де v – питомий об'єм  газу, м3/кг; 
     R – питома газова стала, Дж/(кг·К). 
Питома газова стала залежить від хімічної структури газу і має для 

кожного газу своє значення. 
Для довільної маси газу m (кг) рівняння стану має вигляд:  

,TRmVp ⋅⋅=⋅                                       (1.17) 
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де V =vm – об'єм газу, м3. 
Фізична суть і обчислення газової сталої. Розглянемо два стани для 

кілограма ідеального газу під час ізобарного нагрівання (p1= p2=p): 
111 TRp ⋅=⋅υ  

                                           222 TRp ⋅=⋅υ                                       (1.18) 
Віднімаючи одне рівняння від другого, одержимо: 

( )
12

12
TT

pR
−
−⋅= νν , [Дж/(кг·K)]                  (1.19) 

Тобто газова стала – 
це робота, яку здійснює кі-
лограм газу під час нагрі-
вання його на 10С в ізобар-
ному процесі. 

Моль – сьома основна 
одиниця СІ, це одиниця кі-
лькості речовини, яка дорі-
внює 6,02·1026 або 602 квад-
рильйона молекул. Кіло-
моль – кількість речовини, 
яка чисельно дорівнює її 
молекулярній масі (напри-
клад, 1 кіломоль О2 = 32 кг). 

 
Властивості кіломоля. Кіломоль будь-якого ідеального газу містить 

одне й теж число молекул 2610022045,6 ⋅=Na  кмоль –1, яке називається 
числом Авогадро. 

Об'єм одного кіломолю ідеального газу за однакових умов має одне і 
те саме значення, зокрема за нормальних умов:  

4,22=⋅= HH
υμυμ ,

3

кмоль
м                        (1.20) 

де μ – молекулярна маса речовини, кг/кмоль; 
υн – питомий об'єм речовини, м3/кг 
Питомий об'єм речовини за нормальних умов обчислюють за форму-

лою: 

μ
υ 4,22=H ,    .

3

кг
м                                         (1.21) 

Газова стала одного кіломоля будь-якого ідеального газу за нормаль-
них умов однакова і має назву: універсальна газова стала (Rμ): 

 
 

V1 

V2 

Q 

газ 1 кг 

Р1 = Р2 

Т1

Т2

Рис. 1.2. Розкриття суті газової сталої (R) 

( )
8314

15,273
4,22101325
=

⋅
=

⋅
=

HT
HHp

R μυ
μ .

Ккмоль
Дж

⋅ (1.22) 
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Тоді газову сталу довільного газу за будь-яких умов можна 
знайти: R = Rμ /μ = 8314/μ, Дж/кгК.                                                 (1.23) 

 
1.1.5. Газові суміші 
 
У природі і техніці часто доводиться мати справу з неоднорідними 

газами (сумішами), які не вступають в хімічну взаємодію. Наприклад, по-
вітря, продукти згоряння палива (димові гази), природні і штучні пальні 
гази і т. ін., які в багатьох випадках можна розглядати як ідеальні гази і 
розрахунок процесів зміни стану для таких сумішей можна виконувати за 
формулами для ідеальних газів. При цьому параметри суміші, які необ-
хідно підставляти в розрахункові формули, визначаються залежно від 
складу суміші. 

Склад газової суміші може бути заданий трьома способами: масови-
ми частками g, об'ємними частками r і складом суміші заданої кількості 
кіломолей vμ усіх компонентів у частках одиниці (або %). 

Масовий склад газової суміші задається масовими частками, якими 
називаються відношення його маси до маси суміші та позначаються: 

∑
= n

KM

Mg

1

1
1 ; 

∑
= n

KM
Mg

1

2
2 …

∑
= n

K

K
K

M
Mg

1

,                (1.24) 

де  М1, М2,…МК – маси окремих газів, кг; 

      
∑
=

n

1i
КМ

– маса суміші, кг. 
Сума мас усіх компонентів дорівнює масі суміші: 

.
1

1 ......∑ ++++=
=

n

i
nКК ММММ                  (1.25) 

Сума масових часток компонентів дорівнює одиниці або ста відсот-
кам: 

∑
=

=
n

i
kg

1
1 ;     або    %001

1
∑
=

=
n

i
kg .            (1.26) 

Об'ємний склад газової суміші задається об'ємними частками, якими 
називаються відношення парціального об'єму компонента до об'єму сумі-
ші та позначаються: 

,

1

2

1

2
2

1

1
1

∑
=

∑
=

∑
===

= n

i
K

n
n

i
K

n

i
K V

V...r
V

V
.r

V
Vr   (1.27) 

де V1…VК  – парціальні об'єми компонентів, м3; 

     
∑
=

n

1i
КV

 – об'єм суміші, м3. 
Закон Амага – сума парціальних об'ємів усіх компонентів дорівнює 

об'єму суміші: 
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∑ ++++=
=

n

i
nКК VVVV

1
1 ...... .   (1.28) 

 
Парціальний об'єм – це об'єм, який займає компонент поза сумішшю 

за тиску і температури суміші. 
У складі суміші компонент займає весь об'єм суміші і знаходиться 

під своїм парціальним тиском. 
Парціальний тиск  – це тиск, який мав би газ, якщо б він один при 

температурі суміші займав об'єм, який дорівнює об'єму суміші. 
Закон Дальтона. Сума парціальних тисків усіх компонентів дорів-

нює повному тиску: 
∑ +++++==
=

n

i
nкК рррррр

1
21 ...... .   (1.29) 

Сума об'ємних часток компонентів дорівнює одиниці або ста відсот-
кам: 

,
n

i kr∑
=

=
1

1   або  %00
1

1∑
=

=
n

i kr .   (1.30) 

Мольний склад суміші задається мольними частками, якими назива-
ються відношення кількості речовини компонента до кількості речовини 
суміші та позначаються: 

n
nv 1

1 =μ ; 
n

nv 2
2 =μ ,  

n
nv n

n =μ ,   (1.31) 

де n1,n2,…nk – кількість речовини компонентів суміші газів, кмоль; 
      n – кількість речовини суміші, кмоль. 
Сума мольних часток усіх компонентів дорівнює одиниці або ста від-

соткам: 
 

,
1 1 1......∑ =++++=
=

n

i nКК vvvv μμμμ  або  %001
1
∑ =
=

n

i kvμ .  (1.32) 

 
Зазвичай в цьому випадку переходять до об'ємного складу, вважаю-

чи, що для ідеального газу v1 = r1. Дійсно, перемножуючи кількість речо-
вини і-того компонента ni на молярний об'єм Vμ, однаковий для всіх газів 
суміші, взятих за однакових фізичних умов, отримаємо парціальний об'єм 
Vi цього компонента, а, перемножуючи кількість речовини суміші n на Vμ , 
отримаємо об'єм всієї суміші V: 

 
vi = ni/n= ( Vμ ni/ Vμ n) = Vi /V = ri.   (1.33) 

 
Співвідношення між масовими та об'ємними частками компонентів 

суміші можна отримати за формулами: 
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∑
=

=

n

i K

K

i

i

i g

g

r

1 μ

μ   або  ri = gi Ri/R ,    (1.34) 

де μi – молярна маса i-го компонента; 

∑ ⋅

⋅=

=

n

i kk

ii
i

r
rg

1
μ

μ .     (1.35) 

Парціальні тиски компонентів можуть бути визначені за формулами: 

i

суміші
ii gрр

μ
μ
⋅⋅=   або  ii rрр ⋅= ,  (1.36) 

де р – тиск усієї суміші, Па; 
     μсуміші – середня (удавана) молекулярна маса газової суміші, 

кг/кмоль. 
Середню (удавану) молекулярну масу газової суміші можна визначи-

ти наступним чином, нехай ми маємо два об'єми, один з яких заповнено 
цією сумішшю газів, а другий однорідним газом. 

 
 
 
 
 
 
 
 

Рис. 1.3 Визначення середньої (удаваної) молекулярної маси газової 
суміші 

Середня молекулярна маса газової суміші μсум – це молекулярна ма-
са однорідного газу, яким можна умовно замінити суміш газів за умови, 
що кількість молекул в обох випадках однакова (n = 5) та сума молекуля-

рних мас так само однакова: .100,5
1

== ∑
=

n

i
in μ  

Для визначення μсум необхідно знати: склад суміші (заданий будь-
яким способом) і молекулярні маси усіх компонентів: 

,1

∑
=

k

k
сум

g
μμ  

або                                           .∑ ⋅= kkсум rμμ    (1.37) 
Характеристичне рівняння для суміші: 

,TRvP сум ⋅=⋅     (1.38) 

μ = 10 

μ = 35 μ = 20 
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або                                               .TсумRmVP ⋅⋅=⋅    (1.39) 
Питомий об'єм одного кіломоля суміші газів за нормальних умов: 

.4,22
.

сум
сумН μ

υ =      (1.40) 

Газова стала суміші газів: 
.8314

1 сум

n

i iRimсумR
μ

∑
=

==    (1.41)  

 
1.2. Термодинамічні процеси 
 
1.2.1. Теплоємність ідеальних газів і газових сумішей 
 
Теплоємністю називається кількість теплоти, яка необхідна для змі-

ни температури одиниці кількості газу на один градус у заданому термо-
динамічному процесі. 

Вивченням теплоємності займається молекулярно-кінетична і кван-
това теорія.  

У загальному випадку теплоємність ідеального газу залежить від те-
мператури за складним законом. У зв'язку з цим розрізняють дійсну теп-
лоємність та середню теплоємність. Теплоємність робочого тіла, яка 
відповідає безкінечно малій зміні його температури, називається дійсною 
теплоємністю робочого тіла: 

.
dt
Q

dT
QС δδ ==     (1.42) 

Теплоємність робочого тіла, яка відповідає кінцевій зміні його тем-
ператури, називається середньою теплоємністю: 

,
12

212

1 tt

Q
C

t
t m −

= −
     (1.43) 

де Q1-2 – кількість теплоти в довільному процесі 1-2; 
     t1,t2 – температури газу на початку і у кінці процесу. 
Залежно від одиниці кількості речовини розрізняють наступні види 

теплоємностей:  
питому масову, яку відносять до одного кілограма речовини – С, та 

вимірюють у кДж/(кг·К); 
питому об'ємну, яку відносять до одного м3 речовини за нормальних 

умов –  С / та вимірюють у (кДж/(м3·К); 
питому мольну, яку відносять до 1 кмоль – μС та вимірюють у 

кДж/(кмоль·К). Ці теплоємності пов'язані між собою завдяки чому від од-
ного виду теплоємності до іншого можна перейти за співвідношеннями. 

Н
vСС ⋅= / ;       (1.44) 
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;
4,22

/ СС μ=       (1.45) 

,
μ
μСС =       (1.46) 

де 
4,22

μν =Н  – об'єм одного кіломолю будь-якого газу за нормальних 

умов. 
Кількість теплоти є функцією процесу, тому теплоємність також за-

лежить від виду процесу. Залежно від виду процесу розрізняють наступні 
види теплоємностей: 

– ізохорна теплоємність –  Сv, Сv
/, μСv  (при V/ = const), яка дорівнює 

відношенню питомої кількості теплоти в ізохорному процесі δqν до зміни 
температури робочого тіла dT, де Сv, Сv

/, μСv  – відповідно масова, об'ємна 
та мольна теплоємності в ізохорному процесі: 

– ізобарна теплоємність –  Ср, Ср/, μСр  (при p = const), яка дорівнює 
відношенню питомої кількості теплоти в ізобарному процесі δqp до зміни 
температури робочого тіла dT де Ср, Ср/, μСр – відповідно масова, об'ємна 
та мольна теплоємності в ізобарному процесі; 

;
dT
q

с v
v

δ
=    

dT
q

с p
p

δ
=       (1.47) 

Раніше зустрічалася розмірність теплоємності, [ккал/(кг·град)] 
1 ккал = 4,186 кДж. 

Проведемо дослід щодо вимірювання теплоємності, якщо p = const і 
v = const. 

 
 
 
 
 
 
 

Рис. 1.4. Вимірювання теплоємності при p = const і v = const. 
 
Нагріємо газ в обох випадках на 10C, тоді: 

8314==− RCC VP μμμ , кДж/(кмоль·К).  (1.48) 
Співвідношення (1.48) має назву рівняння Майєра, або: 

RCC VP =− .      (1.49) 
У теплотехніці часто використовується відношення теплоємностей, 

яке має назву коефіцієнт Пуассона – k  або показник адіабати: 

V = const   1 кг 

t 

р = const  1 кг 

t

Q Q 
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.k
C
C

C
C

V

P

V

P ==
μ
μ        (1.50) 

З цих співвідношень виходить, що ізобарна теплоємність більша за 
ізохорну на значення питомої газової сталої. Це пояснюється тим, що в 
ізохорному процесі зовнішня робота не виконується і теплота витрачаєть-
ся тільки на зміну внутрішньої енергії робочого тіла, в той час, як в ізоба-
рному процесі теплота витрачається на зміну внутрішньої енергії робочо-
го тіла і на виконання роботи проти зовнішніх сил. 

На практиці розрізняють три види залежності теплоємності від тем-
ператури: постійна, лінійна та нелінійна залежність.  

Постійна залежність теплоємності від температури. Відповідно 
молекулярно-кінетичній теорії на один ступінь свободи однієї молекули  
припадає (0,5 k T) кінетичної енергії, тоді для одного моля газу при n сту-
пенях свободи кожної молекули зміна цієї енергії буде: 

,5,0 nkNuc Av ⋅⋅⋅=Δ=μ  кДж/(кмоль·К),   (1.51) 

,
2

157,45,0 RnnnRcv ⋅=⋅=⋅⋅= μμ  кДж/(кмоль·К),  (1.52) 

або ,
2

)2(157,4)5,0(2 RnRnRcc vp ⋅+=+⋅=⋅⋅+= μμμμ  кДж/(кмоль К).   (1.53) 

Таким чином, знаючи кількість ступенів свободи молекул газу, яка 
залежить від його атомності, можна підрахувати молярну теплоємність [2] 
(табл. 1.1). 

Таблиця 1.1. 
Мольні теплоємності ідеальних газів 

Кількість атомів у 
молекулі газу μCV, кДж/кмоль·К μCP, кДж/кмоль·К 

Один атом (n=3) 512
2

3 ,R
=⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

 
820

2
5 ,R

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

 

Два атоми (n=5) 8,20
2

5 =⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

R

 
129

2
7 ,R

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

 
Три атоми, або 

багато атомів (n=7) 
129

2
7 ,R

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

 
437

2
9 ,R

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

 
Графічно цю залежність теплоємності від температури показано на 

рис.1.5. 
Кількість теплоти у цьому випадку визначається за формулами: 

( ),12 ttCMQ
VPVP −⋅⋅=

⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛⎟

⎠
⎞⎜

⎝
⎛

 кДж,    (1.54) 

або             ( ),/
12 ttCVQ

VPHVP −⋅⋅=
⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛⎟

⎠
⎞⎜

⎝
⎛

 кДж,    (1.55) 

де VH – об'єм газу приведений до нормальних умов, м3/кг. 
Значення C і C/  приймається за мольними теплоємностями відповід-
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но до таблиці 1.1. 
Лінійна залеж-

ність теплоємності від 
температури. Досліди 
показують, що незалеж-
ність теплоємності від 
температури добре ви-
конується для одно- та 
двоатомних газів, але 
для багатоатомних газів 
теплоємність постійна 
лише за температур, які 
не дуже відрізняються 
від нормальної. За більш 

високих температур або більш низьких теплоємність значно відрізняється 
від значень обчислених за формулами (1.45), (1.46). Це пояснюється тим, 
що з підвищенням температури з'являються, невраховані в молекулярно-
кінетичній теорії, ступені свободи, обумовлені коливанням молекул, а за 
низьких температур ступені свободи, обумовлені обертанням молекул, 
зменшують свій внесок. Ці явища враховуються в квантово-механічній 
теорії теплоємності, яка дає результати близькі до експериментальних. 
Точні значення теплоємності надано в таблицях та спеціальних довідни-
ках [2]. Лінійна залежність теплоємності від температури обчислюється за 
формулою: 

( ) ( ) ( ),
222

212121 ttbatbatbaCCCM
+

⋅+=
⋅++⋅+

=
+

=    (1.56) 

де См  – середня на інтервалі температур від t1 до t2 теплоємність, 
кДж/кгК; 

     С1, С2 – теплоємності за температур t1, t2 відповідно, кДж/кгК; 
     a, b – константи, які залежать від природи газу (обирають за дові-

дковою літературою). 
Графічно лінійну залежність теплоємності від температури показано 

на рис. 1.7.  
Кількість теплоти у цьому випадку визначається за формулами: 

( ) ( ),12 ttCMQ MvPVP −⋅⋅=
⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛

 кДж,    (1.57) 

або                ( ) ( ),/
12 ttCVQ мvPHVP −⋅⋅=

⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛

 кДж.   (1.58) 

Нелінійна залежність теплоємності від температури більш точ-
но відображає процеси накопичення теплоти молекулами газу. Графічно 
цю залежність показано на рис. 1.8.  

 
 

q 

C 
1 2

t1 t2 t

Рис. 1.5. Постійна залежність теплоємності 
від температури: q – кількість теплоти, яку 
необхідно витратити для нагрівання 1 кг га-
зу від t1 до t2. 
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За нелінійної залежності теплоємності від температури неможливо 
використовувати значення середньої теплоємності на інтервалі темпера-
тур t1…t2, тому кількість теплоти  визначається за формулами: 

,1

1

0
2

2

0 ⎟
⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜
⎜

⎝

⎛
⋅−⋅= tpmC

t

tpmC

t

MPQ   кДж,  (1.59) 

або                           ,1
/
1

0
2

/
2

0 ⎟
⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜
⎜

⎝

⎛

⋅−⋅= tpmC

t

tpmC

t

нVPQ   кДж,   (1.60) 

де 
C

it

0  – середня теплоємність в інтервалі температур від 0 до ti. Зна-
чення цих величин беруть із таблиць. [3]. 

Таблиця 1.2.  
Експериментальні значення середніх теплоємностей в інтервалі тем-

ператур від 0 до ti для різних газів, кДж/кмольК 
 

Газ 
Температура, 

С0 
N2 O2 CO2 повітря 

100 29,04 29,53 38,11 29,15 
200 29,13 29,93 40,06 29,30 

 

Теплоємність газової суміші. Теплоємність газової суміші визнача-
ють залежно від способу завдання газової суміші. В загальному випадку 
для визначення теплоємності газової суміші необхідно знати склад сумі-
ші, заданий будь-яким способом і теплоємність окремих компонентів. 

У випадку, коли  відомі масові частки газової суміші: 

q a 
+

 b
 t 2

a 
+

 b
 t 1

 

c = a + b t 

1 

2 

t1 t2 t 

с 

Рис. 1.6. Лінійна залежність теп-
лоємності від температури 

q 

с

t

c = a + b t + d t2 

Рис. 1.7. Нелінійна залежність 
теплоємності від температури
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KKMC gCC
n

i
⋅= ∑

=1
    (1.61) 

У випадку, коли відомі об'ємні частки газової суміші: 
.//

1
K

n

i
KMC rCC ⋅∑=

=
     (1.62) 

У випадку, коли відомі мольні частки газової суміші, враховуючи, 
що мольні частки можна замінити об'ємними частками, отримаємо фор-
мулу для молярної теплоємності газової суміші : 

.
1

K
n

i
KMC rCC ⋅∑=

=
μμ     (1.63) 

Теплоємність у політропному процесі. Теплоємність обчислюється 
шляхом вирішення системи рівнянь: 

 
( ),12 TTCq −⋅=  

( ) ( ).
1 1212 TT

n
RTTCluq V −
−

+−⋅=+Δ=                     (1.64) 

Із системи рівнянь (1.64), прирівнюючи праві частини, знайдемо теп-
лоємність у політропному процесі. 
 

1.2.2. Калоричні параметри стану та енергетичні  
характеристики термодинамічних процесів 
 
Калоричні параметри стану робочого тіла – це внутрішня енергія 

U, ентальпія H та ентропія S . 
Внутрішня енергія газу. Внутрішня енергія газу характеризує сума-

рний запас усіх видів енергій у процесі теплового (хаотичного) руху і вза-
ємодії молекул. Внутрішня енергія є однозначною функцією стану робо-
чого тіла, який визначається його основними параметрами (p,v,T) і сама 
може бути параметром стану.  

Для реального газу внутрішня енергія є функцією температури і тис-
ку або температури і питомого об'єму: 

( ),, рTfu =   або  ( ),, vTfu = .   (1.65) 
Для ідеального газу, можна сказати, що внутрішня енергія є функці-

єю тільки температури, тому що сили взаємодії між молекулами відсутні, 
а питома потенційна енергія дорівнює нулю: 

( ).Tfu =       (1.66) 
При цьому для будь-якого процесу ідеального газу зміна внутрішньої 

енергії визначається за однією і тією ж формулою: 
( ) ( )121212 ttCTTCuuu VV −⋅=−⋅=−=Δ ,  Дж/кг.         (1.67) 

Внутрішня енергія є параметром стану і має властивість адитивності 
(addition – додавання), тобто внутрішня енергія всієї маси газу дорівнює 
сумі енергій частин: 
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,umU ⋅=  Дж,          (1.68) 
де т – маса газу, кг; 
     u  – питома внутрішня енергія, Дж/кг. 
Ентальпія. Ентальпія походить від грецького слова «нагріваю». 

Ентальпією називається сума внутрішньої енергії і добутку тиску на об'-
єм (тобто – потенційної енергії тиску): 

.vpUH ⋅+=      (1.69) 
Оскільки ентальпія скомбінована з параметрів стану, то і вона є па-

раметром стану. Ентальпія має особливо важливе значення у випадку по-
току робочого тіла, зокрема водяної пари. Ентальпія є параметром стану і 
має властивість адитивності, тобто ентальпія всієї маси газу дорівнює су-
мі ентальпій її частин: 

,hmН ⋅=   Дж, або кДж,     (1.70) 
де т – маса газу, кг; 
     h – питома ентальпія, Дж/кг. 
Ентропія. Ентропія походить від грецької (entropia) – поворот. Ент-

ропією називається параметр стану, що характеризує напрямок протікан-
ня незворотних термодинамічних процесів. Позначається ентропія S, оди-
ниці вимірювання Дж/К, тоді питома ентропія буде: 

,
m
Ss =  ,

Ккг
Дж
⋅

       (1.71) 

позначимо  ,
T
QdS δ=        (1.72) 

тоді             .
2

1
∫=

T
QS δ        (1.73)  

Якщо кількість теплоти піднесено до одного кілограма речовини, то 
отримаємо питому ентропію. Питома ентропія також як і питома етальпія 
і питома внутрішня енергія має властивість адитивності, тобто сума пи-
томих ентропій дорівнює повній ентропії: 

,smS ⋅=  Дж/К,       (1.74) 
де s – питома ентропія, Дж/(кг.К). 
У технічній термодинаміці необхідно знати тільки зміну питомої ен-

тропії в термодинамічному процесі від його певного стану (наприклад, від 
нульового стану). Нульові значення ентропії приймаються за нормальних 
умов: Tн = 273 K; або t = 0 0C; p = 105 Па; V = VH. 

Тоді зміна питомої ентропії в термодинамічному процесі буде: 

,
2

1
12 ∫=−=Δ

T
qsss δ      (1.75) 

Дамо також стахостичне (імовірносне) визначення ентропії: 
,WlnkS ⋅=       (1.76) 

де  k  – постійна Больцмана; 
W – імовірність термодинамічного стану. 
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Тут k – робота, яку здійснює одна молекула в разі зміни температури 
на один градус. Таким чином ентропія – міра невпорядкованості термо-
динамічної системи. Випадкові процеси протікають убік більшої хаотич-
ності.  

Енергетичні характеристики термодинамічних процесів – це кі-
лькість теплоти Q і робота L. 

Кількість теплоти характеризує енергію, яка передається від одно-
го тіла до іншого під час теплообміну і є кількісною мірою термічної (те-
плової) взаємодії робочого тіла з навколишнім середовищем. Зазвичай 
розрахунки виконують для 1кг газу, тобто використовують питому кіль-
кість теплоти q: 

,
т
Qq =  кДж/кг,     (1.77) 

де т – маса газу, кг. 
Для кінцевого процесу, в якому питома ентропія змінюється від s1 до 

s2, загальне визначення питомої кількості теплоти q має вигляд: 

.
2

1
∫=
s

s
Tdsq      (1.78) 

Оскільки температура є в загальному випадку величиною змінною, 
то для обчислення інтеграла треба знати рівняння термодинамічного про-
цесу. 

Відношення зміни кількості теплоти до зміни температури – це теп-
лоємність робочого тіла, адже можна записати: 

,
dt
QC x

x
δ=        (1.79) 

,
2

1

dtCQ x

t

t
x ∫=        (1.80) 

або                          .
2

1

dtcq x

t

t
x ∫=      (1.81) 

Таким чином ми отримали дві залежності для обчислення кількості 
теплоти, які спрощено можна записати: 

q = T(s2 – s1),      (1.82) 
q = s(t2- t1).      (1.83) 

Робота зміни об'єму газу. Робота є універсальною кількісною енер-
гетичною характеристикою термодинамічного процесу перетворення ене-
ргії. При цьому можуть відбуватися будь-які перетворення енергії, у тому 
числі теплової в механічну і навпаки: 

.
т
Ll =        (1.84) 

Робота зміни об'єму газу здійснюється газом, який знаходиться в 
оболонці проти зовнішніх сил тиску: 

.dVрdL ⋅=      (1.85) 



 27

Для кінцевого термодинамічного 
процесу, в якому об'єм змінюється від 
V1 до V2 загальний вираз термодинаміч-
ної роботи: 

.
2

1
∫ ⋅= dVрL   (1.86) 

При цьому робота зміни об'єму є 
адитивною величиною, тобто: 

,тdVрdрdL ⋅⋅=⋅= υ  (1.87) 
,тlL ⋅=    (1.88) 

тоді питому термодинамічну роботу можна знайти: 

.
2

1
∫ ⋅=

v

v
dvpl      (1.89) 

Для визначення інтеграла (1.89) треба знати залежність між тиском 
та питомим об'ємом у заданому термодинамічному процесі. У теплотехні-
чних розрахунках зазвичай розглядається зміна об'єму газу в циліндрі чи в 
іншій посудині правильної форми. 

Графічне представлення 
питомої роботи в системі коор-
динат р-v називають робочою 
діаграмою (рис.1.9). 

В окремому випадку для 
ізобарного процесу (p = const) р 
можна винести за знак інтегра-
ла: 

∫ ∫=⋅=
2

1

2

1

υdpdvpl  (1.90) 

Тоді питома робота у ви-
падку т = const 

( ),12 υυ −⋅= рl   Дж/кг. (1.91) 
Робота під час ізобарного 

розширення газу дорівнює до-
бутку тиску газу на збільшення 
його об'єму. 

 
1.2.3. Перший закон термодинаміки  
 
Фізична суть і математичне формулювання першого закону тер-

модинаміки. Відповідно до сучасного розуміння суті матерії: матерія не-
від'ємна від простору та змінюється в часі, тобто рух є формою існування 
матерії. Мірою руху матерії є енергія. Перший закон термодинаміки є 

P 
V 

V+ΔV

Рис.1.8. До визначення ро-
боти зміни об'єму газу 

v

1 

2

p 

v1 v2

p=const dvpdl ⋅=

Рис. 1.9.  Графічне представлення пи-
томої роботи в координатах p-v: 
1 – точка початку термодинамічного 
процесу; 2 – точка завершення термо-
динамічного процесу 
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окремим випадком загального закону збереження енергії. Він установлює 
еквівалентність теплової і механічної енергії в разі їхніх взаємних пере-
творень. Цей закон має абсолютний характер, тобто – не залежить від кі-
лькості перетворюваної енергії, швидкості тощо.  

Нехай термодинамічна система I (рис.1.10) знаходиться в тепловому 
контакті із системою II. Уся 
система I + II теплоізольова-
на, а границя АВ – проводить 
теплоту. Тобто, система не 
обмінюється теплотою з 
навколишнім середовищем, 
теплообмін відбувається 
тільки між I і II системою. 

Оболонки тверді – робо-
ту виконує тільки поршень 1 
під навантаженням P . 

Тоді для нескінченно 
малого процесу зміну пито-
мої кількості теплоти можна 
виразити рівнянням: 

( ).υδδ ⋅+= pduq      (1.92) 
Після інтегрування для 

кінцевого процесу одержимо: 

,
2

1

2

1
∫ +Δ=⋅+∫= ludvpduq     (1.93) 

де q – питома теплоємність дорівнює зміні внутрішньої енергії плюс 
робота, що використовується. 

Ця формула і є математичним формулюванням першого закону тер-
модинаміки. Для довільної кількості речовини: 

.LUQ +Δ=        (1.94) 
Формулювання першого закону термодинаміки: «В термодинаміч-

ному процесі теплота, яку отримує система, йде на змінення її внут-
рішньої енергії і здійснення роботи проти зовнішніх сил». 

Таке рівняння справедливе для будь-якого процесу в термомеханіч-
ній системі з обов'язковим врахуванням спрямованості зміни кожного 
компонента (тобто з урахуванням знаків кількості теплоти q, роботи l  та 
внутрішньої енергії u): 

+ q – підведення теплоти; 
 - q – відведення теплоти; 
+ Δ u – зростання внутрішньої енергії; 
 - Δ u – зменшення внутрішньої енергії; 
+ l – робота розширення; 

dv
 

1

2

I 

II 

A B

P 

Рис.1.10. Cхема енергетичного ба-
лансу в термодинамічному процесі: 
1 – рухомий поршень;  
2 – теплоізольована система I+II  

q 
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 - l – робота стиснення. 
Для довільної маси газу, враховуючи тqQ ⋅= , перший закон термо-

динаміки має вигляд (1.94). 
У такому вигляді перший закон термодинаміки використовується для 

робочих тіл, за своїми властивостями, близькими до ідеальних газів (на-
приклад, для двигунів внутрішнього згоряння) та має назву перша форма 
запису першого закону термодинаміки. 

Друга форма запису першого закону термодинаміки. Ця форма ви-
користовується для потоку газу (в турбінах і т. ін.). Для позначення пото-
ку введемо параметр питома ентальпія h: 

.vpuh ⋅+=       (1.95) 
Після диференціювання виразу для ентальпії: 

,dpvdvpdudh ⋅+⋅+=     (1.96) 
Отже: 

.dpvdvpdhdu ⋅−⋅−=     (1.97) 
Підставимо цей запис для du у вираз для першої форми запису пер-

шого закону термодинаміки: 
,dvpduq ⋅+=δ      (1.98) 

,dvpdpvdvpdhq ⋅+⋅−⋅−=δ   (1.99) 
,dpvdhq ⋅−=δ      (1.100) 

після інтегрування: 

,
2

1
∫ ⋅−Δ= dpvhq     (1.101) 

Де )(
2

1

/∫ =⋅ ldpv  – робота проштовхування чи робота зміни тиску. 

Чисельне значення роботи проштовхування відповідає тій максима-
льній роботі, що може зробити газ, який рухається в потоці. 

./lhq −Δ=      (1.102) 
Це є друга форма запису першого закону термодинаміки. 
Для різновидності запису першого закону термодинаміки можна ви-

користати рівняння Бернуллі для потоку газу: 
,dzqdvpduq ⋅+⋅+=     (1.103) 

за відсутності теплообміну q=0 рівняння (1.103) можна записати в 
наступному вигляді: 

( ) ( ) ( ).0 12212212 zqzqvpvpuu ⋅−⋅+⋅−⋅+−=   (1.104) 
Позначимо: 

,
2

2
i

i
WmU ⋅=    ,

2
2

i
i

Wu =    ,1
ρ

=v    ,γρ =⋅ g    (1.105) 
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тоді            ,1
2

1
2 2

2
2

2
2

1
1

1

2
1 zgр

W
zgр

W
⋅+⋅+=⋅+⋅+

ρρ
   (1.106) 

поділивши на g: 

.
22

2
22

2

2
11

1 g
Wр

z
g

Wр
z

⋅
++=

⋅
++

γγ
   (1.107) 

За малих швидкостей у горизонтальному потоці рівняння Бернуллі 
приймає вигляд: 

consth = .     (1.108) 
Якщо об'єднати вираз для питомої кількості теплоти ( Tdsq =δ ) з фор-

мулами для першої і другої форми запису першого закону термодинаміки, 
отримаємо: 

Tds=du+pdv=dh-vdp.   (1.109) 
Це рівняння – основне рівняння термодинаміки  або термодинаміч-

на тотожність. 
 
1.2.4. Термодинамічні процеси ідеальних газів 
 
Як уже було зазначено, кількість теплоти не є параметром стану, а 

характеризує процес. Тобто залежить від шляху переходу зі стану 1 у  
стан 2. При цьому необхідно зауважити, що перевести систему в стан 2 
можна безліччю способів. В усіх цих способах до системи підводиться 
одна і та ж внутрішня енергія, але поділ її на роботу і кількість теплоти 
буде різним. Робота і кількість теплоти є характеристиками термо-
динамічних процесів. 

Якщо задано стан системи, але не зазначено процес, у якому цей стан 
було досягнуто, то нічого не можна сказати про кількість теплоти, яку 
отримала система. 

Про кількість теплоти, підведену до тіла, можна говорити тільки тоді, 
коли зазначено процес, завдяки якому система перейшла в цей стан. От-
же, для практичного застосування першого закону термодинаміки необ-
хідно розглянути основні процеси. 

Рівноважні і нерівноважні стани газу. Якщо в будь-якій точці дові-
льного обмеженого об'єму газу тиск, 
температура, а, отже й інші параметри, 
залишаються незмінними в часі – має 
місце рівноважний стан (рис.1.11). У 
інших випадках стан газу буде нерівно-
важним.  

Оборотний і необоротний проце-
си. Якщо після зняття сили, газ і навко-
лишнє середовище набувають точно 
попереднього стану – має місце оборо-

Р
t

 

Рис.1.11. Схема рівноваж-
ного стану газу  
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Рис. 1.12. Схема  
оборотного процесу 

тний процес (рис.1.12). У іншому випадку 
процес буде – необоротним. 

У природі і техніці мають місце тільки 
необоротні процеси. Однак ступінь необо-
ротності деяких з них настільки малий, що 
їх умовно можна вважати оборотними і з 
достатньої для технічних розрахунків точ-
ністю застосовувати закономірності оборо-
тних процесів. 

Надалі всі процеси ми будемо розгля-
дати як оборотні. 

Термодинамічний процес – це процес проходження газом, у разі 
енергетичної взаємодії з навколишнім середовищем, декількох станів, ко-
жний з яких може бути охарактеризований двома цілком визначеними 
значеннями параметрів. 

Взагалі термодинамічний процес може бути заданий аналітично чи 
графічно. Із всього різноманіття в термодинаміці розрізняють п'ять осно-
вних термодинамічних процесів: за сталого питомого об'єму – ізохорний; 
за сталого абсолютного тиску – ізобарний; за сталої температури – ізоте-
рмічний; за сталої ентропії (за відсутності зовнішнього теплообміну) – 
адіабатний; за сталої теплоємності (для будь-якого процесу зміни стану 
– робочого тіла) – політропний.  

Задачею аналізу термодинамічних процесів є встановлення закономі-
рностей зміни параметрів стану робочого тіла (p, T, v, h, s ) і перетворення 
питомої енергії (u, q, l). Традиційно під час аналізу термодинамічних про-
цесів виконують п'ять кроків: встановлюють умови протікання процесу; 
аналізують аналітичну формулу термодинамічного процесу; графічне зо-
браження процесу в координатах p-v та T-s; форму запису першого закону 
термодинаміки для цього процесу, включаючи формули для обчислення 

питомої кількості теплоти q, змі-
ни питомої внутрішньої енергії 
Δu та питомої роботи проти зов-
нішніх сил l; форму запису фор-
мули для обчислення зміни пито-
мої ентропії – Δs. 

Ізохорний процес. Умовою 
протікання ізохорного процесу є 
незмінність питомого об'єму 

).( constv =  Аналітично ізохорний 
процес описується законом Шар-
ля: 

p 

v

2 

2/ 

+q

- q
1

Рис. 1.13.  Графік ізохорного проце-
су ідеального газу  
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.
2

2

1

1
T
р

T
р

=        (1.110) 

У координатах p-v графік ізохорного процесу є прямою лінією, яка 
перпендикулярна осі абсцис (рис.1.13). 

Перший закон термодинаміки для ізохорного процесу має вигляд: 
uqv Δ= .          (1.111) 

Зміна питомої внутрішньої енергії для ізохорного процесу визнача-
ється: 

( ) ( ),1212 ttсTTсu vvv −⋅=−⋅=Δ      (1.112) 
тоді                      ( ).12 TTcq vv −⋅=     (1.113) 

Робота в ізохорному процесі не виконується: 
.0=vl       (1.114) 

Для ізохорного процесу вся теплота, що бере участь у процесі, йде 
тільки на зміну внутрішньої енергії ідеального газу.  

Формула для обчислення зміни питомої ентропії  ідеального газу в 
ізохорному процесі: 

,
1

2
T
Tlncvvs ⋅=Δ             (1.115) 

або  .
1

2
р
рlncs vv ⋅=Δ          (1.116) 

Тобто між зміною питомої ен-
тропії і абсолютною температурою 
існує логарифмічна залежність. У 
координатах T-s графік ізохорного 
процесу можна представити у ви-
гляді (рис. 1.14). 

Ізобарний процес. Умовою 
протікання ізобарного процесу є не-
змінність абсолютного тиску 

).( constр =  Аналітично ізобарний 
процес описується законом Гей-
Люссака: 

2

2

1

1
T
v

T
v

=       (1.117) 

У координатах p-v графік ізо-
барного процесу є прямою лінією, 
яка перпендикулярна осі ординат 
(рис.1.15). 

Перший закон термодинаміки 
для ізобарного процесу має вигляд: 

q 

1 

2 

s1 s2 

s 

T 

Рис.1.14. Графік ізохорного про-
цесу ідеального газу 

2/ 2

+ q - 

- l + l

p 

v

1

Рис. 1.15. Графік ізобарного 
процесу ідеального газу 
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( ) ( ) ( ) ( ) =−⋅+−⋅=−⋅+−⋅=+= 1212V1212vp TTRTTcvvpTTсluq Δ  
( ) ( ) ( ),1212 TTсTTRс Pv −⋅=−⋅+=    (1.118) 

тобто                         ( ),12 TTcq pp −⋅=     (1.119) 
або                        .12 hhhq p −=Δ=     (1.120) 

Таким чином питома кількість теплоти в ізобарному процесі дорів-
нює зміні питомої ентропії ідеального газу. 

Зміна питомої внутрішньої енергії для ізобарного процесу: 
( ).12 TTcu vp −⋅=Δ      (1.121) 

Питома робота в ізобарному процесі: 
( ),12 vvpl р −⋅=      (1.122) 
( ),12 TTRl р −⋅=      (1.123) 

або    .12 hhl р −=       (1.124) 
Кількість теплоти, що бере участь в ізобарному процесі чисельно до-

рівнює різниці ентальпій наприкінці і початку процесу. 
Формула для обчислення зміни питомої ентропії ідеального газу в 

ізобарному процесі має вигляд: 

,
1

2

1

2
v
vlnR

T
Tlncs vp ⋅+⋅=Δ    (1.125) 

або з урахуванням формули Майера та рівняння Клайперона-
Менделєєва: 

,
1

2
T
Tlncs pp ⋅=Δ        (1.126) 

або  .
1

2
v
vlncs рр ⋅=Δ      (1.127) 

Тобто між зміною питомої 
ентропії і абсолютною температу-
рою існує логарифмічна залеж-
ність. У координатах T-s графік 
ізобарного процесу можна пред-
ставити у вигляді логарифмічної 
кривої, яка є більш пологою ніж 
ізохора, тому що vp cc >. . 

Ізотермічний процес. Умо-
вою протікання ізотермічного про-
цесу є незмінність абсолютного 
значення температури ).( constT =  
Аналітично ізотермічний процес 
описується законом Бойля-
Маріотта: 

q 
1 

2

s1 s2 
s

T 

Рис. 1.16. Графік ізобарного 
процесу ідеального газу

-l +l 

р 

v

2

2/ 

1 

Рис. 1.17. Графік ізотерміч-
ного процесу ідеального  
газу 
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1 2 

S1 S2 

S 

T 

Рис. 1.18. Графік ізотермічного 
процесу ідеального газу 

q 

.2211 vpvp ⋅=⋅      (1.128) 
Тобто, між параметрами ідеального газу в ізотермічному процесі іс-

нує зворотно пропорційна залежність. 
У координатах p-v графік ізотермічного процесу є рівнобічною гі-

перболою (рис.1.17). Перший закон термодинаміки для ізотермічного 
процесу має вигляд: 

.ТТ lq =       (1.129) 
Отже, вся кількість теплоти, яку отримує система в ізотермічному 

процесі, витрачається на роботу проти зовнішніх сил. 
Зміна питомої внутрішньої енергії та ентальпії ідеального газу в ізо-

термічному процесі відсутня: 
,0=Δ Tu       (1.130) 

тому що               ( ),12 TTсu vT −⋅=Δ     (1.131) 
( ) .012 =−TT       (1.132) 

Питома робота в ізотермічному процесі може бути знайдена за фор-
мулою: 

,
1

2
v
vlnTRlT ⋅⋅=       (1.133) 

або               .
2

1
p
plnTRlТ ⋅⋅=       (1.134) 

Формула для обчислення зміни питомої ентропії  ідеального газу в 
ізотермічному процесі має вигляд: 

.
2

1

1

2
12 p

plnR
v
vlnR

T
qsss T

T ⋅=⋅==−=Δ     (1.135) 

Питома кількість теплоти в ізотермічному процесі може бути обчис-
лена за формулою: 

,
2

1

1

2
p
plnTR

v
vlnTRlq TT ⋅⋅=⋅⋅==     (1.136) 

або з урахуванням визначення 
ентропії: 

).( 12 ssTqT −⋅=   (1.137) 
Тобто між зміною питомої ент-

ропії і абсолютною температурою 
існує прямолінійна залежність. У 
координатах T-s графік ізотермічно-
го процесу можна представити у ви-
гляді прямої перпендикулярної осі 
ординат (рис.1.18) 

Адіабатний процес. Умовою 
протікання адіабатного процесу є 
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відсутність обміну теплової енергії з навколишнім середовищем ( 0=qδ ). 
Інколи адіабатний процес називають ізоентропійним процесом, в цьому 
випадку умовою протікання є незмінність ентропії ( consts = ). Аналітично 
адіабатний процес описується рівнянням Пуассона або рівнянням адіаба-
тного процесу: 

,constvp k =⋅     (1.138) 
де k – показник адіабати, або коефіцієнт Пуассона, який залежить від 

кількості атомів у молекулі газу. 

.
v

P
с
сk =      (1.139) 

Інші форми запису цього процесу мають вигляд: 

,
2

1

1

2
k

v
v

p
p

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=       (1.140) 

,1 constvT k =⋅ −   ,
1

2

1

1

2
−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

k

v
v

T
T

  (1.141) 

,
1

constpT k
k
=⋅

−
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⎠
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⎟⎟
⎠

⎞
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⎝

⎛
=      (1.142) 

Тобто між параметрами 
ідеального газу в адіабатному 
процесі існує гіперболічна 
залежність. 

У координатах p-v гра-
фік адіабатного процесу є не-
рівнобічна гіпербола, яка де-
що крутіша від ізотерми 
(рис.1.19). 

Перший закон термодинаміки для адіабатного процесу: 
uls Δ−=       (1.143) 

Теплообмін з навколишнім середовищем відсутній за визначенням 
процесу: 

0q s =      (1.144) 
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Рис. 1.19. Графік адіабатного 
процесу ідеального газу 
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Питома робота в адіабатному процесі: 
( ),

1 21 TT
k
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або               ( ).
1

1
2211 vpvp

k
ls ⋅−⋅⋅

−
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Отже, в адіабатному процесі робота зміни об'єму відбувається за ра-
хунок зміни внутрішньої енергії. 

Зміна питомої внутрішньої енергії ідеального газу в адіабатному 
процесі: 

( ).12 TTсu vs −⋅=Δ     (1.148) 
Зміна питомої ентальпії ідеального газу в адіабатному процесі дорів-

нює нулю: 
( ) .012 ==−⋅=Δ aps qTTсh  

Зміна питомої ентропії ідеального газу в адіабатному процесі також 
дорівнює нулю. 

.0/
2

1
=∫=Δ Tqs ss δ  

Графік адіабатного процесу у 
координатах T-s представлено на 
рис. 1.20. 

Політропні процеси. Будь-
який термодинамічний процес змі-
ни стану робочого тіла, який від-
бувається за постійної теплоємнос-
ті є політропним. Усі розглянуті 
раніше процеси – це окремі випад-
ки політропного процесу. 

Умовою протікання політроп-
ного процесу є відсутність зміни 

теплоємності упродовж всього процесу )0( =nсδ , або її сталість 
(сn=const). 

Аналітично політропний процес описується рівнянням політропи: 
,constvp n =⋅                                          (1.149) 

де n – показник політропи, який залежить від теплоємності політроп-
ного процесу. 
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Рис. 1.20. Графік адіабатного про-
цесу ідеального газу 

-q 

21 

1 



 37

Показник політропи має стале значення для кожного конкретного 
термодинамічного процесу, але загалом може змінюватися від +∞ до - ∞  
(зазвичай від 0 до + ∞). Так: 

1. При n = ± ∞,  constvp =⋅ ∞  – ізохорний процес; 

2. При n = 0,  constvp =⋅ 0  – ізобарний процес; 

3. При n = 1,  constvp =⋅ 1  – ізотермічний процес; 

4. При n = k,  constvp k =⋅  – адіабатний процес; 
5. При n = n,  constvp =⋅ n  – політропний процес. 

Для політропного 
процесу співвідношення між 
параметрами і питома 
робота зміни об'єму 
обчислюються за тими ж 
формулам, як і для адіабат-
ного процесу за заміни 
показника адіабати «k» на 
показник «n». Отже, можна 
використовувати і інші 
форми запису політропного 
процесу: 
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Тобто між параметрами ідеального газу в політропному процесі існує 
гіперболічна залежність. 

У координатах p-v графік політропного процесу охоплює усі окремі 
випадки термодинамічних процесів (ізохорний, ізобарний, ізотермічний і 
адіабатний). Графіки більшості звичайних політропних процесів (k>n>1) 
розташовані між адіабатою та ізотермою і є нерівнобічною гіперболою 
(рис.1.21). 

Перший закон термодинаміки для політропного процесу має вигляд: 

( ) ( ),
)1( 2112 TT

n
RTTсluq vnnn −⋅
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+−⋅=+Δ=   (1.153) 

Рис. 1.21. Графіки політропних про-
цесів ідеального газу 
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або, використовуючи поняття питомої теплоємності в політропному 
процесі cn: 

)( 12 TTcq nn −=      (1.154) 
Показник політропи n можна визначити, якщо відомі значення p і v у 

двох точках процесу. Тоді, виконавши логарифмування, отримаємо: 
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Зміна питомої внутрішньої енергії ідеального газу в політропному 
процесі: 

( ).12 TTсu vn −⋅=Δ     (1.157) 
 

Питома робота ідеального газу проти зовнішніх сил у політропному 
процесі: 

( ),211
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Зміна  питомої ентальпії ідеального газу в політропному процесі: 
 

( ) ( ) ( )11221212 vpvpuuTTch pn ⋅−⋅+−=−=Δ .   (1.162) 
 

Зміна питомої ентропії ідеального газу в політропному процесі ви-
значається зі співвідношення: 
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До того ж в усіх процесах із 
підведенням теплоти ( + dq) ент-
ропія зростає (+ ds); в усіх проце-
сах із відведенням теплоти (- dq) 
ентропія зменшується (- ds), а за 
відсутності теплообміну з навко-
лишнім середовищем ентропія не 
змінюється ( 0=ds ), або consts = . 

У координатах T-s графік 
політропного процесу можна 
представити у такому вигляді 
(рис. 1.22). 

 
 
 
 

1.2.5. Другий закон термодинаміки 
 
Другий закон визначає напрям протікання термодинамічних процесів 

та умови перетворення теплоти в роботу або навпаки. 
Багатовікові дослідження показують, що усі термодинамічні процеси 

можна поділити на спонтанні та неспонтанні.  
Спонтанні – це процеси, які здійснюються самі по собі, без втручан-

ня людини. Прикладами спонтанних процесів є перетворення роботи в те-
плоту, передання теплоти від більш нагрітого тіла до менш нагрітого, ди-
фузія газів. Неспонтанні – це процеси, які самі здійснюватися не можуть, 
для їх здійснення необхідно створювати певні умови. Прикладами неспо-
нтанних процесів є перетворення теплової енергії в механічну, передання 
теплоти від менш нагрітого тіла до більш нагрітого тіла, розділення газо-
вих сумішей на складові. Дослідження показують, що спонтанні процеси 
в ізольованій системі спрямовані вбік вирівнювання неоднорідності, тоб-
то вирівнювання термодинамічних параметрів стану за об'ємом системи. 
Можна сказати, що природа прямує від станів менш імовірних до станів 
більш імовірних, або – ізольована термодинамічна система мимоволі зав-
жди прагне до рівноваги. 

Формулювання другого закону термодинаміки. Перший закон, як 
вже зазначалось, характеризує термодинамічні процеси перетворення 
енергії з кількісного боку. Другий закон термодинаміки характеризує які-
сний бік термодинамічних процесів. Існує декілька формулювань другого 
закону термодинаміки: 
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Відведення 
теплоти 

Підведення 
теплоти 

Рис. 1.22. Графік політропного 
процесу ідеального газу 
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1. Будь-який реальний 
спонтанний процес є не-
зворотним. (Це формулю-
вання є найбільш загаль-
ним, інші формулювання є 
його варіантами). 

2. Для тривалого пере-
творення теплової енергії в 
механічну роботу необхід-
но мати два джерела теп-
лоти з різною температу-
рою (С. Карно, 1824 р.).  

3. Теплота може пере-
ходити сама тільки від га-
рячого тіла до холодного, а 
для переходу теплоти від 

холодного тіла до гарячого треба витратити роботу (Р. Клаузіус, 1850 р.). 
Іншими словами: неможливо передати теплоту від менш нагрітого тіла до 
більш нагрітого тіла без компенсації, тобто без будь-яких залишкових 
змін у навколишньому середовищі. 

4. Неможливе довготермінове перетворення теплової енергії в меха-
нічну без компенсації (В. Томсон лорд Кельвін, 1851 р.). Під компенсаці-
єю в цьому випадку мають на увазі допоміжний спонтанний процес, який 
забезпечує здійснення основного неспонтанного процесу. 

5. Де є різниця температур, можливе отримання сили, що рухає. 
6. Вічний двигун другого роду неможливий (В.Ф. Освальд). 
7. Усі природні процеси є переходом від менш вірогідних до більш 

вірогідних станів (Л. Больцман, 1876 р.). 
Формулювання другого закону термодинаміки Л. Больцманом най-

більш широке та змістовне, з нього шляхом логічних міркувань можна 
отримати усі інші формулювання. Це формулювання вводить поняття ен-
тропії, пов'язуючи його з термодинамічною вірогідністю стану системи. 

Якщо за першим законом уся кількість теплоти може бути перетво-
рена в роботу, то згідно з другим законом стверджується, що робота зав-
жди менша від підведеної кількості теплоти (L < Q), тому що частина теп-
лоти повинна бути віддана холодному джерелу (Т1 > Т2). 

На відмінну від першого закону термодинаміки, другий закон має не 
абсолютний характер, а відносний, він справедливий за певних умов, зок-
рема на Землі. 

Теорія теплової смерті Всесвіту Р.Клаузіуса неправильна, оскільки 
Всесвіт неможливо розглядати як ізольовану систему – він безмежний у 
просторі та часі. 

 

Т1 

Т2 

р0 Т0 l = q1 – q2 

Рис. 1.23. Схема отримання роботи за до-
помогою теплового двигуна відповідно 
до другого закону термодинаміки 
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1.2.6. Математичне формулювання Другого закону термодинаміки 
 
Аналітична формула, яка записує ентропію як калоричний параметр 

стану, пов'язуючи її зміни з кількістю теплоти є одним з математичних 
формулювань Другого закону термодинаміки: 

.Tqds δ=       (1.164) 
Інше математичне формулювання Другого закону термодинаміки на-

зивають принципом збільшення ентропії: 
.Tqds δ≥       (1.165) 

Після інтегрування формули (1.165) отримаємо найбільш повне ма-
тематичне формулювання Другого закону термодинаміки: 

.
2

1
∫≥Δ

T
qs δ       (1.166) 

У разі виконання оборотних термодинамічних процесів зміна пито-
мої ентропії дорівнює питомій наведеній теплоті (знак рівності), а в разі 
оборотних термодинамічних процесів зміна питомої ентропії більша від 
питомої наведеної теплоти (знак більше). 

Ця формула для кругових процесів називається інтеграл Клаузіуса і 
є також математичним формулюванням Другого закону термодинаміки: 

,0≤∫ Tdq       (1.167) 
У цих виразах знак «=« відноситься до зворотних процесів, а «<« та 

«>« до незворотних. 
Одним із найбільш відомих математичних формулювань другого за-

кону термодинаміки, яке використовується не тільки в термодинаміці, а 
також в медицині, економіці, теорії інформації та багатьох інших галузях 
науки є статистичне формулювання Л. Больцмана з доповненнями  
Р. Планка: 

,lnWkS ⋅=       (1.168) 
де k – константа Больцмана (k = 1,380·10-23), Дж/К; 
W – термодинамічна вірогідність. 
Статистичне формулювання Другого закону термодинаміки показує, 

що ентропія є мірою вірогідності стану термодинамічної системи. 
З Другого закону термодинаміки випливають поняття «ексергія» та 

«анергія». Ексергією або технічною роботоздатністю називають ту части-
ну теплової енергії, яка здатна у таких умовах навколишнього середовища 
перетворюватися у корисну роботу: 

 
,meEx x ⋅=        (1.169) 

де Ex – ексергія, Дж; 
ex – питома ексергія, Дж/кг. 

ex = q – T0 s,      (1.170) 
де q – питома кількість  підведеної теплоти, кДж/кг; 
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T0 – температура навколишнього середовища, К; 
s – питома ентропія робочого тіла, кДж/кгК, 

або                         ex = u – T0 s,    ex = h – T0 s,                        (1.171) 
де u – питома внутрішня енергія робочого тіла, кДж/кг; 
h – питома ентальпія робочого тіла, кДж/кг, 
тобто для однозначного визначення ексергії треба задати параметри 

робочого тіла і параметри навколишнього середовища. 
Поняття ексергія дуже часто використовується, тому що воно досить 

зручне для аналізу ступеня термодинамічної досконалості теплотехнічних 
пристроїв, двигунів і апаратів. 

Анергія  – це кількість теплоти, яка не перетворюється у корисну ро-
боту, а неминуче відводиться до холодного джерела теплоти, відповідно 
до другого закону термодинаміки. 

Третій закон термодинаміки. В 1906 році В. Нернст сформулював 
так звану «теплову теорему», яку іноді називають третім законом термо-
динаміки і формулюють так: «З наближенням температури тіла до абсо-
лютного нуля, ентропія тіла також прямує до нуля». Цей висновок був 
зроблений на тій підставі, що з охолодженням газу до рідкого, а потім до 
твердого стану упорядкованість у розташуванні і у русі часток підвищу-
ється, тобто ентропія зменшується, однак треба відзначити, що абсолют-
ний нуль температури практично не може бути досягнуто, тому що це 
вступає в протиріччя з основними філософськими постулатами сучаснос-
ті. 

Так ми вважаємо, що простір, матерія, час існують невід'ємно одне 
від одного, і немає простору в якому не існувало би матерії, яка не зміню-
валася б у часі (в той же час абсолютний нуль температури дає підстави 
думати, що існує місце в просторі, в якому матерія нерухома, тобто не 
змінюється в часі, а це відповідно до вищесказаного неможливо). 

 
1.2.7. Кругові процеси або цикли 
 
Круговим процесом або циклом є замкнений процес, внаслідок якого 

робоче тіло, пройшовши декілька станів, приходить знову у початковий 
стан. 

Цикли лежать в основі дії будь-якого теплового двигуна, тобто при-
строю, який використовується для перетворення необмеженої кількості 
теплової енергії в механічну. В результаті кругового процесу двигуном 
здійснюється робота l щодо зовнішніх сил.  

Під час вивчення циклів теплових двигунів у технічній термодинамі-
ці досліджується тільки вплив основних параметрів, які визначають умови 
роботи двигуна, тобто по суті вивчаються ідеалізовані моделі двигунів, у 
яких відсутні втрати на тертя, втрати під час теплообміну з навколишнім 
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середовищем тощо. Усі термодинамічні процеси, які здійснюються в дви-
гуні розглядаються як рівноважні. Такий підхід суттєво спрощує дослі-
дження циклів теплових двигунів. Більш детально цикли реальних двигу-
нів вивчаються у курсі «Трактори і автомобілі». 

Довільний цикл. Розглянемо довільний цикл, який складається з двох 
процесів: прямого та зворотного. Під час руху термодинамічних процесів 

циклу за годинни-
ковою стрілкою 
корисним ефектом 
циклу є отримання 
роботи розширен-
ня проти зовнішніх 
сил і цикл назива-
ється прямим (за 
таким циклом пра-
цюють двигуни 
внутрішнього зго-
ряння, газові тур-
біни і т.ін.). 

Для довільно-
го прямого термо-
динамічного циклу 

можна записати, що кількість теплоти q0, яка корисно використана (екві-
валентно l0), дорівнює різниці між кількістю теплоти, підведеної за цикл 
q1 та кількістю теплоти, відведеної за цикл  
q2 : 21 qqq0 −= , 00 ql = . 

Для оцінювання економічності теплових двигунів введено поняття 
термічний коефіцієнт корисної дії (к.к.д.). Термічний коефіцієнт корис-
ної дії дорівнює відношенню кількості теплоти, яка перетворена в роботу, 
до всієї підведеної теплоти: 

,
1

0

1

0

1

21
t q

l
q
q

q
qq

==
−

=η      (1.172) 

де tη  – термічний к.к.д. циклу. 
Термічний коефіцієнт корисної дії циклу завжди менше одиниці  

( tη  =1-q2/q1<1), який показує, що в кругових процесах (циклах) неможли-
во повністю перетворити підведену питому кількість теплоти в питому 
роботу, тому що частина від всієї кількості теплоти, підведеної за цикл, 
неминуче повинна бути передана холодному джерелу. 

Зворотним циклом називається круговий термодинамічний процес, 
корисним ефектом якого є передача теплоти від менш нагрітого тіла до 
більш нагрітого. Він здійснюється проти годиникової стрілки (наприклад, 
в холодильних машинах, теплових насосах і т.ін.). У цьому циклі витрача-
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Рис.1.24. Схематичне зображення довільного 
прямого кругового процесу (циклу): l0 – корисна 
робота за цикл; q0 – кількість питомої теплоти, 
яка корисно використана – еквівалентно l0; q2 – 
кількість відведеної за цикл питомої теплоти 
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ється зовнішня робота l на стиснення робочого тіла, що забезпечує пере-
давання теплоти q2 джерела до гарячого. При цьому відбувається охоло-
дження холодного джерела і ще більше нагрівання гарячого, або транс-
формація теплоти з низького температурного рівня на високий. Для 
цього циклу можливі два варіанти практичного застосування: з метою 
охолодження або замороження сільськогосподарської продукції (холоди-
льний цикл), або з метою обігріву житлових, господарських приміщень та 
гарячого водопостачання (цикл теплового насоса). 

Критерієм, який визначає термодинамічну ефективність холодильно-
го циклу, є холодильний коефіцієнт хε  

,2

21

2
l

q
qq

q
х =

−
=ε      (1.173) 

де  хε  – холодильний коефіцієнт;  
q1 – питома кількість теплоти, яку підведено до гарячого джерела; 
q2 – результат роботи циклу, тобто теплота, яка відведена від тіла, що 

охолоджується; 
l – витрачена робота. 
Критерій, який визначає термодинамічну ефективність для циклу те-

плового насоса, називається коефіцієнт тепловикористання εт: 

122 +=
+

=
l

q
l

lq
тε                                   (1.174) 

Холодильний коефіцієнт хε  та коефіцієнт тепловикористання εт  
зворотних циклів на відміну від термічного к.к.д. прямих циклів може бу-
ти більше одиниці, тому що корисний ефект для зворотних циклів стано-
вить не частину теплоти, яка підведена, а може бути більшим за неї. При 
цьому треба враховувати, що додаткова кількість теплоти не виникає з ні-
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S

Тіло, що 
 нагрівається

Тіло, що  
охолоджується  
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l0 = q1 - q2

T1>T2 

Рис. 1.25. Схематичне зображення довільного зворотного круго-
вого процесу (циклу): l0 – підведена робота за цикл; q1 – кількість 
питомої теплоти, яка підведена; q2 – кількість відведеної за цикл 
теплоти (корисний ефект циклу) 
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чого, а отримується з навколишнього середовища (наприклад, із незамер-
заючих водоймищ, з гною, теплих шарів ґрунту, від сонячного випромі-
нювання, з молока, яке охолоджують тощо). Теплові насоси, які трансфо-
рмують теплоту вказаних низькопотенційних джерел теплової енергії для 
опалення, гарячого водопостачання та технологічних потреб, використо-
вують у багатьох країнах. Отже, треба ширше пропагувати цей спосіб те-
плопостачання як дуже перспективний і в Україні. Зазначимо, що на 1 кВт 
електроенергії, витрачений в тепловому насосі, можна отримати для теп-
лопостачання від 5 до 8 кВт теплової енергії. 

Аналіз термодинамічних циклів. Ідеальний тепловий цикл – цикл 
Карно. Для оцінювання досконалості робочого процесу реальних тепло-
вих двигунів необхідно мати взірець, яким є цикл Карно, запропонований 
французьким інженером С. Карно у 1824 році. 

Під час аналізу прямого циклу теплового двигуна Карно встановив, 
що необхідною умовою перетворення теплоти в роботу є наявність двох 
джерел теплоти з різною температурою Т1 >Т2, тобто необхідно мати на-
грівач і охолоджувач. Карно запропонував теоретичний цикл теплового 
двигуна, який має максимальний термічний к.к.д. у заданому інтервалі 
температур. Його можна отримати на основі другого закону термодинамі-
ки. Цикл Карно складається з двох ізотермічних та двох адіабатних про-
цесів (рис. 1.26). 

Процеси 2-3 та 4-1 адіабатні, на економічність циклу  не впливають, 
тому що стиснення робочого тіла виконується за рахунок механічної ене-
ргії, яка підводиться зовні (процес 4-1), а адіабатне розширення (процес 2-
3) виконується за рахунок теплоти підведеної в ізотермічному процесі 1-2. 
Процеси 1-2 та 3-4 – ізотермічні, де теплота повністю переходить в робо-
ту, тобто більш високого к.к.д. ніж у циклі Карно, бути не може. Корисна 

питома робота l дорівнює площі циклу1-2-3-4. Усі реальні теплові двигу-
ни працюють за циклами, які відрізняються від циклу Карно, тому що 
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Рис. 1.26. Цикл Карно: а – схема циклу; б – зображення циклу  
в координатах р - v 
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практичне його здійснення пов'язано з низкою технічних складностей. 
Сучасні двигуни мінімальних габаритів та ваги за заданої потужності, що 
примушує виконувати робочі процеси з максимальною інтенсивністю. У 
разі зростання швидкості умови протікання процесів значно відрізняються 
від рівноважних. Крім того, для підвищення температури в циклі Карно 
потрібен значний тиск, що важко забезпечити за існуючих конструкцій-
них матеріалів. Проте аналіз циклу Карно потрібен як еталон для реаль-
них циклів з метою встановлення можливостей підвищення їх термічного 
к.к.д. 

Термічний к.к.д. циклу Карно (теорема Карно). Термічний к.к.д. 
циклу Карно не залежить від властивостей робочого тіла, а цілком визна-
чається значенням температур верхнього та нижнього джерела теплоти. 

Доведемо це: для циклу Карно, як і для будь-якого іншого циклу, ха-
рактерно: 
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Згідно з другим законом термодинаміки: 
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Через те, що s2 - s3 = s1 - s4, отримаємо: 
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Формула (1.179) є математичним формулюванням теореми Карно. 
Холодильний коефіцієнт зворотного циклу Карно: 
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Коефіцієнт тепловикористання зворотного циклу Карно: 
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З теореми Карно можна зробити такі висновки:  
1) для циклу Карно к.к.д. тим більший, чим вища температура дже-

рела теплоти та чим нижча температура холодильника. 
2) к.к.д. циклу Карно не може бути рівним одиниці 1≠tη , оскільки 

температура джерела теплоти не може бути безкінечною ∞≠1T , а темпе-
ратура холодильника не може дорівнювати абсолютному нулю 02 ≠T . 

Здійснення циклу Карно в реальних теплових двигунах не доцільно 
через труднощі здійснення повільних ізотермічних процесів із підведен-
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ням та відведенням теплоти, а також інші незручності конструктивного та 
експлуатаційного характеру. 

Еквівалентний цикл Карно. Розглянемо довільний цикл 1-2-3-4 
(рис.1.27), який здійснюється в інтервалі температур Т1 і Т2. Підведення і 
відведення теплоти здійснюється за змінних температур. Будь- який цикл 
у цьому разі можна замінити еквівалентним циклом Карно, в якому пи-
тома кількість підведеної та відведеної теплоти та зміни ентропії дорів-
нюють аналогічним показникам довільного циклу. Для цього вводиться 
поняття середньоінтегральної температури, під якою маємо на увазі 
температуру робочого тіла, яку можна отримати шляхом поділення пито-
мої кількості теплоти, яка підведена (або відведена) до робочого тіла, на 
зміну ентропії в цьому ж процесі (Tс.інт =q/Δs ). Сереньоінтегральні тем-
ператури підведення T/ с.інт і відведення T// с.інт в еквівалентному циклі Ка-
рно визначаються аналогічно. Тоді термічний к.к.д. довільного циклу ви-
ражений через середньоінтегральні температури буде: 
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Цей вираз показує, що термічний к.к.д. будь-якого циклу дорівнює 
термічному к.к.д. ек-
вівалентного циклу 
Карно за середньоін-
тегральних темпера-
тур. Звідси випливає 
важливий висновок 
для практики про те, 
що для збільшення 
к.к.д. будь-якого ци-
клу треба підвищува-
ти температуру під-
ведення теплоти і 
знижувати темпера-
туру відведення теп-
лоти. 

Для прикладу порівняємо к.к.д. циклу Карно та циклу безкомпресор-
ного дизеля за реальних температур дизельного двигуна (температура го-
ріння 2000 0С, температура вихлипних газів 3000С). Тоді к.к.д. циклу Кар-
но: 
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а к.к.д. реального дизельного двигуна за таких значень /
.інтс

T  і //
.інтс

T , 
як правило, дорівнює 41,0. =дизη . 

Т 

Т2 

s1

s2

6 5

34

1 2

s

q1

Т1

Т2

q0

q2

Рис.1.27. Зображення циклу Карно в 
координатах Т – s 
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К.к.д. циклу Карно в координатах Т – s дорівнює відношенню пло-
щин: 
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Будь-який інший процес буде вписано у цей прямокутник та буде 
меншим. 

У таблиці 1.3. наведено максимальні к.к.д. для двигунів різних типів 
у разі їх роботи за циклом Карно. 

Таблиця 1.3.  
Максимальні к.к.д. для двигунів різних типів у разі їх  

роботи за циклом Карно 
 

Тип двигуна Т1, К Т2, К ηt , % 
Паротурбінний двигун 800 300 60...65 
Газотурбінний двигун 1200 400 67...70 
Двигун внутрішнього 
згоряння 2500 600 75...78 

Термоелектричний генератор 1200 300 70...75 
 
Регенеративний узагальнювальний цикл Карно. Найбільш високий 

термічний к.к.д. за наявності двох джерел теплоти і заданих температур 
має цикл Карно. Проте, теоретично за деяких умов, те саме значення к.к.д. 
мають цикли, які складаються з ізотермічних процесів підведення та від-
ведення теплоти та будь-яких інших, але однакових, які зображуються ек-
відистантними лініями, процесів переходу з температурного рівня Т1 на 
Т2, за умови, що теплота, яка відводиться в одному з цих процесів, пере-
водиться (регенерується) в інший. Такий цикл називають регенератив-
ним – узагальнювальним циклом Карно. 

Прикладом регенеративного циклу, який складається з двох ізотерм і 
двох ізохор є цикл Р. Стірлінга (1816 рік), цей цикл досі вважається перс-
пективним, особливо у сільському господарстві. Його ще називають цик-
лом із зовнішнім підведенням теплоти. Термічний к.к.д. цього циклу без 
регенерації буде: 
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Проте, якщо теплоту, яка відводиться в ізохорному процесі до холо-

дного джерела використати для нагрівання робочого тіла в іншому ізохо-
рному процесі, тоді к.к.д. циклів: регенеративного з регенерацією та цик-
лу Карно будуть однаковими: 
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Регенеративні цикли знаходять широке використання в сучасних те-
плових двигунах, особливо в газотурбінних і паротурбінних як один з ос-
новних засобів підвищення їх економічності. 

 
1.2.8. Термодинамічні властивості і процеси  
реальних газів 
 
Рівняння стану реальних газів. Як відомо усі гази тією чи іншою 

мірою відрізняються від ідеального газу, наприклад, водяну пару у тому 
виді, у якому вона застосовується в парових двигунах, можна вважати ре-
альним газом і до неї не можна застосовувати закони ідеальних газів. Зок-
рема, характеристичне рівняння Клайперона-Менделєєва може бути за-
стосовано тільки з відповідними перетвореннями його структури, що вра-
ховують відмінність реальних газів від ідеальних. Це обумовлено наявніс-
тю сил взаємодії між молекулами реального газу та впливом їх власного 
об'єму. Одним із перших варіантів рівняння стану реальних газів, яке вра-
ховує їх молекулярну взаємодію та власний об'єм молекул, запропонував 
у 1873 році нідерландський фізик Ван-дер-Ваальс: 

( ) ,2 TRbv
v
ap ⋅=−⋅+ ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛      (1.187) 

де 2v
a  – величина, яка враховує зміну тиску газу обумовленого сила-

ми  тяжіння між молекулами, Па; 
b – коефіцієнт зменшення об'єму, м3. 
Більш точним для практичних розрахунків є рівняння стану перегрі-

тої пари М.П.Вукаловича – І.І. Новикова та Майєра – Боголюбова. Рів-
няння М.П. Вукаловича – І.І. Новикова додатково враховує асоціацію і 
дисоціацію молекул реального газу за зміни параметрів: 

,1 2 ⎟⎠
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v
B

v
ARTpv     (1.188) 

де А – функція від температури; 
    В – функція від температури і питомого об’єму. 
Рівняння Майєра – Боголюбова: 
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ВRTpv    (1.189) 

де B, C, D – другий, третій та інші віріальні коефіцієнти, які зале-
жать від природи газу, температури і визначаються експериментально. 

Коефіцієнт В враховує парні взаємодії молекул, коефіцієнт С –
взаємодію трьох молекул. 

Враховуючи складність безпосереднього використання цих рівнянь у 
теплотехнічних розрахунках, зв'язаних із реальними газами (водяною па-
рою) широко використовують, складені на основі цих рівнянь та експери-
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ментальних даних, таблиці і діаграми термодинамічних властивостей пе-
регрітої водяної пари, за допомогою яких і виконують розрахунки проце-
сів зміни стану водяної пари. За допомогою цих таблиць і діаграм можна 
визначити практично всі параметри водяної пари: абсолютний тиск p, пи-
томий об'єм v, абсолютну температуру T, питому ентальпію h, питому ен-
тропію s, а додаткову ступінь сухості x, питому внутрішню енергію u під-
раховують за відомою формулою. До того ж робота з діаграмами робить 
процес проектування енергетичного і тепловикористання технологічного 
обладнання наглядним. 

Процеси пароутворення, види і властивості водяної пари. Водяну 
пару широко застосовують у багатьох галузях техніки, наприклад, у паро-
вих турбінах, переробних підприємствах, для кормозапарення тощо. Це 
обумовлено тим, що вона має гарні термодинамічні властивості: велику 
теплоємність і теплоту пароутворення. Вона не шкідлива для людей, тва-
рин та рослин. Водяна пара утворюється під час двох процесів: випарю-
вання та кипіння. Під час випаровування пара утворюється тільки на віль-
ній поверхні. Кипінням називається інтенсивне пароутворення всього об'-
єму рідини в разі перевищення визначеної температури внаслідок підве-
дення визначеної кількості теплоти. Ця температура, яка називається тем-
пературою кипіння чи насичення tн, залежить від тиску, під яким знахо-
диться рідина. Тиск, який відповідає температурі насичення, називається 
тиском насичення pн. Розрізняють три види водяної пари: волога насичена 
пара, суха насичена пара, перегріта пара. 

Волога насичена пара – це двофазна система, яка являє собою меха-
нічну суміш сухої насиченої пари і води (у вигляді часток різного розмі-
ру) за температури кипіння. Волога насичена пара крім інших параметрів 
характеризується ступенем сухості (х), який являє собою масову частку 
сухої насиченої пари у вологій насиченій парі: 

x= gcп/gвнп,     (1.190) 
де gcп  – масова частка сухої насиченої пари; 
    gвнп  – масова частка  вологої насиченої пари. 
Наприклад, при х = 0,8 у 1 кг вологої насиченої пари міститься 0,8 кг 

сухої насиченої пари і 0,2 кг води у вигляді часток різного розміру. Сту-
пінь вологості визначається за формулою 1-х. 

Властивості вологої насиченої пари: температура вологої насиченої 
пари дорівнює температурі сухої насиченої пари того ж тиску і не зале-
жить від ступеня сухості; стан вологої насиченої пари може бути задано 
двома параметрами стану, зазвичай (р, х) або (Т, х).  

Питомий об'єм вологої насиченої пари знаходять: 
),1(/// xx −+= υυυ                                 (1.191) 

де 
//υ – питомий об'єм сухої насиченої пари, м3/кг; 
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/υ – питомий об'єм води за температури сухої насиченої пари, м3/кг; 

    x  – ступінь сухості. 
Питому ентальпію вологої насиченої пари визначають за формулою: 

,/ rxhh +=                                           (1.192) 
де h   – питома ентальпія вологої насиченої пари, кДж/кг; 
    

/h  –  питома ентальпія води  за температури сухої насиченої  
              пари, кДж/кг; 
     r  –  питома теплота пароутворення, кДж/кг; 
     x  –  ступінь сухості. 
Питома ентальпія води 

/h  за температури сухої насиченої пари: 
.)273(/
нpнp tсTch =−=    (1.193) 

Питома ентропія s вологої насиченої пари: 
,/

T
rxss +=       (1.194) 

де 
/s  – питома ентропія води за температури сухої насиченої пари, 

або пароутворення, кДж/кг. 
Суха насичена пара – це  пара, яка утворюється в момент закінчення 

випаровування останньої краплі води в заданому замкненому об'ємі. Вла-
стивості сухої насиченої пари: стан нестабільний; температура сухої на-
сиченої пари дорівнює температурі насичення tн за даного тиску, до того 
ж tн залежить від тиску, вона зростає або падає  в разі зміни тиску, за 
складною нелінійною залежністю. Стан сухої насиченої пари може бути 
задано одним параметром (тиском чи температурою), бо другий параметр 
(х) завжди дорівнює одиниці. 

Перегріта пара. Перегрітою парою називається пара, температура 
якої може бути рівною чи більшою температури сухої насиченої пари і не 
може бути меншою температури сухої насиченої пари того ж тиску. Стан 
перегрітої пари може бути задано двома параметрами, звичайно тиском та 
температурою. 

Для водяної пари рівняння основних законів ідеальних газів не спра-
ведливі, а рівняння стану реальних газів практично не використовуються 
через їх громіздкість. Тому, під час аналізу станів і процесів зміни води і 
водяної пари користуються таблицями і діаграмами: p-υ, T–s, h–s. 

За таблицями [7] ентальпію перегрітої пари знаходять: 
( ),..

//
.. нппpпп ТТсhh −+=    (1.195) 

 
де hп.п. – ентальпія перегрітої пари, кДж/кг; 

//h – ентальпія сухої насиченої пари, кДж/кг; 
..ппT  – температура  перегрітої пари, K; 
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нT  – температура пароутворення (насичення), K. 
Ентропію перегрітої пари знаходять за таблицями та перераховують 

за формулою: 

,..//
..

н

пп
pпп T

Tlncss +=     (1.196) 

 
де sп.п. – ентропія перегрітої пари, кДж/кг; 

//s – ентропія сухої насиченої пари, кДж/кг; 
..ппT  – температура перегрітої, K; 

нT  – температура пароутворення (насичення), K. 
Розглянемо процес пароутворення в діаграмі p - υ за умов, коли пе-

рехід рідини в пару здійснюється у разі постійного тиску. Цей процес ши-
роко застосовується в різних установках для отримання пари для техніч-

них потреб (пароге-
нератори електро-
станцій, котлоагре-
гати опалювальних 
котелень, котли тех-
нологічних устано-
вок). Процес отри-
мання пари за по-
стійного тиску пока-
зано на рис.1.28. 
Цьому процесу від-
повідає ізобара ad. 
Точка a характери-
зує початковий стан 
рідини, а відрізок ab 
– збільшення об'єму 

під час нагрівання рідини до температури пароутворення. У точці b тем-
пература рідини дорівнює температурі пароутворення. На відрізку bc про-
ходить процес пароутворення за постійною температурою, який супрово-
джується значним збільшенням об'єму речовини. При цьому ми маємо 
двофазну систему рідини і насиченої пари. На відрізку bc пара є вологою 
насиченою парою (x<1). У момент, коли випаровується уся рідина, пара 
стане сухою насиченою – точка c. Подальше підведення теплоти призво-
дить до перегріву насиченої пари, що супроводжується подальшим збіль-
шенням її температури і об'єму – відрізок cd. Правіше від точки c пара 
знаходиться в перегрітому стані. З підвищенням тиску пари точки анало-
гічні точкам a, b, які зображують стан води, зміщуються вправо, а точки, 
які характеризують стан сухої насиченої та перегрітої пари c, d, зміщу-

критична точка 

перегріта пара 

волога наси-
чена пара 

вода крига 

вода при 
00 С 

х=0 

х=1

υ 

  p 

Рис. 1.28. Діаграма p -υ для водяної пари 
 

р1 
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ються вліво. Якщо з'єднати точки, які відповідають однаковим станам ре-
човини, то отримаємо дві криві bK та Kc. Криву bK, яка визначає стан рі-
дини за температури кипіння, називають нижньою граничною кривою 
(x=0), а криву Kc, яка відповідає стану сухої насиченої пари, – верхньою 
граничною кривою (x=1). Граничні криві пари та рідини об'єднуються в то-
чці К, яку називають критичною точкою. Для води: параметри критичної 
точки: ркр = 22,13 МПа; Tкр = 647,15 K; (tкр = 374,150C); υкр = 0,00326 м3/кг.  

У разі тиску, більшого за тиск у точці К, зникає різниця між власти-
востями рідини і пари, тому що за високого тиску щільність пари дорів-
нює щільності рідини. Тому область, яка розміщена вище ркр,  називається 
надкритичною. 

Лівіше від лінії bK знаходиться область рідини (вода). Між гранич-
ними кривими bK та Kc знаходиться область вологої насиченої пари. Ізо-
терми в області вологої насиченої пари співпадають з ізобарами. Через 
точку К проходить критична ізотерма, яка має характерний злом та є до-
тичною до лінії bKc . 

Правіше лінії Kc 
знаходиться область пе-
регрітої пари. Ізотерми в 
цій області з підвищен-
ням температури набли-
жаються до рівнобічних 
гіпербол, тобто власти-
вості перегрітої пари на-
ближаються до власти-
востей ідеального газу. 

У надкритичній об-
ласті неможливо ізотер-
мічним стисненням пе-
ретворити пару в рідину, 
тому що ізотерми не пе-
ретинають граничних 

кривих (наприклад, неможливо скраплити повітря за кімнатної темпера-
тури). 

Діаграма водяної пари в координатах T - s. За допомогою діаграми 
T - s  можна визначити кількість теплоти термодинамічних процесів водя-
ної пари, тому її широко застосовують переважно для теоретичного аналі-
зу економічності теплових двигунів. Для  розрахунків процесів зміни ста-
ну водяної пари використовують головним чином h - s  діаграму водяної 
пари. 

На рис. 1.29 в координатах T - s  зображено процес пароутворення, 
якщо p=const. 

P = constK T 

s

x=0 x=1

P = const 

T = const 

r qnhв 

d

Рис. 1.29. Діаграма водяної пари в коор-
динатах T - s 
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a 

sdsж.в 
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Крива аК є нижньою граничною кривою (х=0), точка К – критична 
точка, крива Kc – верхня гранична крива (х=1). Початок відліку ентропії 
відповідає її значенню, якщо температура 273 К. Площа фігури обмеженої 
осями координат та кривою процесу пароутворення в координатах T-s є 
відповідною кількості теплоти. Площа під ізобарою ab еквівалентна ента-
льпії води hв за температури пароутворення. На ізобарному відрізку  bc, 
який співпадає з ізотермою Tн, відбувається процес пароутворення і його 
площа відповідає прихованій теплоті пароутворення r. В ізобарному про-
цесі перегрівання пари cd її температура підвищується до значення Тп.п, до 
того ж до пари підводять кількість теплоти qп, яку витрачають на перегрів 
пари. Тоді загальна кількість теплоти дорівнюватиме сумі кількості теп-
лоти, витраченої на підігрівання живильної води до температури насичен-
ня Tн, на процес фазового переходу (пароутворення) та перегрівання пари. 
Або, ентальпія перегрітої пари визначається як сума площин: 

 
,.. nвпп qrhh ++=    (1.197) 

де ..ппh – ентальпія перегрітої пари, кДж/кг; 

вh   – ентальпія води за температури кипіння, кДж/кг; 
  r  –  кількість теплоти, необхідної для одержання з 1 кг води за тем-

ператури кипіння 1 кг сухої насиченої пари, кДж/кг; 
 qn – теплота, витрачена на перегрів пари до точки А, кДж/кг. 
Ентальпія перегрітої пари – це величина чисельно рівна кількості те-

плоти, яку необхідно підвести в ізобарному процесі до 1кг води при 00С, 
щоб одержати 1 кг перегрітої пари заданого стану. 

Ентропію перегрітої пари в Т-s діаграмі знаходять як різницю ентропії в 

точці d мінус ентропія за початкової температури живильної води .в.жs : 
 

.в.жd.п.п sss −=      (1.198) 
Діаграма водяної пари в координатах h - s. Для вивчення, аналізу та 

розрахунків різних термодинамічних процесів водяної пари особливо зру-
чна діаграма у координатах h - s (рис. 1.30). За її допомогою можна визна-
чити практично всі параметри стану: температуру t, тиск p, питомий об'єм 
υ , ентальпію h, ентропію s та ступінь сухості x. Для визначення абсолют-
ної температури треба скористатися відомою формулою, а для визначення 
питомої внутрішньої енергії треба виконати розрахунки:  

 
 

.υphu −=      (1.199) 
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Ізотерми (лінії t = const) в області вологої насиченої пари збігаються з 

ізобарами (лінії р=const) і зображуються прямими лініями з кутовим кое-
фіцієнтом, який дорівнює Ts. Після верхньої граничної кривої, ізобари 
продовжуються в тому ж напрямку догори у вигляді ледь зігнутих лога-
рифмічних кривих, а ізотерми в ділянці невеликих тисків плавно набли-
жується до горизонталі, а великих тисків – у вигляді різко виражених кри-
волінійних відрізків. 

Лінії υ=const – логарифмічні криві, що йдуть більш круто, ніж ізобари і 
зазвичай зображуються на діаграмах у вигляді червоних ліній або пунктиру. 

Лінії постійної питомої ентальпії h=const і питомої ентропії s=const зо-
бражуються у вигляді горизонтальних і вертикальних ліній координатної сі-
тки відповідно. 

Лінії постійної ступіні сухості x=const зображуються у вигляді криволі-
нійних відтінків, спрямованих ліворуч (0<x<0,5) і праворуч (0,5<x<1) від 
критичної точки К. Лінія граничної кривої складається з двох участків х=0 
та х=1. 

Термодинамічні процеси зміни стану водяної пари. Аналіз термоди-
намічних процесів водяної пари виконують аналогічно аналізу термодина-
мічних процесів ідеальних газів, але розрахунки процесів водяної пари ви-
конують за допомогою таблиць або діаграм (частіше за все h - s).  
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s

K 

υ = const 

t = const

x =1 

x= 0 

pКР

constt
constр

=
=

 

Рис. 1.30 Діаграма водяної пари в координатах h - s 

х=0,5 
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Нижче розглянуто 
деякі особливості основ-
них термодинамічних 
процесів водяної пари. 

Ізохорний процес. 
Умова здійснення ізохор-
ного процесу – постій-
ність питомого об’єму, 
тобто const=υ . Зобра-
ження ізохорного процесу 
залежить від системи ко-
ординат. 

Так, в координатах  
p–v (рис.1.31) ізохорний 
процес має вигляд прямої 
перпендикулярної осі абс-
цис, спрямованої догори в 
разі підведення (лінія 1–2/) 
та до низу в разі відведен-
ня теплоти (лінія 1-2).  

Треба зазначити, як-
що початковий питомий 
об'єм вологої насиченої 
пари більший за питомий 
об'єм вологої насиченої 
пари в критичній точці, то 
в разі підведення теплоти 
в ізохорному процесі во-
лога насичена пара пере-
ходить у стан сухої наси-
ченої пари, а далі – пере-
грітої пари (точка 2/). Як-
що питомий об'єм вологої 
насиченої пари менший  
за питомий об'єм вологої 
насиченої пари в критич-
ній точці, то в разі підве-
дення теплоти в ізохор-
ному процесі волога на-
сичена пара ще більше 
зволожується, тобто сту-
пінь сухості зменшується 
(точка 2) і далі вона по-

р 
р1 

р2 

К 
1

t1

t2
х=1

х=0 

v1=v2 v

х=2 
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Рис. 1.31. Зображення ізохорного процесу 
водяної пари в координатах р-v 
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Рис. 1.32. Зображення ізохорного процесу 
водяної пари в координатах Т–s 
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Рис. 1.33. Зображення ізохорного про-
цесу водяної пари в координатах h – s 
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вністю перетворюється у воду, температура якої підвищується до темпе-
ратури кипіння (на лінії х=0). 

У координатах Т–s ізохори мають вигляд ламаної кривої (рис.1.32). У 
разі відведення теплоти ізохори мають напрямок ліворуч до низу  
(лінія 1–2) та догори праворуч під час підведення теплоти (лінія 1–2/). 

Найбільш популярною для інженерних розрахунків є діаграма у ко-
ординатах h–s. Ізохорний процес у ній зображено штриховою або черво-
ною лінією, яка проходить більш круто ніж ізобара (лінія 2-1-2/). Якщо 
процес проходить в області перегрітої пари, то під час підведення теплоти 
пара ще більше перегрівається до кінцевих параметрів t2, p2 (точка 2/). 
Якщо процес проходить в області вологої насиченої пари, то під час від-
ведення теплоти пара ще більше зволожується до кінцевих параметрів p2, 
x2 (точка 2). Незалежно від координат, в яких знаходимо параметри водя-
ної пари, для ізохорного процесу використовують наступні формули.  

Структурну схему ізохорного процесу представлено на рис.1.34. 

 
Питома робота в ізохорному процесі дорівнює нулю: 

.0
2

1
∫ =⋅= dvplV      (1.200) 

Отже, для визначення питомої роботи розширення: 
.0=l       (1.201) 

Кількість теплоти буде дорівнювати зміні внутрішньої енергії 
,12 uuuluq VV −=Δ=+Δ=          (1.202) 

 
або                       ( ),v 1212 pphhq −⋅−−=    (1.203) 

тоді питома кількість теплоти: 
( ) ( ),1122 vphvphqV ⋅−−⋅−=    (1.204) 

а повна кількість теплоти: 
.VqmQ ⋅=      (1.205) 

0 l

+ +

q 

∆u 

Рис. 1.34. Структурна схема 
ізохорного процесу 
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внутрішня енергія обчислюється за формулою: 
,vphu ⋅−=      (1.206) 

для зміни питомої внутрішньої енергії: 
( ),1212 υυ ⋅−⋅−−=Δ pphhu   (1.207) 

або                        ( ).)( 1122 υυ ⋅−−⋅−=Δ phphu    (1.208) 
Ізобарний процес. Умова здійснення ізобарного процесу – постій-

ність абсолютного тиску, тобто constp = . Зображення ізобарного проце-
су залежить від системи координат.  

У координатах p–v (рис. 1.35) ізобарний процес має вигляд прямої 
перпендикулярної осі ординат, спрямованої праворуч у разі підведення 

(лінія  
1–2/) та ліворуч у 
разі відведення теп-
лоти (лінія 1–2).  

Площина 1-2-3-
4 еквівалентна пи-
томій роботі стис-
нення (-lp), а пло-
щина 1-2/-3/-4 екві-
валентна питомій 
роботі розширення 
(+lp). 

У координатах 
Т-s ізобара має на-
прям ліворуч у разі 
відведення теплоти 
(лінія 1-2), та дого-
ри праворуч у разі 
підведення теплоти 
(лінія 1–2/). У діля-
нці вологої насиче-
ної пари ізобара 
співпадає з ізотер-
мою та зображуєть-
ся прямою, перпен-
дикулярною осі те-
мператури Т, а в ді-
лянці перегрітої па-
ри ізобара має ви-

гляд кривої з опуклістю донизу. Площина, яка обмежена кривою процесу, 
адіабатами та оссю ентропії еквівалентна кількості підведеної або відве-
деної в процесі теплоти. 
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Рис. 1.35. Зображення ізобарного процесу
в координатах p – v 
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Не дивлячись на 
простоту та нагляд-
ність зображення ізо-
барного процесу в ко-
ординатах p–v та  
Т–s, для інженерних 
розрахунків найбільш 
зручною та популяр-
ною є діаграма h – s 
(рис. 1.33). 

Ізобарний процес 
у ній зображується лі-
нією, яка проходить не 
так круто, ніж ізохора 
(лінія 2-1-2/), а в ділян-
ці вологої насиченої 
пари ізобара співпадає з 
ізотермою. Структурну 
схему ізобарного про-
цесу представлено на 
рис. 1.35. Незалежно 
від координат, за допо-
могою яких знаходимо 
параметри, для ізобар-
ного процесу викорис-
товують такі формули. 

Робота в ізобарному процесі: 

,
2

1

2

1
∫∫ ⋅=⋅=

V

V
dvpdvpрl       (1.209) 

питома робота обчислюється за формулою: 
( ),12 υυ −⋅= рl р       (1.210) 

а загальна робота: 
.PlmL ⋅=       (1.211) 

 
Зміна питомої внутрішньої енергії в ізобарному процесі водяної па-

ри: 
( )112212 υυ ⋅−⋅−−=Δ ррhhu  або ( )1212 υυ −−−=Δ рhhu  (1.212) 

Питома кількість теплоти в ізобарному процесі водяної пари: 

,v
2

1
∫ ⋅−Δ= dphqP     (1.213) 

враховуючи, що    dp = 0,  
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Рис. 1.37. Зображення ізобарного процесу в
координатах Т – s 
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Рис. 1.38. Структурна схема ізобарного про-
цесу 
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.12 hhqP −=       (1.214) 
Кількість теплоти для довільної маси водяної пари: 

.Рp qmQ ⋅= (1.215) 
Ізотермічний процес. 

Умовою протікання ізотер-
мічного процесу є сталість 
температури .constТ =  
Зображення ізотермічного 
процесу залежить від коор-
динат. 

У координатах p – v 
ізотермічний процес має 
вигляд прямої перпендику-
лярної осі ординат у ділянці 
вологої насиченої пари 
(тобто співпадає з ізоба-
рою) та кривої, спрямова-
ної праворуч донизу в діля-
нці перегрітої пари (рис. 
1.39). 

Площина обмежена 
кривою процесу, ізохорами 
та віссю абсцис являє со-
бою питому роботу стис-
нення (в разі відведення те-
плоти) та розширення (в 
разі підведення теплоти).  

У координатах T – s 
ізотерма проходить перпе-
ндикулярно осі ординат 
(рис.1.40). 

Площина 1–2 – s2 – s1 
дорівнює кількості теплоти 
в процесі (qT). Як бачимо з 
рис.1.40, за ізотермічного 
перегрівання пари її тиск 
зменшується від р2 до р1. 
Це не дозволяє з практич-
них міркувань (значне 
зниження тиску) здійсню-
вати ізотермічне підведен-
ня теплоти в циклах паро-
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Рис. 1.39. Зображення ізотермічного 
процесу в координатах p – v 
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силових установок, що працюють на перегрітій парі. 
Зображення ізотермічного процесу в координатах h – s показано на 

рис.1.41. Як вже зазначалося раніше в ділянці вологої насиченої пари лі-
нія ізотерми співпадає з ізобарою, а в ділянці перегрітої пари наближуєть-
ся до горизонталі, в зв'язку з цим ентальпія перегрітої пари у разі розши-
рення збільшується в незначній мірі в ділянці невисоких тисків і більш 
значно в ділянці високих тисків. 

Структурну схему ізотермічного процесу наведено на рис. 1.42. 

Незалежно від координат, в яких знаходимо параметри, розрахункові 
формули мають однаковий вигляд. 

Кількість питомої теплоти в ізотермічному процесі: 

,
2

1

2

1
∫ ∫⋅=⋅=

S

S
Т dsTdsTq     (1.216) 

тоді для одного кілограма водяної пари: 
( ),12 ssTqT −⋅=     (1.217) 

а для довільної кількості водяної пари: 
.TТ qmQ ⋅=     (1.218) 

Питома робота в ізотермічному процесі, на відміну від ідеального га-
зу, для водяної пари не дорівнює кількості підведеної теплоти, а менша на 
ΔU: 

,uql ТТ Δ−=      (1.219) 
тоді для одного кілограма водяної пари: 

( ) ( ) ( )[ ].11122212 υυ ⋅−−⋅−−−⋅= рhрhssTlТ   (1.220) 
для довільної кількості водяної пари: 

.TТ lmL ⋅=     (1.221) 
Зміна питомої внутрішньої енергії:  

( ) ( ).11122212 υυ ⋅−−⋅−=−=Δ рhрhuuu   (1.222) 
Адіабатний процес. Умовою реалізації адіабатного процесу є відсу-

тність теплообміну з навколишнім середовищем, тобто 0=dq . В адіаба-
тному процесі відсутня зміна ентропії, тому адіабатний процес інакше на-
зивають ще й ізоентропійним. Умовою протікання рівноважного ізоент-
ропійного процесу є сталість ентропії – s = const. 

o l 

+ +q ∆u 

Рис.1.42. Структурна схема 
ізотермічного процесу  
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Адіабатний процес є ос-
новним процесом теплоенер-
гетичних циклів. Зокрема всі 
без винятку парові турбіни 
теплових, атомних, гелео-, 
геотермальних та інших па-
ротурбінних електростанцій 
реалізують процес адіабатно-
го розширення водяної пари.  

Зображення адіабатного 
процесу залежить від системи 
координат. Так в координатах 
p-v (рис.1.43) адіабатний про-
процес має вигляд кривої, 
спрямованої праворуч донизу 
в ділянці перегрітої пари.  

У разі адіабатного роз-
ширення рідини тиск змен-
шується і вона перетворюєть-
ся у вологу насичену пару, а 
в разі адіабатного розширен-
ня перегрітої пари падіння 
тиску призводить до змен-
шення ступеня перегріву і 
вона перетворюється в суху 
насичену пару, в разі пода-
льшого адіабатного розши-
рення вона перетворюється у 
вологу насичену пару. 

У координатах T–s 
(рис.1.44) процес адіабатного 
розширення перегрітої водя-
ної пари має вигляд вертика-
льної прямої, яка проходить 
перпендикулярно осі абсцис, 
тобто температура в разі аді-
абатного розширення знижу-
ється. При цьому перегріта 
пара є сухою насиченою, а 
далі вологою насиченою. 

 
 

x2

T 

T1 

T2 
x=0 

K 
1

2
x=1

p1h1 

v2

v1

s
s1=s2
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Лінія сталого ступеня сухості х=0,5 в 
T – s діаграмі має майже вертикальний на-
прям і поділяє область вологої насиченої 
пари на дві частини: в лівій частині за 
ступеня сухості х<0,5 та адіабатного роз-
ширення вологої насиченої пари паро-
вміст збільшується, а в правій частині за 
х>0,5 – зменшується. 

Найбільш просто й точно інженерні розрахунки процесу адіабатного 
розширення водяної пари, або стиснення (наприклад, у турбінах) викону-
ють за допомогою h – s діаграми. У координатах h – s (рис.1.45) адіабата 
проходить перпендикулярно осі абсцис, тобто є ізоентропою.  

Незалежно від діаграми або таблиць, за допомогою яких знаходимо 
параметри водяної пари, розрахункові формули мають однаковий вигляд. 

Для адіабатного процесу питома кількість теплоти в адіабатному 
процесі не змінюється: 

,0=dq      (1.223) 
або                           .021 =−q      (1.224) 

Зміна питомої внутрішньої енергії в адіабатному процесі водяної пари: 
( ).112212 υυ ⋅−⋅−−=Δ ррhhu    (1.225) 

Питома робота розширення в адіабатному процесі для водяної пари 
здійснюється за рахунок зміни питомої внутрішньої енергії (Δu): 

( ) ( ).22211121 υυ phphuuuls −−−=−=Δ−=    (1.226) 
Адіабатний процес зміни стану водяної пари може бути приблизно 

описаний емпіричним рівнянням: 
,constр k =υ      (1.227) 

за формою це рівняння не відрізняється від аналогічного рівняння 
для ідеального газу. Але для ідеального газу показник адіабати має зна-
чення і залежить тільки від виду газу, а для водяної пари він змінюється і 
його можна обчислити за формулою: 

.1,0035,1 xk +=     (1.228) 
Тоді для сухої насиченої пари (х=1) показник адіабати буде k=1,135. 

Для перегрітої пари експериментальним шляхом встановлено значення 
показника адіабати k=1,3. 

З урахування вищевикладеного, для одного кілограма водяної пари 
питома робота в адіабатному процесі може бути обчислена за формулою: 

,
1

1122
−

⋅−⋅
−=

k
ррls

υυ    (1.229) 

а для довільної кількості водяної пари: 
.ss mlL =      (1.230) 

Рис. 1.46. Структурна схе-
ма адіабатного процесу 

q 
uΔ

l 
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Процес дроселювання водяної пари. Дроселюванням називається 
термодинамічний процес не рівноважного розширення газу, пари або рі-
дини, який виконується без віддачі роботи в навколишнє середовище. Цей 
процес має місце, коли під час руху газу на шляху потоку зустрічаються 
різного роду перепони, які зменшують прохідний переріз (задвижки, вен-
тилі, діафрагми), при цьому відбувається розширення газу та зменшення 
його тиску. Якщо не зважати на зміну кінетичної енергії потоку до і після 
дросельного пристрою, то умовою протікання цього процесу можна вва-
жати сталість питомої ентальпії (h=соnst), тобто про дроселювання водя-
ної пари з достатньою для технічних розрахунків точністю можна сказати, 
що це – ізоентальпійний процес. Дроселювання водяної пари використо-
вують на електростанціях для виходу із зони вологої насиченої пари в зо-
ну перегрітої пари між частинами турбіни, крім того дроселювання вико-
ристовують для реалізації ефекту Джоуля-Томсона (1852 рік). Характер 
зміни температури в процесі дроселювання визначається початковою те-
мпературою газу. За визначеної температури, яка називається темпера-
турою інверсії, температура реального газу в процесі дроселювання за-
лишається сталою. Якщо температура реального газу перед дроселюван-
ням  менша від температури інверсії, то під час дроселювання газ охоло-
джуватиметься. За начальної температури, яка перевищує точку інверсії, 
реальний газ у процесі дроселювання нагріватиметься. Температура інве-
рсії залежить від тиску. Для кожного значення тиску є дві температури ін-
версії, які розташовані відповідно в області перегрітої пари та в області 
рідини відповідно. Температура інверсії усіх реальних газів за виключен-
ням водню та гелію вища 00С, тому дроселювання майже всіх реальних 
газів призводить до зниження температури. У ділянці високих тисків у 
процесі дроселювання температура перегрітої пари значно знижується – 

це охолоджувальний ефект Джо-
уля–Томсона. Це явище широко 
використовують у холодильних 
машинах (в якості дроселя в них 
використовують терморегулюва-
льний вентиль ТРВ, або капіляр-
ну трубку). 

У координатах p-υ і T-s лінії, 
які зображують процес дроселю-
вання мають гіперболічний хара-
ктер і використовуються дуже 
рідко. Зазвичай процес дроселю-
вання розглядають у координа-
тах h-s (рис.1.47). 

Процес дроселювання водя-
ної пари в координатах h-s зображують найбільш просто і наочно – у ви-

h 

h1=h 2

1 

s1 s2 s
Рис. 1.47. Процес дроселювання 
в координатах h-s 
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гляді горизонтальної прямої [2]. У ділянці низьких тисків (праворуч від 
верхньої граничної кривої) лінія 1-2 на підставі рівності ентальпій 
(h=соnst) паралельно осі абсцис і майже співпадає з ізотермою. При цьо-
му масова частка сухої насиченої пари у вологій насиченій парі збільшу-
ється, так що пара може стати сухою і навіть перегрітою парою. Початко-
ві та кінцеві параметри водяної пари (p, T, υ, h, s, x) під час дроселювання 
легко можна знайти за допомогою h- s діаграми. Питому внутрішню енер-
гію перегрітої пари визначають за формулою: 

,
)1( −

=
k
рu υ      (1.231)  

 
1.2.9. Вологе повітря 
 
У багатьох технологічних процесах, а також у техніці та в побуті, на-

приклад у процесі сушіння або зволоження матеріалу, під час опалення та 
вентиляції приміщень, пневматичного приводу механізму, в спорудах за-
хищеного ґрунту як робоче тіло використовують атмосферне повітря. За-
звичай атмосферне повітря містить деяку кількість вологи у вигляді водя-
ної пари.  Під час розрахунку термодинамічних процесів в указаних випа-
дках необхідно знати властивості і параметри повітря. 

Насичене вологе повітря – це суміш сухого повітря і сухої насиченої 
водяної або перегрітої водяної пари. Таким чином, насичене повітря міс-
тить максимально можливу кількість вологи за відповідних параметрів. 
Оскільки водяна пара в повітрі знаходиться в розрідженому стані, її пара-
метри обчислюються за законом ідеальних газів і для неї можливо засто-
совувати усі закони ідеальних газів. 

Відповідно до закону Дальтона для вологого повітря тиск складаєть-
ся з парціального тиску сухого повітря та парціального тиску водяної па-
ри. 

.ПВатм ррр +=       (1.232) 
Стан водяної пари у вологому повітрі визначається її парціальним 

тиском. 
Вологість повітря характеризується кількістю водяної пари, яка міс-

титься в ньому. При цьому розрізняють абсолютну та відносну вологість 
повітря. 

Абсолютна вологість – це маса водяної пари, яка міститься в 1 м3 
вологого повітря. Абсолютна вологість чисельно дорівнює щільності пари 
за його парціального тиску і температури вологого повітря. 

,
. п

п

пвл

п
п V

т
V
т ==ρ       (1.233) 

де пρ  – щільність пари, кг/м3; 



 66

пт     – маса водяної пари, кг; 

пвлV .  – об'єм вологого повітря, м3; 

пV      – об'єм водяної пари, м3. 
Відносна вологість – це відношення маси водяної пари в 1 м3 воло-

гого повітря до максимальної маси водяної пари, яка може міститися в 1 
м3 вологого насиченого повітря за даних температури і тиску: 

%,100100 ⋅=⋅=
н

п

Н

П
т
т

ρ
ρϕ    (1.234) 

де  ϕ  –  відносна вологість, %; 
Нт  – максимальна маса водяної пари, яка може міститися в 1 м3 во-

логого насиченого повітря за даних температури і тиску, кг; 
нρ  – щільність за параметрів насичення, кг/м3. 

Відносна вологість визначається за допомогою гігрометрів (з викори-
станням волосся) і психрометрів (з використанням сухого та вологого 
термометрів).  

У разі охолодження вологого повітря відносна вологість його буде 
збільшуватися. 

Температура tр,  за якої відносна вологість дорівнюватиме 100%, на-
зивається температурою крапки роси. Вологовміст – це маса водяної 
пари, що міститься у вологому повітрі, віднесена до одиниці маси сухого 
повітря: 

,
..пс

п
т
тx =      (1.235) 

де  х  – вологовміст, кг/кг; 
    ..пст  – маса сухого повітря, кг. 
Під час інженерних [3] розрахунків більш зручно підраховувати во-

логовміст, як відношення маси водяної пари, виміряної в грамах до маси 
сухого повітря, виміряної в кілограмах. У такому разі вологовміст позна-
чається d і підраховується за формулою: 

,
..пс

п
т
тd =  г/кг.      (1.236) 

Вологовміст однозначно визначається парціальним тиском водяної 
пари, що входить до складу вологого повітря і навпаки: 

,622622
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⋅=⋅=     (1.237) 
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рр атм
пов +

⋅=     (1.239) 

Ентальпія вологого повітря hВ – це сума ентальпій абсолютного су-
хого повітря і водяної пари, що входить до складу вологого повітря 
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,..... dhtcdhhh ппсpппспв ⋅+=⋅+=    (1.240) 
За температур та тисків, що використовують у сушильних установ-

ках, питому теплоємкість повітря можна приблизно вважати рівною оди-

ниці, а питому ентальпію перегрітої водяної пари, пh  за питомої теплоті 
пароутворення 2500 кДж/кг та питомої теплоємності 1,96 кДж/кг можна 
обчислити за формулою: 

( ),96,12500)( ttcrh pпп ⋅+=+=    (1.241) 
тоді питома ентальпія вологого повітря ..пвh буде 

( ) ,96,12500.. dtth пв ⋅⋅++=  кДж/кг    (1.242) 
У технічних розрахунках [4] для визначення параметрів і деяких ін-

ших характеристик вологого повітря, а також для розрахунку процесів у 
вологому повітрі використовується запропонована в 1918 році Л. К. Рам-
зіним H-d – діаграма вологого повітря (рис.1.48). 

Рис. 1.48. H - d – діаграма вологого повітря Л.К. Рамзіна  
 

На діаграмі вологого повітря для зручності вісь абсцис розташована 
під кутом 1350 до осі ординат, тому лінії Н = const розташовані під кутом 
450 за годинниковою стрілкою. За допомогою діаграми можна знайти во-
логовміст d, питому ентальпію h, відносну вологість повітря φ, темпера-
туру адіабатного насичення повітря (вологого термометра) tм, температу-
ру сухого повітря tc та парціальний тиск водяної пари Pп. 

Під час нагрівання повітря його вологовміст не змінюється, а енталь-
пія зростає. Тобто процес нагрівання зображується вертикальною прямою 
АВ (рис.1.48). 
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Процес охолодження повітря виконується також за постійного воло-
говмісту, але ентальпія зменшується – лінія ВС (рис.1.48), відносна воло-
гість при цьому зростає. При перетинанні прямої ВА з кривою φ=100% 
отримаємо температуру точки роси tр . Подальше охолодження повітря 
нижче точки роси призводить до конденсації частини водяної пари (тобто 
до підсушування вологого повітря). Кількість із конденсованої пари ви-
значають як різницю вологовмістів за температур початку та закінчення 
конденсації. 

У процесі сушіння матеріалу повітря зволожується, якщо при цьому 
теплота, що витрачається на випаровування вологи береться з повітря, то 
цей процес приблизно можна вважати ізоентропійним – лінія ВС . 

Розрахунок маси сухого повітря, необхідного для випаровування 1 кг 
вологи, здійснюється за формулою: 

,
)(

1000
23

.. dd
m пс −

=      (1.243) 

а питома кількість теплоти, необхідна для випаровування одного кі-
лограма, може бути знайдена за формулою: 

).( 12.. HHmq пс −⋅=    (1.244) 
 

1.2.10. Термодинамічні основи аналізу течії газів і пари в соплах і 
дифузорах 

 

У багатьох галузях інженерної діяльності широко використовують 
машини і апарати, в яких робоче тіло знаходиться в неперервному русі, 
тобто у потоці [4]. При цьому течію розглядають як рівноважний оборот-
ний процес. Речовина елементарного об'єму, потоку знаходиться в термо-
динамічній рівновазі, що дозволяє застосовувати до неї рівняння стану.  

Тобто для термодинамічного аналізу потоку приймають такі допу-
щення: зміну швидкості газу вздовж перетину каналу замінюють середнім 
значенням: 
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f
Vmw

⋅
=⋅=
ρ

     (1.245) 

де w – середня швидкість газу, м/с; 
m – масова витрата газу, кг/с; 
V –  об’єм газу, м3; 
f  – площа перетину каналу, м2; 
ρ – щільність газу, кг/м3. 
Стаціонарність потоку відобразимо сталістю масової витрати 

m=const, що відображує умову нерозривності потоку. 
На потік з метою зміни його термодинамічних параметрів (p, T, υ, u, 

h, s ), а також швидкості (w) можна здійснювати наступні впливи: підве-
дення теплоти (в парогенераторах), підведення механічної енергії (в тур-
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бокомпресорах), підведення додаткової маси робочого тіла (в реактивних 
двигунах) та вплив форми каналу змінного профілю (в соплах парових та 
газових турбін). 

У зв’язку із специфікою сільськогосподарського виробництва та пе-
реробки сільськогосподарської продукції в цьому посібнику в основному 
будемо розглядати вплив профілю каналу на потік робочого тіла. 

Під час аналізу потоку використовують основні термодинамічні па-
раметри p, T, υ, h, u, s, крім того додатково розглядають швидкість потоку, 
яку в термодинаміці позначають w, або c. 

Для визначення стану газу в потоці використовують характеристичне 
рівняння стану (для ідеального газу чи пари): 

,TRp ⋅=⋅υ       (1.246) 
рівняння нерозривності (рівняння збереження маси): 

,wfm ⋅=⋅υ       (1.247) 
де m – масова витрата робочого тіла, кг/с; 
υ  – питомий об'єм робочого тіла в цьому перетині, м3/кг; 
 f  – площа перетину потоку, м2; 
w  – швидкість потоку робочого тіла, м/с 
та рівняння збереження енергії (перший закон термодинаміки для по-

току): 
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Одним із варіантів запису першого закону для потоку  робочого тіла 
є рівняння Бернуллі (при dq = 0; dl = 0): 
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whwh +=+     (1.250) 

Це рівняння має назву основного рівняння течії пружної рідини, воно 
встановлює зв'язок між зміною питомої кінетичної енергії та питомої ен-
тальпії потоку (питому ентальпію у цьому випадку можна розглядати як 
питому потенційну енергію потоку). 

Якщо визначити логорифм, а потім продиференціювати рівняння 
(1.247) – рівняння нерозривності за умови сталості маси робочого тіла, то 
отримаємо рівняння, яке встановлює зв'язок між ступенем зміни перетину 
каналу, ступенем зміни питомого об'єму та швидкості потоку: 

.
w

dwd
f

df −=
υ
υ     (1.251) 

Якщо проаналізувати це рівняння, то можна дійти висновку: 
1. Для прискорення дозвукового потоку канал звужують: 
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(конфузор 0<
f

df ). 

2. Для уповільнення дозвукового потоку канал розширюють: 

(дифузор 0>
f

df ). 

3. Для прискорення понадзвукового потоку канал розширюють. 
4. Для уповільнення понадзвукового потоку канал звужують. 
5. Якщо 0=

f
df , канал має постійний перетин, цей випадок характе-

ризує течію крапельної нестисненої рідини, для якої dv =0. 
Витікання газів і пари. Витіканням називають прискорений рух ро-

бочого тіла відносно короткими каналами (соплам-конфузорам) із зни-
женням тиску в них. Витікання, коли швидкість зменшується, а тиск збі-
льшується, здійснюють за допомогою дифузорів. Умовами витікання за-
звичай є відсутність теплообміну (адіабатний процес) та нерухомість са-
мих каналів (робота дорівнює нулю). Тобто за адіабатного витікання 
зміна питомої ентальпії йде на зміну питомої кінетичної енергії потоку. 

У задачу термодинамічного аналізу витікання газів входить визна-
чення швидкості w та масової витрати m газу на виході із сопла, а також 
площі f перетину вихідного отвору і форми профілю сопла. 

Швидкість адіабатного витікання можна знайти з рівняння (1.250), 
розв'язуючи щодо w2, отримаємо: 

( ).2 21
2
12 hhww −+=     (1.252) 

Якщо питому ентальпію виразити в Дж/кг, то швидкість буде вимі-
рюватися в метрах за секунду. Різницю h1 –h2 позначають h0 та називають 
питомим ексергетичним теплоперепадом. 

Якщо знехтувати початковою швидкістю w1, тоді: 
( ).2 212 hhw −=      (1.253) 

Якщо ентальпія вимірюється в кДж/кг, то формула приймає вигляд: 
( ) ( ),7,4410002 21212 hhhhw −=−⋅=    (1.254) 

або                            ( ),2 212 TTcw
p

−=     (1.255) 

з урахування рівняння Клайперона отримаємо: 

( ).2
22112 υυ рр

R
c

w p −=     (1.256)  

З рівняння Майєра виразимо R через показник адіабати k, тоді: 
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де 
υc

c
k P=  – показник адіабати. 
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Аналіз рівняння використовують для адіабатного витікання ідеально-
го газу, при цьому невідомі параметри можна визначити з рівняння адіа-
бати: 

k
22

k
11 рр υυ = .     (1.258) 

 
Масова витрата робочого тіла під час витікання із сопла визначається 

з урахуванням рівняння та рівняння нерозривності: 
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Аналіз цього рівняння показує, що для заданого газу в заданому по-
чатковому стані масова витрата залежить тільки від відношення p2/p1, яке 
позначають β. 

Для наближених розрахунків ці формули можна використовувати та-
кож і для водяної пари, до того ж показник адіабати для перегрітої пари 1.3, 
а для вологої насиченої пари підраховують за формулою (1.228). Зміну ента-
льпії для водяної пари зручно знаходити за допомогою h-s діаграми. 

Критичне відношення тисків. Відношення тисків у формулі (1.257) 
на виході p2 і вході p1 позначають грецькою літерою β (p2/p1= β). У разі 
зміни β від 1 до 0 швидкість потоку приймає послідовний ряд значень від 
0 до wmax. За досягнення критичного значення відношення тисків (β=βкр.), 
швидкість сягає значення місцевої швидкості звуку, або критичної швид-
кості, параметри потоку при цьому позначають індексом кр. (ркр., Tкр, υкр, 
uкр, hкр, sкр). 

Дослідження цієї формули на максимум показує, що найбільша ма-
сова витрата матиме місце, якщо: 
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тоді критична швидкість: 
 
 

.
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2
11 υ⋅⋅

+
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k
kwкр     (1.261) 

 
 
Ця швидкість дорівнює швидкості звуку у цьому потоці. 
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Комбіновані сопла та сопла, що звужуються. Умовні поршні. 
Під час витікання із сопел, що звужуються, при β > βк тиск на виході 

дорівнюватиме ти-
скові зовнішнього 
середовища, тобто 
швидкість у цьому 
ж випадку не може 
перевищити крити-
чну. Водночас під 
час витікання із со-
пел, що звужують-
ся, при β < βк різ-
ниця тисків більша 
ніж у попередньо-
му випадку, однак 
масова витрата не 

збільшується, швидкість не перевищує критичну. Таким чином, у соплі, 
що звужується, або під час витікання через отвір у тонкій стінці швид-
кість вище критичної не може бути отримана. 

У разі використання комбінованого сопла (сопла Лаваля) можуть бути 
отримані швидкості вище критичної. Соплом Лаваля називається комбінова-
не сопло, яке спочатку звужується f1, а далі розширюється до виходу f2 
(рис.1.50). 

Дійсні значення 
швидкості і витрати 
менше теоретичних 
значень: 

,11 tww ⋅=ϕ    (1.262) 

,12
υ

wfmg
⋅=   (1.263) 

де ϕ – швидкіс-
ний коефіцієнт, що за-
лежить від типу і 
конструкції сопла. 

 
Під час розрахунків сопел, що звужуються, втратами за рахунок тер-

тя струменя об стінки сопла можна зневажити і вважати, що ϕ = 1. 
 

1.2.11. Дроселювання газів 
 

Це явище зниження тиску потоку в результаті проходження його че-
рез місцевий опір. Швидкість під час дроселювання різко підвищується. 

s1 

p1

F2 s2 

p2

F1

Рис.1.49. Схема витікання із сопла, що звужуєть-
ся, p1 > p2 – умова витікання; p1 = p2 – витікання 
немає; p1 < p2 – витікання в зворотному напрям-
ку. 
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Рис.1.50. Діаграма зміни тиску в соплі Лаваля
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Розглянемо рух робочого тіла в горизонтальному потоці за відсутно-
сті теплообміну з навколишнім середовищем і без здійснення роботи. 

Перший закон термодинаміки для потоку має вигляд: 
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де h1,h2. – питомі ентальпії в перетинах 1 та 2 (рис 1.51). 
Через те, що до і після дроселювання зміна швидкостей є незначною: 

w1 ≈w2, можна вважати, 
що h1= h2. Отже, за адіа-
батного дроселювання 
ідеального газу або пари 
питома ентальпія його до 
і після дроселювання не 
змінюється. Такий про-
цес умовно можна нази-
вати ізоентальпійним 
процесом. Крім того, що 
під час дроселювання 
ентальпія пари не зміню-
ється, виходить, що і  
T = const. 

Під час дроселювання реальних газів температура їх може змінюва-
тися, а саме зменшуватися, збільшуватися або залишатися сталою. Харак-
тер зміни температури під час дроселювання реальних газів визначається 
дією міжмолекулярних сил. Це явище було виявлено Д.П. Джоулем та 
Дж.Дж. Томсоном і отримало назву ефект Джоуля-Томсона. 

Під час розрахунку процесу дроселювання водяної пари зручно кори-
статися h-s – діаграмою (рис.1.47). 

Аналізуючи діаграму, зазначимо, що температура водяної пари в 
процесі дроселювання завжди зменшується, бо для водяної пари 
Ткр=3740С, а тому tінв= 41270С. Пара може переходити з одного виду в ін-
шій, наприклад, волога насичена пара може стати сухою насиченою па-
рою або навіть перегрітою парою. Під час дроселювання частина енергії 
губиться, роботоспроможність потоку спадає. Однак ці пристрої дуже 
прості за конструкцією, тому їх широко використовують для регулюван-
ня, виміру витрати, одержання низьких температур тощо. 

 

1.3. Термодинамічні основи аналізу циклів теплових двигунів 
 

Тепловими двигунами називають безперервно діючі пристрої, в яких 
відбувається перетворення теплоти в роботу. Двигуни внутрішнього зго-
ряння (ДВЗ) – найбільш поширений тепловий двигун у світі. У сільському 
господарстві ДВЗ застосовують на автомобілях, тракторах, комбайнах, 
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Рис.1.51. Діаграма зміни параметрів під 
час дроселювання водяної пари 
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дощувальних установках, резервних дизельних електростанціях. Двигу-
нами внутрішнього згоряння називають теплові двигуни, в яких згоряння 
палива (підведення теплоти) та перетворення її в роботу відбувається без-
посередньо в робочому циліндрі. 

Залежно від способу підведення теплоти розрізняють три типи тер-
модинамічних циклів ДВЗ, які мають практичне значення: 

1. Цикл безкомпресорного дизеля (цикл Г. Тринкера) (v = const,  
p = const). Підведення теплоти за постійного об'єму та постійного тиску. 

2. Цикл компресорного дизеля (цикл Р. Дизеля) (p = const). Підве-
дення теплоти за постійного тиску. 

3. Цикл карбюраторних двигунів (цикл Н. Отто) (v = const). Підве-
дення теплоти за постійного об'єму. 

Цикл з підведенням теплоти за постійного об'єму та постійного 
тиску. Цей цикл запропонував професор Г. Тринкер, а в 1904 р. отримав 
патент на безкомпресорний двигун високого тиску (іноді цей цикл нази-
вають циклом Сабате). 

Цикли цього типу працюють на важких марках палива з механічним 
розпиленням. Основними характеристиками цього циклу є: ступінь стис-
нення ε (епсилон), ступінь підвищення тиску λ (лямбда), ступінь попере-
днього розширення ρ (ро). 

Як і для довільного циклу: 
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Введемо наступні позначення: 
ε = v1/v2  – ступінь стиснення; 

23 рр=λ – ступінь підвищення тиску; 
34 vv=ρ  – ступінь попереднього розширення. 
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Рис.1.52. Цикл зі змішаним підведенням теплоти у координатах p-v
та Т-s 
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Тоді термічний к.к.д. такого циклу можна записати у вигляді функції: 
( ),,, λρεη ft =      (1.266) 

( ) ( ).11
111 1 −⋅⋅+−

−⋅⋅−= − ρλλ
ρλ

ε
η

k
k

kt     (1.267) 

Термічний к.к.д. цього циклу зростає зі збільшенням ступеня стис-
нення ε, ступеня підвищення тиску λ та зменшується у разі зростання сту-
пеня попереднього розширення ρ. 

Цикли з підведенням теплоти за сталого тиску (р = const) – цикл 
Дизеля. Рудольф Дизель запропонував перший компресорний двигун із 
підведенням теплоти за сталого тиску (паливо керосин) у  1895 р. Цикл 
Дизеля – це теоретичний цикл для компресорних дизелів. 

Цикл із підведенням теплоти при р = const можна розглянути як варі-
ант попереднього циклу при λ = 1. Він складається з двох адіабат  
(рис. 1.53), ізобари та ізохори. 

У цьому циклі по адіабаті 1-2 (рис. 1.53) стискається чисте повітря, 
температура його підвищується до температури самозапалення (600 – 
8000С). Паливо, яке розпилюється в камері згоряння змішуючись з повіт-
рям, самозапалюється та горить, а подача палива регулюється таким чи-
ном, щоб горіння йшло за сталого тиску – ізобара 2,3–4 (підведення теп-
лоти – q1). Розпилювання палива, яке подається до циліндру виконується 
стислим повітрям (р=5…9 МПа), що надходить від спеціального компре-
сора, тому двигуни такого типу називають компресорними дизелями. У 
процесі 4-5 здійснюється адіабатне розширення продуктів згоряння, а в 
процесі 5-1 здійснюється ізохорне відведення теплоти – q2. Питома кіль-
кість теплоти q0 еквівалентна питомій роботі l0. Виходячи з цього, можна 
записати: 

210 qqq −= ,      (1.268) 
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Рис. 1.53. Цикл із підведенням теплоти за сталого тиску в координатах 
 p-v та Т-s 
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тоді:                       0l  =  210 qqq −= .     (1.269) 
У загальному вигляді термічний к.к.д. цього циклу: 
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а з використанням раніше введених позначень, при λ = 1,  
маємо: 
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Цикл з підведенням теплоти за постійного об’єму (v = const) – 
цикл Отто. Перший двигун внутрішнього згоряння з ізохорним підве-
денням теплоти (паливо-горючий газ) був реалізований німецьким вина-
хідником Н. Отто в 1876, а сам цикл було запропоновано раніше в 1862 р. 
Бо-де-Роша (Франція). 

Цей цикл є теоретичним циклом для карбюраторних двигунів внут-
рішнього згоряння (бензин, газ) з миттєвим згорянням пального. Це варі-
ант циклу зі змішаним підведенням теплоти за ступеня попереднього 
розширення ρ = 1. 

Розрахункові формули довільного циклу такі: 
210 qqq −= ,      (1.272) 

00 ql = ,       (1.273) 
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Рис. 1.54. Цикл із підведенням теплоти за постійного об'єму в  
координатах p-v та Т-s 
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а з використанням раніше введених позначень, за ступеня попере-
днього розширення ρ = 1, маємо: 

.11 1−−= kt ε
η       (1.275) 

Термічний к.к.д. цього циклу залежить тільки від ступеня стиснення. 
Порівняння к.к.д. термодинамічних циклів ДВЗ. Термічний к.к.д. 

теоретичних циклів поршневих ДВЗ залежить від ε, λ, ρ. Для всіх трьох 
розглянутих теоретичних циклів характерно: 

1) зі збільшенням ступеня стиснення ε термічний к.к.д. значно збіль-
шується; 
2) зі збільшенням ступеня підвищення тиску λ термічний к.к.д. збі-
льшується; 
3) зі збільшенням ступеня попереднього розширення ρ термічний 
к.к.д. зменшується.  
У практиці будування двигунів внутрішнього згоряння такі висновки 

враховуються наступним 
чином. У всіх типах двигу-
нів передбачаються макси-
мально можливі значення ε. 
Для двигунів низького сти-
снення ці значення обме-
жуються виникненням 
явища передчасного спала-
хування (детонації). Для 
них граничні значення ε = 
6…9. У двигунах високого 
стиснення значення ε об-
межується економічно до-
цільним найбільшими ме-
ханічними та термічними 

напруженнями в основних деталях двигунів (поршень, циліндр, шатун) та 
вагою деталей двигуна. Для них граничні значення ε = 12…18, і навіть 22. 
Тому безкомпресорні двигуни, які працюють за найбільш високих значень 
ε  на сьогодні є найбільш економічними. 

В останній час з'явилися безкомпресорні дизелі з ε = 20…22. Терміч-
ний к.к.д. експериментальних зразків сягає значення 0,65…0,70. У безко-
мпресорних дизелях з метою підвищення к.к.д. використовують більш ви-
сокі значення тиску впорскування (десятки МПа), що дає можливість збі-
льшити ступінь підвищення тиску λ, та зменшити ρ. Зараз здійснюється 
масовий перехід від двигунів бензинових до безкомпресорних дизелів. 
Витрата палива у них на 30…50% менша, немає карбюратора та маг-
нето. 
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Порівняльний аналіз теоретичних циклів поршневих ДВЗ. Для 
оцінювання досконалості термодинамічних циклів ДВЗ порівняємо їх за 
ефективністю перетворення теплоти в роботу. Аналіз проведемо відпові-
дно до другого закону термодинаміки, для чого цикли, які розглядаємо, 
замінимо еквівалентним циклом Карно шляхом введення середньотермо-
динамічних температур підведення Т1 та відведення Т2 теплоти. При цьо-

му для будь-якого циклу термічний 
к.к.д. підраховуємо за формулою: 

.1
1

2
Т
Т

t −=η    (1.276) 

Застосуємо цей метод аналізу за 
умови, що максимальні і мінімальні 
температури і тиски  в циклах, що 
порівнюється, однакові.  

На рис. 1.56 в координатах Т-s 
зображено цикл з ізохорним підве-
денням теплоти 1,2/, цикл з ізобарним 
підведенням теплоти – 3,4 та 1,2//3,4 – 
цикл зі змішаним підведенням тепло-
ти. 

Згідно з графіком (рис.1.54) для 
циклу з підведенням теплоти за постійного об'єму (v = const): 

.1
ba

a
tv +

−=η      (1.277) 

Згідно з графіком для циклу з підведенням теплоти за постійного ти-
ску (р = const): 

,1
cba

a
tр ++

−=η     (1.278) 

тобто, к.к.д. циклу з підведенням теплоти за постійного тиску  
(р = const)  більший від циклу з підведенням теплоти за постійного об'єму 
(v = const): 

tvtp ηη > .      (1.279) 
Аналогічно для циклів зі змішаним підведенням теплоти може бути 

отримано відношення: tptpvtv ηηη << .  
Окрім того, у дизеля немає карбюратора, тобто можна використову-

вати важкі види палива. Проте, дизельні двигуни тихохідні через повільне 
згоряння палива. 

Порівняємо цикли з підведенням теплоти при v = const та цикл із під-
веденням теплоти при p = const з однаковим ступенем стиснення: 

,1
1

0
q
q

t −=η       (1.280) 

згідно з графіком (рис.1.53) для v = const: 
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Рис. 1.56. Цикл Карно в ко-
ординатах Т-s   
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,1
cba

a
tv ++

−=η      (1.281) 

для р = const: 
,1

ba
a

tp +
−=η      (1.282) 

тобто к.к.д. циклу Отто вище к.к.д. циклу Дизеля: 
.tptv ηη >    (1.283) 

Але ми знаємо, що в наш час ε 
дизеля вище, тому висновок про 
вищий к.к.д. циклу Отто можна 
зробити лише на перспективу, коли 
стане можливим підвищити ступінь 
стиснення в двигунах цього типу. 

Зазначимо, що порівняння ци-
клів здійснено шляхом заміни реа-
льних циклів – ідеальними, в яких 
процеси підведення та відведення 
теплоти є оборотними, тоді як в ре-
альних двигунах підведення та від-
ведення теплоти здійснюється за 
рахунок згоряння палива та вида-
лення продуктів згоряння. Тобто 
процес не замкнений. 

 
1.3.1. Процеси стиснення в ідеальному компресорі. Теоретичний 
цикл поршневих компресорів 
 
Компресором називається машина для підвищення тиску газоподіб-

них тіл та подальшого переміщення стиснутих газів до місця їх викорис-
тання. Найбільше поширення отримали механічні компресори, в яких 
енергія для підвищення тиску і переміщення газів підводиться у вигляді 
роботи. За принципом дії механічні компресори поділяють на об'ємні та 
лопатеві. В об'ємних компресорах підвищення тиску досягають шляхом 
зменшення об'єму робочого простору за допомогою поршня. У лопатевих 
компресорах стиснення відбувається в два етапи: спочатку в міжлопаточ-
них каналах, де завдяки обертанню ротора підводиться значна кінетична 
енергія, а далі у нерухомих каналах (дифузорах) кінетична енергія потоку 
перетворюється в потенційну. Лопатеві компресори бувають відцентро-
вими і осьовими.  

Залежно від виду газу, що стискається, розрізняють: повітряні, аміа-
чні, кисневі, фреонові й інші компресори. 
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Рис.1.57. Порівняння циклів із під
веденням теплоти при v = const та
з підведенням теплоти при  
p = const за однакового ступеня 
стиснення в координатах Т-s 
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Незважаючи на різні принципи дії і конструктивні особливості, з 
термодинамічної точки зору процеси стиснення, що відбуваються в них, 
однакові, тобто термодинамічні основи нагнітання є загальними для ком-
пресорів всіх типів. Термодинамічний аналіз циклів ідеального компресо-
ра дозволяє встановити умови, які можуть забезпечити найбільшу ефек-
тивність компресора, тобто забезпечити необхідний ступінь стиснення за 
найменшої затрати зовнішньої роботи. Для здійснення термодинамічного 
аналізу розглянемо теоретичні процеси ідеального компресора в коорди-
натах p-v та T-s ( рис.1.58).  

Економічність роботи компресора визначається величиною теоретичної 
питомої роботи: 

11220 vplvpl СТ −+= .     (1.284) 
За ізотермічного стиснення: 

/
2

/
211 vpvp = ,     (1.285) 

тоді:  

).( 12/
1

/
2

1210 ssT
p
plnRTll −==−=   (1.286) 

За ізотермічного стиснення теоретична робота компресора дорівнює 
роботі ізотермічного стиснення в процесі 1-2. 

За адіабатного стиснення ідеального газу при q = 0: 

),(
1

//
1

//
1220 vpvp

k
kl −
−

=     (1.287) 

.)()()( 121112221112220 hhvpuvpuvpuuvpl −=⋅+−+=⋅−−+=  (1.288) 
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Рис.1.58. Теоретичні процеси ідеального компресора в координатах  
p-v та T-s 
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За адіабатного стиснення теоретична робота в «k» разів більше робо-
ти ізотермічного стиснення. 

За політропного процесу стиснення ідеального газу питома  робота 
обчислюється за формулою: 

),(
1 11220 vpvp

n
nl ⋅−⋅
−

=     (1.289) 

де n – показник політропи (який більше показника ізотерми та менше 
показника адіабати 1<n<k ). 

Отже, найменша 
робота компресора ви-
трачається за ізотерміч-
ного стиснення, тому 
ізотермічний процес 
вважається найбільш ви-
гідним. 

Теоретичний цикл 
багатосхідчастого по-
ршневого компресора. 

Для зменшення ро-
боти, яку споживає ком-
пресор, процес стиснен-
ня намагаються наблизи-
ти до ізотермічного 
шляхом охолодження 
повітря або газу. Конс-
труктивно це можливо 
завдяки розділення про-

цесу стиснення на декілька етапів або сходинок з охолодженням між ними 
в спеціальних холодильниках (охолоджувачах). Охолодження часто вико-
нують до початкової температури, яку газ мав під час всмоктування до 
компресора. Таке стиснення називають багатосхідчастим. Робочий процес 
багатосхідчастого компресора в координатах p-v представлено на  
рис. 1.59. 

У першому етапі відбувається політропне стиснення 1-2 до тиску p2, 
при цьому температура його підвищується до Т2 і газ спрямовують до 
першого охолоджувача, де за сталого тиску він охолоджується на лінії 2-3 
до початкової температури. Далі, на другому етапі відбувається стиснення 
3-4 до проміжного тиску p3, а температура його підвищується до Т3. Газ 
спрямовують до другого охолоджувача, де за сталого тиску він охолоджу-
ється на лінії 4-5 до початкової температури. На третьому етапі відбува-
ється стиснення 5-6 до кінцевого тиску p4, а температура його підвищу-
ється до Т4. Газ спрямовують до кінцевого охолоджувача, де за сталого 
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Рис.1.59. Робочий процес багатосхідчасто-
го компресора в координатах p-v: 1-6 –
лінія політропного стиснення; 1-7 – ізоте-
рмічне стиснення;  
1-2-3-4-5-6 – сумарний процес стиснення 
на 3-х ступенях, що наближається до ізо-
термічного процесу 1-7 
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тиску він охолоджується на лінії 6-7 до початкової температури і спрямо-
вується до споживача. 

З метою найбільшої економічності і надійності в роботі за багатосту-
пінчасте стиснення приймають: 

 
1. Т1 =Т3 = Т5 = Т7 ; 
2. Т2 = Т4 = Т6 ; 
3. n/ = n// = n/// 

 
Дотримуючись цих умов, у нашому випадку ступінь підвищення тис-

ку буде однаковим: 
 

,
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р ===      (1.290) 
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тоді:              ,
.

3 .

нач

кон
p
pZ =      (1.292) 

 
а для загального випадку: 
 

,
.

.m

нач

кон
p
pZ =      (1.293) 

 
де m – кількість ступеней стиснення. 
Теоретичні роботи всіх ступеней однакові, тобто 
 

.3
0

2
0

1
0 lll ==      (1.294) 

Теоретична потужність, що затрачається на привід усього компресо-
ра: 

 
,G 00 mlL ⋅⋅=       (1.295) 

 
де G  – подача компресора (кг/с). 
Багатосхідчасте стиснення підвищує економічність. Цей спосіб стис-

нення (рис.1.59) в трисхідчастому компресорі дозволяє отримати еконо-
мію роботи, яка витрачається, порівняно з односхідчастим компресором. 
Робота зменшується на величину, що позначена на діаграмі (рис.1.59) за-
штрихованою площиною.  
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Теоретичний цикл газових турбін. Одним з основних недоліків вла-
стивих поршневим двигунам і компресорам є наявність кривошипно-
шатунного механізму і як слідство нерівномірність роботи. Від цього не-
доліку вільний ДВЗ іншого типу – газова турбіна. Її перевагою є також 
можливість зосередження великих потужностей у малогабаритних уста-
новках (Рис. 1.60). 

 

Перший газотурбінний двигун внутрішнього згоряння з ізобарним 
підведенням теплоти був побудований іженером-механіком Російського 
флоту П.Д. Кузьминським в 1897 році, але розповсюдження газові турбі-
ни отримали порівняно недавно.  

Газова турбіна є перспективним двигуном. Обмежене застосування 
газових турбін пояснюється недостатньою жароміцністю конструкційних 
матеріалів. Сучасні турбіни працюють у галузі більш низьких температур 
(600…800°С), ніж поршневі і дизельні (1600…2200°С). 
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Рис. 1.60. Теоретичний цикл газової турбіни з ізобарним 
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Газові турбіни застосовують в авіації, суднових установках, на заліз-
ничному транспорті і поступово впроваджують в автотранспорт і енерге-
тику.  

Перспективи розвитку газотурбінних установок пов'язують із впро-
вадженням керамічних елементів газових турбін. Схему газотурбінної 
установки показано на рис. 1.61. 

Газотурбінна установка працює наступним чином. Зовнішнє повітря 
через фільтр 3, турбокомпресором 4 адіабатно стискається в процесі 1-2 
до тиску p2 ( рис.1.61) і подається до камери згоряння 5. В камеру згорян-
ня з паливного бака 1 паливного насоса 2 вприскується рідке паливо, яке 
згоряє (підведення теплоти) в ізобарному процесі 2-3 з утворенням вели-
кої кількості продуктів згоряння високої температури T3. Далі продукти 
згоряння надходять до соплового апарату, де розширюються в адіабатно-
му процесі 3-4 до атмосферного тиску p 1 і в ізобарному процесі віддають 
теплоту до навколишнього середовища.  

Питома корисна робота в циклі дорівнює різниці питомої технічної 
роботи турбіни та питомої технічної роботи, яку витрачено на привід 
компресора l0=пл.1,2,3,4,1. Ця робота еквівалентна питомій теплоті q0 . 
Тоді к.к.д. газотурбінної установки буде: 
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Рис. 1.61. Схема газотурбінної установки:  1 – паливний бак; 2 – палив-
ний насос; 3 – повітряний фільтр; 4 – повітряний компресор; 5 – камера 
згоряння; 6 – сопловий апарат; 7 – газова турбіна 
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,1
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η      (1.296) 

де 
1

2
p
p=β  – ступінь стиснення повітря в компресорі. 

Проаналізуємо формулу к.к.д. газотурбінної установки. Так у разі 
підвищення ступеня стиснення повітря коефіцієнт корисної дії газотур-
бінної установки підвищується, що пов'язано з підвищенням середньої 
температури робочого тіла в процесі підведення теплоти. З T-s діаграми 
(рис.1.62) бачимо, що температура газів на виході з турбіни Т4 вища від 
температури повітря після стиснення в компресорі Т2, тому для підви-
щення к.к.д. шляхом зменшення підведення зовнішньої теплоти доцільно 
використовувати частину теплоти газів, що відходять, для підігрівання 
зовнішнього повітря, яке надходить до камери згоряння за допомогою те-
плообмінника (регенератора). В сучасних ГТУ ступінь регенерації досягає 
50…70 відсотків. 

До переваг газотурбінних 
установок можна віднести: відсут-
ність водяного охолодження, шви-
дкий запуск та набір навантажен-
ня, в тому числі і за низьких тем-
ператур, можливість використання 
різноманітних палив (рідких, газо-
подібних), можливість концентра-
ції великих потужностей за малих 
габаритів. 

У сучасних газових турбін 
к.к.д. η = 38%; частота обертання 
n від 300 до 16000 об/хв., на при-
від  компресора витрачається до 
60% потужності турбіни. 

 
 
1.3.2. Теоретичні цикли паросилових установок 
 
Паросилова установка – це комплекс пристроїв для перетворення 

теплової енергії в механічну за умови використання в якості робочого тіла 
пари якоїсь рідини. 

Як джерело теплової енергії може бути використана хімічна енергія 
палива, теплота, що виділяється в результаті ядерних реакцій, сонячна, 
геотермальна енергія і таке інше. 

Найбільш розповсюдженим робочим тілом у паросилових установках 
є водяна пара. А як тепловий двигун найбільше використовується парова 

T 

1 

2 

3

4

p = const 

T = const 

s
Рис. 1.62. Теоретичні процеси іде-
ального циклу газотурбінної уста-
новки в координатах T-s 

q0 
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турбіна, рідше – поршнева парова машина. Паросилові установки станов-
лять базу сучасної промислової енергетики в усьому світі. 

Схему паросилової установки показано на рис. 1.63. Основними еле-
ментами паросилової установки є: парогенератор, турбіна, конденсатор, 
насоси, а також допоміжне устаткування і контрольно-вимірювальні при-
лади. 

Цикл Карно для паросилової установки. Цикл Карно паросилової  
установки (рис.1.63) складається з двох адіабат та двох ізотерм. У коор-
динатах p-v процеси підведення 2-3 та відведення 4-1 теплоти здійсню-
ються ізотермічно – у ділянці вологої насиченої пари ізотерма збігається з 
ізобарою; процеси розширення 1-2 та стиснення 3-4 здійснюються за адіа-
батою. В координатах T-s цикл Карно зображено у вигляді прямокутника 
1,2,3,4, площа якого дорівнює кількості теплоти еквівалентної роботи. Усі 
реальні паросилові установки працюють за циклами, які відрізняються від 
циклу Карно, тому що практичне здійснення цього циклу пов'язано з низ-
кою ускладнень. Так, цикл Карно має наступні недоліки: турбіна працює в 
ділянці вологої насиченої пари; робоче тіло переміщується компресором. 

Як було зазначено раніше в разі використання будь-якого робочого 
тіла цикл Карно є найбільш вигідним. На відміну від газу застосування 
пари як робочого тіла дозволяє порівняно просто здійснювати процеси 
підведення і відведення теплоти в ізотермічному процесі (але в разі відве-
дення теплоти потрібний компресор, а це не є вигідно). Ізотеміричний 
к.к.д. цього циклу:  
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Рис. 1.63. Цикл Карно паросилової установки в координа-
тах p-v і T-s 
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Цикл Ренкіна. Цикл Ренкіна (рис.1.65) становить основу всіх сучас-

них паротурбінних електростанцій. Схему паросилової установки, що 
працює за циклом Ренкіна, показано на рис. 1.66. 

 
Паросилова установка за циклом Ренкіна працює таким чином:  

Т К 

Конденсатор 

Компресор 

Рис. 1.64. Схема паросилової установки, яка працює за 
 циклом Карно: К – котел; Т – турбіна  

Котел 

Турбіна 

1 

2 

3 

4 

Рис. 1.65. Цикл Ренкіна паросилової установки в координатах  
p-v і T-s:  
1 - 2 – адіабатне розширення в турбіні; 2 - 3 – ізобарно-
ізотермічне відведення теплоти в конденсаторі; 3 - 4 – ізобар-
не підвищення тиску насосом; 4 - 5 – ізобарне підведення теп-
лоти в економайзері;  5 - 6 – ізобарно-ізотермічне підведення 
теплоти в котлі; 6 - 1– ізобарне підведення теплоти в паропе-
регрівачі 
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Вода на початковій температурі з резервуара для води – 9 стискаєть-
ся насосом – 1 і подається до водяного економайзера, який є частиною па-
рогенератора – 1 під тиском р1, де за рахунок теплоти газів, що відходять, 
вода нагрівається за сталого тиску до температури кипіння Т5, далі в паро-
генераторі відбувається ізобарний ізотермічний фазовий перехід із підве-
денням теплоти q/1. Отримана в результаті цього суха насичена пара в па-
роперегрівачі – 3, за рахунок підведення теплоти q//1, перегрівається до 
температури Т1. 

Перегріта пара з параметрами p1 T1  h1 (рис.1.67) подається паропро-
водом гострої пари до турбіни – 4, де відбувається адіабатне розширення 

пари до тиску р2 з 
виконанням при цьо-
му зовнішньої кори-
сної роботи. Після 
турбіни пара з пито-
мою ентальпією h2 
надходить до кон-
денсатора – 6, де во-
на завдяки відведен-
ню теплоти q2, кон-
денсується. Конден-
сат потрапляє до бака 
– 9, далі цикл повто-
рюється. 
Термічний к.к.д. ци-

Рис.1.66. Схема паросилової установки, яка працює за циклом Рен-
кіна: 1 – живильний насос; 2 – парогенератор; 3 – пароперегрівач;  
4 – турбіна; 5 – генератор; 6 – конденсатор; 7 – циркуляційний на-
сос; 8 – конденсатний насос; 9 – резервуар для води 
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 Рис. 1.67. Процес адіабатного розши-
рення  в турбіні паросилової установки 
в  координатах h –s 
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клу Ренкіна може бути підрахований з використанням h - s – діаграми. 
Для підрахунку термічного к.к.д. циклу Ренкіна: 
 

,/
21

21

hh
hh

t −
−

=η       (1.298) 

 
де h1   – ентальпія пари на виході з пароперегрівача, вона ж дорівнює 

ентальпії пари на вході в турбіну, кДж/кг; 
h2    –  ентальпія пари на виході з турбіни кДж/кг; 
h2

/ 
 – ентальпія конденсату при параметрах пари на виході з турбіни, 

яка обчислюється за формулою: 
,19,4/

2 Hth ⋅=  кДж/кг,     (1.299) 
де tн – температура насичення (кипіння) відповідна тиску в конденса-

торі. 
Важливою розрахунковою характеристикою паросилової установки є 

питома витрата пари d0, яка обчислюється як відношення годинної витра-
ти пари до кількості виробленої електроенергії. Враховуючи, що кожний 
кг пари здійснює (h1 – h2) кДж корисної роботи, а 1кВт·г дорівнює 3600 
кДж, тоді: 

,3600
21

0 hh
d

−
=  ,)(

чкВт
паракг
⋅

    (1.300) 

де d0 – відповідає масовій витраті пари на одиницю виробленої в 
установці механічної енергії. 

Аналізуючи формулу, можна дійти висновку, що к.к.д. циклу Карно 
можна збільшити шляхом підвищення ентальпії h1 та зменшення ентальпії 
h2, та h2

/, чого в свою чергу можна досягти шляхом підвищення початко-
вого тиску, температури перегрівання, та зниження тиску в конденсаторі. 
Так, наприклад, у разі збільшення початкового тиску від 2 до 10 МПа, 
підвищення температури від 2120С до 3100С, за тиску в конденсаторі 
0,004 МПа к.к.д. зростає від 36 до 42,6 відсотків. 

Зростання к.к.д. обмежується міцністю та жаротривкістю металу, 
тобто обмежується перегрівами пари (6500С), а створити глибокий вакуум 
у конденсаторі дуже складно, тому що тиск у конденсаторі пов'язаний з 
температурою навколишнього середовища (20…300С), що відповідає  
р2 =0,0024…0,0043 МПа. Тому к.к.д. реальних паросилових установок не 
дуже високий 5,0≤tη .  

Шляхи підвищення економічності паросилових установок. З ме-
тою підвищення теплової ефективності паросилових установок запропо-
новано: здійснювати попереднє підігрівання живильної води за рахунок 
пари, яка відпрацювала в турбіні (регенерація), вторинний перегрів пари, 
комбіноване використання теплоти (теплофікація) та цикли з двома теп-
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лоносіями (бінарні цикли, типу «метал – вода»). Ефективність паросило-
вої установки при цьому може бути підвищена до 70 відсотків. 

 
1.3.3. Цикли холодильних установок  
 
Холодильні установки призначені для зниження температури тіл (ви-

робництва холоду) порівняно з температурою навколишнього середовища 
і безперервного підтримання цієї температури шляхом відбору теплоти 
від об'єкта, що охолоджується, за рахунок витрати якогось виду енергії 
(механічної, електричної, теплової). Ці ж установки можна використову-
вати для підвищення температури навколишнього середовища (опалення 
приміщень, підігрівання води), в цьому випадку їх називають тепловими 
насосами або теплотрансформаторами. 

Залежно від температури охолодження розрізняють холодильні уста-
новки низького, середнього та глибокого холоду (-400С, -700С, -2000С від-
повідно). 

В основі роботи будь-якої холодильної установки лежить здійснення 
відповідного циклу в інтервалі температур охолоджуваного продукту і 
навколишнього середовища. Загалом можливо здійснення будь-якого до-
вільного циклу в заданому інтервалі температур. Проте, найбільшу еконо-
мічність може мати тільки один із них, названий зворотним циклом Карно. 

Зворотний цикл Карно. Зворотний цикл Карно здійснюється проти 
ходу годинникової стрілки і складається з чотирьох процесів: спочатку 
робоче тіло адіабатно стискається в процесі 3-4 (рис.1.68) із затратою пи-

томої зовнішньої роботи 
l1, далі ізотермічно стис-
кається з віддачею пито-
мої теплоти q1 верхньому 
джерелу в процесі 4-1. 
Далі виконують розши-
рення робочого тіла за 
адіабатою, процес 1-2 з 
віддачею питомої зовні-
шньої роботи l2 та зни-
женням температури від 
Т1 до Т2, після чого ізо-
термічно, в процесі 2-3, 
робоче тіло розширюєть-

ся з відбором теплоти від охолоджуваного продукту в кількості q2, яка  
відповідає поняттю «холодопродуктивність». 
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 Рис. 1.68. Зворотний цикл Карно у  
координатах p-v 
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T 

Рис. 1.69. Зворотний цикл Карно у  
координатах T-s 

У координатах T-s (рис.1.69) площа q2 відповідає холодопродуктив-
ності, площа l – кількості витраченої зовнішньої питомої роботи (у тепло-

вих одиницях), площа (q2 + 
l) – кількості теплоти, яка 
відводиться до навколиш-
нього середовища. 

Основною характери-
стикою будь-якого циклу 
холодильної установки, що 
характеризує його еконо-
мічну ефективність, є хо-
лодильний коефіцієнт: 

 

.2
l

q=ε      (1.301) 

 
Але, тільки для зворотного циклу Карно є співвідношення: 
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Таким чином, чисельне значення ε у цьому циклі залежить тільки від 
температури навколишнього середовища Т1 і температури охолоджувано-
го повітря Т2. При цьому величина ε може бути і менше, і більше одиниці. 
Чим більша величина ε, тим економічніший (вигідніший) цикл. 

За заданих значень Т1 і Т2 зворотний цикл Карно є найвигіднішим ци-
клом холодильної установки, тобто має найбільше значення ε порівняно з 
будь-яким іншим циклом (за тих же значень Т1 і Т2). 

Водночас, практичне здійснення холодильної установки, яка працює 
за зворотним циклом Карно, в принципі можливе, але не доцільне. Це по-
в'язано з труднощами здійснення ізотермічних процесів підведення і від-
ведення теплоти, великими втратами, з незручністю експлуатації, склад-
ністю конструкції й іншими недоліками. Зворотний цикл Карно служить 
еталоном, з яким порівнюють ефективність дійсних циклів холодильних 
установок. 
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Цикл повітряної компресійної холодильної установки. Повітряні 
компресійні холодильні установки були першими установками промисло-
вого типу. Схему повітряної компресійної холодильної установки показа-
но на рис.1.70. Основними недоліками їх є – низька економічність, громі-
здкість незручності в обслуговуванні. Цикл повітряної компресійної хо-
лодильної установки показано на рис.1.71, він складається з таких проце-
сів: процес 1-2 – адіабатне стиснення повітря (холодильного агента) у 
компресорі за рахунок затрати зовнішньої питомої роботи l1 до тиску p2 з 
підвищенням температури від Т1 до Т2; в ізобарному процесі 2 - 3 за раху-
нок відведення питомої теплоти q1 до навколишнього середовища, здійс-
нюється охолодження повітря в охолоджувачі і температура робочого тіла 
знижується до Т3; 3 - 4 – адіабатний процес розширення повітря в детан-
дері (розширювачі) з віддачею питомої роботи l2; 4 - 1 – процес ізобарного 
нагрівання повітря (підведення теплоти q2) за рахунок теплоти, що відби-
рається від охолоджуваного продукту. 

1
23 

4 

5 

Рис. 1.70. Схема повітряної компресійної холодильної 
установки: 1 – компресор; 2 – охолоджувач; 3 – детандер; 
4 – холодильна камера; 5 – холодильне навантаження 
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Теоретичний цикл па-
рової компресійної холоди-
льної установки. Характер-
ною рисою установок такого 
типу є зміна агрегатного ста-
ну холодильного агента в мі-
ру проходження ним відпові-
дних елементів установки. У 
найпростішому випадку (рис. 
1.72) цикл складається з та-
ких процесів: 1-2 – процес 
адіабатного стиснення в ком-
пресорі пари холодильного 
агента від стану близького до 
сухої насиченої пари (х = 
0,9...0,95) в перегріту за раху-
нок підведення зовнішньої 
питомої роботи lк компресора; 

2-2//-3//  – процес охолодження і конденсації пари в конденсаторі до стану 
рідини за температури конденсації за рахунок відведення до навколиш-
нього середовище питомої теплоти q1; 3//-3-4 – процес розширення холо-
дильного агента (рідини) в детандері (у терморегулювальному вентилі) з 
виконанням питомої роботи lд ; 4-1 – процес випарювання рідкої фази па-
ри холодильного агенту за рахунок теплоти, що відбирається від охоло-
дженого продукту q2. 

а) б) 

Рис. 1.72. Схема парової компресійної холодильної  
установки (а) і цикл її роботи в координатах h – lgp (б) 
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р = const

Рис. 1.71. Цикл повітряної компре-
сійної холодильної установки в коор-
динатах T-s 

s

T 
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У розглянутому вигляді цей цикл не є зручний для практичного за-
стосування внаслідок наявності детандера, великогабаритного випарника 
й інших конструктивних і експлуатаційних незручностей. Тому в наш час 
замість детандера використовують терморегулювальний вентиль (ТРВ), 
капілярну трубку, або діафрагму. Крім того, на відміну від циклу Карно, 
перед подачею до компресора волога насичена пара перегрівається за до-
помогою теплообмінника, або з використанням теплоти, яка віднімається 
від електродвигуна компресора, отже процес стиснення в компресорі ви-
конується в ділянці перегрітої пари. При цьому, не дивлячись на збіль-
шення роботи на стиснення, холодопродуктивність установки підвищу-
ється.  

Ефективність циклу парової компресійної холодильної установки ха-
рактеризується холодильним коефіцієнтом: 
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=ε     (1.303) 

Для аміачних машин ε = 4,85, а для фреонових ε = 4,82. Зважаючи на 
це, найбільш поширеним холодильним агентом довгий час був аміак, в кі-
нці ХХ сторіччя особливу популярність набув фреон-12, але в останній 
час, у зв'язку з охороною навколишнього середовища більшість фреонів 
заборонено міжнародними угодами за винятком фреону-134а, тому зараз 
знов збільшується інтерес до аміаку. 

Цикл абсорбційної холодильної установки. Основною перевагою 
абсорбційних холодильних установок порівняно з компресійними є вико-
ристання для відведення теплоти q2 від продуктів, які охолоджуються, не 
електричної, а теплової енергії низького і середнього потенціалу. 

Абсорбція це – явище поглинання пари якоїсь речовини (наприклад 
холодильного агента) іншою рідкою речовиною – абсорбентом. У зв'язку 
з цим на відміну від компресійних установок цикл здійснюється за допо-

могою не одного, а двох робочих 
речовин: холодильного агента та 
абсорбента. Ці речовини повинні 
мати значну різницю в температу-
рах кипіння за однакового тиску. 

Найбільше поширення сього-
дні мають водоаміачні абсорбційні 
установки, у яких аміак служить 
холодоагентом, а вода – абсорбе-
нтом. 

Схему абсорбційної холоди-
льної установки показано на 
рис. 1.73.  

Рис. 1.73. Схема абсорбційної хо-
лодильної установки КП – кип'я-
тильник; РВ1 и РВ2 – регулювальні 
вентилі; АБ – абсорбер; Н – насос; 
КД – конденсатор; И – випарник 
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У баку генератора відбувається випарювання з насиченого водоаміа-
чного розчину за рахунок підведення зовнішньої питомої теплоти q0 (під 
час підігрівання його водяною парою) до холодильного агента – аміаку, за 
постійного тиску р1. Пара аміаку, яка отримана, спрямовується до конден-
сатора, де вона віддає питому теплоту q1 воді, яка охолоджує конденсатор, 
і конденсується за тиску р1=const. Конденсат аміаку спрямовується до 
дросельного вентиля, де тиск знижується від р1 до р2, а температура від t1 
до t2 з утворенням парорідинної суміші, яка спрямовується до випарника 
холодильної камери. У холодильній камері до холодильного агента підво-
диться теплота, яка відбирається від продукту q2 за тиску р2. Пара аміаку, 
яка утворюється при цьому, відводиться в абсорбер. З метою підвищення 
розчинності аміаку, слабкий розчин бака-абсорбера безупинно охолоджу-
ється проточною водою. Отриманий насичений водоаміачний розчин без-
зупинно подається за допомогою насоса з бака-абсорбера, з метою під-
тримки необхідної концентрації аміаку у баку-генераторі. 

Таким чином в абсорбційній холодильній установці замість стиснен-
ня холодоагента в компресорі відбувається процес десорбції, тобто виді-
лення з розчину холодоагента. 

Абсорбційні холодильні установки мають порівняно низьку термо-
динамічну ефективність, але внаслідок простоти устрою (відсутність ком-
пресора) і надійності в експлуатації знайшли широке застосування. Особ-
ливо перспективні в сільському господарстві геліоабсорбційні холодильні 
машини, в тому числі під час роботи в режимі теплового насоса і конди-
ціонера повітря. 

Цикл пароежекторної холодильної установки.У якості холодиль-
ного агента в таких установках використовується вода. Як холодоагент 
вода має декілька цінних якостей. Вона має високу теплоту паротворення 
(майже вдвічі більше ніж у NH3, і в10 разів більше, ніж у СО2), нешкідли-
ва, безпечна і дешева. Проте, вона непридатна до використання в якості 
холодоагента в парокомпресійних установках. Це пов'язано з необхідністю 
створення дуже малих тисків для одержання низьких температур випарову-
вання, що практично неможливо в поршневій машині через великі значення 
питомих обсягів пари (наприклад, при t = 0°C і p = 0,6 кПa, v = 20,6 м3/кг).  

Технологічний цикл включає такі процеси. Холодоагент (вода) про-
ходить під впливом насоса трубами теплообмінника, розташованого в 
охолоджуваному помешканні і віднімає теплоту. Підігріта вода надходить 
потім до випарника, де за допомогою ежектора  підтримується глибокий 
вакуум. Вода випаровується і температура її знову знижується. За допо-
могою насоса вона знову спрямовується в труби теплообмінника і процес 
повторюється. Утворена у випарнику пара відсмоктується ежектором, 
стискується і спрямовується в конденсатор, звідки насосом конденсат по-
дається в паровий котел. Котел виробляє пару тиском 0,4...0,6 МПа, який 
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необхідний для роботи ежектора. Для поповнення випарника водою час-
тина конденсату перепускається в нього через дросельний вентиль. 

В установках для кондиціонування повітря, які використовуються у 
виробничих і житлових будинках, повітря охолоджують зазвичай до 120С, 
для чого потрібен тиск у випарнику 1,4 кПа. 

Холодильним коефіцієнтом пароежекторної установки називаються 
відношення кількості тепла, що віднімається у 1 кг води в охолоджуваному 
помешканні, до кількості тепла, що втрачається на одержання 1 кг свіжої 
пари в котлі: 

.
1

2
q
q=ε      (1.304) 

Середнє значення ε знаходяться в межах 0,7...0,8. 
Перевагою пароежекторних установок є їхня вибухобезпечність, від-

сутність шкідливих виділень і простота виготовлення. Недолік – велика 
витрата охолоджуваної води. 

У якості холодильних агентів у пароежекторних холодильних уста-
новках крім води можуть бути й інші холодоагенти, наприклад, фреон-113 
(C2F3Cl3). 

 
1.3.4. Цикл теплових насосів 
 
Теплові насоси відносять до трансформаторів, які підвищують поте-

нціал теплової енергії і здійснюють передання теплоти з навколишнього 
середовища (джерело теплоти з низькою температурою) до об'єкта з 

більш високою темпе-
ратурою. Джерелом 
теплоти низької тем-
ператури для теплово-
го насоса можуть бути 
зовнішня атмосфера, 
вода водойомів, теп-
лота термальних вод, 
охолоджувальна вода 
конденсаторів або 
компресорів, повітря, 
що видаляється з по-
мешкань, ферм тощо. 

Тепловий насос 
можна розглядати як 

різновид холодильної установки, що працює в інших межах температури і 
корисним ефектом якої є використання теплоти конденсатора. Зокрема, 
якщо для холодильних установок навколишнє середовище є теплоприй-
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Рис. 1.74. Схема теплового насоса: 1 – компре-
сор; 2 – конденсатор; 3 – дросельний вентиль;  
4 – випарник; 5 – теплоприймач, який розташо-
вано в зовнішньому середовищі 
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мачем, то для теплового насоса навколишнє середовище служить джере-
лом теплоти. 

У випарнику холодильний агент випаровується за рахунок теплоти, 
підведеної з навколишнього середовища, за допомогою теплоприймача, 
який розташовано в зовнішньому середовищі – 5, потім надходить у ком-
пресор – 1. Під час випаровування холодоагент відбирає деяку кількість 
теплоти. Після стиснення в компресорі холодоагент подається в конден-
сатор – 2. Охолоджувальна вода конденсатора використовується як дже-
рело теплоти і надходить до об'єкта, що обогрівається (наприклад, до сис-
теми опалення), а  конденсат через дросельний вентиль – 3 надходить у 
випарник – 4 і цикл повторюється. 

Ефективність теплового насоса оцінюється коефіцієнтом перетво-
рення або опалювальним коефіцієнтом: 
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де ψ   – опалювальний коефіцієнт; 
q1  = q2 + ly – кількість теплоти, яка підводиться  до об'єкта, що нагрі-

вається; 
ly  – робота в компресорі; 
ε  – холодильний коефіцієнт. 
Середнє значення опалювального коефіцієнта ψ становить 3...7. 
Теплові насоси дозволяють підвищити ефективність використання 

поновлюваних і вторинних енергетичних ресурсів. 
 

Контрольні запитання та приклади 
1. Дайте визначення основних параметрів стану робочого тіла. 
2. Назвіть основні одиниці виміру параметрів стану. 
3. Дайте визначення Закону Бойля-Маріотта. 
4. Дайте визначення Закону Гей-Люссака. 
5. Дайте визначення Закону Шарля. 
6. Дайте визначення об'єднаному закону Бойля-Маріотта і Гей-
Люссака.  
7. Проаналізуйте характеристичне рівняння стану ідеальних газів.  
8. Дати визначення кіломоля газу, перелічити його властивості. 
9. Сформулювати закон Авогадро. 
10. Пояснити фізичний зміст газової сталої. 
11. Як визначити газову сталу? 
12. Як привести об'єм газу до нормальних умов? 
13. Способи завдання складу суміші газів. 
14. Що називається масовою часткою? 
15. Що називається об'ємною часткою? 
16. Дайте визначення закону Дальтона. 
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17. Проаналізуйте співвідношення між масовими й об'ємними част-
ками. 
18. Як визначити середню молекулярну масу. 
19. Як розрахувати газову сталу суміші? 
20. Що називається парціальним тиском і як його розрахувати? 
21. Як привести об'єм газу до нормальних умов? 
22. Сформулювати другий закон термодинаміки. 
23. Який процес називається круговим ? 
24. З яких термодинамічних процесів складається цикл Карно ? 
25. Зобразіть графічно цикл Карно. 
26. Як визначається термічний к.к.д. циклу Карно ? 
27. Як визначити зміну ентропії в термодинамічних процесах. 
28. Зобразіть цикл ДВЗ із підводом теплоти при р=const у координа-
тах p-v i T-S. 
29. Зобразіть цикл ДВЗ із підводом теплоти при V=const у координа-
тах p-v i T-S. 
30. Зобразіть цикл ДВЗ із підводом теплоти при Т=const в координа-
тах p-v i T-S. 
31. Перерахуйте величини, від яких залежить термічний к.к.д. порш-
невого двигуна. 
32. Перерахувати стани водяної пари. 
33. Яка пара називається вологою насиченою? 
34. Яка пара називається сухою насиченою? 
35. Яка пара називається перегрітою? 
36. Якими параметрами характеризується стан водяної пари? 
37. Що називається ступенем сухості пари? 
38. Проаналізуйте р-v – діаграму водяної пари. 
39. Проаналізуйте Т-s – діаграму водяної пари. 
40. Проаналізуйте h-s – діаграму водяної пари. 
41. Проаналізуйте діаграму паросилової установки, що працює за ци-
клом Карно? 
42. Проаналізуйте діаграму паросилової установки, що працює за ци-
клом Ренкіна?  
43. Дайте визначення термічного к.к.д. паросилової установки.  
44. Проаналізуйте, як впливають початкові і кінцеві параметри стану 
на термічний к.к.д. циклу паросилової установки. 
45. Проаналізуйте, якими величинами характеризується вологе повіт-
ря? 
46. Дайте визначення абсолютної вологості повітря. 
47. Дайте визначення відносної вологості повітря. 
48. Дайте визначення вологовмісту повітря. 
49. Як за допомогою H-d – діаграми визначити температуру точки 
роси для повітря заданого стана? 
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50. Як за допомогою H-d – діаграми визначити температуру адіабат-
ного насичення і температуру мокрого термометра вологого повітря? 
Яка з цих температур вища і чому? 
51. Зобразити цикл компресора в координатах p-v. 
52. Зобразити процес багатоступінчастого стиску газу в координатах 
p-v. 
53. Дати визначення питомої теплоємності? 
54. Проаналізувати залежність теплоємності?  
55. Як визначити масову теплоємність?  
56. Як визначити об'ємну теплоємність?  
57. Як визначити теплоємність за відомої залежності її від темпера-
тур?  
58. Як визначається теплоємність газової суміші?  
59. Поясніть сутність першого закону термодінамики.  
60. Аналітичний вираз першого закону термодінамики для ізохорного 
процесу?  
61. Яким основним газовим законом описується ізохорний процес?  
62. Дати визначення  ізобарному процесу?  
63. Проаналізуйте ізобарний процес у координатах p-v, T-s. 
64. Дати визначення ізотермічному процесу?  
65. Яким основним газовим законом описується ізотермічний про-
цес?  
66. Дати визначення адіабатному процесу?  
67. Які співвідношення параметрів в адіабатному процесі.  
68. Які співвідношення параметрів у політропному процесі. 
 
Приклад 1. Газова суміш знаходиться в посудині об'ємом 100 л під 

надлишковим тиском 8 бар. Об'ємний склад суміші такий: 
%152 =COr ,    %532 =Or ,  %322 =Nr . 

Визначити парціальні тиски і масу суміші, якщо t=500С. 
Рішення: 
-  парціальні тиски irсмРіР ⋅= , 
1. PCO2=(8+1) 105·0,15=1,35·105Па, 
2. PN2=(8+1) 105·0,32=2,88·105Па, 
3. PO2=(8+1) 105·0,53=4,76·105Па; 
перевірка: 1,35·105+2,88·105+4,76·105 =9·105Па, 
 -  маса суміші  ∑=

n

i
iiCM rμμ , 

,/6,3253,03232,02815,044 Кмолькг
n
i iriCM =⋅+⋅+⋅=∑= μμ  

,TRMVp CMCMCMCM ⋅⋅=⋅  
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.1,1
)50273(8314

6,321,0109 5
кг

TR
VPM

CM

CMCM
CM =

+⋅
⋅⋅⋅=

⋅
=  

Відповідь: PCO2=1,35·105Па, PN2=2,88·105Па, PO2=4,76·105Па, 
кг,M CM 11=  

Приклад 2. Газова суміш складається за об'ємом з 21 частини водню, 
26 частин азоту і 53 частин кисню. Визначити газову сталу і масовий 
склад суміші. 

Рішення: 
1. ,/7,2453,03226,02821,02∑ ⋅=⋅+⋅+⋅==

n

i iiCM мольКкгrμμ

,337
7,24

83148314
кгК
ДжR

CM
CM ===

μ
 

2. ,
CM

CM i
i

i
i r

R
R

g
μ
μ

=⋅=  

,017,021,0
7,24

2
2 =⋅=Hr  

,295,026,0
7,24

2
2 =⋅=Nr  

,688,053,0
7,24

32
2 =⋅=Or  

Перевірка: 1688,0295,0017,0 =++ . 
Відповідь: 

кгК
ДжRCM 337= , 017,02 =Hr , 295,02 =Nr , 688,02 =Or . 

Приклад 3. Знайти зміну ентропії 1 кг повітря за постійного надлиш-
кового тиску Рм=0,21 МПа і зміни температури від 00С до 9800С. 

Рішення: 
.22,1

1,0
1,021,0287,0

273
1273

29
1,29

1

2

1

2
12 кгК

Джlnln
P
PRln

T
TCplnSS =+⋅−⋅=−=−  

Відповідь:Δ S = 1,22 Дж/кг·К. 
Приклад 4. У результаті здійснення кругового процесу отримана ко-

рисна робота дорівнює 80 кДж, а холодильнику віддано 50 кДж тепла. Ви-
значити термічний к.к.д. циклу. 

Рішення: .;
1

0

1

21
Q
Q

Q
QQt =

−
= ηη . 

Q0=80 кДж;    Q1=Q2+Q0;    Q2=50 кДж,  
де Q1 – підведене тепло. 

.615,0
5080

80 =
+

=tη  

Відповідь: .615,0=tη  
Приклад 5. Робоче тіло (однорідний газ або суміш двох газів, задана 

об'ємними частками r1 и r2) здійснює ідеалізований цикл двигуна внутрі-



 101

шнього згоряння, у якому адіабатний стиск і розширення робочого тіла 
замінені політропними з показниками політропи n1 і n2. 

Дослідити зміну тиску Р, об'єму V, температури Т і ентропій S у всіх 
точках циклу. Зміну внутрішньої енергії, теплоту, і роботу у кожному 
процесі циклу Карно за різних значень показників політропи n1 і n2. 

Алгоритм розрахунку: 
Визначити вдавану молекулярну масу суміші газів: 2211cm rr μμμ += .  
Визначити газову сталу суміші газів: 

m
R

μ
8314= . 

Визначити об'єм газу в точці 1: 
1

1
1 P

MRTV = . 

Визначити об'єм газу в точці 2: .1
2 ε

VV =  

Визначити тиск газу в точці 2: .12 PP ⋅= ε  
Визначити температуру газу в точці 3: .23 λ⋅=TT  
Визначити температуру газу в точці 4: .34 pTT ⋅=  
Визначити об'єм газу в точці 4: .34 pVV ⋅=  
Визначити об'єм газу в точці 5: .15 VV =  

Визначити тиск газу в точці 5: .
12

5

4
45

−

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
=

n

V
VPP  

Визначити температуру газу: в точці 5: .
12

5

4
45

−

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
=

n

V
VTT  

Визначити масову частку першого газу: .1
11

cm
rg
μ
μ

=  

Визначити масову частку другого газу: .21
22

cm
rg
μ
μ

=  

Визначити масову теплоємність першого газу за постійного обсягу: 
.

1

1
1 μ

μCvCv =  

Визначити масову теплоємність другого газу за постійного обсягу: 
.

2

2
2 μ

μCvCv =  

Визначити масову теплоємність суміші газів за постійного обсягу: 
2211CM CvgCvgCv += .  

Визначити масову теплоємність суміші газів за постійного тиску: 
RCvcmCpCM += .  

Визначити показник адіабати: .
vcm

pcm

C
C

K =  

Визначити теплоту в процесі 1-2: ).(
1 12

1

1
21 TT

n
knMCvQ −

−
−

=−
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Визначити зміну внутрішньої енергії в процесі 1-2: 
)TT(MCvU 1221 −=−Δ . Визначити об'єм суміші за нормальних умов: 

(Тн=273 К; Рн=0,101·106Па).  
Визначити ентропію в точці 1: ).( 1

2

1
1

HV
VRln

T
TCvlnMS +=  

Визначаємо роботу в процесі 1-2: ).(
1 21

1
21 TT

n
MRL −
−

=−
 

Визначити теплоту в процесі 2-3: ).( 2332 TTMCvQ −=−  
Визначити зміну внутрішньої енергії в процесі 2-3: 

).( 2332 TTMCvU −=Δ − .  
Визначити ентропію в точці 2: ).( 22

2
HH V

VRln
T
TCvlnMS +=  

Визначити роботу в процесі 2-3: .032 =−L  
Визначити кількість теплоти у процесі 3-4: ).( 3443 TTMCpQ −=−  
Визначити зміну внутрішньої енергії в процесі 3-4: ).( 3443 TTMCpU −=−   
Визначити ентропію в точці 3: ).( 33

3
HH V

V
Rln

T
T

CvlnMS +=  

Визначити роботу в процесі 3-4: ).( 3443 TTMRL −=−  
Визначити теплоту в процесі 4-5: ).(

1 45
2

2
54 TT

n
knMCvQ −

−
−

=−
 

Визначити зміну внутрішньої енергії в процесі 4-5: 
).( 4554 TTMCvU −=Δ − Визначити ентропію в точці 4: ).( 44

4
HH V

VRln
T
TCvlnMS +=  

Визначити роботу в процесі 4-5: ).(
1 54

2
54 TT

n
MRL −
−

=−
 

Визначити зміну внутрішньої енергії в процесі 5-1: 
)TT(MCvU 5115 −=−Δ . 

Приклад 6. Суміш газів із початковою температурою t=270С стиску-
ється в одноступінчастому поршневому компресорі від тиску Р1=0,1Мпа 
до тиску Р2. Стиснення може відбуватися за ізотермою,  адіабатою і полі-
тропою з показником політропи n. Дослідити для кожного з трьох проце-
сів стиснення температуру газу t2, відведене від суміші тепло Q, кВт, змі-
ну внутрішньої енергії й ентропії суміші і теоретичної потужності комп-
ресора, якщо його видатність G. Зобразити процеси стиску в p-v і T-s – ді-
аграмах. 

Дані, необхідні для рішення задачі, вибрати з таблиці 3.1. 
Розрахунок зробити без урахування залежності теплоємності від тем-

ператури. 
Алгоритм розрахунку: 

Визначаємо масові частки компонентів суміші: 
)TT(MCvU 5115 −=−Δ .  



 103

Визначити молекулярну масу суміші: .2,34

44
5,0

28
5,0

11

1

кгК
Дж

gn

n i

i
=

+
=

∑
=

− μ

μ  

Визначити газову постійну суміші: ,243
2,34

83148314
кгК
ДжR

CM
CM ===

μ
 

та відведене від суміші тепло: ).(
2

1
P
PGRTlnQ =  

Зміна внутрішньої енергії ;.0=Δ=Δ tGCvU  
Зміна ентропії .5,50

8,0
1,0243)(

2

1
кгК
Джln

P
PSRln −==Δ  

Теоретична потужність компресора 
.4,4646387

1,0
8,0243306,0)(

2

1 кВт
с
Джln

P
PGRtlnNr ==⋅⋅==  

Політропний процес: 

Кінцева температура .473
1,0
8,0300)(

22,1
22,122,1

1

1

2
12 K

P
PTT n

n
==⋅=

−
−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛  

Відведене тепло від суміші: 
).(4,29)300437(

122,1
122,1702,0306,0)(

1 12 кВт
с

КДжTT
n

knGCvQ =−
−
−⋅=−

−
−=  

Теоретична потужність компресора: 

.1
1

1

1

2
1

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
−

−
=

−
n

n

T P
PGRT

n
nN

.565628
1,0
8,0

122,1
22,1300243306,0

122,1
122,1

кВт
кгК
ДжNT ==

−
⋅⋅=

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−−

 

Приклад 7. У паросиловій установці 1кг пари адіабатно розширюєть-
ся від початкових параметрів р1 = 2,55 МПа, t1= 370°С до р2 = 0,097 МПа. 
Визначити роботу пари в процесі і параметри в точці 2 (t2, v2, h2, s2, u2, х2). 

Рішення: 
У адіабатному процесі (при q= 0) робота може бути знайдена з вира-

зу: 
).()(1 2112 uuuuu −=−−=Δ−=  

Необхідно знайти значення внутрішньої енергії в точках 1 і 2 за h-s – 
діаграмою визначимо розташування точки 1 і знайдемо необхідні для об-
числення значення і параметри (h1, v1). 

;/31631 кгкДжh =  ,/12,0 3
1 кгmv =  тоді 

кгкДжvphu /2863
10

12,01055,23163
3

6

1111 =⋅⋅−=−=  

Для визначення розташування точки 2 із точки 1 проведемо лінію, 
перпендикулярну осі ентропії (тому що процес адіабатний) до перетинан-
ня ізобарою 0,097 МПа. Для цієї точки одержимо: 



 104

кгmv /12,0 3
1 =  

Тоді робота в процесі буде: 
кгкДжvphu /2863

10
12,01055,23163

3

6

1111 =⋅⋅−=−=  

Приклад 8. Для сушіння використовують повітря за t1 = 20°С і  
φ1 = 60%. У калорифері його підігрівають до t2 = 95°С і спрямовують до 
сушарки, відкіля воно виходить за t3 =35°С. Визначити кінцевий вологов-
міст повітря, витрату повітря і теплоту на 1 кг випарюваної вологи. 

Рішення: 
За допомогою h–d – діаграми знаходимо точку 1 на перетинанні ліній 

t1=200C і φ 1=60% і для неї визначаємо d1 = 8,9 г/кг і h1= 42,7 кДж/кг. 
Проводимо лінію d = const із точки 1 до перетинання з ізотермою 

t2=95%. Точка перетинання 2 характеризує стан повітря на виході з кало-
рифера. 

З точки 2 проводимо лінію h =const до перетинання з ізотермою t3= 
35°С. Точка перетинання 3 характеризує стан повітря на виході із сушар-
ки: 

d3=33 г/кг, h 3=120 кДж/кг. 
Визначаємо зміну вологовмісту вологого повітря, віднесене до 1 кг 

сухого повітря: 
Δd = d3-d1=33-8,9 =24,1 г/кг; 

Визначаємо витрату сухого повітря на випар 1 кг вологи: 
;/5,41

1,24
10001000

13
кгг

dd
l ==

−
=  

Витрата тепла в калорифері на 1 кг повітря: 
ΔН = Н3 – Н1 – 120 - 42,7 = 77,8 кДж / кг; 

Витрата тепла на 1 кг випаруваної вологи (тобто на 41,5 кг сухого 
повітря): 

кгкДжHlq /32083,775,41 =⋅=Δ= . 
Приклад 9. Визначити об'ємну теплоємність азоту за u=const, і масо-

ву теплоємність СО2 за р=const (а також для H2; O2; N2; CO2; CO; H2O; 
CH4; повітря; He). 

Рішення: 
,934,0186,4223,0223,0

4,22
5

4,22 332 Км
кДж

Км
ккалCvСvH =⋅==== μ  

.857,0
44
186,49

2 кгК
кДжCpС pCO =⋅==

μ
μ  

Приклад 10. 8 м3 азоту нагрівають за постійного тиску Pm=6 бар від 
t1=400C до t2=1300C. Знайти кількість підведеної теплоти за масовою теп-
лоємністю.  

Рішення: 
p·V=M·R·T   ,857,0

44
186,49

2 кгК
кДжCpС pCO =⋅==

μ
μ  
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.5660186,413501350)40130(
28
760 кДжккалQ =⋅==−⋅⋅=  

Приклад 11. Кисень у кількості 8 кг нагрівають за постійного об'єму 
від 60 до 2000С. Визначити абсолютний тиск кисню після нагрівання і кі-
лькість витрат теплоємності, якщо Р1=3 атм. 

Рішення: 
1. ;

1

2

1

2
T
T

P
P

=    атм
T
TpP 44,4

27360
2732203

1

2
12 =

+
+==  

2. кДжttCvMttMCvQ 840)60220(
32

19,458)()( 1212 =−⋅=−=−=
μ
μ  

Приклад 12. Повітря в кількості 8 кг за t=170С ізотермічно розширю-
ється. Початковий тиск р1=10бар, кінцеве р2=3бара. Визначити об'єм на 
початку і наприкінці розширення, зроблену роботу і кількість підведеної 
теплоти.  

Рішення: 
,66,0

291010
)17273(83148 3

5 м
P

MRTV
l

t =
⋅⋅
+⋅⋅==  

;
2

1

1

2
V
V

P
P

=    ,2,2
3

1066,0 3

2

11
2 м

P
PVV =⋅=
⋅

=  

,800
3

102902878
2

1 кДжln
P
PMRTlnL =⋅⋅⋅==  

Q = L; тому, що ΔV = 0; Q = 800 кДж. 
Приклад 13. Кисень у кількості 10 кг за абсолютного тиску р1=2 бара 

і температури t1=270С (адіабатно стискується до абсолютного тиску 12 
бар). Визначити кінцевий об'єм, кінцеву температуру і роботу, витрачену 
на стиск.  

Рішення: 
,4,1

5
7 ===

Cv
Cpk  

,502)
2

12()27273( 4,1
14,1

1

1

2
12 K

P
PTT

k
k

=⋅+=⋅=
−

−

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛  

,22 MRTpV =   ,089,1
321012
502831410 3

5
2

2
2 м

P
MRTV =

⋅⋅
⋅⋅==  

.13121312000)502300(
14,1

26010)(
1 21 ДжДжTT

k
RML −=−=−

−
⋅=−

−
=  
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Приклад 14. 20 кг повітря від початкового стана з тиском р1=2 бара і 
температурою t1=500С стискується до кінцевого стану зі зменшенням об'-
єму у 3 рази. Знайти початкові і кінцеві параметри стана, кількість тепло-
ти, роботу і зміну внутрішньої енергії для політропного процесу n =1,2. 

Рішення: 
,14,7

106,229
323831420 3

5
1

1
1 м

P
MRTV =

⋅⋅
−⋅==  

,38,2
3
14,7

3
31

2 мVV ===  

,1075,975,93 52,1

2

1
12 ПабарP

V
VPP l

n

⋅==⋅== ⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛  

,403
831420

2938,21075,9 5
22

2 K
RM

VPT =
⋅

⋅⋅⋅==  

,2300)38,275,914,76,2(
12.1

10)(
1

1 5

2211 ДжVPVP
n

L −=−−⋅
−

=−
−

=  

,1150)323404(
0,12,1
4,12,1

29
19,4520)()

1
( 12 кДжTT

n
knCvMQ =−

−
−⋅⋅=−⋅

−
−=  

.115023001150 кДжLUQ −=−=+Δ=  
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РОЗДІЛ 2. ОСНОВИ ТЕОРІЇ ТЕПЛОМАСООБМІНУ 
 
2.1. Загальні відомості з теорії тепломасообміну 
 
2.1.1. Основні положення 
 
Теорією теплопередачі, або теплообміну, називається вчення про 

процеси поширення теплоти в просторі з неоднорідним полем темпера-
тур. У процесі теплової взаємодії між тілами теплота переходить від тіла з 
більш високою температурою до тіла з більш низькою температурою. За 
відсутності різниці температур процес теплообміну припиняється і настає 
теплова рівновага. 

Розрізняють три способи поширення теплоти: теплопровідність, 
конвекція і теплове випромінювання. 

Теплопровідність – це перенесення теплоти, що здійснюється за до-
помогою теплового руху структурних часток речовини (атомів, молекул, 
електронів). У газоподібних тілах поширення теплоти теплопровідністю 
відбувається внаслідок обміну енергією в разі зіткнення молекул, що ма-
ють різну швидкість теплового руху. У металах такими структурними ча-
стками є вільні електрони, у рідинах і твердих тілах (діелектриках) тепло-
та переноситься шляхом безпосередньої передачі теплового руху молекул 
і атомів сусіднім часткам речовини у формі пружних хвиль. 

Конвекцією називається рух окремих макрооб'ємів рідини або газу 
під дією сил різної природи. Надалі обидва середовища об'єднаємо одним 
поняттям "рідина" (теплоносій). Якщо рух рідини викликаний різницею 
щільностей холодних і нагрітих макрооб'ємів у полі гравітаційних сил, то 
його називають вільним (вільна конвекція). У цьому випадку нагріті ша-
ри рідини завдяки дії архімедової піднімальної сили рухаються нагору, а 
охолоджені – донизу. Змушений рух виникає під дією побудника руху: 
насоса, вентилятора і таке інше. Якщо конвекція здійснюється в середо-
вищі з нерівномірним розподілом температури, то переміщення макро-
об'ємів призводить до перенесення теплоти, тобто до конвективного те-
плообміну. За наявності в теплоносії нерівномірного розподілу темпера-
тур, швидкостей і концентрації речовини відбувається одночасне перене-
сення теплоти, кількості руху і речовини. 

Перенесення теплоти випромінюванням – це складне явище, що 
складається з випромінювання енергії тілом, поширення її в просторі еле-
ктромагнітними хвилями і поглинання іншими тілами. Такий вид перене-
сення теплоти називається теплообміном випромінювання (радіаційним 
теплообміном). 

Зазвичай перенесення теплоти здійснюється водночас різними спосо-
бами (складний теплообмін). Так, конвективне перенесення теплоти 
завжди супроводжується теплопровідністю. 
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Спільний процес перенесення теплоти конвекцією і теплопровідніс-
тю називається конвективним теплообміном. Тепловіддача – конвекти-
вний теплообмін між середовищем, що рухається, (теплоносієм) і поверх-
нею розділу з іншим середовищем (найчастіше твердим тілом). Якщо теп-
ловіддача супроводжується тепловим випромінюванням, то такий вид те-
плообміну називається радіаційно-конвективним. 

Теплообмін між двома теплоносіями крізь роздільну їх стінку нази-
вається теплопередачею. При цьому теплота від теплоносія до стінки і 
від стінки до теплоносія передається тепловіддачею, або радіаційно-
конвективним теплообміном, а через тверду стінку – теплопровідністю. 

Більш широко термін теплопередача охоплює загальне вчення про 
перенесення теплоти. 

Багато процесів перенесення теплоти супроводжуються перенесен-
ням речовини – масообміном, що проявляється у встановленні рівноваж-
ної концентрації речовини. Спільне протікання процесів теплообміну і 
масообміну називається тепломасообміном. 

Температурне поле і тепловий потік. Процес перенесення теплоти 
обумовлюється наявністю різниці температур. Температурний стан тіла, 
або системи тіл характеризується температурним полем, під яким розу-
міємо сукупність миттєвих значень температур у всіх точках простору.  

У загальному випадку рівняння стану температурного поля має ви-
гляд: 

t=f(x,y,z,τ,),      (2.1) 
де  t  – температура;  
х, у, z –  координати;  
τ  –  час.  
Таке температурне поле називається нестаціонарним. Якщо темпе-

ратура з часом не змінюється, то температурне поле називається стаціо-
нарним. Тоді: 

t=f(x,y,z); дt/дτ=0.    (2.2) 
Температура може бути функцією однієї, двох і трьох координат; 

відповідно температурне поле буде одно-, дво- і тривимірним. Найбільш 
простий вигляд має рівняння одномірного стаціонарного температурного 
поля:  

t = f (х).     (2.3) 
Якщо з'єднати між собою всі точки тіла, що мають однакову темпе-

ратуру, то одержимо поверхню рівних температур, яку називають ізоте-
рмічною. Ізотермічні поверхні не перетинаються; усі вони, або замика-
ються на себе, або закінчуються на границі тіла. Перетинання ізотерміч-
них поверхонь площиною дає на ній сімейство ізотерм.  

Інтенсивність зміни температури в будь-якому напрямку характери-
зується частковою похідною дt/дl=0, що приймає найбільше значення в 
напрямку нормалі п до ізотермічної поверхні. Застосування тут частинної 
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похідної обумовлене тим, що в загальному випадку температура може 
змінюватися не тільки в просторі, але і в часі. 

(дt/дl)max = дt/дn=grad t,    (2.4) 
де дt/дn  – температурний градієнт.  
Температурний градієнт є векторна величина, спрямована вздовж 

нормалі до ізотерми убік збільшення температури. 
Загальну кількість теплоти, передану в процесі теплообміну через 

ізотермічну поверхню площею F протягом часу τ, позначимо Qτ. Кількість 
теплоти, переданої через розглянуту поверхню в одиницю часу, назива-
ють тепловим потоком Qτ. Поверхнева щільність теплового потоку 
(теплове навантаження) q – тепловий потік через одиницю поверхні. 
Кількість теплоти, тепловий потік і його щільність зв'язані між собою 
співвідношеннями:  

;
F

0 ∫∫=
∞

ττ

τ
qdFdQ     .

F
∫=
∞

qdFQ    (2.5) 

Розмірність цих величин відповідно ставить: Qτ – у джоулях (Дж), Q 
– у ватах (Вт), q – у ватах на квадратний метр (Вт/м2). 

 
2.1.2. Закон Фур'є 
 
Основним законом теплопровідності є запропонована Фур'є гіпотеза 

про пропорційність вектора щільності теплового потоку температурному 
градієнту: 

q = - λgrad t= - λдt/дn.    (2.6) 
Знак "мінус" у рівнянні (2.6) відбиває протилежність напрямків век-

торів щільності теплового потоку і температурного градієнта. Множник 
пропорційності λ є фізичним параметром речовини і називається коефіці-
єнтом теплопровідності. В одиницях СІ він вимірюється у ватах на 
метр-кельвін [Вт/(м·К)]. 

Тепловий потік прямо пропорційний площі поверхні стінки F, різни-
ці температур на обох її поверхнях Δt і зворотно пропорційний товщині 
стінки δ 

Враховуючи, що     ,
xгор

ttt −=Δ     (2.7) 
розрахункова формула для щільності теплового потоку буде: 

., 2м
Втtt

q холгор

δ
λ

−
⋅=      (2.8) 

Вектором щільності теплового потоку q називається вектор, 
спрямований по нормалі до ізотермічної поверхні убік зменшення темпе-
ратури і чисельно рівний щільності теплового потоку на цій поверхні: 

q=dQτ /(dF dτ),     (2.9) 
де dQτ – елементарна витрата теплоти; 
 dF – площа елемента ізотермічної поверхні; 
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 dτ  –  проміжок часу. 
τ

τ
λ

τ
ddFtdQ ⋅⋅

∂
∂

−=      (2.10) 

.
δ

λ tFQ Δ⋅⋅−=     (2.11) 

Щільність теплового потоку під час тепловіддачі можна розрахову-
вати, користаючись рівнянням Ньютона – Ріхмана: 

,)(q ttt
cp

Δ⋅=−= αα     (2.12) 

де tр і tс – температури теплоносія і стінки; 
   Δ t – температурний напір, 
    α   – коефіцієнт тепловіддачі. 
Коефіцієнт пропорційності α в рівнянні (2.12) називається коефіціє-

нтом тепловіддачі і чисельно дорівнює щільності теплового потоку на 
поверхні теплообміну в разі різниці температур між теплоносієм і повер-
хнею, яка дорівнює одиниці. В одиницях СІ він виражається у ватах на 
квадратний метр-кельвін [Вт/(м2К)]. 

Рівняння (2.12) не відображає вплив усіх факторів на інтенсивність 
тепловіддачі: усі ці фактори повинні враховуватися коефіцієнтом тепло-
віддачі.  

 
2.1.2.1. Диференціальні рівняння теплообміну 
 
У загальному випадку теплообмін визначається не тільки тепловими, 

але і гідродинамічними явищами. Тому математичний опис задач тепло-
обміну містить у собі диференціальні рівняння енергії, тепловіддачі, руху, 
безперервності, а також крайові умови, що конкретизують ту чи іншу за-
дачу. 

Рівняння енергії. Для виведення диференціального рівняння, що 
описує стан температурного поля в рідині, яка рухається, зробимо припу-
щення, що рідина однорідна і ізотропна, її фізичні параметри постійні, 
внутрішні джерела теплоти рівномірно розподілені у всьому обсязі ріди-
ни. Під внутрішніми джерелами теплоти розуміють тепловиділення 
усередині тіла (виділення теплоти в результаті хімічних реакцій, під час 
проходження електричного струму тощо), які характеризуються об'ємною 
щільністю тепловиділення qv – тепловим потоком, віднесеним до одиниці 
об'єму і вираженим у ватах на кубічний метр (Вт/м3). 

Виділимо в потоці рідини нерухомий щодо координатної системи 
елементарний паралелепіпед з ребрами dx, dy, dz і позначимо кількість те-
плоти dQ/x, dQ/y, dQ/z, що входить за час dτ, а dQ//x, dQ//y, dQ//z – кількість 
теплоти, що виходить, при цьому проекції швидкості руху середовища – 
wх, wy, wz. 

Вважаючи, що процес відбувається за постійного тиску (що характе-
рно для більшості процесів тепловіддачі), на основі закону збереження 
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енергії маємо: 
dQ1+ dQ2 = dQ3,    (2.13) 

де dQ1 – теплота, внесена в елементарний паралелепіпед ззовні;  
dQ2 – внутрішнє тепловиділення;  
dQ3 – зміна ентальпії в елементарному паралелепіпеді. 
Теплота, що входить до паралелепіпеда за напрямком осі Ох: 

dQ/
x=q/

x dy dz dτ,    (2.14) 
де q/

x  – щільність теплового потоку на вході до паралелепіпеда. Вихі-
дна з паралелепіпеда теплота: 

dQ//
x= q//

x dy dz dτ=(qx+
x

q
x

∂

∂ dx) dy dz dτ   (2.15) 

Різниця між кількістю теплоти, підведеної та відведеної з паралеле-
піпеда, уздовж осі Qх буде: 

dQх =dQ/х - dQ//
x=- x

qx

∂
∂

dx dy dz dτ = - x
qx

∂
∂

dV dτ,  (2.16) 
де dV- об'єм паралелепіпеда. 
Аналогічно визначаються різниці між кількістю теплоти підведеної 

та відведеної з паралелепіпеда уздовж осей Оу і Оz : 

dQy = - y
qy

∂
∂

dV dτ;    (2.17) 

dQz = - z
qz

∂
∂

dV dτ.    (2.18) 
Загальна кількість теплоти, акумульована паралелепіпедом: 

dQ1 = dQх+ dQy +dQz = - ( x
qx

∂
∂

+ y
qy

∂
∂

+ z
qz

∂
∂

)dV dτ  (2.19) 
Внутрішнє тепловиділення:   dQ2=qv dV dτ. 
Зміну ентальпії в елементарному паралелепіпеді виразимо через його 

масу ρdV, теплоємність ср і збільшення температури 
τ∂

∂t .  

Врахувавши це, якщо λ = f (t), диференціальне рівняння енергії за-
пишемо у вигляді: 

ср ρdV τ∂
∂t

dτ = x∂
∂

(λ x
t

∂
∂

)+ y∂
∂

(λ y
t

∂
∂

)+ z∂
∂

(λ z
t

∂
∂

)+ qv;  (2.20) 
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∂   (2.21) 

де ρ – щільність, 3м
кг

; 
    λ  – коефіцієнт теплопровідності, Вт/(м·К);  
     c – питома теплоємкість, Дж/(кг·К);  
    qv – потужність внутрішніх джерел теплоти, кВт. 
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Величину:  

⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
=

⋅ с
ма

с

2

ρ
λ

     (2.22) 
називають  коефіцієнтом температуропровідності. 
Коефіцієнт температуропровідності – характеризує швидкість ви-

рівнювання температури в нерівномірно нагрітому тілі. 
А у випадку λ = const рівняння (2.21) матиме вигляд: 

τd
dt

 = λ /ср ρ(
2

2

x
t

∂
∂

+
2

2
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t

∂
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+ 2

2
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t

∂
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)+ qv / ср ρ= 

= а (
2

2

x
t

∂
∂

+
2

2

y
t

∂
∂

+ 2

2

z
t

∂
∂

)+ qv / ср ρ.    (2.23) 
 
2.1.2.2. Рівняння тепловіддачі 
 
Під час обтікання в'язкою рідиною твердої поверхні швидкість ріди-

ни на ній дорівнює нулю. Це умова "присипання" в'язкою рідини є наслід-
ком того, що між поверхнею твердого тіла і рідиною діють сили молеку-
лярного зчеплення, у результаті чого безпосередньо прилеглий до твердої 
стінки шар рідини стає нерухомим. Теплота через цей шар передається 
тільки теплопровідністю, і щільність теплового потоку можна виразити за 
законом Фур'є через температурний градієнт у шарі рідини і її коефіцієнт 
теплопровідності λ.  

q =-λgrad t=-λ(дt/дn)n=0 .    (2.24) 
З іншого боку, цей же тепловий потік визначається рівнянням Нью-

тона – Ріхмана, яке використовують для теплообміну між твердим тілом і 
рідиною: 

),()(
стpстрп

ttТTq −=−⋅= αα    (2.25) 

де α – коефіцієнт тепловіддачі, який характеризує інтенсивність теп-
лообміну на межі "тверде тіло – рідина", Вт/(м2·К). 

Прирівнявши праві частини рівнянь (2.24) і (2.25), одержимо дифере-
нціальне рівняння тепловіддачі: 
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∂
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n

стр
n
t

tt
λα     (2.26) 

Із рівняння (2.26) випливає, що для визначення коефіцієнта тепловід-
дачі необхідно знайти температурний градієнт середовища поблизу пове-
рхні. Температурний градієнт може бути знайдений з диференціального 
рівняння енергії. Оскільки до цього рівняння входять складові швидкості, 
для визначення температурного поля необхідно ще скласти диференціа-
льне рівняння, що дозволяє знайти поле швидкостей. 

Рівняння руху. У класичній гідродинаміці рівняння руху в’язкої рі-
дини, що не стискається, записується у формі диференціального рівняння 
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Нав'є – Стокса, яке виводиться на основі другого закону Ньютона. У про-
екції на вісь Ох рівняння має вигляд: 
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),    (2.27) 
де gx – складова прискорення вільного падіння вздовж осі Ох;  
 р – тиск середовища;  
μ – динамічний коефіцієнт в'язкості (замість динамічного коефіцієнта 

в'язкості іноді зручніше користуватися кінематичним коефіцієнтом в'яз-
кості / ρ/μυ =  

Ліва частина рівняння (2.27) характеризує інерційні сили потоку, пе-
рший член правої частини – дія сил ваги, другий – дія сил тиску, третій – 
дія сил в'язкого тертя. У цьому рівнянні не враховано залежність щільнос-
ті рідини від температури 

( )tрр Δ+= β1
0

,     (2.28) 

де ρ о і ρ – щільність рідини відповідно за температури t0 і t; 
β – коефіцієнт об'ємного розширення (для ідеальних газів β = 1/T) К-1; 

Δt = t — t0.     (2.29) 
Підставивши (2.28) у рівняння (2.27), остаточно одержимо: 
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    (2.30) 
Перший член правої частини цього рівняння визначає піднімальну 

силу, що виникає через різницю щільностей холодних і нагрітих об'ємів 
рідини. 

Аналіз показує, що для рішення задачі конвективного теплообміну до 
рівнянь енергії і руху необхідно додати ще одне рівняння. Таким рівнян-
ням є рівняння безперервності. 

Рівняння безперервності. Застосування закону збереження маси до 
елементарного об'єму рідини, що не стискається, дозволило одержати ди-
ференціальне рівняння безперервності: 
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 = 0.    (2.31) 

Умови однозначності. Диференціальні рівняння теплообміну опи-
сують класи фізичних явищ. Рішення цих рівнянь містять константи інте-
грування і тому не є однозначними. 

Під класом розуміють сукупність явищ однієї фізичної природи, 
описуваних тотожними диференціальними рівняннями. Для виділення з 
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класу конкретної задачі до диференціального рівняння необхідно приєд-
нати математичний опис її особливостей. Ці додаткові дані, що характе-
ризують конкретне одиничне явище, називаються умовами однозначнос-
ті. Зазвичай умови однозначності виражаються сукупністю значень по-
стійних величин – параметрів задачі. Параметри мають постійні значен-
ня для даного випадку й інші для інших випадків. 

Існують наступні умови однозначності: геометричні, які характери-
зують форму і розміри тіла чи поверхні, що бере участь у теплообміні; фі-
зичні – характеризують властивості тіл, що беруть участь у теплообміні; 
граничні –  характеризують умови протікання процесу на межі тіла; часо-
ві – характеризують початковий стан системи за нестаціонарних процесів. 

Система диференціальних рівнянь разом з умовами однозначності 
являє собою математичне формулювання задачі теплообміну. Так, задача 
теплопровідності містить у собі диференціальне рівняння енергії для не-
рухомого тіла (wx = wy = wz = 0). Геометричні умови однозначності визна-
чають форму і розміри тіла, фізичні – коефіцієнти тепло- і температуро-
провідності, граничні умови однозначності – умови взаємодії тіла з на-
вколишнім середовищем (температуру на поверхні тіла, щільність тепло-
вого потоку і таке інше). 

Система рівнянь, що описують явище тепловіддачі, містить дифере-
нціальні рівняння енергії, тепловіддачі, руху і безперервності. При цьому 
геометричні умови однозначності визначають форму і розміри поверхні 
контакту теплоносія з тілом, фізичні умови – теплопровідність, в'язкість 
теплоносія й інші властивості, граничні умови – розподіл швидкостей і 
температур на межі досліджуваної системи. Для деяких задач теплообмі-
ну можуть бути отримані і більш складні системи диференціальних рів-
нянь і умов однозначності. 

Основи теорії подібності. Рішення задач теплообміну зводиться до 
аналітичного або чисельного інтегрування диференціальних рівнянь за 
заданих умов однозначності. За аналітичного рішення ці умови фігурують 
у літерному позначенні, а чисельного – у вигляді чисел. 

Аналітичні рішення є найбільш загальними, однак їх одержують ли-
ше для деяких випадків за умови введення припущень, що спрощують. 
Більшість задач теплообміну розв`язують або чисельними методами із за-
стосуванням обчислювальної техніки, або за допомогою фізичного експе-
рименту, що дозволяє одержати найбільш достовірні дані. Недоліком екс-
периментальних і чисельних методів є те, що отримані результати дійсні 
лише для одиничного (індивідуального) випадку, що відповідає конкрет-
ним умовам однозначності. У разі зміни одного з аргументів потрібно но-
ве чисельне рішення або експеримент. Оскільки чисельне рішення для ін-
дивідуального випадку рівноцінне одиничному експерименту, його нази-
вають математичним експериментом. 

Отже, застосування математичних методів до явищ теплообміну до-
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зволяє одержати систему диференціальних рівнянь, що описують весь 
клас явищ, однак перехід до одиничного (конкретного) випадку ускладне-
ний через складність аналітичного рішення. Недоліком експерименталь-
них досліджень (у тому числі і чисельного експерименту) є неможливість 
узагальнення результатів одиничного досліду на інші явища. Лише об'єд-
нання математичних методів з експериментом щодо використання теорії 
подібності дає можливість поширити результати одиничного досліду на 
цілу групу явищ. 

Теорія подібності – вчення про подібні явища. Вона дозволяє з ди-
ференціальних рівнянь і умов однозначності одержати низку узагальню-
вальних висновків і тим самим створити теоретичну основу для постанов-
ки дослідів і оброблення їх результатів. 

Поняття подібності уперше введено в геометрії. Для подібних точок і 
відрізків двох подібних тіл виконується рівність: 

x//x// = y//y// = z//z// = l1 //l1 // = l2 //l2 //=c1   (2.32) 
де х, у, z  –  координати подібних точок;  
    l1

/, l1 //, l2 /, l2 / – довжини подібних відрізків;  
   c1   – множник геометричної подібності. 
Подібними називаються точки і відрізки, що задовольняють умові 

геометричної подібності. У подібних геометричних фігурах безрозмірні 
координати подібних точок і безрозмірні параметри однакові. Величини а' 
і а" називаються масштабами, а співвідношення х' = а'х', х" = а"х" і т.д. 
–  масштабними перетвореннями. 

У результаті масштабних перетворень рівняння можуть бути приве-
дені до безрозмірного вигляду. Аналогічно з урахуванням (2.32) обидва 
рівняння можна замінити одним. Рівняння, що описують подібні геомет-
ричні фігури, після приведення до безрозмірного вигляду стають тотож-
ними. 

Поняття подібності поширюється і на фізичні явища. Останні вважа-
ються подібними, якщо їх відносять до однакового класу, відбуваються у 
геометрично подібних системах і подібні всі однорідні фізичні величини, 
що характеризують ці явища. Однорідними називаються такі величини, 
що мають той самий фізичний зміст і однакову розмірність. Для подібних 
фізичних явищ у подібних точках і в подібні моменти часу будь-яка вели-
чина φ/ першого явища пропорційна величині φ" другого явища: φ/= сφ  φ", 
де сφ – константа подібності. Два проміжки часу τ' і τ" називаються подіб-
ними, якщо вони мають загальний початок відліку і зв'язані рівністю  
τ"/ τ' = cτ = const. 

У разі кінематичної подібності має місце подібність полів швидко-
стей w''/w' = сw, за динамічного – подібність сил тиску р"/р' = ср, за тепло-
вого – подібність температурних полів t"/t' =  ct. Для фізичних явищ, обу-
мовлених безліччю параметрів, константи подібності цих параметрів зв'я-
зані між собою і не можуть бути обрані довільно. 
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Аналогічно геометричній подібності рівняння, що описують подібні 
фізичні явища, після приведення їх до безрозмірного вигляду стають то-
тожними. При цьому в подібних точках всі однойменні безрозмірні вели-
чини будуть однаковими. 

Приведемо до безрозмірного вигляду диференціальне рівняння теп-
ловіддачі. Якщо ввести поняття надлишкової температури рtt −=ϑ , то 
рівняння (2.26) можна записати у вигляді: 
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У якості масштабу виберемо будь-який характерний геометричний 
розмір l і надлишкову температуру стінки 

рстст
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Підставивши отримані значення ϑ  і п у рівняння (2.33), запишемо в 

остаточному вигляді: 
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Крім безрозмірної температури θ  і координати вздовж нормалі до 
поверхні п, рівняння (2.34) містить безрозмірний комплекс 

λ
αl , складений 

з різнорідних фізичних величин, що характеризують явище тепловіддачі. 
Відповідно до властивості подібних фізичних явищ цей комплекс пови-
нний бути однаковим для подібних систем. Такі комплекси мають назву 
критеріїв подібності. Отриманий комплекс 

λ
αl  називається критерієм 

Нуссельта і позначається Nu. Він являє собою безрозмірний коефіцієнт 
тепловіддачі і є числом, яке визначають у задачах конвективного тепло-
обміну. 

Розглянутий метод одержання критеріїв подібності називається ме-
тодом масштабних перетворень. Аналіз рівнянь теплообміну дозволяє 
сформулювати наступні основні критерії подібності: 

Критерій Рейнольдса визначає характер руху рідини (ламінарний 
або турбулентний): 

Re = wl/ υ.     (2.35) 
Критерій Пекле характеризує протікання теплових процесів: 

,
a

lPe ⋅= ω       (2.36) 

де а – коефіцієнт температуропровідності, [м2/с]. 
Критерій Прандтля характеризує співвідношення молекулярних 

властивостей перенесення кількості руху і теплоти і виражає фізичні вла-
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стивості матеріалів, які беруть участь у теплообміні: 
.

Re
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ν     (2.37) 

Критерій Фур'є являє собою безрозмірний час у задачах теплопрові-
дності: 

Fo = aτ/l.     (2.38) 
Критерій Фруда характеризує ступінь впливу інерційних сил та сил 

ваги: 
Fr = w2/(gl).      (2.39) 

Критерій Грасгофа  характеризує відношення підіймальної сили, що 
виникає через різницю щільностей холодної і нагрітої рідини, до сил в'яз-
кості за вільної конвекції: 
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де βt – температурний коефіцієнт об'ємного розширення. 
Додаткові диференціальні рівняння, що описують фізичне явище, до-

зволяють сформулювати нові критерії подібності.  
Критерій Біo характеризує відношення внутрішнього термічного 

опору тіла до його зовнішнього термічного опору: 
Bi = .

ст

l
λ
α      (2.41) 

Критерій Нуссельта характеризує теплообмін на межі "стінки – рі-
дина": 

.
р

lNu
λ

α ⋅
=      (2.42) 

Зазначимо, що до критерію Біо (Bi) входить коефіцієнт теплопровід-
ності твердого тіла λ ст., а Нуссельта (Nu) – коефіцієнт теплопровідності 
рідини λр . 

Основні положення теорії подібності формулюються у вигляді трьох 
теорем. Перша і друга з них відбивають основні властивості подібних між 
собою явищ, третя встановлює ознаки, за якими можна визначити, чи по-
дібні розглянуті явища. 

Перша теорема подібності: залежність між параметрами, які харак-
теризують фізичний процес, може бути представлена у вигляді критеріїв 
подібності.  

Наприклад: 
λ
αl = Nu. 

Друга теорема подібності: у подібних явищах всі однойменні кри-
терії подібності повинні бути чисельно однакові. 

Наприклад: число Рейнольда (Re) для натури і моделі повинно мати 
однакові чисельні значення (Reн= Reм). 

Третя теорема подібності: критерії подібності можуть бути пред-
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ставлені у вигляді функціональної залежності між іншими критеріями по-
дібності, яка називається рівнянням подібності.  

Наприклад: для явища тепловіддачі критерії Нуссельта (Nu) можуть 
бути представлені у вигляді функціональної залежності між іншими кри-
теріями подібності (Re, Gr, Pr), тоді рівняння подібності в загальному ви-
падку має наступний вигляд: 

Nu = f (Re, Gr, Pr).     (2.43) 
Разом три теореми подібності дозволяють знайти невідомі парамет-

ри. Так, з третьої теореми подібності з урахуванням другої знаходимо чи-
сельне значення критерію Нуссельта. Тоді, використовуючи першу тео-
рему подібності, можна знайти коефіцієнт тепловіддачі α = Nu·λ/l (напри-
клад, при Nu=112, λ=0,25 Вт/мК, l=1м:α буде 28 Вт/м2К). 

Розглянуті критерії являють собою безрозмірні параметри задачі, що 
задаються крайовими умовами. Явища, у яких безрозмірні параметри ма-
ють однакові значення, фізично подібні. Отже, кількісною ознакою подіб-
ності є однаковість чисел, складених із параметрів математичного опису 
процесу, тому їх і називають критеріями подібності. Подібні ті явища, у 
яких однойменні критерії подібності однакові. 

Теорію подібності можна розглядати як вчення про узагальнені без-
розмірні змінні, що характеризують процес. Перехід до таких змінних до-
зволяє переносити отримані експериментальні залежності на групу подіб-
них явищ. Область узагальнення експериментальних даних обмежена 
умовами подібності, сформульованими другою теоремою подібності. 

Під час розв'язання рівнянь подібності важливу роль відіграють по-
няття визначальної температури і визначального геометричного розміру. 
Визначальною температурою називається температура, яка відповідає 
значенням фізичних параметрів середовища, що входять у числа подібно-
сті; визначальним розміром – характерний лінійний розмір I, що визначає 
розвиток процесу. Наприклад, для труб круглого перетину визначальним 
лінійним розміром є діаметр; для каналів не круглого перетину – еквіва-
лентний діаметр: 

dэк = 4F/P,      (2.44) 
де F – площа поперечного перерізу каналу, 
Р – змочений периметр перетину. 
 
2.1.2.3.Теплопровідність 
 
Передача теплоти здійснюється на молекулярному рівні під час  без-

посереднього контакту часток тіл. Передача теплоти теплопровідністю 
характерна для твердих тіл. Для визначення кількості теплоти, яка пере-
дається теплопровідністю, використовують рівняння Фур'є (2.9) та дифе-
ренційне рівняння теплопровідності (2.20). 

Диференційне рівняння теплопровідності найпростіший вигляд має у 
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випадку стаціонарного одномірного температурного поля: 

.02

2

=
dx

td      (2.45) 

Наприклад, у разі передачі теплоти через конструкції і за постійних, 
протягом тривалого часу, температур зовнішнього і внутрішнього середо-
вища, процес теплопередачі можна розглядати як стаціонарний.  

Коефіцієнт теплопровідності. До фізичних умов однозначності за-
дач теплопровідності входить коефіцієнт теплопровідності, що характери-
зує здатність речовини проводити теплоту. Чисельно він дорівнює кілько-
сті теплоти, що проходить за одиницю часу через одиницю ізотермічної 
поверхні при градієнті температури 1К/м. Значення коефіцієнта тепло-
провідності для різних речовин складено на підставі експериментальних 
даних та зведено в довідкові таблиці. Коефіцієнт теплопровідності (λ) за-
лежить тільки від фізичних властивостей матеріалу.  

Для більшості матеріалів залежність коефіцієнта теплопровідності 
від температури виражається лінійною функцією: 

)([ ]00 1 ttb −+=λλ     (2.46) 
де λ0 – значення коефіцієнта теплопроводності, якщо температура  

t0= 0 °С;  
b – константа, яка визначається експериментально. 
Найменший коефіцієнт теплопровідності мають гази. Коефіцієнт те-

плопровідності їх зростає з підвищенням температури і становить: 
0,006...0,69 Вт/(м·К). Верхнє значення має гелій і водень, коефіцієнт теп-
лопровідності яких у 5...10 разів більший, ніж інших газів. 

Для краплинної неметалічної рідини λ = 0,07... ...0,7 Вт/(м·К), як пра-
вило, коефіцієнт зменшується зі збільшенням температури. З підвищен-
ням температури коефіцієнт теплопровідності води зростає до максима-
льного значення 0,7 Вт/(м·К) і спадає у разі подальшого збільшення тем-
ператури. 

Для металів значення λ лежать у межах 20...418 Вт/(м·К). Найбільше 
значення коефіцієнта теплопровідності в срібла λ (срібла) =418 Вт/(м·К) і 
міді. Для заліза λ=50 Вт/(м·К), сталі λ=50…62 Вт/(м·К). Підвищення тем-
ператури металів призводить до зниження коефіцієнта теплопровідності. 
Для цегли, дерева λ=0,2...0,7 Вт/(м·К). 

Матеріали з λ < 0,25 Вт/(м·К) називаються теплоізоляційними. Біль-
шість теплоізоляційних матеріалів мають пористу структуру. Чим більше 
пор, тим кращі теплоізоляційні властивості матеріалу, тому що теплопро-
відність повітря дуже низька 02,0=

пов
λ  Вт/(м·К), що не дозволяє розгля-

дати їх як суцільне середовище. Коефіцієнт теплопровідності пористих 
матеріалів – величина умовна і характеризує перенесення теплоти як теп-
лопровідністю, так і конвекцією та випромінюванням через заповнені га-
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зом пори. Він зменшується у разі збільшення об'ємної щільності матеріа-
лу, внаслідок низького значення коефіцієнта теплопровідності повітря, що 
заповнює пори [λ= 0,02 Вт/ (м·К)]. Однак збільшення розмірів пор може 
призвести до погіршення теплоізоляційних властивостей матеріалу через 
появу конвективних струмів. Коефіцієнт теплопровідності пористих ма-
теріалів підвищується з температурою, а також зі збільшенням вологості. 
За зволоження пористих матеріалів коефіцієнт теплопровідності зростає в 
20...25 разів. 

Диференціальне рівняння теплопровідності використовують для роз-
в'язання конкретних задач, але для цього необхідно вказати умови одно-
значності. 

Крайові умови. В умови однозначності повинні входити крайові умо-
ви, що характеризують взаємодію тіла з навколишнім середовищем. Під 
час розв'язання задач теплопровідності розрізняють наступні граничні 
умови: 

1) крайові умови першого роду – задається розподіл температури на 
всій поверхні тіла як функції часу (найчастіше температура навколишньо-
го середовища – величина стала, TН=const); 

2) крайові умови другого роду – задається щільність теплового пото-
ку для всієї поверхні тіла у функції часу (найчастіше щільність теплового 
потоку поверхні – величина стала, qП=const); 

3) крайові умови третього роду – задаються температура середови-
ща, яке омиває тіло tж і закон теплообміну (або, коефіцієнт тепловіддачі 
α) між поверхнею тіла і навколишнім середовищем. 

Відповідно до рівняння Ньютона – Ріхмана (2.12) щільність теплово-
го потоку, переданого поверхнею тіла навколишньому середовищу, 

( ),
жпп

ТTq −⋅= α     (2.47) 
де α – коефіцієнт тепловіддачі, який характеризує інтенсивність теп-

лообміну на межі "тверде тіло – рідина", Вт/(м2К). 
Відповідно до закону збереження енергії ця теплота дорівнює тепло-

ті, підведеної до поверхні з глибини тіла теплопровідністю й обумовленої 
законом Фур'є (2.6): 

( )
жп

ТT −⋅α = - λ(дt/дn)n=0,   (2.48) 
де λ – коефіцієнт теплопровідності тіла;  
п – відстань від поверхні по внутрішній нормалі.  
Записавши останнє рівняння у вигляді (2.49) одержимо математичне 

формулювання крайових умов третього роду: 
(дt/дn)n=0 = ( )

жп
ТT −⋅− α / λ.   (2.49) 

Крім крайових умов необхідно задати умови однозначності, які міс-
тять: розміри і форму тіла; властивості матеріалу та початкові умови, 
тобто розподіл температури у середині тіла у початковий момент часу  
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(τ = 0). Після розв'язання диференціального рівняння теплопровідності 
разом з умовами однозначності можна знайти температурне поле, а на 
підставі закону Фур'є – відповідні теплові потоки. Аналітичне розв'язання 
цієї задачі можливе лише для тіл правильної геометричної форми і за до-
сить простих умовах однозначності. В інших випадках такі задачі розв'я-
зуються чисельними або експериментальними методами. Це є пряма зада-
ча.  

Зворотна задача дозволяє підібрати матеріал, який забезпечує необ-
хідний тепловий потік. 

Теплопровідність плоскої стінки за крайових умов першого роду. 
Розглянемо однорідну плоску стінку товщиною δ . На зовнішніх поверх-
нях стінки підтримуються постійні температури tст1 і tст2. Коефіцієнт теп-
лопровідності стінки постійний і дорівнює λ. За стаціонарного режиму 

( 0=
∂
∂
τ
t ) і відсутності внутрішніх джерел теплоти (qv = 0) диференціальне 

рівняння теплопровідності стінки має вигляд: 

=∇ t2
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∂
∂ + 2

2

z
t

∂
∂ =0.    (2.50) 

З урахуванням заданих крайових умов температура в напрямку осей 
Оу й Оz буде залишатися постійною, тобто: 
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∂
∂ =0,     (2.51) 
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∂ =0.     (2.52) 

У зв'язку з цим температура є функцією тільки однієї координати х і 
рівняння (2.50) прийме вигляд: 

2

2

x
t

∂
∂ =0.      (2.53) 

Проінтегрувавши рівняння (2.53), одержимо: 
С

x
t =

∂
∂ .     (2.54) 

Друге інтегрування дає: 
t=C1 x + C2      (2.55) 

Постійні C1 і C2 знайдемо, виходячи з крайових умов: 
          х = 0; t = tсm1; C1 = tсm1;  
          x = δ; t = tст.2 = C2 = C1 .δ + tст.1,  
          отже C1= -(tст1 - tст.2 )/ δ. 
Підставивши значення C1 і C2 у рівняння (2.55), одержимо розподіл 

температури в товщині стінки: 
t = tст1- (tст1- tст.2 ) x/δ    (2.56) 

Якщо відлік надлишкової температури в стінці вести від найменшої 
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заданої температури tст.2, то рівняння (2.56) може набути безрозмірного 
вигляду. Позначивши поточну надлишкову температуру стінки t=ϑ - tст.2, 
найбільшу надлишкову температуру (повний температурний напір), 

t
ст

=
1.0

ϑ - tст.2, з рівняння (2.56) знайдемо: 

t - tст.2  =  tст1- tст.2  - ( tст1  - tст.2 ) x/ δ    (2.57) 
 

або                        =ϑ
0

ϑ -ϑ  x/ δ.     (2.58) 

Перейшовши до безрозмірних надлишкової температури θ =
0

/ϑϑ  і 

координати ¯х = х/ δ, запишемо рівняння температурного поля в безрозмі-
рному вигляді: 

.1 х−=θ      (2.59) 
З рівняння (2.59) випливає, що розподіл температури в стінці можна 

представити прямою для будь-яких заданих значень tст1, tст2   і δ. 
Для визначення щільності теплового потоку, що проходить через сті-

нку в напрямку осі Ох, скористаємося законом Фур'є, відповідно до якого 
q = -λdt/dx. Врахувавши, що: 

dt/dx=C1=-( tст1  - tст.2 ) /δ,   (2.60) 
отримаємо 

q = λ( tст1  - tст.2 )/ δ.    (2.61) 
Загальна кількість теплоти, що передається через поверхню стінки 

площею F за час τ: 
Q= λ( tст1  - tст.2) F  τ / δ.   (2.62) 

Відношення λ/δ називається тепловою провідністю стінки. Зворотна 
величина R λ =δ/ λ – її внутрішнім термічним опором. При лінійній залеж-
ності: λ = f (t) у рівняння (2.61) замість λ варто підставити значення λcp, знай-
дене для середньої арифметичної температури стінки tcp = 0,5 (tcт1+tст2 ). 

Розглянемо теплопровідність багатошарової плоскої стінки, яка має п 
однорідних шарів. Коефіцієнт теплопровідності кожного шару дорівнює 
відповідно  λ1 , λ2, ..., λ п товщини шарів δ1, δ2, ..., δn. На межі розділу двох 
шарів виникає контактний термічний опір, обумовлений нещільним при-
ляганням шарів. Для спрощення задачі вважаємо його рівним нулю, а те-
мператури дотичних шарів однаковими. 

За стаціонарного режиму кількість підведеної до стінки і відведеної 
від неї теплоти повинна бути однаковою. Звідси витікає рівність теплових 
потоків, що проходять через кожен шар стінки: 

q1=λ1(tст1 –tст2)/δ1;  q2=λ2(tст2 –tст3)/δ2; … qn=λn(tстn –tстn+1)/δn ,  (2.63) 
де q1=q2=qn. 
З цих рівнянь знаходимо температурні напори: 

tст1 –tст2= q1 δ1/ λ1; tст2 –tст3= q2δ2/ λ2;…tст.n –tст.n+1= qn δn/ λn .  (2.64) 
Склавши ліві і праві частини рівнянь (2.63), одержимо: 

tст1  –tст.n+1= q (δ1/ λ1 +δ2/ λ2 +…+δn/ λn ),   (2.65) 
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 звідси щільність теплового потоку: 
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де i – номер шару. 
Графічно розподіл температур за перетином багатошарової стінки 

зображується ламаною лінією; температури на межі зіткнення шарів мож-
на знайти за допомогою рівнянь (2.64) або рівняння: 
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Для порівняння теплопровідності багатошарової стінки і стінки з од-
норідного матеріалу введемо поняття еквівалентного коефіцієнта теп-
лопровідності (λек) багатошарової стінки. Він дорівнює коефіцієнту теп-
лопровідності однорідної стінки, товщина якої (δ) відповідає товщині ба-
гатошарової стінки, а внутрішні термічні опори обох стінок однакові, і ви-
значається: 
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Теплопровідність циліндричної стінки за крайових умов першого 

роду. Розглянемо теплопровідність однорідної циліндричної стінки (тру-
би) великої довжини l, коли передачею теплоти з торців стінки можна 
зневажити. Труба має внутрішній радіус r1 і зовнішній r2. Коефіцієнт теп-
лопровідності матеріалу стінки λ – величина постійна. На поверхнях стін-
ки задані температури tст1 = const і tст2 = const. 

Для рішення цієї задачі диференціальне рівняння теплопровідності 
(2.50) доцільно записати в циліндричній системі координат, скористав-
шись співвідношеннями, що зв'язують прямокутні і циліндричні коорди-
нати: 

х = r cosφ; у = r sinφ; z = z. 
Тоді рівняння (2.) буде: 
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    (2.69) 

Відповідно до заданих умов однозначності температура стінки змі-
нюється тільки уздовж координати r, тобто t = f (r); тому рівняння (2.69) 
спрощується і буде: 
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Введемо нову перемінну u= dt/dr. Тоді з рівняння (2.70) випливає: 
du/dt+u/r=0,     (2.71) 
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або                du/u+dr/r=0.      (2.72) 
Інтегрування останнього рівняння дає: 

ln(u) + ln(r) = ln(C).     (2.73) 
Після потенціонування рівняння (2.73) і переходу до первісної пере-

мінної одержимо: 
dt=C1 dr/r.      (2.74) 

Проінтегрувавши рівняння (2.74), знайдемо: 
t= C1 lnr+ C2.     (2.75) 

Для визначення постійних інтегрування С1 и C2 скористаємося кра-
йовими умовами: при r = r1, t = tст1 , звідси tст1 = C1 lnr1 + С2; при r = r2, 
 t = tст2, так що tст2 = C1 lnr2 + С2. Вирішивши систему отриманих рівнянь, 
знайдемо постійні інтегрування: 
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Підставивши значення С1 и С2 у рівняння (2.58), одержимо: 
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Для визначення теплового потоку, що проходить на ділянці цилінд-
ричної поверхні довжиною l скористаємося законом Фур'є: 

.2 rl
dr
dtF
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dtQ πλλ ⋅−=⋅−=    (2.79) 

Розв'язання цих рівнянь дає: 
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Через те, що площі внутрішньої і зовнішньої поверхонь циліндричної 
стінки різні, різними будуть і відповідні щільності теплових потоків. 

У технічних розрахунках тепловий потік відносять до одиниці дов-
жини циліндричної стінки: 

,
)/(2/1

)(

)/(2/1

)(

12

21

2

21

ddln

tt

rrln

tt

l
Qq cncn

1

cncn
l ⋅

−
=

⋅

−
==

λ

π

λ

π
  (2.81) 

де ql – лінійна щільність теплового потоку, Вт/м. 
У шарах багатошарової циліндричної стінки лінійна щільність тепло-

вого потоку ql не змінюється. Розв'язавши рівняння (2.81) щодо різниці 
температур для кожного шару та склавши отримані розв'язки, знайдемо: 



 125

.
)/(2/1

)(

1

)1(

icn1cni

n

i

icncni

l ddln

tt
q

+=

+

⋅∑

−
=

λ

π
   (2.82) 

Величина [1/2λi ln (di+1/di)] називається внутрішнім термічним опо-
ром циліндричної стінки (шару). Температуру на межі будь-яких двох 
шарів стінки визначають так: 
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Теплопередача. Передача теплоти від одного теплоносія до іншого 
(рідини, газу) через тверду стінку, що їх відокремлює називається тепло-
передачею. Прикладом теплопередачі служить перенесення теплоти від 
димових газів до води через стінки труб парового котла, що включає в се-
бе радіаційно-конвективне перенесення теплоти від гарячих димових газів 
до стінки, теплопровідність стінки і конвективну тепловіддачу від внут-
рішньої поверхні стінки до води. 

Особливості протікання процесу на межах стінки у разі теплопереда-
чі визначають граничними умовами третього роду, які характеризуються 
температурами рідин з обох боків стінки, а також відповідними коефіціє-
нтами тепловіддачі.  

Плоска стінка. Розглянемо процес теплопередачі через однорідну 
плоску стінку товщиною δ. Коефіцієнт теплопровідності стінки λ, темпе-
ратури рідин tр1 і tр2, коефіцієнти тепловіддачі α1 і α2 відомі. Необхідно 
знайти тепловий потік від гарячої рідини до холодної і температури на 
поверхнях стінки tс1 і tс2. Щільність теплового потоку від гарячої рідини до 
стінки визначається рівнянням: 
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де 
1

α  – коефіцієнт тепловіддачі від гарячої рідини до зовнішньої по-

верхні стінки, Вт/(м2К). 
За стаціонарного режиму цей же тепловий потік передається тепло-

провідністю через тверду стінку і буде переданий від другої поверхні сті-
нки до холодної рідини тепловіддачею: 
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де 
2

α  – коефіцієнт тепловіддачі від внутрішньої поверхні стінки до 

холодної рідини, Вт/(м2К). 
Записавши три останніх рівняння у вигляді: 

tр1 – tc1=q/α1;         tс1 – tc2=qδ/λ;            tс2 – tр2=q/α2; 
 

і склавши їх, одержимо: 
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tр1 – tр2=q(1/α1+δ/λ+1/α2).    (2.85) 
Для узагальнення характеристик тепловіддачі та теплопровідності 

введемо поняття коефіцієнта теплопередачі (k). 
Коефіцієнтом теплопередачі називається величина, що характери-

зує кількість теплоти, яка проходить через одиницю поверхні стінки за 
одиницю часу та різниці температур між гарячим і холодним середови-
щем у один градус К. В одиницях СІ його можна виразити у ватах на ква-
дратний метр-кельвін [Вт/(м2К)].  
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Величина, зворотна до коефіцієнта теплопередачі, називається зага-

льним термічним опором, R: 
 

R=1/k=1/α1+δ/λ+1/α2=Rα1+Rλ+Rα2.  (2.87) 
 
Сума величин Rα1=1/α1 та R α2.=1/α2 називається зовнішнім терміч-

ним опором. Температури на поверхнях однорідної стінки визначаються 
формулами: 

tс1 = tр1- q/α1;     (2.88) 
tс2 = tр2 – q(1/α1+ δ/λ).   (2.89) 

 
У випадку багатошарової стінки Rλ=Σδi/λi, її коефіцієнт теплопередачі 

можна розрахувати за формулою: 
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Циліндрична стінка. Розглянемо однорідну циліндричну стінку, 

внутрішній діаметр якої d1, зовнішній d2, а коефіцієнт теплопровідності λ 
– постійний. Задані температури гарячої tр1 і холодної tр2 рідини, а також 
відповідні значення коефіцієнтів тепловіддачі α1 і α2. За сталого теплового 
режиму можна записати: 
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де πd2 і πd1 –  площі зовнішньої і внутрішньої поверхонь циліндрич-
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ної стінки довжиною 1 метр. 
Розв'язавши рівняння (2.91), (2.92), (2.93) щодо різниці температур, а 

потім склавши отримані розв'язки, знайдемо:  
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Величина kl називається лінійним коефіцієнтом теплопередачі, що 

чисельно дорівнює кількості теплоти, яка проходить через циліндричну 
стінку довжиною 1м за одиницю часу у разі різниці температур між гаря-
чою і холодною рідинами в один градус Кельвіна. Величина, зворотного 
лінійного коефіцієнта теплопередачі, є загальним лінійним термічним 
опором Rl: 
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Загальний лінійний термічний опір циліндричної стінки складається 
із зовнішніх термічних опорів і внутрішнього термічного опору.  

Температури поверхонь циліндричної стінки визначаються в резуль-
таті розв’язання рівнянь (2.91, 2.92, 2.93):  
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Якщо товщина циліндричної стінки менша порівняно з її діаметром, 

то для розрахунку теплопередачі можна скористатися спрощеною форму-
лою: 
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де πd1 – площа внутрішньої поверхні стінки довжиною 1метр.  
Для тонкостінного циліндра, якщо відношення d2/ d1 близьке до оди-

ниці, можна користуватися рівнянням для коефіцієнта теплопередачі пло-
скої стінки.  

Тепловий потік, переданий через циліндричну стінку:  
Q = ql l = ⎟

⎠
⎞⎜

⎝
⎛ −

211 pp
ttdkπ =kFΔt,   (2.99) 

де k – коефіцієнт теплопередачі, який в цьому випадку визнача-  
          ється за формулою для плоскої стінки (2.86); 
         F – площа поверхні стінки, (F=πd1 l); 
        Δt – температурний напір. 
Формула (2.99) може бути застосовна для циліндричної стінки, якщо 
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d2 /d1 менше або дорівнює 1,8. 
Критичний діаметр теплової ізоляції. Тепловою ізоляцією назива-

ється покриття з теплоізоляційного матеріалу, що сприяє зниженню втра-
ти теплоти в навколишнє середовище. Розглянемо випадок, коли цилінд-
рична стінка покрита одношаровою тепловою ізоляцією. Величини α1, λ1, 
α2, λіз, вважаємо відомими. Простежимо, як буде змінюватися повний лі-
нійний термічний опір теплопередачі у разі зміни товщини ізоляції за ра-
хунок зміни її діаметра. Скориставшись формулою (2.96), запишемо: 
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   (2.100) 

 
. R R

α2ізλ1α1l
RRR +  +   +=    (2.101) 

У разі збільшення зовнішнього діаметра ізоляції d3 збільшується тер-
мічний опір ізоляції та одночасно зменшується термічний опір тепловід-
дачі. 

Критичним називається діаметр: 
dкр=2λіз/α2.     (2.102) 

Друга похідна від Rl у цій точці буде більша нуля. Отже, критичному 
діаметру ізоляції відповідають мінімальний термічний опір і максимальна 
лінійна щільність теплового потоку, згідно з виразом: 
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Аналіз рівняння (2.100) показує, що зміна діаметра ізоляції dіз у ме-
жах від зовнішнього діаметра труби до критичного діаметра супроводжу-
ється зростанням теплових витрат за рахунок збільшення площі тепловід-
давання поверхні ізоляції, ці втрати досягають максимуму за зовнішнього 
діаметра ізоляції, який дорівнює критичному і тільки, коли d3 > dкр, теп-
лова ізоляція виправдовує своє призначення, тобто збільшення її зовніш-
нього діаметра призводить до зменшення теплових витрат. 

Отже, для ефективного застосування ізоляції необхідно, щоб її кри-
тичний діаметр був меншим за зовнішній діаметр трубопроводу або був 
рівним йому. Якщо ця умова не виконується, то ізоляційний матеріал пі-
дібраний неправильно. 

Інтенсифікація теплопередачі. Отже, було розглянуто деякі особ-
ливості вибору теплоізоляційного матеріалу для трубопроводів. Як відо-
мо, призначенням теплової ізоляції є ослаблення переданого через стінку 
теплового потоку. Поряд із цим у техніці доводиться вирішувати задачу 
посилення теплового потоку – інтенсифікувати теплопередачу.  

За незмінної різниці температур між теплоносіями переданий тепло-
вий потік залежить від коефіцієнта теплопередачі. Оскільки теплопереда-
ча – процес складний, розгляд шляхів її інтенсифікації пов'язаний з аналі-
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зом часткових складових процесу. Підвищити коефіцієнт теплопередачі 
плоскої стінки можна шляхом зменшення товщини стінки, або вибору 
більш теплопровідного матеріалу. Звідси випливає, що коефіцієнт тепло-
передачі завжди менший за найменшого з коефіцієнтів тепловіддачі. От-
же, для підвищення коефіцієнта теплопередачі потрібно збільшувати 
найменше зі значень коефіцієнтів тепловіддачі. Якщо вони майже рівні, 
то необхідно збільшувати значення кожного з коефіцієнтів тепловіддачі. 

Теплопередача через ребристу стінку. Якщо підвищити коефіцієнт 
тепловіддачі немає можливості, то теплообмін через стінку можна інтен-
сифікувати шляхом її оребрення, розташовуючи ребра з боку меншого ко-
ефіцієнта тепловіддачі. 

Розглянемо плоску стінку товщиною δ з ребрами на одному боці. 
Стінка і ребра виконані з одного матеріалу із коефіцієнтом теплопровід-
ності λ; площа гладкої поверхні стінки F1; площа поверхні ребер і стінки 
між ними F2; температура гарячої рідини, що омиває гладку поверхню 
стінки, tр1; коефіцієнт тепловіддачі гладкої поверхні стінки α1, температу-
ра цієї поверхні tс1; температура холодної рідини з боку ребристої поверх-
ні стінки tр2, коефіцієнт тепловіддачі ребристої поверхні стінки α2, темпе-
ратура цієї поверхні tс2. 

За сталого теплового режиму процес передачі через ребристу стінку 
теплового потоку може бути описаний трьома рівняннями: 
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Розв'язавши ці рівняння щодо різниці температур і склавши отримані 
розв'язки, знайдемо: 
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де  kp – коефіцієнт теплопередачі ребристої стінки: 
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Величина т=F2/F1 – коефіцієнт оребрення. Оребрення поверхні до-

зволяє вирівняти термічні опори тепловіддачі і тим самим інтенсифікува-
ти теплопередачу. Відомо, що за звичайних умов температура поверхні 
ребра не дорівнює tст2 і зменшується уздовж нього. Тому вираз (2.107) 
тільки якісно оцінює ефективність оребрення. 
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2.1.2.4. Конвективний теплообмін 
 
Для конвективного теплообміну є характерним перенесення кінцевих 

мас речовини. Конвективний теплообмін кількісно оцінюється формулою 
Ньютона-Ріхмана: 

),(
рст

ttFQ −⋅⋅= α    (2.109) 
де Q – кількість теплоти, Вт;  
F – площа поверхні тепловіддачі, м2;  
α – коефіцієнт тепловіддачі, Вт/(м2К);  
tст – температура стінки, 0С;  
tр   – температура рідини, 0С. 
 

 
 
 
 
 
 

 
Рис. 2.1. Характер зміни температури  

 
Передача теплоти від якої-небудь рідини до поверхні твердої стінки 

називається тепловіддачею і характеризується коефіцієнтом тепловіддачі 
(α), Вт/(м2 ·К). 

Орієнтовні значення тепловіддачі до поверхні труби від різних теп-
лоносіїв будуть: 

повітря α=2...80Вт/(м2·К);  
газу α=12…120Вт/(м2·К);  
води α=200…2000Вт/(м2·К);  
пари α=22…110Вт/(м2·К); 
при конденсації α=4000…20000Вт/(м2·К). 
Для цього випадку термічний опір тепловіддачі для плоскої стінки 

має вираз: 

α
1=R , .

2

Вт
Км ⋅     (2.110) 

Для циліндричної стінки: 

.1
απ ⋅⋅

=
d

R     (2.111) 

Для визначення коефіцієнта тепловіддачі (α) використовують крите-
ріальну залежність типу: 

( ).PrGrRefNu =    (2.112) 

q 

tст >tр 

tр 

tст1) tр 

tс
tст <tр 

2) 
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Наприклад, для випадку вільної конвекції: 
( ) .2 n

PrGrCNu ⋅⋅=     (2.113) 

У разі вертикального розташування труб, за 
39 10PrGr10 ≤⋅≤ ; 

15,0=C ;            
3
1=n . 

Для горизонтального розташування стінки: ( ) .m
рст

ttA −⋅=α    (2.114) 
1) Нагрівання знизу: 

А = 2,8 
m = 0,25 

 
 
 
 
 
2) Нагрівання зверху: 

А=1,13 
m=0,25  

 
 
 
 
У разі розташування тіла в потоці рідини: 

.

25,0

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
=

rcm

rжк
r

n
r

m
eu P

P
PGсRN    (2.115) 

У разі поперечного омивання труб: 
.43,0 83,0

r
m
eu

PсRN +=    (2.116) 
Знайшовши значення критерія Нуссельта, визначаємо коефіцієнт те-

плопередачі за формулою: 

l
Nu λα ⋅

=
     (2.117) 

 
2.1.2.5.Теплообмін через випромінювання 
 
Теплообмін через випромінювання або променистий теплообмін відбу-

вається в основному за температури тіл понад 600оС та довжини хвилі 
0,8...800 мкм. 

Нехай два тіла розташовано відновідно до рис. 2.4, Е1 – енергія теплого 
тіла, Е2 – енергія холодного тіла, тоді: 

q 

Рис. 2.2. Схема під-
ведення теплової 
енергії (q) знизу та 
конвективні потоки 
(i) 

i

Рис. 2.3. Схема підве-
дення теплової енергії
(q) зверху та конвек-
тивні потоки (i) 

q

i 
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Е1 

І ІІ 

Е2 

Т1>>Т2 

Рис. 2.4. Схема теплообміну через 
випромінювання: I – більш нагріте 
тіло; II – менш нагріте тіло 

.
211

EEQ −=      (2.118) 

Променистий теплообмін 
здійнюється без контакту між 
тілами, за рахунок випромі-
нювальної здатності, яку опи-
сує закон Стефана (1879) – 
Больцмана (1884). 

Закон Стефана – Больц-
мана формулюють наступним 
чином: випромінювальна зда-
тність чорного тіла прямо 
пропорційна його термодина-
мічній температурі в четвертій 
степені.  

На основі закону Стефана – Больцмана випромінювання абсолютно 
чорного тіла: 

.
100

4

00
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=
ТСE     (2.119) 

де С0 – коефіцієнт випромінювання абсолютно чорного тіла.  
Теплообмін через випромінювання або променистий теплообмін 

здійснюється у разі попадання на поверхню тіла теплового випроміню-
вання, при цьому частина його (А) може бути поглинута, частина пройти 
наскрізь (D) і частина відбита (R). Тоді можна записати: 

1RDA =++ ,    (2.120) 
де А – коефіцієнт по-

глинання;  
D – коефіцієнт пропу-

скання;  
R – коефіцієнт відби-

вання. 
При А=0; D=1; R=0 

маємо діатермічне – прозо-
ре тіло (наприклад, двоато-
мні гази О2, N2, які не пе-
решкоджають проходжен-

ню сонячного проміння). Це дуже важливий момент, тому що збільшення 
частки трьох атомних газів в атмосфері призводить до "парникового ефе-
кту". 

При А=0; D=0; R=1 маємо абсолютно біле тіло (наприклад, шліфо-
вані метали, дзеркала тощо).  

R – відбиття 

D – пропускання А – поглинання 
Рис. 2.5. Схема взаємодії поверхні тіла з 
тепловим випромінюванням 

Е 
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При А=1; D=0; R=0 маємо абсолютно чорне тіло, для нього коефі-
цієнт випромінювання абсолютно чорного тіла 67,5

0
=C  Вт/(м2К4) (при-

кладом абсолютно чорного тіла можна вважати оксиди хрому та нікелю). 
Але звичайні тіла не абсолютно чорні, а сірі. 
Для них треба робити перерахунки: 

4

100
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛⋅=

TCE ,    (2.121) 

де С – коефіцієнт випромінювання звичайного тіла. 

0
CC ⋅= ε ,    (2.122) 

де ε  – ступінь або коефіцієнт чорніння. 
Отже,                              ( ).

100 4
4

2
4

1
TTCq −⋅=     (2.123) 

Приведемо коефіцієнт випромінювання звичайного тіла (С) до кое-
фіцієнта тепловіддачі (α) і позначимо його αп.т., тоді: 

( )21.т.п TTq −⋅= α .                            (2.124) 
Порівнявши формули (2.123) та (2.124) між собою, одержимо: 

,
100100

21

4

2

4

1

.. TT

TT
C

тп −

⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢

⎣

⎡

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
−⎟

⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
⋅

=α    (2.125) 

тоді у випадку складного теплообміну можна отримати коефіцієнт 
тепловіддачі α , який враховує променисту

..тп
α  та конвективну 

..тк
α скла-

дові теоплообміну: 
... . тктп

ααα +=      (2.126) 
Наведені залежності можна використовувати для розрахунку кілько-

сті теплоти під час конструювання апаратів променистого теплообміну, а 
також для розрахунку захисту від теплового випромінювання. 

 
2.2. Теплообмінні апарати 
 
2.2.1. Класифікація теплообмінних апаратів 
 
Теплообмінним апаратом називают пристрій, в якому рідина з висо-

кою температурою передає теплову енергію іншій рідині з більш нижчою 
температурою. Якщо передача теплоти здійснюється без зміни агрегатно-
го стану (у разі відсутності кипіння або конденсації), то температури обох 
рідин у процесі теплопередачі змінюються. 

Прикладами теплообмінних апаратів є парові котли, повітропідігрі-
вачі, економайзери, бойлери, конденсатори, водопідігрівачі, маслоохоло-
джувачі і таке інше. За принципом роботи теплообмінні апарати класифі-
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кують як рекуперативні, регенеративні та змішувальні. 
Рекуперативні апарати – це теплообмінні апарати, в яких передача 

теплової енергії від гарячого теплоносія до холодного відбувається через 
їх стінки (поверхні теплообміну) за одночасного руху. Апарати цього ти-
пу є найбільш поширеними.  

Регенеративні апарати – це теплообмінні апарати, в яких передача 
теплової енергії виконується за рахунок того, що  поверхня теплообміну 
почергово омивається то гарячим теплоносієм, то холодним. В апаратах 
цього типу під час протікання через нього гарячої рідини температура по-
верхні теплообміну збільшується (накопичується теплова енергія), а під 
час протікання через нього холодної рідини – зменшується (апарат віддає 
накопичену теплову енергію). Регенеративні апарти головним чином ви-
користовують у печах.  

Обидві групи теплобмінних апаратів належать до поверхневих, тому 
що теплота в них передається за допомогою поверхні теплообміну. 

Змішувальні апарати – це теплообмінні апарати, в яких передача те-
плової енергії виконується за рахунок того, що гарячий та холодний теп-
лоносії безпосередньо змішуються, тобто в них відсутні будь-які поверхні 
теплообміну. Апарати цього типу використовують не так часто, тому що в 
результаті змішування може відбутися забруднення, або хімічні реакції 
тощо. 

Розглянемо схеми найбільш поширених рекуперативних теплообмін-
них апаратів. 

Залежно від взаємного напряму руху гарячого та холодного теплоно-
сіїв можливі три схеми: прямоточні, протиточні та перехресноточні 
теплообмінні апарати. 

Прямоточні теплообмінні апарати – це апарати, в яких обидва теп-
лоносія рухаються в одному напряму (паралельно), (рис.2.6.). 

Протиточні теплообмінні апарати – це апарати, в яких теплоносії 
рухаються у взаємно протилежних напрямах (рис.2.7.). 

Перехресноточні теплообмінні апарати – це апарати, в яких тепло-
носії рухаються перпендикулярно одне одному. 

 
2.2.2 Розрахунок теплообмінних апаратів 
 
Розрахунок теплообмінних апаратів зводиться до розв'язання двох 

рівнянь: рівняння теплового балансу і рівняння тепловіддачі. 
 

( ) ( ) ( ),
2211 21

//
2

/
2

//
1

/
1

hhDttCmttCmQ −⋅=−⋅⋅=−⋅⋅=   (2.127) 

 
де D – масова витрата пари, кг/с; 
h1, h2  – ентальпія пари, відповідно на вході та виході апарата, кДж/кг. 
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.tkFQ Δ⋅⋅=       (2.128) 
 

Для теплообмінних апаратів виконують конструкторські або повіро-
чні розрахунки. У першому випадку визначають площу поверхні тепло-

обмінного апарата, в друго-
му визначають, яку кількість 
теплоти апарат здатний пе-
редавати. Для цього викори-
стовують середньологариф-
мічну різницю температур, 
яка зележить від напряму 
руху теплоносіїв: 

M

M

t

t
ln

tt
t

Δ

Δ

Δ−Δ
=Δ

δ

δ ,    (2.129) 

де ∆t – середньолога-
рифмічна різниця темпера-
тур. 

Середньологарифмічна 
різниця температур для 
прямоточного теплообмін-
ного апарата, тобто, коли 
напрями руху холодного і 
гарячого теплоносіїв збіга-

ються (рис 2.6), визначається з урахуванням формул (2.130), (2.131).  
,/

2
/

1δ
ttt −=Δ      (2.130),  

де 
δ

tΔ  – більше значення різниці температур теплоносіїв, оС; 
/

1t  – температура гарячого теплоносія на вході до теплообмінного 
апарата, оС; 

/
2t  – температура холодного теплоносія на вході до теплообмінного 

апарата, оС; 
,//

2
//

1M
ttt −=Δ     (2.131) 

де 
M

tΔ  – менше значення різниці температур теплоносіїв, оС; 
//

1
t  – температура гарячого теплоносія на виході з теплообмінного 

апарата, оС; 
//
2t  – температура холодного теплоносія на виході з теплообмінного 

апарата, оС; 

t1
//

t1
/ 

t2
/

t2
//

t1
// 

t 

∆tм 

t2
/ 

t1
/ 

∆tδ 

F 
Рис. 2.6. Схема руху теплоносіїв  
та зміни їх температур для прямо-
точного теплообмінника 
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Середньологарифмічна 
різниця температур для про-
титочного теплообмінного 
апарата, тобто, коли напря-
ми руху холодного і гарячо-
го теплоносіїв протилежні 
(рис. 2.7), визначається з 
урахуванням формул 
(2.132), (2.133), (2.134), 
(2.135). 

У випадку, коли тепло-
ємність гарячого теплоносія 
більша за теплоємність хо-
лодного (С1 > С2): 

/
2

//
1

ttt −=Δ
δ

,        (2.132) 

де 
δ

tΔ  – більше значення 

різниці температур теплоно-
сіїв, оС; 

//
1

t – температура гарячого 

теплоносія на виході з теп-
лообмінного апарата, оС; 

/
2

t  – температура холодного 

теплоносія на вході до тепло-
обмінного апарата, оС; 

//
2

/
1M

ttt −=Δ ,        (2.133) 

де MtΔ – менше зна-
чення різниці температур 
теплоносіїв, оС; 

/
1

t  – температура гарячого теплоносія на вході до теплообмінного 

апарата, оС; 
//
2

t  – температура холодного теплоносія на виході з теплообмінного 

апарата, оС; 
У випадку, коли теплоємність гарячого теплоносія більша за тепло-

ємність холодного (С1 < С2): 
//
2

/
1Б

ttt −=Δ ,     (2.134) 

де δΔ t  – більше значення різниці температур теплоносіїв, оС; 

t1
//

t1
/ 

t2
/

t2
// 

F 

t 

∆tМ

t1
/ 

t2
// 

t1
//

t2
/ 

∆tБ 
C1 < C2 

t t1
/ 

t2
// 

t1
//

∆tM 
С1 > С2 

F 

Рис. 2.7. Схема руху теплоносіїв 
та зміни їх температур для проти-
точного теплообмінника 
 

∆tБ 
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/
1t  – температура гарячого теплоносія на вході до теплообмінного 

апарата, оС; 
//
2t  – температура холодного теплоносія на виході з теплообмінного 

апарата, оС; 
,/

2
//

1М
ttt −=Δ     (2.135) 

де MtΔ  – менше значення різниці температур теплоносіїв, оС; 
//

1t – температура гарячого теплоносія на виході з теплообмінного 
апарата, оС;  

/
2t  – температура холодного теплоносія на вході до теплообмінного 

апарата, оС; 
Порівняння середньологорифмічної різниці температур показує, що 

за однакових температур теплоносіїв на вході в апарат та виході з нього 
найбільше значення ∆tср буде в разі застосування протиточної схеми і 
найменше – прямоточної. Завдяки цьому площа поверхні (F) у першому 
випадку буде менша, ніж у другому. Крім того, за протиточної схеми мо-
жливе виконання умови t2

// > t1
//, що неможливо за прямоточної схеми. 

Вищезгадана середня різниця температур між двома середовищами, 
називається середньологарифмічним температурним напором. Вигляд ви-
разу обумовлений характером зміни температур уздовж поверхні нагрі-
вання (криволінійна залежність). Якби залежність була лінійною, то варто 
було б визначати температурний напір як середньоарифметичний. Зна-
чення середньоарифметичного напору Δtср.ар завжди більше середньолога-
рифмічного Δtср.лог. Однак у тих випадках, коли температурний напір 
вздовж теплообмінника змінюється незначно, тобто виконується умова 
Δtб/Δtм<2, знаходження середнього температурного напору для апаратів із 
перехресним і змішаним током відрізняється складністю розрахунків, то-
му для найбільш уживаних схем результати розв'язку зазвичай виконують 
у вигляді графіків. 

 
2.3. Основи масообміну 
 
У багатьох галузях промисловості, в енергетиці і сільському госпо-

дарстві мають місце процеси, що супроводжуються перенесенням маси 
однієї речовини (вологи, газу) у масу іншої. У випадку газоподібного се-
редовища утвориться суміш, концентрація кожного компонента якої пра-
гне вирівнятися за допомогою молекулярної дифузії або конвекції. У де-
яких технологічних процесах під час виробництва й обробки колоїдних 
капілярно-пористих тіл відбувається переміщення речовини усередині ма-
теріалу. Прикладом таких процесів може служити перерозподіл вологи в 
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матеріалі, сорбція пари, розчинення солей та ін. У багатьох випадках ма-
сообмін супроводжується теплопередачею, при цьому обидва процеси іс-
тотно впливають один на одного. У процесах випару рідини, сушіння ма-
теріалу, газифікації й горіння палива спостерігаються подібні явища. 

Звернемося до прикладу сушіння вологого матеріалу. У процесі теп-
лообміну випаровується волога, що потім поширюється в парогазовому 
середовищі. Завдяки потоку змінюється інтенсивність тепловіддачі, що у 
свою чергу позначається на масообміні. 

У разі вивчення закономірностей перенесення вологи й теплоти ви-
користовують два методи: молекулярно-кінетичний, котрий зручний під 
час вивчення механізму перенесення теплоти й маси на рівні молекул, і 
термодинамічний, що вивчає макроскопічні властивості тіл і процеси їх 
взаємодії без з'ясування поводження окремих молекул. 

З погляду молекулярно-кінетичного методу перенесення газоподібної 
речовини може відбуватися, наприклад, молекулярним шляхом за рахунок 
хаотичного (дифузія) або спрямованого (ефузія) переміщення окремих 
молекул молярним шляхом, коли під дією різниці тисків переміщаються 
скупчення молекул. Молярне перенесення газу зазвичай ефективніше за 
молекулярне. 

В основі термодинамічного методу дослідження лежить феноменоло-
гічна теорія перенесення, побудована на наступних основних принципах:  

1) перенесення теплоти й речовини визначається різницею потенціа-
лів перенесення;  

2) напрям перенесення – від більшого потенціалу до меншого;  
3) у стані термодинамічної рівноваги значення потенціалів перене-

сення на окремих ділянках розглянутої системи однакові. 
Під масообміном розуміють спонтанний необоротний процес пере-

несення маси певного компонента в просторі з неоднорідним полем хімі-
чного потенціалу цього компонента. У найпростішому випадку таким є 
неоднорідне поле концентрації, або парціального тиску, причому процес 
перенесення має певну спрямованість, для того, щоб досягти рівноважно-
го розподілу хімічного потенціалу. Наприклад, у суміші з однаковою тем-
пературою й тиском процес масоперенесення (дифузії) спрямований до 
вирівнювання концентрацій у системі, при цьому відбувається перенесен-
ня речовини з ділянки з більшою концентрацією в ділянку з меншою. 

Дифузія здійснюється молекулярним і молярним шляхом [3]. Моле-
кулярна дифузія – це перенесення речовини в суміші, обумовлене тепло-
вим рухом мікрочастинок. Молярне перенесення нерозривно пов'язане з 
макрорухом самої суміші (конвекцією). Масообмін, обумовлений спіль-
ною дією молекулярної дифузії й конвективним перенесенням речовини, 
називається конвективним масообміном. 

Кількість речовини, що проходить в одиницю часу через дану повер-
хність у напрямку нормалі до неї, називається потоком маси. Він позна-
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чається через J і вимірюється у кг/с. Щільність потоку маси j – це потік 
маси, що проходить через одиницю поверхні: 

dF
dJj =

      (2.136) 
Причиною виникнення потоку маси є або нерівномірний розподіл 

концентрації речовини (концентраційна дифузія), або неоднорідність 
температурного поля (термодифузія), або неоднорідність повного тиску 
(бародифузія). 

Якщо у двокомпонентній суміші відсутній макрорух, а температура й 
тиск постійні у системі, то щільність потоку маси одного з компонентів за 
рахунок молекулярної дифузії визначається законом Фіка: 

,J
n

C
D і

ім.д ∂

∂
−=     (2.137) 

 
де D – коефіцієнт дифузії, м2/с; 
Сі – місцева концентрація даного компонента, рівна відношенню ма-

си компонента до об’єму суміші, кг/м3; 

n
C і

∂
∂  – градієнт концентрації (векторна величина), кг/м4. 

У цьому випадку рушійною силою є градієнт концентрації, тому що 
щільність потоку маси спрямована убік убування концентрації, а градієнт 
концентрації – у протилежний бік, а у виразі (2.137) є присутнім знак мі-
нус. Закон Фіка описує концентраційну дифузію, якою переноситься ос-
новна частка речовини. 

Якщо температура об'єму суміші неоднакова, то під дією градієнта 
температур також відбувається перенесення речовини – термічна дифу-
зія (ефект Соре). При цьому молекули компонента, маса яких більша, за-
звичай прагнуть перейти в ділянку низьких температур, якщо ж маси мо-
лекул однакові, то в холодні ділянки прагнуть перейти більші молекули. 
У результаті термодифузія призводить до утворення градієнта концентра-
ції. Концентраційна ж дифузія прагне вирівняти склад суміші. Таким чи-
ном, названі дифузії спрямовані в протилежні боки й діють, послабляючи 
один одного. Після закінчення деякого часу може встановитися стаціона-
рний стан із таким розподілом концентрації, за якого термічна й концент-
раційна дифузії виявляться врівноваженими. 

Дифузія може також виникнути в тому випадку, якщо в суміші має 
місце градієнт повного тиску. При цій дифузії більш важкі молекули пра-
гнуть перейти в ділянку підвищеного тиску, а легкі – зниженого. Подібне 
явище спостерігається, наприклад, в потоці, який обертається. Неоднорід-
ність тисків призводить до поділу компонентів суміші. 

Сумарна щільність потоку маси і-го компонента за рахунок молеку-
лярного перенесення з урахуванням концентраційної, термічної й барич-
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ної дифузії становитиме: 

)
p

(j p
D

T
T
D

mD бT

іім.д
∇+∇+∇−= ρ ,    (2.138) 

де ρ – щільність суміші;  
mі=Сі/ ρ – відносна масова концентрація і-го компонента;  
DT = KT D – коефіцієнт термодифузії;  
D6 = K6 D – коефіцієнт бародифузії;  
р – тиск суміші. 
Частка маси в загальному потоці, викликана термодифузією, незнач-

на, і тільки за великих градієнтів температур відчувається її вплив. Баро-
дифузія проявляється у разі значних перепадів тиску. У процесах тепло-
обміну такі випадки зустрічаються рідко. 

Таким чином, хоча сумарний потік маси будь-якого компонента су-
міші і є результатом названих трьох видів дифузії, але основну роль грає 
концентраційна дифузія і її варто враховувати в першу чергу. 

Розглянуте рівняння перенесення характерне для нерухомого середо-
вища, коли масообмін здійснюється тільки молекулярним шляхом. Якщо 
ж середовище рухається, то поряд з молекулярною дифузією буде мати 
місце перенесення речовини конвекцією. Складова щільності потоку ма-
си, викликана конвекцією, буде дорівнювати: 

jik = Ciw,      (2.139) 
де w – швидкість переміщення якого-небудь об'єму суміші. 
Сумарна щільність потоку маси за рахунок молекулярного й конвек-

тивного перенесення становитиме: 
ji = jiм.д.+ jik.      (2.140) 

Разом з масою речовини переноситься фізична теплота компонента, в 
тих випадках, коли теплообмін супроводжується масообміном, щільність 
потоку теплоти буде визначатися рівнянням: 

q=-λ∇T+Σ ji hi ,     (2.141) 
де h – питома ентальпія i-го компонента, Дж/кг. 
Знаком суми враховуються ентальпії всіх компонентів, що входять до 

складу суміші. Беручи до уваги співвідношення (2.141), рівняння запише-
мо так: 

q=-λ∇ T+Сwі+ Σ ji hi,    (2.142) 
 

Першим членом у правій частині рівняння враховано перенесення 
теплоти теплопровідністю, другим – конвекцією й третім – молекулярною 
дифузією. 

Диференціальне рівняння енергії для бінарної суміші, компоненти 
якої дифундують один у одного, має вигляд: 
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Це рівняння описує локальну зміну питомої ентальпії, викликану те-
плопровідністю (перший член у правій частині рівняння), конвекцією 
(другий член) і молекулярною дифузією (третій член). Якщо ж прийняти, 
що молекулярне перенесення речовини здійснюється тільки шляхом кон-
центраційної дифузії, то рівняння буде: 

( )[ ]
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ρ .   (2.144) 

Диференціальне рівняння масообміну для нестисних рідин (якщо ма-
са і-го компонента переноситься тільки шляхом концентраційної дифузії 
й конвекцією) записують у такий спосіб: 
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Це рівняння описує розподіл маси i-ro компонента в суміші, що руха-
ється. У скороченій формі за умови, що wx=wy=wz=0, воно буде: 

i
mD

m
2i ∇=

∂

∂

τ
.      (2.146) 

У рівнянні враховано перенесення маси тільки шляхом концентра-
ційної дифузії. Воно аналогічне диференціальному рівнянню теплопрові-
дності. 

Конвективний масообмін між середовищем, що рухається, і твердою 
або рідкою поверхнею називається масовіддачею. Щільність потоку маси  
можна визначити або через різницю концентрацій речовини, що дифун-
дує, або через різницю парціальних тисків цієї ж речовини. У першому 
випадку розрахункове рівняння щільності потоку маси (j) має вигляд: 

j=β(Cn-Co),     (2.147) 
де β  – коефіцієнт масовіддачі, віднесений до різниці концентрацій 

речовини, що дифундує, м/с;  
Сп – концентрація речовини, що дифундує, на поверхні розділу фаз 

(твердої або рідкої), кг/м3; 
Co – концентрація цієї ж речовини вдалині від поверхні розділу фаз, 

кг/м3. 
Це рівняння аналогічне рівняння Ньютона, що застосовують для роз-

рахунку конвективного теплообміну. 
З рівняння стану ідеального газу виходить, що концентрація компо-

нента дорівнює: 

TR
pС
i

i=i ,      (2.148) 
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де pi – парціальний тиск компонента;  
Ri – його газова стала.  
Підставляючи цей вираз у рівняння (2.147 ), одержимо: 

j=βp(pn -p0),     (2.149) 
де βp – коефіцієнт масовіддачі, віднесений до різниці парціальних ти-

сків;  
рп, ро – парціальні тиски речовини, що дифундує, на поверхні розділу 

фаз і вдалині від неї.  
Співвідношення між коефіцієнтами масовіддачі встановлюється за 

допомогою виразу βp/βp=RT. У рівнянні (2.147) потенціалом перенесення є 
різниця концентрацій, а в рівнянні (2.149) – різниця парціальних тисків. 
Наведені розрахункові формули є для випадку чистої молекулярної дифу-
зії без урахування взаємного впливу тепло- і масообміну. 

Над поверхнею випару води 
завжди утворюється дифузійний 
примежовий шар, що складається із 
суміші сухого повітря й водяних па-
рів. Парціальний тиск водяних парів 
біля поверхні розділу максимальний  
(рис. 2.8). За товщиною примежово-
го шару його величина зменшується 
до значення рпо – парціального тиску 
вдалині від поверхні випару. 
Парціальний тиск сухого повітря, 
відповідно до закону Дальтона, 
можна визначити як рв = р - рп. Якщо 
повний тиск всього об`єму 
пароповітряної суміші однаковий суміші однаковий (р=const), то градієнти парціального тиску пари й пові-

тря рівні за абсолютної величини й зворотні у напрямі: 
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Отже, у напрямі, зворотному напряму дифузії пари, тобто від паро-
повітряного середовища до поверхні рідини, буде дифундувати повітря. 

За неізотермічних умов розрахунок процесу масоперенесення ускла-
днюється появою термодифузійного потоку речовини в примежовому ша-
рі. Здебільшого у примежовому шарі існує температурний градієнт, отже, 
має місце термодифузія. За адіабатних умов, коли необхідна для випару 
теплота береться з навколишнього повітря, газ із більшою молекулярною 
масою прагне дифундувати за напрямом теплового потоку, а газ із мен-
шою молекулярною масою – у протилежний бік, тобто в напрямку градіє-
нта температури. У цьому випадку термодифузія підсилює молекулярну 
дифузію. 

Рис. 2.8. Характер зміни парціа-
льного тиску водяної пари й су-
хого повітря над поверхнею ви-
пару 
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Наявність градієнта температури й сам процес випару викликають 
молярний рух вологого повітря в примежовому шарі, у результаті чого 
прискорюється дифузійне вологоперенесення. Таким чином, за неізотер-
мічних умов повний потік речовини у вологому повітрі, розглянутому як 
бінарна суміш, дорівнює сумі дифузійного, термодифузійного й молярно-
го потоків 
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де kт – термодифузійний коефіцієнт; 
 μ1, μ2 – молекулярні маси парів рідини й газу;  
v – швидкість молярного потоку нормаллю до поверхні. 
Основна маса вологи (до 90%) переноситься за допомогою молекуля-

рної дифузії внаслідок різниці концентрацій молекул пари на поверхні 
матеріалу й у навколишньому середовищі. Молярна складова потоку пари 
досягає 16%. Частка термодифузійного потоку становить майже один від-
соток, тому її можна не враховувати (правда, це для низькотемпературної 
конвективної сушки). За інтенсифікації процесів тепло- і масообміну час-
тка молярної складової збільшується. 

Без урахування термодифузійної складової рівняння (2.151) має ви-
гляд: 

111
υCTC

T
DC- D +∇−∇=j .    (2.152) 

Після перетворень одержимо: 

1p
1

p D
p-p

p-j ∇= ,     (2.153) 

де p =p1+p2 – загальний тиск вологого повітря як бінарної суміші;  
Dp – коефіцієнт дифузії, віднесений до різниці парціальних тисків. 
Потенціалом перенесення в цьому випадку є різниця парціальних ти-

сків. 
До процесів масообміну застосовано основні положення теорії поді-

бності, тому експериментальні дані як правило обробляються в узагаль-
неній формі. У теорії масообміну широко застосовують числа дифузійної 
подібності, однойменні з такими для теплової подібності, як числа Нуссе-
льта, Прандтля, Фур'є, Пекле. Наприклад, безрозмірний комплекс: 

Num=βl/D,     (2.154) 
де β – коефіцієнт масовіддачі;  
D – коефіцієнт дифузії, є дифузійним числом подібності Нуссельта. 

До нього входить коефіцієнт β, що підлягає визначенню. Це число анало-
гічне відповідному числу теплової подібності Nu. Дифузійне число подіб-
ності Прандтля: 
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Prm= ν/D,     (2.155) 
має подібне собі число в теорії теплообміну. 
Тепло- і масообмін у процесі сушіння. Серед різних методів сушіння 

найбільш широкого поширення одержав конвективний метод. Характер-
ною його особливістю є те, що вологе тіло взаємодіє з агентом сушіння 
(нагріте повітря або топкові гази), що виконує роль теплоносія й одночас-
но поглинача вологи, яке випаровується. У більшості інших методів су-
шіння, навіть за інших джерел теплоти, для поглинання вологи також ви-
користовується газоподібне середовище. 

Процес сушіння здійснюється в такий спосіб. Під час взаємодії воло-
гого тіла із сушильним агентом або іншим джерелом теплоти вода на по-
верхні випаровується й шляхом дифузії залишає тіло. Завдяки випару во-
логи з поверхні всередині матеріалу створюється перепад вологовмісту, 
що призводить до переміщення вологи за напрямом від центра до поверх-
ні. У процесі сушіння волога безупинно піднімається до поверхні й випа-
ровується. За складніших випадків пароутворення відбувається усередині 
самого матеріалу. Таким чином, процес сушіння складається з перемі-
щення вологи усередині матеріалу, випару на його поверхні або на деякій 
глибині й переміщення вологи з поверхні в навколишнє середовище. Ра-
зом з вологою переноситься теплота. Отже, процес сушіння буде визнача-
тися як механізмом переміщення вологи усередині матеріалу, так й енер-
гетикою випару й механізмом відводу вологи з поверхні в газоподібне се-
редовище через примежований шар. 

З огляду на ці обставини, під час розрахунку процесів сушіння необ-
хідно розглядати як внутрішній, так і зовнішній тепло-і масообмін. Що 
стосується енергетики випару, то поряд з теплотою qвип, що витрачається 
на випар, необхідно враховувати також теплоту Q, затрачувану на подо-
лання енергії зв'язку вологи з матеріалом. Величина Q залежить від форми 
зв'язку вологи з матеріалом і у разі зниження його вологовмісту збільшу-
ється. 

В основу класифікації форм зв'язку вологи з матеріалом, запропоно-
ваної П. А. Ребіндером, покладено енергетичний принцип, що враховує 
інтенсивність цієї енергії зв'язку. Для видалення вологи з тіла потрібна 
певна енергія, чим вона більша, тим вища інтенсивність зв'язку вологи з 
матеріалом. 

Розрізняють три форми зв'язку: хімічну, фізико-хімічну й фізико-
механічну. Для хімічно зв'язаної води енергія зв'язку максимальна. Моле-
кули води входять до складу самої речовини в точних кількісних співвід-
ношеннях. Видалити зазначену вологу можна лише в результаті хімічної 
взаємодії або прожарюванням. У процесі сушіння вона не відділяється. 

Фізико-хімічна форма зв'язку поєднує адсорбційно-зв'язану, осмо-
тично утримувану й структурну вологу. Адсорбційно-зв'язана волога 
володіє низкою властивостей, що відрізняють її від звичайної води. Під 
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час її поглинання колоїдним тілом виділяється теплота. Енергія зв'язку 
значна. Осмотично утримувана волога за своїми властивостями не відріз-
няється від звичайної води й характеризується незначною енергією зв'яз-
ку. Це характерно й до структурної вологи. 

До фізико-механічно-зв'язаної вологи відноситься волога мікро- і ма-
крокапілярів, а також волога змочування. Остання найменш міцно пов'я-
зана з матеріалом і може бути вилучена механічним шляхом. 

Вищезгадані форми зв'язку вологи розташовано за збільшенням во-
логовмісту матеріалу й відповідно зменшенням енергії зв'язку. 

Внаслідок зв'язування води з матеріалом тиск водяної пари над його 
поверхнею знижується. Роботу L, яку необхідно затратити для відриву  
1 кмоля води від матеріалу, можна визначити за формулою: 

QTlnR
p
p

TlnRL μ
n

н
μ =−== ϕ ,   (2.156) 

де Rμ – універсальна газова постійна; 
рн – тиск насиченої пари вільної води; 
рп – парціальний тиск водяної пари над матеріалом. 
Чим міцніше вода пов'язана з матеріалом, тим менше величина рп. 

Отже, потрібно затратити більшу роботу, щоб порушити зв'язок вологи з 
матеріалом, і навпаки. На поверхні вільної води рп досягає значення рн, у 
результаті чого φ=рп/рн стає рівним одиниці, а енергія зв'язку Q = 0. Пар-
ціальний тиск рп перебуває в прямій залежності від вологовмісту матеріа-
лу, а енергія зв'язку вологи з матеріалом визначається вологовмістом тіла, 
зменшуючись у міру його зволоження. 

Під час сушіння тіла підвищеної вологості, коли його поверхневий 
шар насичений вологою й матеріал легко її віддає, розраховують процес 
сушіння із використанням формул, отриманих для умов випару з вільної 
поверхні рідини. Однак зі зменшенням вологості матеріалу все більше по-
значається міцність зв'язку вологи з матеріалом, величина якої зростає. 
З'являється необхідність ураховувати цю обставину. 

Витрата теплоти на сушіння становитиме: 
q = qвип+ Q ,     (2.157) 

де  qвип – теплота випару;  
Q – енергія зв'язку вологи з матеріалом. 
Вологовміст – кількість вологи, що втримується в матеріалі, віднесе-

ному до маси сухої речовини. Виміряється вологовміст у відсотках або кг/кг. 
Розрахунок [3] із використанням експериментальних даних щодо до-

слідження гігроскопічних властивостей матеріалу показав, що за волого-
вмісту u>1,1% (Т = 303 К) витрата теплоти на подолання енергії зв'язку 
вологи з матеріалом не перевищує 5% від загальної витрати теплоти, тому 
його можна не брати до уваги. За меншого вологовмісту цей відсоток теп-
лоти є істотним й повинен бути врахований. 
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Особливості процесу сушіння вологих матеріалів виявляються у ха-
рактері зміни локальних значень вологовмісту u і температури Т з перебі-
гом часу. Графічні залежності між зазначеними величинами називаються 
криві сушіння u = f(τ) і температурні криві T = f(τ). Ці графіки наведено 
в довідковій літературі [3]. 

За м'якого режиму сушіння, коли температура й швидкість газу неве-
ликі, а вологість значна, на початковій стадії відбувається прогрів матері-
алу. Температура його при цьому підвищується, а зменшення вологовміс-
ту незначне. Потім вологовміст матеріалу із часом зменшується за ліній-
ним законом – зменшення вологовмісту в одиницю часу (швидкість су-
шіння) залишається величиною постійною, температура поверхні матері-
алу також не змінюється й дорівнює температурі адіабатичного насичення 
повітря (період постійної швидкості сушіння). Починаючи з деякого зна-
чення вологовмісту температура поверхні матеріалу підвищується, а шви-
дкість сушіння зменшується (період падаючої швидкості сушіння). 

Визначальну роль у характері залежності u = f (τ) мають форми зв'яз-
ку вологи з матеріалом. Вважається, що в період падаючої швидкості су-
шіння відділяється адсорбційно-зв'язана волога. Кожному періоду власти-
ві свої закономірності перенесення теплоти й вологи, тому під час розра-
хунку процесу сушіння це необхідно враховувати. 

Рівняння вологоперенесення усередині тіла в ізотермічних умовах 
має вигляд: 

j = - λm grad θ = - λm ∇  θ,     (2.158) 
де j – щільність потоку маси (вологи), тобто кількість вологи, яка пе-

реноситься в одиницю часу через одиницю площі поверхні однакового 
потенціалу, кг/(м2с);  

λm – коефіцієнт масопровідності, або вологопровідності, аналогічний 
коефіцієнта теплопровідності тіла, кг/(м·с·°М), або кмоль/(с·м·Дж);  

∇θ – градієнт потенціалу масоперенесення, °М/м (масообмінний гра-
дус на метр) або Дж/(кмоль·м). 

Перенесення вологи під дією потенціалу ∇θ – називають 
вологопровідністю. 

У рівнянні (2.151) враховано переміщення вологи у вигляді пари й 
рідини. Із цієї причини на відміну від градієнта температури ∇T згідно з 
законом Фур'є градієнт потенціалу масоперенесення ∇θ у рівнянні (2.158) 
не може бути виражений однозначно, тому що його величина пропорцій-
на градієнта потенціалу відповідного виду перенесення. Так, наприклад, 
під час дифузійного молекулярного перенесення адсорбційно-зв'язаної 
вологи потенціалом перенесення є парціальний тиск пари; під час пере-
міщення капілярної вологи у вигляді рідини – капілярний потенціал, а у 
вигляді пари – парціальний тиск пари. У разі дифузійного перенесення 
осмотично утриманої вологи у вигляді рідини потенціалом є осмотичний 
тиск. 
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Повний термодинамічний потенціал ∇θ системи, враховано у рів-
нянні (2.151), дорівнює сумі потенціалів відповідних компонентів і фаз 
системи й у гігроскопічній ділянці може бути виражений через хімічний 
потенціал μ, де ∇θ = ∇μ. 

Термодинамічний потенціал масоперенесення ∇θ за ізотермічних 
умов і безперервного поля u є однозначною функцією вологовмісту й то-
му визначається формулою: 

∇θ = u
с

m

Δ
1

,                                            (2.159) 

де mс  – середня питома масоємність в інтервалі потенціалу від 0 до  
θ, кг/кг °М;  

 u – вологовміст матеріалу, кг/кг. 
Величина ст аналогічна середньої питомої теплоємності тіла й може 

бути визначена зміною вологовмісту Δu (масовміст) тіла за зміни експе-
риментального потенціалу перенесення на 1°М, або хімічного потенціалу 
перенесення на 1 Дж/кмоль, тобто: 

ΔΘΔ= /m uс      (2.160) 
або                                   μΔΔ= /umс .    (2.161) 

Масоємність – величина змінна, залежна від потенціалу Θ . Масоє-
мність, у разі постійних об'єму й температури, називається дійсною пи-
томою ізохорно-ізотермічною масоємністю і дорівнює: 

v,T
uс )/(m Θ∂∂= .                                  (2.162) 

Рівняння ізотермічного вологоперенесення для однорідного вологого 
тіла можна записати так: 

uau
c

u
c

j m
m

m

m

m ∇−=∇−=∇−= 00
0

ρρ
ρ

λλ
,  (2.163) 

де u∇  – градієнт вологовмісту, кг/(кг-м);  
ρ

о – щільність абсолютно сухої маси вологого матеріалу, кг/м3;  
ат – коефіцієнт дифузії вологи або коефіцієнт потенціалопровідності 

масоперенесення (аналог коефіцієнта температуропровідності а), рівний: 

0
ρ
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m

m
m c

a −= , м2/с.                                 (2.164) 

За неізотермічних умов, прикладом яких є процес сушіння або термі-
чного оброблення матеріалу, поряд із вологопровідністю має місце термо-
вологопровідність (переміщення вологи під дією градієнта температури). 
Пояснення цього явища в молекулярній термодифузії, переміщенні воло-
ги капілярами разом із защемленним повітрям у результаті нагрівання й 
молярного перенесення рідини, обумовленого зменшенням поверхневого 
натягу в капілярах із підвищенням температури. Всі ці складові явища 
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термовологопровідності викликають переміщення вологи за напрямом 
потоку теплоти. 

У разі конвективного сушіння градієнт температур створює потік во-
логи від поверхні матеріалу до його центра, тобто зворотний напрям по-
току, викликаний градієнтом вологовмісту, перешкоджаючи тим самим 
підведенню вологи до поверхні. 

Градієнт потенціалу масоперенесення залежить від вологовмісту u і 
температури Т матеріалу, отже: 
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Перепишемо рівняння основного закону неізотермічного вологопе-
ренесення у вигляді:  

TauaT
T

u
c

j T
mmum

m

m
m

∇⋅−∇⋅−=⋅∇
∂
∂

−∇⋅=∇=
00

)(- ρρθλ
λ

θλ . (2.166) 

Отже, 
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де 
u

)
T

(
∂
∂θ  – температурний коефіцієнт масоперенесення; 
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θδ  – термоградієнтний коефіцієнт, % 0С; 

T
m

a  – коефіцієнт термодифузії. 
Термоградієнтний коефіцієнт δ характеризує інтенсивність вологопе-

ренесення під дією температурного градієнта. 
У разі високотемпературного сушіння рух вологи відбувається голо-

вним чином у вигляді пари під дією градієнта тисків. 
На основі експериментальних даних багатьох дослідників щодо ви-

паровування води з вільної поверхні у разі змушеного руху вологого пові-
тря А.В. Нестеренко одержав наступні рівняння подібності: 

а) для теплообміну: 
Nu=Nuo+АRen·Pr0,33·Gu0,175;                  (2.168) 

б) для масообміну: 
Num=Nu0+A/Ren/·Pr 0,33

m ·Gu0,135,               (2.169) 
де Nuo – величина числа Нуссельта, при Re = 0 (Nuo=2);  
Gu = (Тс-Тm)/Тс – число Гухмана;  
Тс і Тm – температури середовища й поверхні води, яка випаровується, К. 
Число Гухмана характеризує потенційні можливості нагрітого газу як 

сушильного агента. Постійні А, А', n та n' залежать від числа Re, причому 
зі збільшенням Re – А, А', зменшуються, а п і п' зростають. Наприклад, 
при Re = 3,15-103 – 2,2-104 без обліку Nuo рівняння (2.169) буде мати ви-
гляд: 
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Num = 0,49 Re061 • Prm 033 • Gu0135.          (2.170) 
Щільність теплового потоку знаходимо за відомим співвідношенням 

Ньютона, а щільність потоку вологи, яка  випаровується, за формулою: 
)(

nmp
ppj −= β ,                                   (2.171) 

де pβ  –  коефіцієнт масовіддачі; 
m

p  – парціальний тиск матеріалу, що дифундує; 

np  – парціальний тиск водяної пари над матеріалом. 
Ці рівняння можна застосовувати для розрахунку випаровування не 

тільки з вільної поверхні рідини, але й з поверхні вологого матеріалу в 
періоді постійної швидкості сушіння, тобто коли поверхня матеріалу на-
сичена вологою й має температуру tm, тому що інтенсивність масоовіддачі 
в обох випадках буде однакова. 

У разі поглиблення поверхні випаровування утвориться зона випару, 
товщина якої поступово збільшується, у результаті видозмінюється меха-
нізм перенесення теплоти й маси як усередині матеріалу, так і поза ним. 
За наявності в тілі мікро- і макрокапілярів через зону випару відбувається 
змішане дифузійно-ефузійне перенесення пари. Виходячи з великою інте-
нсивністю із зони випару, пара турбулізує примежовий шар, у результаті 
чого змінюються гідродинамічні умови й підвищується інтенсивність ма-
сообміну. Таким чином, поглиблення поверхні випаровування призводить 
до того, що інтенсивність тепло- і масообміну під час випаровування во-
логи з вологого матеріалу вища, ніж з вільної поверхні рідини. 

Запропоноване П.Д. Лебедєвим універсальне рівняння для визначен-
ня коефіцієнта тепловіддачі задовольняє будь-який спосіб підведення те-
плоти до матеріалу й всього процесу сушіння: 

Nu = χσ )()(ARn

B
p

w
wSK

k

km .                                     (2.172) 

У цьому рівнянні число подібності K = Тm/ТС, як і число Гухмана, 
враховує інтенсифікацію тепловіддачі в результаті випаровування вологи. 

Безрозмірне число S = Tи /TC визначає збільшення коефіцієнта тепло-
віддачі внаслідок зменшення товщини примежевого шару з підвищенням 
температури Tи поверхні випромінювача у разі радіаційного сушіння. 

Симплексом w/wк враховано вплив вологості матеріалу на процес те-
плообміну в періоді зменшення швидкості сушіння.  

Де w – вологість матеріалу в цьому періоді;  
wк – критична вологість. 
Умови тепло- і масообміну під час вакуумного сушіння залежать від 

тиску навколишнього середовища до барометричного тиску. 
Під час оброблення, наприклад, експериментальних даних із комбі-

нованого сушіння в лабораторних умовах [3] отримано наступну форму-
лу: 
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m

c0.5

wT
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T
T

0,45ReNu )w()()(= .   (2.173) 

За експериментальними данними, коефіцієнт тепловіддачі в процесі 
випаровування рідини має більше значення порівняно з коефіцієнтом теп-
ловіддачі в умовах "чистого" теплообміну (не ускладненого масообмі-
ном). Для пояснення цього факту Ликов А.В. запропонував теорію об'єм-
ного випаровування, відповідно до якої випаровування вологи відбуваєть-
ся не тільки на поверхні або в глибині тіла, але також у невеликому прос-
торі над його поверхнею (у примежевому шарі), куди виносяться субмік-
роскопічні краплі вологи, що захоплюються потоком пари з поверхні тіла. 
Випаровування додаткової кількості вологи над поверхнею матеріалу й 
призводить до підвищення коефіцієнта тепловіддачі.  

 
Контрольні запитання і завдання 

 
1. Опишіть механізми перенесення теплоти теплопровідністю, конвекці-
єю і випромінюванням. Що таке складний теплообмін? 
2. Запишіть рівняння, що зв'язує щільність теплового потоку з витратою 
теплоти Qτ. 
3. Що таке стаціонарне і нестаціонарне температурне поле? 
4. Що таке ізотермічні поверхні і градієнт температур? 
5. Як визначається тепловий потік під час теплопровідності, конвектив-
ній тепловіддачі і теплового випромінювання? 
6. Зробіть аналіз диференціальних рівнянь теплообміну: рівняння енергії, 
тепловіддачі, руху, безперервності. 
7.  Поясніть фізичний зміст членів рівняння енергії і руху. 
8. Яка роль крайових умов під час розв'язування задач теплообміну? На-
звіть крайові умови для задач теплопровідності і конвективного теплооб-
міну. 
9. Дайте визначення подібності фізичних явищ. 
10. Приведіть до безрозмірного виду диференціальні рівняння тепловід-
дачі. 
11. Що таке числа подібності і які їх властивості? У чому сутність методу 
одержання чисел подібності? 
12. Сформулюйте три теореми подібності. 
13. Що називається визначальною температурою і визначальним геомет-
ричним розміром? 
14. У яких одиницях виражається коефіцієнт теплопровідності?  
Як він залежить від температури? 
15. Укажіть межі зміни коефіцієнта теплопровідності газів, рідин і твер-
дих тіл.  
16. Як зв'язана теплопровідність теплоізоляційних матеріалів із їх об'єм-
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ною щільністю? 
17. Назвіть види крайових умов для задач теплопровідності. 
18. Запишіть математичне формулювання крайових умов третього роду. У 
чому їх фізичний зміст? 
19. Складіть рівняння, що описують температурне поле і щільність тепло-
вого потоку плоскої стінки за крайових умов першого роду. 
20. Як визначають температури на межах зіткнення шарів багатошарової 
плоскої стінки? 
21. Що називається лінійною щільністю теплового потоку циліндричної 
стінки? За допомогою якого виразу можна визначити ці величини у випа-
дку одно- i багатошарової циліндричної стінки за крайових умов першого 
роду.  
22. Проаналізуйте рівняння теплопередачі через плоску і циліндричну 
стінки. 
23. Що називається термічним опором теплопередачі, тепловіддачі і теп-
лопровідності? 
24. Як визначити лінійний термічний опір теплопередачі через циліндри-
чну стінку. 
25. Поясніть причини підвищення теплових втрат зі збільшенням діаметра 
теплової ізоляції для випадку, коли діаметр неізольованої труби менший 
критичного діаметра ізоляції. 
26. Яке загальне правило інтенсифікації теплопередачі?  
27.  Як визначити тепловий потік через ребристу стінку. З якого боку ви-
конується її оребрення? 
28. Які критерії визначають подібність температурних полів у разі неста-
ціонарної теплопровідності? З яких рівнянь вони отримані? 
29. Запишіть у загальному вигляді безрозмірне рівняння для температур-
ного поля. 
30. Як визначається температура зовнішньої поверхні і на осі пластини?  
31. Як визначається температура тіл кінцевих розмірів?  
32. Чим характерний регулярний режим охолодження (нагрівання) тіл? 
Назвіть практичне застосування теорії регулярного режиму. 
33. Які існують види теплообміну? 
34. Що називається теплопровідністю? 
35. Що називається конвекцією? 
36. Що називається тепловим випромінюванням? 
37. Що називається теплопередачею? 
38. Як визначається щільність теплового потоку? 
39. Фізичний зміст коефіцієнта теплопровідності. 
40. Що називається коефіцієнтом тепловіддачі? 
41. Що називається коефіцієнтом теплопередачі? 
42. Якими коефіцієнтами характеризується променевий теплообмін? 
43. Поясніть схеми руху теплоносіїв у теплообмінних апаратах. 
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Яка схема більш економічна і чому? 
44. Як визначити середній температурний напір? 
45. Як визначити площу поверхні нагрівання теплообмінного апарата? 

Приклад 1. Один із торців добре ізольованого сталевого стрижня ді-
аметром d = 50мм, довжиною l= 1 м нагрівається до температури t1 = 
300°С. Визначити кількість підведеної теплоти, якщо температура холод-
ного кінця t2 = 20°С, а коефіцієнт теплопровідності сталі λ =50 Вт/м К. 

Розв'язок: 
Кількість підведеної теплоти визначимо за формулою: 

)( 21 ttF
l

Q −⋅⋅=
λ , 

де Q  – кількість теплоти, Вт;  
     λ  – коефіцієнт теплопровідності, для сталі 50=λ Вт/м °С;  
     F – площа стрижня, м2;  
     l  – довжина стрижня, м;  
t1 і t2  – відповідна температура, °С. 

ВтdQ 5,27280
4

05,014,3
1
50)20300(

41
50 2

=⋅
⋅

⋅=−⋅
⋅

⋅=
π  

Приклад 2. Визначити кількість теплоти переданої шляхом конвекції 
за 1г вертикальною трубою діаметром d = 50 мм і висотою h = 4м, якщо 
температура поверхні стінки tn=60°С, а температура повітря tc = 20°С . 

Розв'язок: 
З таблиць [4] при tc=20°С визначаємо λ с=0,0259 Вт/(м°С), ν = 15,0-

10-6 мс, рrc= 0,7 рrc/рrп=1. За цих даних число Грасгофа дорівнює: 
12

123

3

3

1038,0
0,15293
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⋅−⋅
=

⋅⋅⋅
=
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Приклад 3. Визначити поверхневу щільність теплового потоку через 

дахове перекриття птахоприміщення для качок. Перекриття складається з 
таких прошарків: азбоцементний лист товщиною 15 мм; мінераловатні 
плити товщиною 60 мм; дерев'яний настил товщиною 60 мм. 

Розрахувати температури поверхонь окремих прошарків, якщо тем-
пература в приміщенні 10°С, температура зовнішнього повітря – 35°С. 

Коефіцієнт теплопровідності: дерев'яний настил – 1λ =0,175 Вт/м·К; мінера-
ловатна плита – λ 2 = 0,093 Вт/м·К; асбоцементний лист – λ 3=0,35 Вт/м·К. 
Коефіцієнт тепловіддачі на внутрішній поверхні – =

1
α  8,75 Вт/мК; на зов-

нішній поверхні – α 2 = 23,25 Вт/мК. 
Розв'язок: 
Зображуємо схематично температурний графік теплопередачі через 

тонку стінку: 
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Визначаємо коефіцієнт теплопередачі за рівнянням: 
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Визначаємо поверхову щільність теплового потоку за рівняннями: 
)( 21 жж ttkq −= , 

2/87,37)3510(842,0 мВтq =+= . 
Температуру внутрішньої поверхні перекриття визначаємо за рівнян-

ням тепловіддачі: 
)( 111 Cж ttaq −= , 

отже                        C
a
qtt жC

0

1

1
11 67,5

75,8
87,3710 =−=−= . 

Температуру в площині зіткнення першого і другого прошарку обчи-
слюємо за рівнянням теплопровідності першого прошарку: 

)( 21
1

`
CC ttq ′−⋅=

δ
λ , 

отже                        Cqtt CC
0

1

1
12 31,7

175,0
06,087,3767,5 −=−=−′=′

λ
δ . 

Аналогічно обчислюємо температуру в площині зіткнення другого і 
третього прошарку. 

Приклад 4. Яка кількість теплоти втрачається випромінюванням од-
ного погонного метра сталевого трубопроводу d= 150мм, розташованого 
в цегельному каналі поперечного перетину 400 х 400мм, якщо температу-
ра поверхні трубопроводу ttr=427°С, а поверхні каналу tк=87°С? 

Розв'язок: 
Знайдемо значення ступеня чорніння для сталі і червоної цеглини за 

допомогою допоміжної літератури [4]: Ецег=0,8; Ецег=0,93. 
Наведений ступінь чорніння тіл можна визначити: 
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Втрати теплоти випромінюванням одного погонного метра трубо-

проводу дорівнюють – 0,785 . 
Приклад 5. Визначити площу поверхні нагрівання рекуперативного 

теплообмінника для прямотечії і протитечії, якщо витрата води через теп-
лообмінник 2000 кг/г, початкова температура води 15°С, кінцева 160°С. 
Температура димових газів: початкова 550°С, кінцева 300°С. Коефіцієнти 
тепловіддачі: від газів до стінки –5Вт/(м2 К), від стінки труби до води – 
2500 Вт/(м·К). Діаметр труби 50 мм, товщина стінки 4 мм, коефіцієнт теп-
лопровідності λст= 62 Вт/(м·К).  

Розв'язок: 
Кількість переданої теплоти визначаємо за формулою: 

5,337)15160(
3600
20001019,4)( 3 =−⋅=′−′′⋅⋅= BBBB ttGCQ . 

Визначаємо коефіцієнт теплопередачі: 
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б) за протитечії: 
C390160550ttt 0

Brб =−=′′−′=Δ  
C390160550tt 0

BM =−==Δ . 
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РОЗДІЛ 3. ТЕПЛОЕНЕРГЕТИЧНІ УСТАНОВКИ 
 
3.1. Паливо і його характеристика 
 
У сільському господарстві для побутових і виробничих потреб широ-

ко використовують перетворення хімічної енергії палива в теплову чи ме-
ханічну енергію. Горючі речовини, що використовують для одержання 
теплової енергії при їхньому спалюванні називають паливом. 

Використання палива: кімнатні грубки – опалення, готування їжі; 
газові плити – готування їжі; водонагрівачі – душові, баня, гаряча вода; 
водогрійні котли – опалення, гаряче водопостачання; котли до 0,07 МПа 
– опалення, кормоприготування, технологічна пара; котли понад 0,07 
МПа – опалення, теплиці, технологічні процеси; теплогенератори – обі-
грівання та вентиляція; калорифери – обігрівання; конвектори, каміни – 
обігрівання, опалення гарячим повітрям; брудери – місцеве обігрівання 
інфрачервоними променями; сушарки – сушіння зерна, фруктів; коптиль-
ні – приготування ковбас, баликів. 

Паливо – це горючі речовини, що виділяють під час спалювання зна-
чну кількість теплоти, яка використовується в технологічних процесах чи 
перетворюється в інші види енергії. 

За агрегатним станом розрізняють тверді, рідкі і газоподібні види па-
лива; за походженням – природні та штучні. 

Види палива: тверде (вугілля, дрова, тара, торф, побутове пічне па-
ливо), рідке (мазут, солярове масло, дизпаливо, сланці), газоподібне (при-
родний, зріджений газ, біогаз). 

Склад палива: горюча частина – органічна, пірит ( 2FeS , оргSNОНС ,,,, ) 
негорюча частина (баласт) – волога зола, мінеральні домішки (Н2О, 

,OAl,SiO 322  324 OFe,СаSO ).  
Склад твердого і рідкого палива. Паливо у тому вигляді, у якому во-

но спалюється (йде в роботу), називається робочим паливом, а речовини, 
що входять до його складу, створюють робочу масу палива. 

%100=++++++ рpp
гор

ppPp WASNOHC ,   (3.1) 
де C, H, O, N, S – хімічні речовини (вуглець, водень, кисень, азот, сір-

ка), 
     nоргор SSS +=  – горюча сірка, 
     

2
FeS  – пірит (сірчаний колчедан). 

Кількість твердого палива вимірюють у тоннах (рідше в кілограмах 
чи грамах). Рідке паливо в тоннах, літрах. Газоподібне – у м3 за нормаль-
них умов (об'єм газу значно змінюється у разі зміни тиску і температури). 
Зведення об'єму до нормальних умов здійснюється за формулою: 
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= ,      (3.2) 

де  Pн.у. – тиск за нормальних умов, Pн.у.=111325Па; 
     Т н.у. – температура за нормальних умов, Тн.у. =273 К. 
Умовне паливо: для порівняння різних видів палива введено поняття 

"умовне паливо" – теплота згоряння якого 29,3МДж/кг. Паливний еквіва-
лент – показує скільки умовного палива міститься в 1 кг реального. 

Перерахування кількості конкретного палива в умовне здійснюється 
за формулою: 

3,29

р
нQЕ = ,       (3.3) 

 
ЕВB кум ⋅= ,       (3.4) 

де Вум. – витрати умовного палива, кг/год; 
     Вк   – витрати конкретного палива, кг/год; 
     Е    – паливний еквівалент. 
Паливний еквівалент для: вугілля Ев= 0,9…0,35; торфу Етор= 0,35; га-

зу Егаз = 1,35; дров Едр = 0,16…0,35. 
За розміром шматків тверде паливо називають (ГОСТ 10242-73): плита 

– 100…200 мм; великий – 50…100 мм; горішок – 25…50 мм; дрібний – 
13…25 мм; насіннячко – 6…13 мм; штиб – 0...6 мм. 

Рідкі види палива бувають: мазут (легкий Ф5, Ф12; середній М40; 
важкий М100), солярове масло, дизельне паливо, гас авіаційний, паливо 
моторне, паливо пічне побутове, бензин. 

Октанове число – це вміст ізооктану в еталонній суміші ізооктану 
100 і гептану 0 за своєю детонаційною стійкістю рівноцінне бензину. Ок-
танове число визначають моторним чи дослідницьким (рос. "исследовате-
льским") методом (у разі визначення дослідницьким методом октанове 
число на 4...10 одиниць вище). Дослідницький метод на установці відпо-
відає режиму роботи двигуна в міських умовах. Випускають 5 марок бен-
зину: А-76, А-80, А-92, А-95. АИ-98. Дизельне паливо розрізняють за вмі-
стом сірки: до 0,2% (ДЗ-40,); та від 0,6 до 1,0% (ДЗ-45). Оцінюють якість 
дизельного палива за швидкістю самозапалювання. 

Цетанове число – це вміст метану 100 в пальфаметилнафталіновій 
суміші. Дизельне паливо – це керосиногазойлева суміш. 

Аналітична маса – маса аналітичної проби палива, приведеного до 
рівноважного стану з повітрям лабораторного приміщення. 

%100=++++++ aaa
гор

aaaа WASONHC .   (3.5) 
Суха маса палива – робоча маса за винятком загальної маси вологи 

(зовнішньої і гігроскопічної). 
%100=+++++ cc

гор
cccc ASNOHC .    (3.6) 
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Суха беззольна маса – робоча маса за винятком загальної маси воло-
ги і золи (ГОСТ 1707-79). 

%100=++++ сб
гор

сбсбсбсб SNОHC .                            (3.7) 
Раніше застосовувалася горюча маса палива: 

%100=++++ г
гор

гггг SNOHC .                               (3.8) 
Перерахування складу палива з сухої маси на робочу: 

р
cp

W
AA

−
⋅=
100

100 .                                                 (3.9) 

Перерахування складу палива з горючої маси на робочу: 
 

)(100
100

Pp
гр

WA
CC

+−
⋅= .                                     (3.10) 

Для додаткового оцінювання насиченості палива вологою, золою і 
сіркою використовують наведені характеристики: 

вологою:          310⋅= P
H

P
n

Q
WW ;                                            (3.11) 

золою:             310⋅= P
H

P
n

Q
AA ;                                              (3.12) 

сіркою:           310⋅= P
H

р
n

Q
SS .                                               (3.13) 

Склад газоподібного палива визначають у відсотках однорідних га-
зів, що входять до його складу.  

Вихід летучих речовин – визначають шляхом прожарювання палива 
без доступу повітря за температури 850±100С протягом 7 хвилин.  

Температура спалаху нафтопродуктів – це температура, за якої 
пари палива утворять з навколишнім повітрям суміш, що спалахує у разі 
піднесення до неї  полум'я. 

Плавкість золи – температура початку деформації 12000С (легкопла-
вкість);  температура розм'якшення 200…14000С (средньоплавкість);  те-
мпература рідкоплавкого стану 1400 0С (тугоплавкість). 

 
3.2. Основи теорії горіння 
 
Теорія горіння – наука, що бурхливо розвивається. Пояснення проце-

сів горіння стало можливим тільки в XX столітті на основі квантової фі-
зики. Засновник теорії М.М. Семенов (1928 рік).  

Швидкість горіння обумовлена не тільки хімічними властивостями 
палива, але і перенесенням теплоти, тиском та іншим. 

Швидкість хімічних реакцій залежить від температури. У разі кімна-
тної температури паливо-повітряна суміш зберігається довго. Для початку 
процесу горіння є два шляхи: нагріти всю суміш до температури самоза-
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палювання (активації); піднести до паливо-повітряної суміші відкритий 
вогонь, тоді запаляться прилеглі молекули і відбудеться реакція горіння. 

Умова горіння – це, коли кількість теплоти, яка виділяється під час 
процесу горіння (Qр.г.) перевищує кількість теплоти, яка відводиться за 
рахунок теплопровідності (Qтп). 

FTQeVАQ тп
RT
E

гp ⋅Δ⋅
∂

=>⋅⋅=
− λ

.. ,                         (3.14) 

де Е – енергія активації;  
А – тепловий ефект реакції. 
Горіння – протікання хімічної реакції в умовах прогресованого само-

прискорення, зв'язаного з накопиченням теплоти. Горіння поширюється в 
просторі. Зона, що відмежовує паливо-повітряну суміш і продукти зго-
ряння, називається полум’ям. 

За звичайного теплового горіння швидкість поширення полум'я  
25-35 м/c, за детонаційного (вибухового) горіння – 1500…2500 м/с. 

Реакція горіння основних елементів палива: 
7,33COOC 22 +=+  МДж/кг,    (3.15) 

2H 2  +O2  =2H2 O + 119,4  МДж/кг,     (3.16) 
05,9

22
+=+ SOOS   МДж/кг.    (3.17) 

Кількість теплоти, що виділяється у разі повного згоряння  одиниці 
кількості палива (для твердого і рідкого палива – 1кг, для газоподібного 
палива 1 м3 за нормальних умов), називається теплотою згоряння. 

Вища теплота згоряння враховує усе тепло, що виділилося, у тому 
числі витрачене на випаровування води, що містилася в паливі й утвори-
лася під час згоряння водню 

кгкДжWHQQ PPP

H

Р

В
/)9(25 ++= .     (3.18) 

Формула Д.І. Менделєєва для нижчої теплоти згоряння палива 
кгкДжWSOHCQ PР

Л
PPPP

H /25)(1091025340 −−−+= ,   (3.19) 
або 

( ) ( )PPPPPPP

H
WHSOHCQ +−−−+= 9251091250340  кДж/кг.  (3.20) 

Теоретично необхідна кількість повітря для твердих і рідких палив: 

кг
кгSOHCL P

л
PPP

o )(043,0345,0115,0 −−+= .  (3.21) 

Дійсно необхідна кількість повітря L, кг/кг. 
Коефіцієнт надлишку повітря: 

0L
L

=α .      (3.22) 

Оптимальне значення коефіцієнта надлишку повітря залежить від 
виду палива і типу топки (з довідкових даних [6]). 

Кількість продуктів горіння (за масою): 
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p
CO CG ⋅= 0367,0

2
,     (3.23) 

р
лSO SG ⋅= 02,0

2
,     (3.24) 

p
N NLG ⋅+⋅⋅= 01,0768,0 02

α ,   (3.25) 
( ) 01232,0

2
LGO ⋅−⋅= α .    (3.26) 

Маса сухих димових газів: 
2222.. ONSOCOгс GGGGG +++= .   (3.27) 

Ентальпія сухих димових газів (на виході з топки): 

..

000

гс

mлm
p
в

г G
НLtGQН ⋅⋅++⋅

=
αη   кДж/кг,   (3.28) 

де ηm  – к.к.д. топки, ηm = 0,9; 
     Cmл – теплоємність палива (за вологості Wp); 
      Н0  – ентальпія навколишнього повітря, (за H-d – діаграмою). 

( )
⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡ +−
=

100
10019,4 0

pp

mл
WWСС   кДж/кг   (3.29) 

де Сс – теплоємність сухої маси палива, кДж/(кг·К). 
Для твердого палива Сс = 0,27 кДж/(кг·К). 
Кількість та ентальпія повітря і продуктів горіння. Теоретично 

необхідна кількість повітря – це кількість повітря, коли кисню досить для 
повного окиснювання всіх пальних елементів, що містяться в одиниці кі-
лькості палива, за умови відсутності кисню в продуктах горіння 

ppp
0 O033,0H265,0K089,0V ⋅−⋅+⋅=   м3/кг.  (3.30) 

р

л

pp SCK ⋅+= 375,0 .      (3.31) 
Об'єм триатомних газів: 

100
866,1

2

p

RO

KV ⋅= .      (3.32) 

Теоретичний об'єм азоту: 

100
8,079,0 0

0
2

p

N
NVV += .     (3.33) 

Теоретичний об'єм водяної пари: 
00 0161,00124,0111,0

2
VWHV pp

H ⋅+⋅+⋅= .   (3.34) 
Дійсний об'єм водяної пари: 

( ) 00 10161,0
22

VVV OHOH ⋅−⋅+= α .    (3.35) 
Дійсний об'єм димових газів: 

( ) 01
222

VVVVV OHNROг ⋅−+++= α .    (3.36) 
Ентальпія димових газів: 

( ) 00 1 вгг ННН ⋅−+= α ,     (3.37) 
( ) ( ) ( ) OHOHNNROROг tcVtcVtcVН

222222

/0/0/0 ++= ,   (3.38) 
( ) вtcVНв ⋅= /00 .      (3.39) 
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3.3. Теплогенеруючі установки 
 
У сільськогосподарському виробництві широко використовують теп-

логенеруючі установки для опалення, вентиляції, гарячого водопостачан-
ня, житлових та виробничих приміщень; подачі теплоносіїв (пари, гарячої 
води, гарячого повітря), для технологічних потреб, а також для отримання 
механічної та електричної енергії й енергії стислого повітря. Для цього 
використовують: топки, печі, котельні установки (звичайні та парапетні), 
теплогенератори, газові опалювальні прилади (конвектори); двигуни вну-
трішнього згоряння; дизельні електростанції (ДЕС); паро- та газотурбінні 
установки; компресорні машини. 

 
3.3.1. Топкові пристрої 
 
Основним елементом більшості теплогенеруючих установок є топки. 

Топкою або топковим пристроєм називають частину котельної установ-
ки, що призначена для спалювання палива та одержання продуктів зго-
ряння з можливо більшою температурою. Це камера з колосниками або 
без них, зольник, пристрої для подачі палива та повітря і для видалення 
шлаку. Топка парового чи водогрійного котла повинна забезпечувати зру-
чність механізованого або ручного завантаження, повне й стійке згоряння 
палива з найменшими втратами теплоти, зручність видалення продуктів 
згоряння механізованим чи ручним способом. У топці відбувається тепло-
віддача випромінюванням до екрана котла. 

Класифікація топкових пристроїв 
За способом спалювання палива усі топки поділяють на шарові та 

камерні. У шарових спалюють тверде паливо, у камерних – пилоподібне, 
дисперсно-рідке та газоподібне. Шарові топки бувають внутрішні, нижні 
та виносні, камерні – факельні та вихрові (циклонні). 

Внутрішні топки розміщують всередині котлів. Перевага їх у тому, 
що вони оточені з усіх боків стінками котла. Це зменшує втрати теплоти 
випромінюванням. Топки мають малий обсяг топкового простору. В них 
забороняється спалювати паливо з великим вмістом летких речовин, а та-
кож дуже вологе. У цих топках спалюють антрацит та кам'яне вугілля, які 
завантажують в отвір, зроблений у стіні зовнішнього корпусу та жаровій 
трубі. 

Закривають отвір топковими дверцятами. Нижче топки розміщують 
зольник, відокремлений від неї колосниковою решіткою. 

Внутрішні топки надійні у роботі й пожежобезпечні. Недоліками їх є 
велика маса та обмеженість використання різних видів палива. 

Нижні топки (підкотлові) монтують під паровим або водогрійним ко-
тлом. Це дає змогу нагрівати частини котлів рівномірніше, а наявність 
розпеченої цегляної кладки та великий об'єм – спалювати паливо з вели-
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ким вмістом летких горючих речовин та паливо підвищеної вологості. 
Виносні топки розміщують за межами поверхонь нагрівання парово-

го чи водогрійного котла. У них можна спалювати низькосортне паливо з 
великим вмістом вологи: дрова, торф, сланці тощо. 

Усі шарові топки за способом завантаження палива та обслуговуван-
ня поділяють на ручні, напівмеханічні й механічні. У ручних топках ви-
робничі процеси (завантаження палива, шурування, видалення золи та 
шлаку) виконують вручну, а в напівмеханічних деякі процеси механізова-
ні. Прикладом може бути шахтна топка, де завантажене вручну паливо в 
міру згоряння нижніх шарів сповзає похилою колосниковою решіткою під 
дією власної маси. 

Принцип роботи топки розглянемо на прикладі роботи ручної шаро-
вої топки з нерухомою колосниковою рейкою. Періодично кочегар заван-
тажує у топку нові порції палива й вигортає золу та шлак. Нове паливо 
потрапляє на розжарений шар, швидко підсушується (перша фаза горін-
ня), виділяє леткі речовини (друга фаза), які надходять у топковий простір 
й згоряють, кокс горить на колосниковій решітці (третя фаза). Кисень по-
дається з повітрям у піддувало, проходить крізь колосникову решітку та 
шар палива. Частина кисню повітря вступає в реакцію з вуглецем коксу, а 
частина надходить у топковий простір, де з'єднується з леткими горючи-
ми речовинами. 

Для зменшення втрат від хімічного недопалу необхідно у разі шаро-
вого способу спалювання паливо закидати частіше та невеликими порція-
ми, не відкривати надовго дверцята, не допускати прогарів та шлакування 
колосникової решітки, рідке паливо слід добре розпилювати, підігрівати 
мазут, газоподібне паливо треба перемішувати з повітрям. 

Для зменшення втрат від механічної неповноти згоряння, яка виникає 
під час спалювання твердого палива, необхідно зменшувати зазор між ко-
лосниками до мінімуму (відповідно до виду спалюваного палива), не ви-
даляти шлаком решток твердого палива, попередньо підготовлювати па-
ливо: подрібнювати великі шматки, відсіювати надто дрібні, запобігати 
виносу дрібних неспалених частинок у димохід. 

Для зменшення втрат теплоти у навколишнє середовище від стін то-
пки застосовують теплоізоляцію. Температура поверхні обшурування не 
повинна перевищувати 55°С за температури у приміщенні котельні 25°С. 
Можна також використовувати тепловиділення котла шляхом забирання 
теплого повітря з верхньої зони котельні та подачі його до дуттьового ве-
нтилятора. 

Основні характеристики топкових пристроїв. Економічність ро-
боти топкових пристроїв оцінюють їх кількісними та якісними характери-
стиками, які залежать від типу топкових пристроїв, марки і сорту палива, 
способу його спалювання. До кількісних характеристик належать: 

Навантаження або теплова потужність – це кількість теплоти, 
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що утворюється під час спалювання певної кількості палива за одиницю 
часу (МДж/с). 

Об'ємне теплове напруження топки є відношенням навантаження 
до активного об'єму топкової камери, для різних топок воно дорівнює 
0,18…0,35 МДж/м3. 

Теплове напруження для колосникової решітки – це відношення 
теплової потужності до активної площі, колосникової решітки. 

Форсуванням називають підвищення теплової потужності топки 
шляхом спалювання додаткової кількості палива. Проте форсування мож-
ливе лише до певної межі, бо збільшуються втрати теплоти від хімічної 
неповноти згоряння та механічного недопалу. 

Для порівняння топок різних конструкцій введено поняття к.к.д. топ-
ки: 

( )Т
Т

qqq
543

100 ++−=η ,     (3.40) 
де q3  – втрати теплоти від хімічної неповноти згоряння палива, %; 
     q4  – втрати теплоти від механічної неповноти згоряння, %; 
     q5

Т – втрати теплоти топкою у навколишнє середовище, %. 
Втрати теплоти дають якісну характеристику топковим пристроям. 

Так втрати теплоти від хімічної неповноти згоряння палива для ручних 
топок становлять 2…5%, механічних й напівмеханічних 0…3, шахтних – 
1%, камерних 1…1,5%. Втрати теплоти від механічної неповноти згорян-
ня виникають через недогоряння палива, провалювання та винесення його 
частинок. 

Шарові ручні топки. Ручна топка із звичайною колосниковою реші-
ткою має топковий простір, огороджений цегляними стінами або стінами 
котла, колосникову решітку, зольник чи шлаковий бункер та топкові две-
рцята. Ручна колосникова решітка буває з коливними колосниками. Вона 
складається з шести поворотних колосників, вільно встановлених на коні-
чних цапфах і з'єднаних між собою тягою, кінець якої за допомогою кри-
вошипу та вилки кріпиться до рукоятки. Такі решітки використовують 
для палива, яке утворює розсипний шлак. 

Оптимальна товщина шару бурого вугілля 400…800 мм, кам'яного 
100…150 мм, великого антрациту 150…250 мм, дрібного антрациту 
60…80 мм, торфу грудкового 400…800 мм. 

Топку очищають наступним чином. Паливу дають догоріти настіль-
ки, щоб його залишків було достатньо для розпалювання топки після 
очищення. Потім згортають вугілля, що лежить на шлаці до задньої стінки 
топки, а шлак вигортають або проштовхують крізь решітку. Шар палаючого 
вугілля знову вигортають і на нього завантажують нову порцію палива. 

Піддувало використовують також як зольник, в якому збирають шлак 
та дрібні частинки палива. Колосникові решітки характеризуються живим 
перерізом і навантаженням. Відношення сумарної площі отворів у колос-
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никовій решітці до її повної площі – живий переріз решітки. Площею ко-
лосникової решітки називають її активну частину, на якій розміщено дзе-
ркало горіння (місце, де відбувається горіння палива від займання до ви-
горяння коксу). 

Кількість палива (вугілля), яке можна спалити на м2 колосникової 
решітки за одиницю часу, називають навантаженням решітки. Існує також 
теплове напруження решітки (кДж/м2·с).  

Переваги ручних топок такі: можливість використання їх для різних 
видів палива і типів котлів з паропродуктивністю до 8…10 т/год., просто-
та виготовлення й монтажу, а недоліки – періодичність дії, яка не забезпе-
чує економічності процесу горіння, необхідність у важкій роботі під час їх 
обслуговування. 

Механічні та напівмеханічні топки. Топка ПМЗ (рис. 3.1.) 
складається з нерухомої колосникової решітки типу РПК, 
пневмомеханічного закидача палива, бункера для палива тощо. 
Пневмомеханічний закидач складається з закидаючого, живильного та 
кулісного механізмів і редуктора, який монтується у корпусі, що 
кріпиться до каркаса котла. Закидаючий механізм живильника має вигляд 
барабана з чавунними лопатками і ротора, підшипники якого мають 
водяне охолодження. Кулісний механізм зіштовхує необхідну порцію 
палива на ротор, який лопатями розкидає його на колосниковій решітці.  

Розмір порцій палива, що надходить із вугільного бункера, можна 
змінювати, пересуваючи повзун у прорізі куліси. Якщо встановлюють ав-
томатичний регулятор горіння, то вал загального керування з'єднують із 
серводвигуном. Основна частина повітря, необхідного для горіння, над-
ходить крізь колосникову решітку, а решта – через сопла та ротор закида-
ча разом із паливом. 

Під час виходу із ладу закидача топку завантажують вручну через 
шурувальні дверцята. Максимальний розмір шматків палива, яке можна 
завантажувати за допомогою ПМЗ, становить 30…40 міліметрів. 

Топку з ланцюговою решіткою ЧЦР прямого ходу встановлюють на 
котлах типу ДКВР. Вона складається з безпровальних колосників луско-
подібної форми, які монтують на ланцюгах спеціальної конструкції. Лан-
цюги встановлюють на зубчасті колеса, що насаджені на валах, укріпле-
них на рамі решітки. Колосникове поле рухається від передньої стінки то-
пки до задньої. Паливо з бункера подається через завантажувальний рукав 
до завантажувальної лійки, з якої під власною вагою надходить на ланцю-
гову решітку. Шибером регулюють товщину шару палива. Нову порцію 
його укладають на чисті холодні колосники, тому займання відбувається 
внаслідок вбирання теплоти від розжарених стінок, вже палаючого палива 
й продуктів згоряння (зверху вниз та спереду назад). Для очищення реші-
тки в кінці топки змонтовано шлакознімач. Повітряні камери розміщено 
під верхнім полотном решітки, вони відокремлені одна від одної метале-



 164 

вими стінками. Повітря в них надходить та регулюється незалежно. 
Вздовж решітки змонтовано бокове ущільнення. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Рис. 3.1. Топка ПМЗ з пневмомеханічним закидачем 
ЦКТИ: 1 – віконниця; 2 – повітряне сопло; 3 – колосни-
кова решітка; 4 – вал повороту колосників; 5 – шлако-
вий бункер; 6 – шлаковий затвор; 7 – повітропровід;  
8 – рукоятка; 9 – чавунний короб для підведення повітря 
до закидача; 10 – закидач; 11 – регулювальна плита;  
12 – бункер для палива; 13 – топкова камера 
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Топка з ланцюговою решіткою зворотного ходу відрізняється від 
попередньої тим, що колосникове полотно в ній рухається від задньої сті-
нки до передньої. Такі топки використовують у котлах типу ДКВР. Вони 
створюють кращі умови для згоряння палива. Під час подачі його дрібні 
частинки падають ближче до передньої стінки, а більші – далі. Займання 
відбувається зверху і знизу, оскільки шматки палива потрапляють на роз-
жарений шар всієї довжини решітки. Найменші частинки палива згоряють 
у завислому стані в топковому просторі. 

Шахтні топки. Шахтна топка для спалювання твердого палива (пе-
реважно торфу) (рис. 3.2) складається з шахти, в яку навантажують пали-
во з бункера. Нижче встановлено похилі й горизонтальні колосники. По-
хила східчаста решітка перекрита склепінням так, щоб теплові промені 
відбивалися прямо на її частину, куди потрапляє свіже паливо. Дзеркалом 
горіння шахтної топки називають площу від відсічного склепіння до кінця 
горизонтальних колосників. 

У шахтних топках горіння відбувається у три фази на верхніх колос-
никах – займання палива, на нижніх похилих – горіння і на горизонталь-
них – догоряння (третя фаза). Відповідно до фаз горіння окремо до кожної 
зони горіння подають паливо і певна кількість повітря. Для цього підколо-
сниковий простір розділено перегородками на три зони. Кожна з них має 
свої дверцята і заслінку для видалення шлаку. Для кращого підсушування 
палива топка має бути весь час ним заповнена, а дверцята зачинені. Для 
запобігання викиданню полум'я треба відчинити верхню кришку заванта-
жувальної лійки за зачиненої нижньої. Після цього закривають верхню 
кришку та відкривають нижню заслінку. Не можна завантажувати топку 
дрібним паливом або проштовхувати його зверху донизу. Це може призве-
сти до опіків обслуговчого персоналу внаслідок викидання полум'я.  

Шахтні топки напівмеханічні, шлак із них видаляють вручну через 
нижні дверцята. Недоліки цих топок такі: важка ручна праця під час вида-
лення шлаку та попелу, ручне шурування топки і значна її теплова інер-
ція, швидке прогоряння колосників. Для механізації видалення шлаку на 
нижній горизонтальній решітці встановлюють шурувальну планку та ко-
лосники, які коливаються від загального приводу. 

Для спалювання низькосортного кам'яного або бурого вугілля, побу-
тових та сільськогосподарських відходів використовують топки з кипля-
чим та рециркулювальним шарами (останні роблять виносними). При 
цьому частинки палива перебувають у завислому стані. Відбувається по-
стійне їх переміщення та змішування з повітрям, завдяки чому вирівню-
ється температура в шарі, поліпшується змішування з повітрям, а також 
умови теплообміну у топці. 
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Камерні топки. Ці 
топки пристосовані для 
спалювання твердого, 
рідкого й газоподібного 
палива. Тверде паливо 
подрібнюють на спеціа-
льних пилоприготуваль-
них млинах, а рідке – 
розпилюють форсунка-
ми. Газоподібне паливо 
не потребує спеціальної 
підготовки. Тверде па-
ливо використовують у 
котлах із паропродукти-
вністю 25 т/год і вище, а 
рідке й газоподібне – для 
котлів будь-якої продук-
тивності. 

Факельна топка – 
це прямокутна камера 
(рис. 3.3) із вогнетривкої 
цегли, стінки топки зсе-
редини вкриті системою 
кип'ятильних труб – то-
пковими екранами, а 
іноді й трубами радіа-
ційного пароперегрівни-
ка. Це ефективна повер-
хня нагрівання котла, 
вона вбирає більшість 
теплоти, що випроміню-

ється факелом, і в той же час захищає цегляну кладку від високої темпе-
ратури. 

Факельні топки для спалювання пилоподібного палива бувають із 
твердим та рідким шлаковидаленням. 
Факельні топки для рідкого та газоподібного палива роблять із горизонта-
льним або дещо похилим подом.  

 

Рис. 3.2. Шахтна топка для спалювання  
торфу: 1 – бункер; 2 – шахта; 3 – склепіння 
топки; 4 – похилий колосник; 5 – верхній го-
ризонтальний колосник; 6 – нижній горизон-
тальний колосник; 7 – дверцята; 8 – повітро-
провідні вікна; 9 – перегородки;  
10 – засувки 
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Пальники бувають прямотоковими та вихровими. Спосіб спалювання 

палива вибирають залежно від виду його та паропродуктивності котла. 
Згоряння палива відбувається у завислому стані. Температура факела ста-
новить 1300…1500°С, знижуючись на виході з топки до 900… 1100°С 
внаслідок вбирання значної частини теплоти топковим екраном. 

Пальники для пилоподібного палива бувають круглі, вихрові та пря-
мотокові пилові. Найчастіше використовують пальники ТКЗ та ОРГРЕС. 

Топки для рідкого палива. Розпилене рідке паливо добре змішується 
з повітрям, тому спалювати його можна у разі меншого надлишку повітря 
та за високої температури. Для економічного й сталого горіння рідкого 
палива (наприклад, мазуту) треба мати акумулятор теплоти (розжарена 
цегляна кладка). У разі затухання факела він легко запалюється від роз-
жареної кладки. 

Мазутну топку котлів типу ДКВР, щоб уникнути перегрівання та 
руйнування кип'ятильних труб, у нижній частині закривають вогнетрив-
кою футерівкою. 

Форсунки для розпилення палива бувають чотирьох типів: механічні, 
парові, ротаційні та повітряні. У механічних розпилення відбувається в 
результаті високого тиску палива, утвореного насосом, у парових – па-
рою, у ротаційних – завдяки відцентровій силі, що виникає під час руху 
ротора, а в пневматичних – стиснутим повітрям. Форсунки бувають круг-

Рис. 3.3. Схеми факельних топок для пилоподібного 
палива з твердим (а), рідким (б), шлаковидаленням та
для газоподібного палива (в):  
1 – топкові камери; 2 – шлакоприймальний пристрій; 
3 – горловина; 4 – лійка; 5 – пальники;  
6 – льотка; 7 – шлакоприймальна ванна 
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лі або плоскі. У круглих паливо надходить з отвору, розміщеного в центрі, 
а пара чи повітря – з кільцевої щілини, розташованої за колом. Вони да-
ють довгий факел. У плоских форсунках паливо надходить із верхньої щі-
лини, а пара або повітря – з нижньої. Плоскі форсунки утворюють корот-
кий факел. Якість розпилення значною мірою залежить від попереднього 
нагрівання палива. 

Форсунка з механічним розпиленням складається з корпуса, підвід-
ного ствола, на якому змонтовано розпилювальну головку та диск із ви-
хровою камерою. Мазут із ствола крізь отвори розпилювального диска 
надходить у периферійні прорізи, потім у його центральну камеру і через 
отвори розпилювальної головки – у топку. 

У форсунках з паровим розпиленням мазут надходить у кільцевий 
простір між двома трубами, пара – через внутрішню трубу до сопла. У 
дифузорі пара розширюється, набуває великої швидкості й утворює розрі-
дження. В результаті цього мазут крізь периферійні отвори у соплі всмок-
тується в простір між соплом та дифузором і, потрапляючи у швидкий по-
тік пари, розпилюється. Чим вище тиск пари перед форсунками, тим кра-
ще розпилюється паливо. 

Основна частина ротаційної форсунки Р-1-150МІ, конічна розпилю-
вальна чаша, знаходиться на кінці вала, який обертається з частотою 5…7 
тис. об/хв. Паливо подається в розпилювальну чашу, де під дією відцент-
рової сили розтікається на її поверхні і у вигляді тоненької плівки надхо-
дить у топкову камеру, перетворюється на крапельки та пару й згоряє. 
Для кращого розпилення палива навколо чаші через зазор, що утворюєть-
ся між нею та соплом, подають повітря, необхідне для згорання. 

У форсунках із повітряним розпиленням паливо вводять до топки ра-
зом із повітрям. Подають його у внутрішній канал пальника, потім у зави-
хрювач, на виході з нього повітря стискається з мазутом і розпилює його 
на дрібні крапельки. Форсунки з повітряним розпилюванням використо-
вують у котлах великої, а з паровим – малої потужності. Норму витрати 
мазуту та повітря встановлюють вентилями на мазуто- та паротрубопро-
водах. Перед розпиленням мазут необхідно підігріти. 

Подача палива форсункою досягає 40 кг/год. Під час горіння утворю-
ється довгий круглий факел. Ці форсунки використовують у котлах типу 
КВ, а в котлах серії Е-1/9 – ротаційні АР-90. Механічні форсунки най-
більш економічні. 

Топки для спалювання газоподібного палива. Топки для спалювання 
газоподібного палива за будовою аналогічні топкам для спалювання рід-
кого палива. В них можна одночасно спалювати мазут і газ. Під час спа-
лювання газоподібного палива основним елементом топкового пристрою 
є пальник, який подає в топку газ і повітря у необхідній кількості та за-
безпечує інтенсивне змішування й швидке розпалювання суміші. За конс-
трукцією пальників їх поділяють на щілинні, круглі, а також комбіновані 
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газо- й пиломазутні. За принципом дії газові пальники поділяють на інже-
кційні, змішувальні та дифузійні. 

Дифузійний пальник – це такий, через який надходить тільки газ, а 
повітря, необхідне для його спалювання, подається завдяки розрідженню, 
що створюється в топці. Такі пальники найбільш прості за конструкцією, 
зручні в роботі, надійно працюють за низького тиску. Основними їх недо-
ліками є великий факел, який потребує відповідного топкового простору. 
Значна частина теплоти під час згоряння газу передається за рахунок ви-
промінювання. Теплове напруження легко регулюється подачею газу. 

Пальники цього типу виготовляють із металевих труб різного перерізу, 
в яких є отвори діаметром 0,5…5,5мм з інтервалом 4…16мм (рис. 3.4, а). 

В інжекційному пальнику частина повітря, необхідного для горіння, 
надходить у пальник і змішується з газом, а друга частина за рахунок ін-
жекції газоповітряного потоку й розрідження всмоктується в топку  
(рис. 3.4, б). Інжекційний пальник низького тиску складається з газового 

сопла, змішувача і насадки, які розміщуються в корпусі. Сопла бувають 
різної форми. Топки для спалювання газоподібного палива зручні в екс-
плуатації, працюють за низького тиску газу і не потребують додаткового 
обладнання для подачі повітря. Факел у них коротший, ніж у дифузійних, 
а температура вища. Полум'я не солом'яно-жовте, а блідо-блакитне із зе-

Рис. 3.4. Схема дифузійного (а) та інжекційного (б) пальників: 
1 – сопло газове; 2 – змішувач; 3 – насадка; 4 – кожух 
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ленуватим ядром. За неповного згоряння й недостачі повітря полум'я па-
льника подовжується, стає фіолетовим, а кінець факела жовтіє або черво-
ніє. У разі великого надлишку повітря полум'я зменшується, стає безколі-
рним і, відриваючись від пальника, починає гудіти.  

Для нормальної роботи пальника швидкість газоповітряного потоку 
повинна перевищувати швидкість горіння. У разі порушення цієї вимоги 
виникають спалахи полум'я у пальниках або відрив факела. До того ж то-
пка загазовується, що у разі повторного розпалювання може призвести до 
вибуху. Не можна користуватися пальником, якщо тиск газу та повітря 
перевищують норму; в разі збільшення навантаження необхідно терміно-
во зменшити подачу повітря, а потім газу. Тягу в топці регулювати посту-
пово, спостерігаючи за горінням; розпалювати газ треба тільки біля наса-
дки; під час вимкнення пальника необхідно спочатку зменшити подачу 
газу, а потім припинити подачу повітря й вимкнути газ. Топка газоподіб-
ного палива має такі прилади: манометри, фільтри, регулятор тиску, запо-
біжні й запірні клапани, лічильник, запірну засувку перед пальником, га-
зовий пальник, газопроводи. Усе газове обладнання розміщують в окре-
мому приміщенні з посиленою вентиляцією. 

Для очищення газу від домішок використовують фільтри, заповнені 
мінеральною ватою або кінським волоссям. Запобіжно-запірний клапан є 
необхідним пристроєм для захисту систем газопостачання. У разі підви-
щення або зменшення тиску клапан автоматично вимикає подачу газу в 
систему. 

 
3.3.2. Котельні установки 
 
Котельна установка – це пристрій для виробництва пари або гаря-

чої води заданих параметрів для енергетичних, технологічних та опалю-
вальних цілей. Котельна установка складається з котельного агрегату та 
допоміжних пристроїв.  

Котельний агрегат – основна частина котельної установки. До його 
складу входять: топка, котел, пароперегрівач, економайзер, повітропідіг-
рівач, каркас, обмуровка, газоходи, арматура і гарнітура. 

Допоміжні пристрої: склад палива, паливоприготувальний при-
стрій, цех водопідготовки, живильні насоси, дуттьові вентилятори, димо-
соси, димова труба, пристрої золо-, шлаковидалення, контрольно-
вимірювальні прилади та автоматика. 

У сільському господарстві використовують котли типу: ДКВР (20 т/год, 
6…24 атм); КВ–300 (300кг/год, 0,7 атм); Д–721 (0,8 т/год, 0,7 атм).  

Схематично основні елементи котельної установки показано на рис 3.5. 
На цій схемі не показано склад палива, шлако-золосховище, резервуари за-
пасу живильної води, цех водопідготовки, лабораторію аналізу якості живи-
льної води, приміщення контрольно-вимірювальних приладів та автоматики. 
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Таблиця 3.1. 
Класифікація котельних агрегатів 

 

Природна циркуляція Примусова циркуляція 
Газотрубні  Водотрубні 
Димогарні 
Жаротрубні 

Двобарабанні 
Однобарабанні 

Багатобарабанні 
Прямоточні 

Низького 
тиску 

р до 1МПа 

Середнього 
тиску 

р до 1–10МПа 

Високого 
тиску 
р до 

10…22,5МПа 

Позакритич-
ного тиску 
р > 22,5 МПа 

Малої  
продуктивності 
до 20 т/год 

Середньої  
продуктивності 

20–220 т/год 

Великої  
продуктивності 

> 220 т/год 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Рис. 3.5. Загальна схема котельної установки: 1– бункер палива; 
2– вуглерозмельний млин; 3 – млинковий вентилятор;  
4 –пальник; 5 – контур топки і газоходів котельного агрегату;  
6 – екрани топки; 7 – барабан; 8 – пароперегрівник; 9 – водяний 
економайзер; 10 – підігрівник повітря; 11 – деаератор із баком 
запасу води; 12 – живильний насос; 13 – вентилятор; 14 – контур 
будинку котельні (приміщення котельного відділення); 15 – зо-
лоуловлювальний пристрій; 16 – димосос; 17 – димова труба;  
18 – насосна для відкачування золошлакової пульпи: а – водяний 
тракт; б – перегріта пара; в – паливний тракт; г – шлях руху пові-
тря; д – тракт продуктів згоряння; е – шлях золи і шлаку 
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Принцип роботи котлів (контур природної циркуляції). Схему 
природної циркуляції показано на рис. 3.6. З барабана 1 холодна вода тру-
бами 2 опускається в колектор 3 та під дією її тиску (Рх) більш легка гаря-
ча вода та пароводяна суміш підіймаються іншими трубами 4, частина па-
ру виходить у паропровід, а замість нього надходить холодна вода. Труби 
розділено теплоізолювальною обмуровкою котла 5.  

Природна циркуляція виникає завдяки різниці щільності гарячої 
г

ρ  
та холодної х

ρ  води , що обумовлює різницю тисків бо 
х

ρ >
г

ρ . 
Тобто тиск холодної води можна визначити за формулою: 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

ghР хх ρ= ,                                                     (3.41) 
 
де 

х
Р  – тиск холодної води, Па; 

g   – прискорення вільного падіння, м/с2; 
h   –  висота стовпа холодної води (рис.3.6), м.  
Тиск гарячої води можна визначити за формулою: 

парпарекгг ghghР ρρ += ,                                   (3.42) 
де 

г
Р  – тиск гарячої води, Па; 

пара
1

4

топка

h 

hэк 

hпар 

Q 

3 

2 

5

Вода 

Рис. 3.6. Схема природної циркуляції паро-
вих котлів: 1 – верхній барабан;  
2 – труба, що не обігрівається; 3 – колек-
тор; 4 – труба, що обігрівається; 5 – обму-
рування котла 
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Димові
гази

Пара

Гаряча 
вода 

Холодна 
вода 

12 
11 10 

1 

2 7 
6 5 4 9 

8
3 

Рис. 3.7. Схема котла КВ-300М. 1 – бак паливний, 2 – вентилятор, 
3 – пальник, 4 – котел, 5 – труба жарова, 6 – живильний насос,  
7 – конвективний пучок труб, 8 – димова труба, 9 – пароперегрі-
вач, 10 – парозбірник, 11 – клапан запобіжний, 12 – манометр 

g   – прискорення вільного падіння, м/с2; 
hek – висота стовпа гарячої води (рис.3.6.), м; 
пар

ρ  – щільність водяної пари, м3/кг; 

пар
h  – висота стовпа пароводяної суміші (рис.3.6), м. 
Із вищезазначеного, що щільність холодної води більша за щільність 

гарячої води, а тим більше пароводяної суміші, маємо:  
гх РР ≥ .      (3.43) 

Під дією цього підвищеного тиску і виникає природна циркуляція. 
Треба зазначити, що у разі однократного проходження контура природної 
циркуляції не всі частинки води перетворюються на пару, тому виникає 
необхідність застосовувати декілька циклів проходження цього контура, 
що враховується за допомогою кратності циркуляції. 

Кратність циркуляції – це відношення витрати води, яка пройшла 
за одну секунду через циркуляційний контур до його паропродуктивності: 
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D
GК =   кг/кг,                                         (3.44) 

де К – кратність циркуляції, кг/кг;  
G  – витрата води, кг/с; 
D  – паропродуктивність котла, кг/с. 
Зазвичай, частинкам води треба пройти контур природної циркуляції 

від восьми до п'ятидесяти разів, тобто К =8…50. 
Котельні установки великої паропродуктивності, схему якої предста-

влено на рис 3.5., не дуже часто використовують у сільському господарс-
тві. Більш поширеними є компактні котельні установки малої продуктив-
ності (наприклад, КВ-300М, рис.3.7.).  

 
3.3.3. Тепловий баланс котельного агрегату 
 
Під час згоряння палива в котельній установці виникають перетво-

рення хімічної енергії палива у теплову. Частина її перетворюється у ко-
рисну продукцію – пар, друга частина втрачається. Ефективність викори-
стання теплоти у котельному агрегаті визначається тепловим балансом. 

Тепловий баланс котельного агрегату – це рівняння між кількістю 
підведеної теплоти і сумою корисно використаної та втраченої теплоти. 
Складання теплового балансу є першим кроком теплового розрахунку ко-
тельного агрегату. Розрізняють матеріальний та енергетичний баланс ко-
тельного агрегату. 

Рівняння зберігання речовини: 
0=∑D ,      (3.45) 

0. =−− втрвиккорпост DDD .     (3.46) 
Рівняння зберігання енергії: 

0=∑Q .      (3.47) 
Тобто, кількість теплоти, яка надходить до котельного агрегату може 

бути корисно використана або втрачена.  
0. =−− втрвиккорпост QQQ .   (3.48) 

Кількість теплоти, яка надходить до котельного агрегату складається 
з нижчої робочої теплоти згоряння палива, фізичної теплоти палива та 
фізичної теплоти повітря: 

....)( повфізпфіз
р
н

р
постp QQQQ ++= ,   (3.49) 

54321 QQQQQQ р
Н ++++= ,    (3.50) 

де Р

Н
Q  – нижча робоча теплота згоряння палива, кДж; 

1
Q   –  корисно використана теплота, кДж; 

2
Q   –  втрати теплоти з газами, що відходять, кДж; 

3
Q   –  втрати теплоти від хімічного недопалення, кДж; 
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4
Q   –  втрати теплоти від механічного недопалення, кДж; 

5
Q   –  втрати теплоти в навколишне середовище, кДж. 

 
Більш зручно користуватися рівнянням відповідних значень питомих 

кількостей теплоти у відсотках, позначивши:  
10054321 =++++ qqqqq ,                            (3.51) 

де  p
нQ

Qq 1
1 =   – питома корисно використана теплота, 80-92%; 

p
нQ

Qq 2
2 =  – питомі втрати теплоти з газами, що відходять, 15-20%; 

p
нQ

Qq 3
3 =  – питомі втрати теплоти від хімічного недопалення, 1,3-1,7%; 

p
нQ

Qq 4
4 =  – питомі втрати теплоти від механічного недопалення, 2-12%; 

p
нQ

Qq 5
5 =  – питомі втрати теплоти в навколишне середовище, 1,2-3,0%; 

Коефіцієнт корисної дії котельного агрегату (к.к.д.) – це відно-
шення корисно використаної теплоти до кількості теплоти підведеної та 
вираженої у відсотках. 

( ),100%100 54321
1

.. qqqqq
Q
Q
р
р

АК +++−==⋅=η      (3.52) 

( ) %100
/

.. ⋅
⋅
−

= р
н

B
АК QB

hhDη ,                                      (3.53) 

%92...80.. =АКη .                                                (3.54) 
З цієї формули можна визначити годинну витрату пального В: 

( )
⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⋅

⋅
−

=
ч
мабо

ч
кг

Q
hhDB р
нАК

BПП
3

..

/
.. %,100

η
.                  (3.55) 

Випаровувальна здатність котельного агрегату: 

B
DU = , кг пари/кг пального.                (3.56) 

Розрахункові характеристики топок. 
1. Теплова напруга топкового простору: 

т

р
н

V V
QBq ⋅

= .                                                  (3.57) 

2. Теплова напруга дзеркала горіння решітки: 

R
QBq

р
н

R
⋅

= ,                                                  (3.58) 

де R – площа дзеркала горіння, м2; 
3. Коефіцієнт корисної дії (к.к.д.) топки: 
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100
1 6543 qqqq

т
+++

−=η ,                                (3.59) 

де q6 – втрати теплоти з теплотою шлаків. 
 
3.3.4. Допоміжне обладнання й експлуатація котельних  
установок 
 
Допоміжні пристрої забезпечують нормальну безперебійну роботу 

котла. 
Найважливіші під час експлуатації котлів допоміжні пристрої коте-

льних установок, які пов'язані з використанням електроприводу, а саме: 
Живильна установка. Складається з насосів для подавання води в 

котел під тиском і трубопроводів. 
Тягодуттьовий пристрій. Складається з дуттьових вентиляторів, 

системи газоповітроводів, димососів і димової труби. 
Він служить для подачі повітря в топку, руху продуктів згоряння га-

зоходами і видалення димових газів за межі котельної установки. 
Паливоприготувальний пристрій. 
а) у випадку твердого палива: млин (ШБМ), дробарки, сушарки, жи-

вильники, транспортери, закидачі; 
б) у випадку спалювання газу: газорегуляторна станція чи установка, 

редуктор, фільтр, запірно-запобіжний клапан, газопроводи. 
Пристрій для підготовки живильної води. Забезпечує очищення 

води від механічних домішок, накипоутворювальних солей жорсткості і 
газів. Фільтри механічні, Н та Na - катіонітові фільтри, деаератори. 

Пристрій для видалення золи і шлаку. Вагонетки, транспортери для 
видалення шлаку та механічні фільтри, мокрі скрубери, електрофільтри 
для видалення золи з димових газів. 

Паливний склад. Механізми для розвантаження і подавання палива в 
паливно-підготовче відділення: а) склад твердого палива, перевантажувач, 
транспортер; б) мазутосховище, трубопроводи; в) газове господарство, 
ємкість для газу, трубопроводи. 

Арматура і гарнітура котлів. 
Для керування роботою котлів, а саме арматура для пароводяного 

тракту: вентилі, засувки, клапани, спускні крани, водомірне скло, мономе-
три; для газового тракту – гарнітура, засувки, шибери, дверцята, лази, віч-
ка; для контролю процесу горіння – азбестові вибухові клапани, колосни-
ки. 

Контрольно-вимірювальні прилади. Контрольно-вимірювальні при-
лади (КВП) і автоматика забезпечують безперебійну і узгоджену роботу 
вузлів котельної установки для вироблення необхідної кількості пари ви-
значеної температури і тиску. 
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Рис. 3.9. Схема природної тяги котельної устано-
вки: 1 – котел; 2 – топка; 3 – умовно виділений 
стовп холодного повітря; 4 – димова труба 

Lп 

Lтр 

До контрольно-вимірювальних 
приладів відносять: покажчики рів-
ня, манометри, реле тиску, тягоміри, 
пірометри, термопари, термометри 
опору, термореле, витратоміри, во-
доміри, газоаналізатори  
(див. рис. 3.8.). 

Робота газоаналізатора базується 
на тому, що теплопровідність CO2 і 
SO2  різко відрізняється від теплопрові-
дності N2 , O2. 

 
Розрахунок тягодуттьових пристроїв. Природна тяга. 
Природна тяга як і природна циркуляція у котлі базується на різниці 

щільності, в даному випадку гарячого та холодного повітря. 
Схему природної тяги показано на рис.3.9. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Розрахунок висоти димової труби: 
Тиск стовпа повітря висотою Lп: 

ппп LgP ⋅⋅= ρ .     (3.60) 
Тиск стовпа газів висотою Lтр: 

тргг LgP ⋅⋅= ρ ,                                       (3.61) 
при                                        трп LL = ,                                                 (3.62) 
та враховуючи, що               гп ρρ >> ,                                                (3.63) 

А G

П газ

Рис. 3.8. Схема газоаналізато-
ра 
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маємо:                                    HPP гп Δ+= ,                                          (3.64) 
або                                         HLgLg тргпп Δ+⋅⋅=⋅⋅ ρρ .                      (3.65) 
Тоді висота труби буде: 

g
HLgL

г

пп
тр ⋅

Δ−⋅⋅
=

ρ
ρ .                              (3.66) 

Природна тяга використовується у разі опору газового тракту  
ΔН < 25 м. Під час більшого опору газоходів використовують додатково 
димососи та вентилятори. 

Класифікація тягодуттьових установок: 
Тягодуттьові установки бувають двох типів – відцентрові та осьові.  
Потужність тягодуттьового пристрою: 

η⋅
⋅

=
102

1,1 рVN , кВт,                               (3.67) 

де V – продуктивність тягодутьового пристрою, м3/с; р – тиск, Па. 
Розрахунок живильного насоса. Вибір живильного насоса викону-

ється за продуктивністю та повного напору: 

двн

nрQN
ηη ⋅⋅

⋅⋅
=

36,0
103

,                                    (3.68) 

де Q – продуктивність насоса, м3/год. 
 
Експлуатація котельних установок. 
За нормальної роботи котла кількість живильної води, яка подається, 

повинна дорівнювати паропродуктивності, а кількість спаленого палива – 
кількості повітря, що подається, з врахуванням α. 

Порушення цих вимог призводить до зниження к.к.д., зміни парамет-
рів пари або гарячої води, до аварій. 

За недостатньої подачі палива знижується к.к.д. (через зниження те-
мператури топкових газів), може виникнути згасання факела, а у разі по-
новлення подачі палива може виникнути вибух. 

Збільшення відбору пари у разі незмінної подачі живильної води 
призводить до швидкого зниження рівня води в барабані, оголення вихід-
ної частини труб, їх перегріву та руйнування, а в жаротрубних котлах – до 
вибуху. 

Ручне регулювання котлів дуже ускладнено. Тому встановлюють ав-
томатичні (електричні) мікропроцесорні регулятори. 

 
3.4. Двигуни внутрішнього згоряння 
 
Двигуни внутрішнього згоряння ретельно вивчають у курсі "Тракто-

ри і автомобілі", тому розглянемо тільки двигун Ванкеля, який є перспек-
тивним та, поки що, не знайшов широкого застосування в сільському гос-
подарстві. 



 179

Двигун Ванкеля є проміжним між поршневими двигунами внутріш-
нього згоряння і газотурбінними двигунами. Двигун Ванкеля – це ротор-
но-поршневий двигун, який запропоновано в 1957 році. Схему двигуна 
представлено на рис.3.10.  

Рис. 3.10. Схема двигуна Ванкеля 
 
У ньому немає кривошипно-шатунного механізму та механізму газо-

розподілу. 
Розміри двигуна Ванкеля в 2–3 рази менші ДВЗ однакової потужнос-

ті. Випускають ФРН, США, Японія  (автомобіль Мазда). 
Наддування двигунів внутрішнього згоряння. Наддування у ДВЗ 

здійснюють шляхом збільшення кількості свіжого заряду пальної суміші, 
що подається у двигун. Над-
дування, звичайно, застосо-
вують із метою збільшення 
потужності (на 20-45%), а 
також для компенсації її па-
діння в умовах високогір'я, 
для зниження токсичності 
відпрацьованих газів. Розріз-
няють два види наддування: 
агрегатне та швидкісне. 

Агрегатне наддування 
здійснюється за допомогою 
компресора (рис.3.11.), тур-
бокомпресора (рис.3.12.), або 
комбіновано. 

На транспортних двигунах має поширення динамічне наддування 
(швидкісне наддування) (рис.3.13.), яке дозволяє шляхом неістотних змін 
у конструкції трубопроводів форсувати двигун або поліпшити економіч-
ність його роботи у разі зберігання потужності. 

 

Рис. 3.11. Схема з приводним компресо-
ром 
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У сільському господарстві на сьогодні реально використовується аг-

регатне наддування від турбокомпресора на вітчизняних тракторах. Шви-
дкісне наддування потребує гарної дорожньої мережі і, незважаючи на 
менші витрати, використовується рідко. Необхідно зазначити, що викори-
стання різних видів наддування призводить до зменшення ресурсу двигу-
нів внутрішнього згоряння. 
 

3.5. Компресорні машини 
 
Реальний цикл поршневого компресора складається з чотирьох про-

цесів: 4 - 1 – усмоктування; 1 - 2 – стиснення; 2 - 3 – нагрівання;  

Компресор Газова турбіна

Рис. 3.12. Схема турбонаддування 

Повітря 

У двигун 

Патрубок 

Обтічник 

Рис. 3.13. Схема швидкісного наддування 
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3 - 4 – процес миттєвого зниження тиску в момент закриття нагнітального 
і відкриття усмоктувальних клапанів. 

У координатах р-v площадка 1-2-3-4 виражає, у відповідному масш-
табі, теоретичну роботу компресора. Чисельне значення цієї роботи за ін-
ших рівних умов залежить від характеру процесу стиснення (рис. 3.14.): за 
ізотермічного стиснення: 

 

1

2
11 ln

v
vvplo ⋅⋅= ;     (3.69) 

за адіабатного стиснення: 
 

)(
1 2211 vpvp

k
klo ⋅−⋅⋅
−

= ;    (3.70) 

 
за політропного стиснення: 

)(
1 2211 vpvp

n
nlo ⋅−⋅⋅
−

= .    (3.71) 

З аналізу 
даних співвід-
ношень і безпо-
середньо з роз-
гляду циклу в 
координатах р-v 
випливає, що 
стиснення за 
ізотермою є 
найвигіднішим, 
тобто призво-
дить до най-
меншої витрати 
механічної ене-
ргії на привід 

компресора 
(рис. 3.14.). 

 

Дійсна (реальна) індикаторна діаграма (рис. 3.15.) поршневого комп-
ресора має такі відмінності порівняно з теоретичним циклом: 

- процес нагнітання закінчується в той момент, коли в робочій поро-
жнині циліндра залишається деякий об'єм газу, так званий мертвий об'єм; 

- відкриття клапанів характеризується додатковою витратою роботи, 
що відповідає відхиленню процесів усмоктування і нагнітання від ізобари; 

Рис.3.14. Цикл одноступеневого компресора в 
координатах р-v  
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Рис. 3.15. Дійсна індикаторна діаграма 
поршневого компресора  

5 
3 2

14 
6 
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V4 VВ 

VР 

VМ 

- процесу 
усмоктування газу 
передує пpoцec 
розширення газу, 
який залишився в 
мертвому об'ємі, 
що відсутній у те-
оретичному циклі 
компресора. 

Реальний 
цикл поршневого 
компресора харак-
теризується насту-
пними коефіцієн-
тами: об'ємний ко-
ефіцієнт:  

 

p

вс

V
V

=λ ,     (3.72) 

 
де Vвс – дійсний об'єм газу, що надходить у циліндр під час 

усмоктування; 
Vp – робочий об'єм, рівний об'єму, який описується поршнем; 
термічний коефіцієнт 
 

2

1

Т
Т

е =λ ;      (3.73) 

           коефіцієнт герметичності λ =0,95...0,98 [4]; 
           коефіцієнт подачі компресора: 
 

20 λλλλ ⋅⋅= Т .    (3.74) 
Коефіцієнт подачі показує в скільки разів об'єм газу, який дійсно по-

трапив у циліндр під час усмоктування менший теоретично можливої кі-
лькості. 

Теоретична подача поршневого компресора залежить тільки від гео-
метричних розмірів поршневої групи і частоти обертання колінчастого 
вала: 

 
nSDnVV рт ⋅⋅⋅=⋅= 2785,0 , м3/с,    (3.75) 

де D – діаметр поршня, м; 
     S – хід поршня, м; 
     n – частота обертання, об/хв.  
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Дійсна подача: 
TVV ⋅= λ ,      (3.76) 

де λ  – коефіцієнт подачі компресора; 
V – теоретична подача компресора, м3/с. 
Потужність, що затрачується на привід компресора залежить від 

характеру процесу стиснення. Для поршневих компресорів 
найвигіднішим видом стиснення є, як вказувалося, ізотермічне, для 
турбокомпресора – адіабатне стиснення. У реальних турбокомпресорах 
процес стиснення відхиляється убік збільшення ентропії. Це пов'язано з 
тим, що у вигляді завихрення і тертя газу об лопатки і внутрішні верстати 
корпуса турбокомпресора виникає теплота, за рахунок якої відбувається 
підігрів газу, що і підвищує його ентропію. 

У зв'язку з цим варто розглядати потужність, необхідну для приводу  
поршневого компресора і турбокомпресора. 

Теоретична потужність для приводу поршневого компресора: 

1

2

11

33
..

1010
p

p
lnМvpMlN

оизт
⋅⋅⋅⋅=⋅⋅= −− .                       (3.77) 

Те ж для приводу турбокомпресора: 
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kМvpN .                        (3.78) 

За аналогією з ДВЗ розрізняють індикаторний й ефективний к.к.д. 
компресора.  

Під індикаторною розуміють потужність, що затрачається на привід 
усередині циліндра компресора: 

..

..
..

ізі

ізт
ізi

NN
η

= ,                                              (3.79) 

..

..
..

аді

адт
адi

NN
η

= .                                              (3.80) 

Ефективна потужність – потужність, яка підводиться до вала компре-
сора. До того ж на відмінну від ДВЗ ефективна потужність компресора 
завжди більша за його індикаторну потужність.  

 
Чисельне значення ефективної потужності: 
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Чисельне значення ηl може бути визначене за формулою: 
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міз.lіз.l ηηη ⋅= ,                                   (3.83) 
                                      мад.lад.l ηηη ⋅= ,                                  (3.84) 

де ηм – механічний к.к.д., що враховує втрати на тертя і привід допо-
міжних устроїв. 

Потужність двигуна для приводу в дію компресора дорівнює: 

пер

е
дв

NN
η

=. ,     (3.85) 

де ηпер – к.к.д. передачі.  
Багатоступеневе стиснення. Стиснення газу в один прийом в од-

ноступеневому компресорі зазвичай не перевищує 8 атмосфер. Застосо-
вують стиснення у декілька прийомів. Для цього використовують багато-
ступеневі компресори. Після кожного ступеня йде охолодження газу до 
початкової температури (точка 1, рис. 3.16.). Стиснення у кожній ступені 
відбувається за політропою з показником n, а величина задовольняє умові 
1< n < К. Пилкоподібна крива процесу стиснення на всіх ступенях набли-
жається до ізотерми. Порівняно з політропним стисненням в один прийом 
це призводить до зменшення роботи за один цикл на величину заштрихо-
ваної площі. Іншою істотною перевагою багатоступінчастого стиснення є 
значне зниження температурного режиму всього повітряного тракту, що 
покращує умови мастила, роботу клапанів і систем охолодження. 

Класифікація машин для стиснення і нагнітання газів: вентилятори (у 
разі кінцевого тиску до 0,15 бар), повітродувка (0,I5...0,35 бар). Компре-
сори (більш 0,35 бар). Компресори з об'ємним стисненням: поршневі та 
ротаційні. Компресори динамічного стиснення: відцентрові та осьові. 

Поршневі 
компресори розді-
ляються на одно-
ступеневі і багато-
ступеневі, а також 
за розташуванням 
циліндрів (верти-
кальні, горизонта-
льні, V-подібні, 
кутові), за видом 
системи охоло-
дження робочого 
тіла (повітря, од-
норідні гази, газові 
суміші), за при-
значенням та інші. 

 
 

 Рис. 3.16. Цикл триступеневого стиснення в  
 координатах р - v  

p 

V
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23 
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Експлуатація кoмпpecopних установок. Компресори можуть вста-
новлюватися одинично або групами. Вони постачаються допоміжним об-
ладнанням і різноманітними приладами. Основним обладнанням компре-
сорної установки є власне компресор, двигун, масловідділювач, охоло-
джувачі і ресивер. 

Допоміжним обладнанням є фільтр на впускній трубі компресора, за-
хисні клапани і контрольно-вимірювальна апаратура. 

Кожна компресорна установка повинна мати відповідну технічну до-
кументацію, яка включає правила технічної експлуатації, а також правила 
техніки безпеки.  

У процесі експлуатації необхідно стежити за справністю роботи всіх 
систем, включаючи допоміжне устаткування. Установка повинна бути об-
ладнана засобами пожежогасіння і надання першої медичної допомоги. 

До експлуатації компресорних установок допускають осіб, що прой-
шли відповідну підготовку. 

Цикли парових установок. Паросилова установка – це комплекс 
пристроїв для перетворення теплової енергії в механічну у разі викорис-
тання пари якої-небудь рідини. 

Як джерело теплової енергії може бути використана хімічна енергія 
палива, теплота, що виділяється в результаті ядерних реакцій, сонячна, 
геотермальна енергія. 

Найбільш розповсюдженим робочим тілом у паросилових установках 
є водяна пара, а тепловим двигуном – парова турбіна, рідше – поршнева 
парова машина. 

Основними елементами паросилової установки є: парогенератор, ту-
рбіна, конденсатор, живильний насос, а також допоміжне устаткування, 
насоси, контрольно-вимірювальні прилади і т.д. 

К.к.д. паротурбінної установки визначають за формулою: 

/
21

21

hh
hh

t −
−

=η ,                                        (3.86) 

де h1  – ентальпія пари на виході з пароперегрівника, вона ж дорівнює 
ентальпії пари на вході в турбіну. 

h2
  – ентальпія пари на виході з турбіни; 

h2
/  – ентальпія конденсату в конденсаторі, обчислюється за    

       формулою: 

Hth ⋅= 19,4/
2 , кДж/кг,                        (3.87) 

де tн – температура насичення (кипіння) відповідна тиску в 
конденсаторі. 

Питома витрата пари: 

21
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3600
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= ,
чкВт

паракг
⋅

)( ,                         (3.88) 

де d0 –масова витрата пари на одиницю виробленої в установці меха-
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нічної енергії. 
Міцність металу обмежує перегрів пари, створити глибокий вакуум у 

конденсаторі дуже складно, тому к.к.д. реальних паросилових установок 
невисокий. 

5,0≤⋅ tη .                                       (3.89) 
Для його підвищення (до 70%) йдуть іншим шляхом: застосовують 

регенерацію, (підігрівання), теплофікацію, вторинний перегрів пари, біна-
рні цикли (метал-вода) та інше. 

Холодильні установки. Холодильні установки призначені для виро-
бництва холоду шляхом відбору теплоти від охолоджуваного об'єкта за 
рахунок витрати якогось виду енергії (механічної, електричної, теплової). 
В основі роботи будь-якої холодильної установки лежить здійснення від-
повідного циклу в інтервалі температур охолоджуваного продукту і на-
вколишнього середовища. Загалом можливе здійснення будь-якого дові-
льного циклу в заданому інтервалі температур. Проте найбільшу економі-
чність має тільки один із них – обернений цикл Карно. 

Чисельне значення холодильного коефіцієнта ε у цьому циклі зале-
жить тільки від температури навколишнього середовища Т1 і температури 
охолоджувального повітря Т2. При цьому величина ε може бути менше і 
більше одиниці. Чим більша величина ε, тим економічніший (вигідніший) 
цикл. 

При заданих значеннях Т1 і Т2 обернений цикл Карно є найвигідні-
шим циклом холодильної установки, тобто таким, що має найбільше зна-
чення ε порівняно з будь-яким іншим циклом (за тих же значень Т1 і Т2 ). 

У той же час практичне здійснення холодильної установки, що пра-
цює за зворотним циклом Карно, загалом можливе, але не доцільне. Це 
пов'язано з труднощами здійснення ізотермічних процесів підведення і 
відведення теплоти, з незручністю експлуатації, складністю конструкції й 
іншими недоліками. 

Дійсний цикл парової компресійної холодильної установки. З ме-
тою підвищення холодильного коефіцієнта і загальної економічності хо-
лодильної установки, а також зручності її експлуатації в реальних агрега-
тах передбачено низку змін порівняно з розглянутим теоретичним цик-
лом. 

Установка переохолоджувача для зниження температури рідкого хо-
лодильного агента після виходу його з конденсатора призводить до збі-
льшення холодопродуктивності. 

Заміна детандера терморегулювальним вентилем значно спрощує 
конструкцію всієї установки, робить її більш компактною і зручною в 
експлуатації. 

Холодильний коефіцієнт установки, що працює в цьому циклі визна-
чають за формулою: 
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де h1 і h2 – ентальпія пари на вході і виході з компресора; 
     h4  – ентальпія конденсату на виході з конденсатора; 
     h5  – ентальпія пари на виході з дросельного клапана. 
Робота, що затрачується на привід компресора, визначається величи-

ною h2 - h1. 
Холодильні агенти, застосовувані в холодильних установках, повинні 

мати низьку температуру кипіння, бути не шкідливими для здоров'я і мати 
хімічну інертність. 

У сільському господарстві застосовують холодильні машини, холо-
дильними агентами яких є хладони (фреони) і аміак. Хладони є хлор- і 
фторпохідними граничних вуглеводнів. Хладон-12 (СF2Cl2) – один із най-
більше поширених холодильних агентів. Температура його кипіння за ти-
ску 0,1 МПа – 29,8°С. Хладон-22 (СНF2Cl2) – температура кипіння – 
40,8°С. Хладони 12 і 22 не мають запаху та шкідливої дії на продукти. 
Вони текучі і тому потребують високої герметичності у з'єднаннях трубо-
проводів та інших елементів холодильної машини. 

У холодильній техніці охолодження продукції відбувається в холо-
дильній камері безпосередньо холодильним агентом або за допомогою 
хладоносіїв (розчини солей NaCl, CaCl2, MgCl2). Аміак NH3 у разі тиску 
0,1 МПа кипить за температури – 33…35°С. 

Теплові насоси. Теплові насоси – це енергетичне теплогенерувальне 
устаткування нового типу, яке відрізняється високою економією палива, 
значним зниженням забруднення навколишнього середовища. Устатку-
вання теплонасосних установок включає парокомпресійні теплонасосні 
установки, джерело низькопотенційної теплоти, розподільні мережі, спо-
живачів. 

Як джерело низькопотенційної теплоти можна використовувати від-
криті природні водойми (наприклад, діє 6 теплонасосних установок, які 
беруть незамерзаючу воду Чорного моря, с. Масандра, пансіонат "Друж-
ба", АР Крим), скважини, воду системи охолодження тощо. 

Необхідними елементами теплонасосної установки є випарник, ком-
пресор, конденсатор і дросельний вентиль. На роботу компресора витра-
чається енергія L від зовнішнього джерела (наприклад, від електромере-
жі), у випарник подається теплота зовнішнього джерела низькопотенцій-
ної енергії Q0, тоді в конденсаторі можна отримати корисну теплоту Q1: 

Q0 = Q1 + L.     (3.91) 
Кількість корисної теплоті Q1 в тепловому насосі завжди більша за 

тепловий еквівалент роботи компресора L. 
Техніко-економічні розрахунки показують, що теплонасосні установ-

ки доцільно використовувати у випадку відсутності сконцентрованої обо-
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ротної води з витратою менше 1000 м3/год і температурою нижчою за 
293К. 

Досвід використання теплонасосних установок у Криму показує, що 
для їх тривалої роботи слід використовувати спеціальні компресори, тому 
що звичайні компресори внаслідок підвищеної температури швидко ви-
ходять із ладу. Так, у вищезгаданому прикладі (пансіонат "Дружба") з Чо-
рного моря забирається вода температурою + 80С і направляється у випа-
рник, після стискання холодильний агент має температуру + 450С, а голо-
вка циліндра компресора до + 1200С. Після конденсатора температура 
морської води становить + 60С. Такі умови реально призводять до того, 
що з шести компресорів одночасно працюють тільки три компресора, інші 
знаходяться в стадії ремонту. 

Дуже цікавий досвід використання теплових насосів разом з вакуумо-
ваними геліоколекторами, які навіть взимку, на півдні України, можуть по-
стачати для теплонасосної установки воду з температурою + 80С – + 160С. 
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РОЗДІЛ 4. ВИКОРИСТАННЯ ТЕПЛОТИ В СІЛЬСЬКОМУ 
ГОСПОДАРСТВІ 
 
4.1. Теплофізика в сільськогосподарських виробничих  
приміщеннях 
 
4.1.1. Тепловий режим виробничих приміщень  
 
У будинках різноманітного призначення тепловий режим помешкань 

характеризується сукупністю багатьох факторів, головними із яких є: те-
мпературний режим внутрішнього і зовнішнього середовища, вологість і 
рухливість зовнішнього повітря, призначення, розміри і конструкція бу-
динку, схеми опалення, вентиляція і кондиціонування повітря. 

Між внутрішнім і зовнішнім середовищем здійснюється постійний 
тепло-, повітро- і вологообмін. Ступінь впливу зовнішнього середовища 
на тепловий режим помешкання залежний від якісних показників  конс-
трукцій, що захищають та забезпечують відповідну теплопередачу повіт-
ря і вологопроникнення. 

Розрахункова внутрішня температура повітря для холодного періоду 
року залежить від призначення будинку або споруди і повинна відповіда-
ти санітарно-гігієнічним, зоотехнічним або агротехнічним вимогам. На-
приклад, для житлових і адміністративних будинків tВ = 18°С, для навча-
льних закладів, їдалень, клубів tВ = 16°С, для лікарень, поліклінік, дитячих 
садків і ясел tВ = 20°С, для ремонтних майстерень tВ = 18°С. 

Розрахункова зимова температура зовнішнього повітря визначається 
кліматичними особливостями місцевості і береться з довідкових даних 
[40]. 

 
4.1.2. Повітряний та вологісний режими 
 
Вологісний режим помешкань будинків і споруджень характеризу-

ється відносною вологістю повітря, величина якої повинна відповідати 
необхідній температурі внутрішнього повітря. При цьому розрізняють чо-
тири градації вологісного режиму: сухий, нормальний, вологий і мокрий. 
Зокрема в холодний і перехідний періоди року у разі зовнішньої темпера-
тури нижчої за мінус 100С у житлових і громадських будинках відносна 
вологість повітря не повинна перевищувати 65%, а швидкість його руху – 
0,3 м/с. 

 
4.1.3. Теплопередача через огороджувальні конструкції 
 

Потік теплоти від повітря усередині помешкань до внутрішньої пове-
рхні зовнішнього огородження визначається за формулою: 
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( )..овввв ttFQ −⋅⋅= α ,    (4.1) 
де αв – коефіцієнт тепловіддачі внутрішньої поверхні огородження, 

Вт/м2К; 
tв – температура повітря в помешканні, °С; 
tв.о.– температура внутрішніх поверхонь зовнішніх огороджень, °С; 
F – площа внутрішньої поверхні зовнішнього огородження, м2. 
Потік теплоти, що проходить через зовнішнє огородження: 

)(.. Звко ttFQ −=
δ
λ

,    (4.2) 

де λ – коефіцієнт теплопровідності матеріалу зовнішнього огоро-
дження, Вт/мК; 

δ – товщина  конструкції , що захищає, м; 
tЗ – температура зовнішньої поверхні огородження, °С; 
Для багатошарового огородження: 
 

∑ −=
m

Зв
i

i
кo ttFQ

1
.. )(

δ
λ ,    (4.3) 

де m – кількість шарів. 
Потік теплоти від зовнішньої поверхні огородження до зовнішнього 

повітря: 
)( ..пзззз ttFQ −= α ,    (4.4) 

де αЗ – коефіцієнт тепловіддачі від зовнішньої поверхні огородження 
до зовнішнього повітря, Вт/м2К; 

tз.п.  – температура зовнішнього повітря, 0С. 
У разі стаціонарного процесу теплообміну може бути: 

 
)tt(FkQQQQ ЗВЗ.к.ов −⋅⋅==== , Вт,    (4.5) 

 
де   

∑ ++
=

Зi

i

в

k

αλ
δ

α
11

1 .  (4.6) 

Теплотехнічні характеристики конструкцій. Величина зворотна 
до коефіцієнта теплопередачі має назву загальний опір теплопередачі 
огородження: 

З

m

i
iвo RRR

k
R ++== ∑1

,     (4.7) 

де Rв – опір теплопередачі внутрішньої поверхні, м2 К/Вт; 

в
в а

R 1
= ; 

де Ri – опір теплопередачі і-го шару огородження, м2 К/Вт; 
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і

і
іR

λ
δ= ; 

  RЗ – опір теплопередачі зовнішньої поверхні, м2 К/Вт. 

з
з а

R 1
= . 

Чисельне значення для кожного зовнішнього огородження повинно 
бути не менше необхідного (мінімально допустимого): 

 

..необхоo
RR ≥      (4.8) 

Значення Rо. необх. визначають за формулою: 

З
Зввнеобхо t

nttRR
Δ
⋅−= )(.. ,   (4.9) 

де n – коефіцієнт, що залежить від положення зовнішнього огоро-
дження щодо зовнішнього повітря (із довідкових даних); 

ΔtЗ = tв – tв.о. – нормований перепад температур повітря в помешканні 
і внутрішньої поверхні огородження. 

У разі Ro < R о.необх. збільшують термічні опори окремих огороджень з 
умови задоволення цього співвідношення. 

Повітропроникність огороджень. Розраховану з умов теплообміну 
конструкцію огородження перевіряють на повітропроникність, що визна-
чає інфільтрацію повітря в помешканні за рахунок різниці тисків з обох 
боків зовнішніх огороджень. Явище інфільтрації повітря змінює теплоза-
хисті властивості конструкцій, що захищають. 

Опір повітропроникнення багатошарового огородження (м2 год Па/кг): 

∑=
m

uiu RR
1

,     (4.10) 

де R із. – опір повітропроникнення матеріалу окремих шарів огоро-
джень конструкції відповідно до (СНіП 11-3-79). 

Значення Rіз.  повинно бути не менше необхідного R із. необх.: 

нтріз G
p

R
Δ

=
.. ,     (4.11) 

де ∆p – різниця тисків, Па; 
Gн – нормативна повітропроникність огородження, кг/м2ч, яка зале-

жить від конструкції огородження [1, 19]. 
Різниця тисків повітря на зовнішній і внутрішній поверхнях визнача-

ється двома факторами: температурним і вітровим. 
Чисельне значення різниці тисків визначається: 

∆ ( ) 23,05,5 υρρρ ⋅⋅+−⋅⋅= ЗвЗHp ,   (4.12) 
де Н – висота будинку, м; 
υ  – середня швидкість вітру за січень, м/c; 
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(ρЗ -ρв) – різниця щільностей зовнішнього і внутрішнього повітря, 
кг/м3. 

Розрахунок теплових втрат помешкання методами теорії теп-
лообміну. Потік теплоти, що втрачається помешканням, складається з ос-
новних втрат теплоти через всі його зовнішні огородження та додаткові 
втрати: 

∑ ∑
=

+=
m

i
додогорio QQQ

1
.. .    (4.13) 

 
Основні втрати теплоти через окремі зовнішні огородження: 

)(1
0

. Звогор ttF
R

Q −= ,     (4.14) 

 
де RО – загальний опір теплопередачі огородження, м2/Вт; 
F – площа поверхні огородження, м2; 
tВ і tЗ – розрахункові температури внутрішнього і зовнішнього повіт-

ря, 0С; 
n – коефіцієнт, який залежить від розташування зовнішнього огоро-

дження відносно навколишнього повітря [19].  
Термічний опір не утепленої підлоги визначають за зонами, шири-

ною 2м, паралельними зовнішнім стінам (рис. 4.1.).  
Термічний опір утеплених підлог визначається зі співвідношення: 

слу

слу
пнпу RR

.

..
.... λ

δ
+= ,     (4.15) 

де δ у. ш. – товщина  шару, 
що утеплює, м; 

 λу.ш. – коефіцієнт тепло-
провідності шару, що утеплює, 
Вт/мК. 

Додаткові втрати визна-
чаються спеціальним розраху-
нком, а за відсутності необхід-
них даних приймаються рів-
ними 30% основних втрат че-
рез всі огородження. 

 
Розрахунок тепловтрат за збільшеними показниками. Орієнтов-

ний розрахунок витрати теплоти на опалення та вентиляцію будинків мо-
же бути виконаний приблизними методами за збільшеними показниками. 

Відповідно до СНіП ІІ-36-73 "Тепловые сети. Нормы проектирова-
ния" максимальна теплова потужність необхідна для опалення житлових 

2

Рис. 4.1. Схема розподілу підлоги 
без утеплення
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будинків населеного пункту, що включені у систему централізованого те-
плопостачання, визначається за формулою: 

 
жжоп FQ ⋅= ϕ.. ,     (4.16) 

 
де ϕ – збільшений показник максимального питомого потоку тепло-

ти, що витрачається на опалення 1 м2 житлової площі, Вт/м2; 
F – житлова площа, м2. 
Чисельні значення φ залежать від розрахункової зимової температури 

зовнішнього повітря tЗ, яку визначаємо з таблиць залежно від географіч-
ного місця розташування господарства. 

Максимальна теплова потужність на опалення і вентиляцію громад-
ських будинків селища, відповідно до цієї методики: 

 

.... 25,0 жопсуспоп QQ ⋅= .   (4.17) 
 

.... 25,0 суспопсуспв QQ ⋅=      (4.18) 
 

Максимальна теплова потужність, що витрачається на опалення і ве-
нтиляцію окремих житлових, громадських і виробничих будинків: 

 
( )αзвзопоп ttVqQ −⋅⋅=. ;     (4.19) 

 
( )звзвв ttVqQ −⋅⋅= .. ,    (4.20) 

 
де qоп та qв – питома опалювальна і вентиляційна характеристика бу-

динку Вт/м3К; 
VЗ – об'єм будинку за зовнішнім вимірюванням (без підвальної части-

ни), м3;  
tВ. – температура усередині помешкання, °С; 
tЗ. – розрахункова зимова вентиляційна температура зовнішнього повіт-

ря,°С; 
α – поправковий коефіцієнт, що враховує вплив на характеристику q 

температури зовнішнього повітря [36].  
Чисельні значення характеристик qоп. та qв залежать від призначення, 

конструкції й обсягу будинку за зовнішнім вимірюванням (визначається з 
довідкових даних). 

Витрати теплоти на вентиляцію житлових будинків готелів і гурто-
житків включені до їх питомих опалювальних характеристик й окремо не 
розраховуються. 
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4.2. Опалення, вентиляція, кондиціонування та гаряче водопо-
стачання комунально-побутових і виробничих будівель 
 
4.2.1. Системи теплопостачання у  
сільському господарстві 
 
Класифікація і стисла характеристика теплових споживачів у 

сільському господарстві. Система теплопостачання включає пристрої 
призначені для виробництва, транспортування і використання теплоти. До 
її складу входять: джерела теплоти, теплові мережі, теплові пункти і спо-
живачі теплоти. 

Споживачі теплоти в сільському господарстві діляться на дві групи: 
виробничі і комунально-побутові. До виробничих споживачів відносять: 
тваринництво, птахівництво, рослинництво, міжгосподарські підприємст-
ва й об'єкти. 

У тваринництві і птахівництві теплота використовується головним 
чином для опалення і вентиляції будинків. Витрата теплоти на технологі-
чні потреби становить 10...30% загального теплоспоживання у тваринни-
цтві. 

У рослинництві теплота використовується для обігріву споруджень 
захищеного ґрунту, для сушіння зерна, виробництва трав'яної муки. 

На об'єктах загальновиробничого призначення теплота використову-
ється для здійснення різноманітних технологічних процесів. 

Комунально-побутові споживачі використовують теплоту для опа-
лення, гарячого водопостачання та на інші цілі. 

Із загальної кількості теплоти, споживаної в сільському господарстві, 
65...70% використовується безпосередньо для потреб сільського населен-
ня. 

Залежно від характеру зміни у часі, теплові споживачі розділяють на 
сезонні та цілорічні. 

До сезонних теплових споживачів відносять опалення, вентиляцію і 
кондиціонування повітря. Їхня споживана потужність залежить від кліма-
тичних умов. Вони мають змінний річний графік теплоспоживання і порі-
вняно постійний добовий графік. 

Цілорічне теплове споживання (технологічні потреби і гаряче водо-
постачання) характеризується різко перемінним добовим графіком і порі-
вняно постійним річним графіком. 

Залежно від розташування і потужності джерел теплової енергії роз-
різняють централізовані і нецентралізовані системи. 

За довжини теплових мереж понад 0,5…0,6 км у сільському госпо-
дарстві доцільно використовувати місцеві джерела теплопостачання. 

За способом споживання теплоносія розрізняють відкриті і закриті 
системи. За схемою підключення теплових споживачів до теплогенерато-



 195

рів розрізняють однотрубні, двотрубні і багатотрубні водяні та парові си-
стеми. 

Остаточний вибір системи теплопостачання залежить від конкретних 
умов, які характеризують господарство або групу господарств, і прово-

дять на основі техніко-
економічних розрахунків. 

Графік теплового нава-
нтаження. Особливість 
споживання теплоти в 
сільському господарстві: її 
нерівномірність протягом року 
і, отже, короткочасне викорис-
тання теплової потужності 
обладнання систем 
теплопостачання. 

Виробництво і раціональ-
не розподілення теплоти в си-
стемі теплопостачання здійс-
нюється на основі графіків, які 
характеризують теплове нава-
нтаження протягом доби, се-
зону і року. 

Графік витрати теплоти на 
опалення (рис.4.2.) і вентиля-
цію (рис.4.3.) в інтервалі зов-
нішнього повітря від 0 до 
плюс 80С підпорядковується 
закону прямої лінії. При цьому 
максимальна витрата теплоти 
на вентиляцію громадських 
будинків відповідає темпера-
турі плюс 80С і у разі подаль-
шого зниження температури 
залишається постійною. 

Графік середньодобового 
навантаження на гаряче водо-
постачання (рис.4.4.) не зале-
жить від температури зовніш-
нього повітря, але в літній пе-
ріод є дещо нижчим, ніж в 
опалювальний період. 

Графік технологічного теплового навантаження (рис.4.5.) залежить 
від профілю підприємства і режиму його роботи. 

QОТ 

О 
tН,0С 

Рис. 4.2. Графік витрати теплоти  
на опалювання 

QВ 

О 

1 

2

Рис. 4.3. Графік витрати теплоти на 
вентиляцію: 1 – для виробничих цілей; 
2 – для громадських будинків 

tН,0С 

QГ.

0 
tН,0С+80 

Рис. 4.4. Графік витрати теплоти на 
гаряче водопостачання 
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Для аналізу режиму роботи, вибору теплового обладнання і техніко-

економічних розрахунків під час проектування і експлуатації системи те-
плопостачання використовують річні графіки теплових навантажень за 
місяцями (рис. 4.6.) і тривалістю (рис. 4.7.). 

 
 

 
 
 

 
 
 
 
 
 
 

 
 
Розрахунок теплової потужності системи опалення тваринни-

цьких ферм і пташників. Розрахунок проводять, виходячи з рівняння те-
плового балансу з урахуванням теплоти, яка виділяється тваринами і пти-
цею, а також теплових потоків (позитивних і негативних), пов'язаних із 
обладнанням і технологічними процесами усередині ферм.  

Загалом зазначений тепловий баланс визначається співвідношенням: 

0 τ 

24106 8 4 2 2220 16 181412
 Рис. 4.5. Графік добових теплових навантажень тваринницьких ферм 
 молочного напряму  

QОТ 

О τ 

XIVI IX III 

Рис. 4.6. Річний графік витрати 
теплоти за місяцями 

τ

Q

Рис. 4.7. Річний графік витрати 
теплоти за тривалістю 
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=++++
   (4.21) 

Витратна частина балансу включає наступні величини: 
Qогор. – втрата теплоти через зовнішні огородження (визначається ме-

тодами теорії теплообміну); 
Qв.– витрата теплоти на нагрів проточного повітря, яке надходить із 

системи вентиляції: 
( )ЗВРв ttСVQ −⋅⋅⋅⋅= ρ278,0 ,   (4.22) 

де V  – розрахунковий повітрообмін помешкання, м3 /ч; 
 ρ  – щільність повітря за температури tЗ, кг/м3; 
 СР  – теплоємність, кДж/кг К. 
За tЗ = мінус 10°С та вище розрахунок ведуть, виходячи з температу-

ри t м.в. 
Qвип.  – витрата теплоти на випаровування вологи: 

( )
...

692,0
виптввип

WWQ +⋅= ,    (4.23) 
Wтв.  – волога, що виділяється тваринами: 

( )∑ ⋅⋅= tтв KWnW ,     (4.24) 
де n – кількість тварин з однаковим виділенням водяних парів, голів; 
W – виділення водяних парів однією твариною (з довідкових даних), 

г/год; 
kt – коефіцієнт, який враховує залежність виділення водяних парів від 

температури усередині помешкання (з довідкових даних); 
Wвип. – волога, що випаровується з мокрих поверхонь помешкання 

(стать, поїлки, годівниці): 
.. тввип WW ξ= ,     (4.25) 

де ξ – коефіцієнт, якій дорівнює: 0,1...0,25 для корівників, 0,1...0,3 
для свинарників [40]. 

Q інф  – витрата теплоти на нагрів повітря, що інфільтрується: 
.3,0 огорінф QQ ≈      (4.26) 

Qк  – витрата теплоти на прогрів   кормів , що надходять ззовні: 
( )∑ ⋅−⋅⋅⋅= bttCmQ КВKKK 278,0 ,    (4.27) 

де mk – масова витрата певного виду корму, кг/год; 
Ск – масова теплоємність корму, кДж/кг К ; 
tК  – температура корму, який надходить у приміщення; 
b  – коефіцієнт, що враховує інтенсивність поглинання теплоти за ча-

сом (протягом першого часу для несипучих кормів b = 0,5, для сипучих  
b = 0,4, протягом другого часу відповідно 0,3 і 0,25), [40]. 

Потік вільної теплоти, що виділяється тваринами: 
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∑ ⋅⋅=
z

tтв kkqnQ
1

. )( ,    (4.28) 

де n – кількість тварин з однаковим виділенням вільної теплоти, го-
лів; 

q – потік вільної теплоти, що виділяється однією тваринною, Вт; 
kt – коефіцієнт, який враховує вплив температури усередині помеш-

кання. 
Тепловий потік, що надходить у помешкання від електрообладнання: 

.. обладел NQ ⋅= ϕ ,     (4.29) 
де Nоблад.  – сумарна встановлена потужність, Вт; 
ϕ – середній коефіцієнт перетворення електроенергії в теплоту  

(ϕ = 0,95 – для освітлювальних приладів, ϕ = 0,4 – для електродвигунів), 
[40]. 

Тепловий потік, внесений прошарком глибокої підстилки, орієнтовно 
компенсується тепловтратами через підлогу, тобто: 

.. ппід QQ = .      (4.30) 
Орієнтовно може бути також прийнято: .. кел QQ =  
У цьому випадку за відсутності місцевого електропідігріву (QМЕ. =0) 

може бути: 
.).(..... пттвінфвипвогороп QQQQQQ −+++= ,     (4.31) 

де Qогор. – тепловтрати через зовнішні огородження, крім втрат через 
підлогу. 

Теплова потужність системи опалення культиваційного спору-
дження. До культиваційних споруджень відносять утеплений грунт, пар-
ники і теплиці. 

Підігрів культиваційних споруджень може здійснюватися за рахунок 
сонячного випромінювання, біопалива (гною, відходів промисловості, що 
містять органічні речовини тощо) або різноманітних технічних засобів. 

Сонячний обігрів може бути єдиним джерелом теплоти для утепле-
ного ґрунту і парників у південних районах. 

Біологічний обігрів застосовують у парниках і теплицях. 
Технічний обігрів є найбільш надійним і може здійснюватися за до-

помогою різноманітних систем опалення: водяних, повітряних, електрич-
них і комбінованих. 

Максимальна теплова потужність системи опалення культиваційного 
спорудження визначається з рівняння теплового балансу: 

..... гррвогороп QQQQQ ±−+= ,    (4.32) 
де Qв.  – потік теплоти, що втрачається спорудженням унаслідок пові-

трообміну; 
Qр.  – тепловий потік сонячної радіації; 
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Qгр. – тепловий потік через грунт. 
Під час орієнтованих розрахунків для нічного часу доби не врахову-

ють сонячну радіацію і тепловий потік через грунт, величину Qоп. визна-
чають, як: 

( ) ..... інфогорЗВінввогороп kkttFkQQQ ⋅⋅−⋅⋅=+= ,   (4.33) 
де kогор. – коефіцієнт теплопередачі огородження; 
kінф. – коефіцієнт інфільтрації (1,2...1,3). 
Основною конструктивною характеристикою культиваційного спо-

рудження є коефіцієнт огородження: 

.

.
.

інв

огор
огор F

F
k = ,     (4.34) 

де Fогор.  – загальна площа поверхні огородження, м2; 
Fінв. – інвентарна площа культиваційного спорудження, м2. 
Чисельні значення розміру kогор. залежать від виду конструкції куль-

тиваційного спорудження і знаходяться в межах від 1 до 2. Формули для 
визначення kогор. наведено в довідковій літературі. 

Знайдене значення для теплиць і парників, які експлуатують протя-
гом усього року, розподіляють між системами підгрунтового і повітряно-
го опалення  в певному співвідношенні залежно від значень tЗ і kогор. 

Види технічного обігріву захищеного ґрунту. Найпоширенішим і 
ефективним засобом обігріву культиваційних споруджень є обігрів гаря-
чою водою від котельні, теплими водами промислових підприємств, а та-
кож геотермальними водами. 

Досвід експлуатації теплично-парникових господарств, які викорис-
товують теплові відходи промисловості, показує, що середня економія ка-
піталовкладень порівняно з теплопостачанням від власних котелень ста-
новить 60-70%. Собівартість продукції знижується в середньому на 46 
відсотків [9]. 

Як нагрівальні прилади водяного опалення застосовують скляні, пла-
стмасові або сталеві труби з антикорозійним покриттям. При цьому може 
бути застосований нижній, верхній і підґрунтовий обігрів. Труби підґрун-
тового обігріву укладають на глибині 35-40 сантиметрів. 

Повітряний обігрів доцільно застосовувати як додаткове (аварійне) 
опалення, що працює тільки в найхолодніший експлуатаційний період. 
Нагрів повітря здійснюється в калориферах або теплогенераторах, встано-
влених у спеціальних вентиляційних камерах, розміщених із зовнішнього 
боку теплиці на відстані один метр від стіни. 

Найбільш поширеним є повітряно-калориферний обігрів теплиць і 
парників із розосередженою подачею повітря. Розподільні повітропрово-
ди прокладають уздовж теплиць на відстані 3...4 м один від одного. 

У разі повітряного обігріву дійсна температура повітря нерівномірна, 
особливо за висотою теплиці. Тому слід забезпечити необхідний темпера-
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турний режим у робочій зоні теплиці, тобто в прошарку повітря, обумов-
леного висотою рослини. 

Перспективним видом технічного обігріву культиваційних спору-
джень є газовий обігрів. Газова система опалення більш економічна, має 
меншу теплову інерцію і може бути легко автоматизована. 

Газ, що не містить сірчистих сполук, можна спалювати безпосеред-
ньо в теплиці за допомогою газових пальників або вогневих газових кало-
риферів. Вуглекислота, що виділяється під час горіння, використовується 
рослинами для фотосинтезу, що збільшує їх врожайність. Здебільшого 
доцільним є газове опалення за допомогою спеціальних газових опалюва-
льних агрегатів із подачею суміші продуктів горіння газу і повітря в куль-
тиваційне спорудження через розподільні канали. Ці ж установки можуть 
використовуватися в режимі вентиляторів для охолодження повітря теп-
лиці влітку. 

Основними характеристиками клімату в культиваційному помешкан-
ні є температура і вологість повітря. Мінливі зовнішні погодні умови ви-
кликають різноманітні відхилення параметрів повітря усередині  помеш-
кання як протягом  всього експлуатаційного періоду, так і протягом доби. 

Для підтримування оптимального температурно-воложистого режи-
му застосовують системи регулювання. Автоматичне регулювання – один 
із головних чинників підвищення врожайності і зниження собівартості 
продукції. Найбільш зручною для автоматичного регулювання є повітряна 
система опалення. Вологість повітря регулюють за допомогою вентиляції 
і зрошення. 

 
4.2.2. Системи опалення  
 
Класифікація і стисла характеристика систем опалення. За міс-

цем розміщення генераторів теплоти щодо опалювальних помешкань во-
ни є: 

- місцеві системи (грубне, газове, електричне опалення); 
- квартирні системи з малометражними водогрійними котлами (типу 

КЧММ); 
- центральні системи опалення. 
За видом теплоносія центральні системи можуть бути водяними, па-

ровими і повітряними. Системи опалення повинні задовольняти такі ос-
новні вимоги: санітарно-гігієнічні, економічні, будівельні, монтажні, екс-
плуатаційні, естетичні.  

Системи водяного опалення. Переваги: помірна температура на по-
верхні нагрівальних приладів; простота центрального регулювання; без-
шумність роботи і простота обслуговування. Недоліки: великий гідроста-
тичний тиск у нижній частині систем; небезпека замерзання води в трубо-
проводах.  
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Системи парового опалення. Переваги:  більш висока тепловіддача 
нагрівальних приладів, менша витрата металу на труби і нагрівальні при-
лади, ніж у систем водяного опалення, менша небезпека замерзання, мож-
ливість переміщення пари на великі відстані. Недоліки: висока темпера-
тура труб і нагрівальних приладів, неможливість гнучкого центрального 
регулювання, більш складна експлуатація, значні теплові напруги і дефо-
рмації системи, підвищена корозія труб.  

Системи повітряного опалення. Переваги: можливість суміщення 
із системою вентиляції, відсутність в опалювальних помешканнях будь-
яких нагрівальних приладів, відсутність теплової інерції, можливість цен-
трального якісного регулювання. Недоліки: великі поперечні перетини 
каналів, великі тепловтрати в магістральних повітроводах. 

Водяне опалення рекомендується в житлових, громадських і вироб-
ничих будинках. Парове опалення допускається в промислових будинках і 
будинках із нетривалим перебуванням людей. Повітряне опалення засто-
совують головним чином у сполученні з вентиляцією, а також у промис-
лових будинках великого об'єму. 

Системи водяного опалення. За способом забезпечення циркуляції 
води розрізняють системи з природною і примусовою циркуляцією. За 

способом прокладання 
магістральних трубо-
проводів розрізняють 
системи з верхнім і 
нижнім розведенням. 
За способом при-
єднання нагрівальних 
приладів до труб сис-
теми поділяють на 
вертикальні і горизон-
тальні. Залежно від 
схеми приєднання на-
грівальних приладів, 
які підводять і 
відводять, трубопро-
води системи водяного 
опалення розділяють 

на двотрубні й однотрубні. Залежно від напряму руху води в доставній і 
зворотній магістралях розрізняють тупикові системи і системи зі супутнім 
рухом. Водяне опалення з природною циркуляцією. Циркуляція води в 
системі відбувається за рахунок різниці щільностей гарячої й охолодженої 
води (рис. 4.8.). 

 

Рис. 4.8. Принципова схема водяного опа-
лення з природною циркуляцією: 1 – котел;  
2 – головний стояк; 3 – розширювальний бачок; 
4 – доставний трубопровід; 5 – нагрівальний 
прилад; 6 – зворотна магістраль  
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Циркуляційний тиск: 
 

php г Δ+−= )(81,9 0 ρρ ,    (4.35) 
де h – вертикальна відстань між серединами висоти котла і нижнього 

нагрівального приладу, м; 
ρ0 і ρ2 – щільності охолодженої і гарячої води, кг/м3. 

Для запобігання під-
вищенню тиску понад до-
пустимий у найвищій точці 
системи розміщується 
розширювальний бачок 
(рис.4.9.), що відкритий в 
атмосферу. Об'єм цього 
бачка повинний задоволь-
няти умову: 

 
cбр VV ⋅= 045,0.. ,  (4.36) 

 
де Vc – об'єм води у 

всій системі охолодження, 
м3. 

Двотрубні системи з 
природною циркуляцією 

можуть бути з нижнім і верхнім розведенням. У системах із нижнім роз-
веденням (рис. 4.10.) обидві магістралі розташовують у підвальному по-
мешканні або під підлогою першого поверху.  

 

Рис. 4.10. Схема двотрубної системи водяного опалення з нижнім  
розведенням та природною циркуляцією: 1 – трубопровід, що подає;  
2 – зворотний трубопровід; 3 – повітровипускний кран; 4 – повітря-
ний затвор; 5 – повітряна труба  
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Рис. 4.9. Схема під'єднання розширю-
вального бачка: 1 – розширювальний 
бачок: 1 – циркуляційна труба; 2 – 
з'єднувальна труба; 3 – сигнальна тру-
ба; 4 – переливна труба 
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У системах із верхнім розведенням (рис. 4.11.) магістраль, яка подає, 
розміщують на горищі або під стелею верхнього поверху. 

Двотрубні систе-
ми надійні в роботі, 
мають високу гідравлі-
чну стабільність. Не-
доліком їх є висока ме-
талоємність і склад-
ність монтажу. Дво-
трубні системи засто-
совують в основному в 
будинках до двох по-
верхів.  

В однотрубній си-
стемі (рис. 4.12.) гаря-
ча вода з розподільної 
магістралі стікає униз і 
потрапляє в нагріваль-
ні прилади. Ці ж магіс-
тралі служать і для від-
воду охолодженої во-
ди, що виходить із на-
грівальних приладів. За 
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Рис. 4.11. Схема двотрубної системи водяного опалення з верхнім розве-
денням і природною циркуляцією: 1 – водогрійний котел; 2 – головний 
стояк; 3 – вентиль; 4 – сигнальна труба; 5 – переливна труба; 6 – розши-
рювальний бачок; 7 – з'єднувальна труба; 8 – циркуляційна труба;  
9 – магістраль, яка подає; 10 – опалювальний пристрій; 11 – стояк, який 
подає; 12 – зворотний стояк; 13 – зворотна магістраль   

Рис. 4.12. Схема однотрубної системи водя-
ного опалення із замикаючими ділянками та 
природною циркуляцією:  
1 – регулювальний кран; 2 – замикаюча діля-
нка
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наявності замикаючих ділянок частина води проходить через них, минаю-
чи нагрівальні прилади. Ці системи простіші і дешевші ніж двотрубні, але 
потребують більшої поверхні нагрівальних приладів. 

Квартирні системи, застосовують в житлових будинках до двох пове-
рхів, у якості генераторів теплоти мають малометражні котли або змійо-
вик, умонтований у кухонну плиту. Ці системи зазвичай є однотрубними з 
верхнім розведенням (рис. 4.13.). 

За наявності централізованого газопостачання і водопроводу доціль-
не суміщення міс-
цевих систем опа-
лення і гарячого во-
допостачання з ви-
користанням авто-
матичних газових 
водонагрівачів AГB. 

Водяне опа-
лення із штучною 
циркуляцією засто-
совують у разі раді-
уса дії понад 30 ме-
трів (рис. 4.14.).  

Розширюваль-
ний бачок приєдну-
ється до зворотного 
трубопроводу перед 
насосом.  

Тиск, який за-
безпечує циркуля-
цію води в насосній 
системі опалення: 

 
 

hpp гн )(81,9 0 ρρ −+=      (4.37) 
 

де рн – тиск, що створює насос. 
Перевагами насосних систем є великий радіус дії, зниження капіта-

льних витрат, здешевлення монтажу трубопроводів. 
Недоліки: потреба в більш високій кваліфікації обслуговчого персо-

налу, витрата енергії на привід насоса, необхідність спорожнення системи 
у разі тривалої відсутності електроенергії. 

Рис. 4.13. Квартирна система водяного опалення:  
1 – водогрійний котел; 2,5 – подавальна магістраль; 
3 – кран гарячої води; 4 – сигнальна труба; 
6 – опалювальні прилади; 7 – зворотна магістраль 
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Рис. 4.14. Схеми двотрубної системи опалення зі штучною циркуляцією:  
а) з верхнім розведенням; б) з нижнім розведенням; 1 – водогрійний котел;  
2 – головний стояк; 3 – розширювальний бачок; 4 – магістраль, яка подає; 
5 – повітрозбірник; 6 – повітряний кран; 7 – стояк, який подає; 8 – зворотний 
стояк; 9 – опалювальний прилад; 10 – зворотна магістраль; 11 – циркуляцій-
ний насос; 12 – регулювальний кран; 13 – циркуляційна труба; 14 – з'єднува-
льна труба; 15 – вентиль; 16 – сигнальна труба; 17 – переливна труба;  
18 – повітряна лінія; 19 – повітряний затвор  
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Насосні системи можуть бути з верхнім і нижнім розведенням, одно-
трубні і двотрубні (рис. 4.15.). Під час сільського будівництва доцільне 
застосування однотрубних систем як найбільш економічних за витратами 
труб і без складного монтажу. Характерною ознакою усіх варіантів насос-
них систем є необхідність установлення повітрозбірників (у найвищій то-
чці системи) і регулювальних кранів у нагрівальних приладів. 

Центральні системи парового опалення. За тиском пари розрізня-
ють системи вакуум-парові, низького тиску (до 0,07 МПа) і високого тис-
ку (більш 0,07 МПа).  

Системи низького і високого тиску розділяють за зв'язком з атмосфе-
рою: відкриті і закриті; за способом повернення конденсату: замкнені і 
розімкнені; за схемою розташування трубопроводів: двотрубні, однотруб-
ні (з верхнім і нижнім розведенням). 

Системи низького тиску виконують за відкритою схемою. У замкне-
них схемах повернення конденсату в котлоагрегат здійснюється самопли-
вом. Стовп води, що є різницею між рівнями води в загальній конденса-
ційній магістралі і котлоагрегаті, врівноважує тиск пари в котлі. З горизо-
нтального конденсатопроводу конденсат стікає у вертикальний стояк, збі-
льшуючи висоту стовпа. За рахунок цього, під надлишковим тиском час-
тина конденсату надходить у котел, що забезпечує циркуляцію пари і 
конденсату у всій системі опалення. 

У розімкнутих системах, конденсат надходить спочатку в конденсат-
ний бачок, із якого подається насосом у котельний агрегат (рис. 4.16.). 

Рис. 4.15. Схема однотрубної насосної системи водяного опалення з за-
микаючими ділянками: 1 – насос; 2 – котел; 3 – повітряний кран; 4 – по-
вітрозбірник; 5 – магістраль, що подає; 6 – розширювальний бачок;  
7 – з'єднувальна труба; 8 – регулювальний кран; 9 – гранична ділянка;  
10 – опалювальний прилад; 11 – зворотна магістраль  

1 

4 

9

6

3 
7

2 

5
8

10 

11



 207

 
Парові магістралі прокладаються з нахилом 0,01...0,005 в напрямі ру-

ху пари. Це запобігає шуму у паропроводі і забезпечує стікання конденса-
ту за напрямом руху пари. 

Характерною особливістю системи парового опалення є необхідність 
установлення парових вентилів перед опалювальними батареями, а також 
повітряних труб і повітряних затворів для видалення зайвого повітря. 

Розрізняють сухі і мокрі конденсатопроводи. Сухим називають кон-
денсатопровід, перетин якого під час роботи системи не цілком заповнено 
конденсатом, а під час перерви в роботі системи вільний від води. Мок-
рий конденсатопровід завжди цілком заповнений водою. 

Повітряне опалення. Системи повітряного опалення можуть бути 
місцевими і централізованими. Для підігріву повітря можуть використо-
вуватися парові, водяні й електричні калорифери або теплогенератори. 

Розрізняють три варіанти схем місцевого і централізованого повітря-
ного опалення: прямоточна, із повною рециркуляцією повітря та з частко-
вою рециркуляцією. 

Теплова потужність повітронагрівальної установки:  
– для прямоточної системи: 

)( ЗпЗР ttMCQ −= ;    (4.38) 
– для систем із повною рециркуляцією повітря: 

)( впРР ttMCQ −= ;   (4.39) 
– для систем із частковою рециркуляцією: 

)],()([ ЗпЗЗпРР ttMttMCQ −+−=   (4.40) 
де МЗ і МР – масові витрати зовнішнього і рециркуляційного повітря; 
tЗ  і tВ  – розрахункові температури зовнішнього і внутрішнього пові-

тря; 
С – питома ізобарна теплоємність повітря (Ср =1 КДж/кг). 
Температура повітря, що подається (припливного)   

Рис. 4.16. Схема розімкненої однотрубної насосної системи водяного  
опалення: 1 – насос; 2 –  вентиль; 3– котел; 4 – гаряче водопостачання; 
5 – кран гарячої води; 6 – магістраль, що подає; 7 – регулювальний 
кран; 8 – опалювальний прилад; 9 – гранична ділянка; 10 – конденсат-
ний бачок 
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п
Вп CM

Qtt += ,     (4.41) 

де Мn – загальна масова витрата припливного вентиляційногоповітря. 
Температура не повинна перевищувати 700С у разі подачі повітря в 

помешкання на висоті понад 3,5 м від статі і без руху струменя в робочу 
зону; 450С у разі подачі повітря на висоті менше 3,5 м. Якщо розрахунко-
ва температура припливного повітря вища допустимої, її зниження про-
водиться шляхом збільшення масової витрати припливного повітря. 

Гаряче водопостачання. Вода для гарячого водопостачання повинна 
задовольняти усі вимоги до питної води. 

Особлива увага повинна приділятися зниженню до необхідного міні-
муму речовин, що сприяють корозії трубопроводів та іншої арматури, яка 
входить до складу систем гарячого водопостачання. До цих речовин від-
носять: кисень, вільний хлор і його солі, сірководень. З метою зменшення 
жорсткості води, що призводить до відкладення нерозчинних солей на 
стінках трубопроводів і використання гарячої води в побутових цілях слід 
робити зм'якшення води відповідним раціональним способом. При цьому 
оброблення води не повинно погіршувати її якості. 

Системи гарячого водопостачання за джерелом теплоти і способом 
розподілення гарячої води ділять на місцеві (децентралізовані) і централі-
зовані. 

У місцевих системах воду нагрівають індивідуальні водонагрівачі рі-
зноманітних конструкції (змійовик, забитий в осередок, дров'яна колонка, 
автоматичний проточний газовий водонагрівач, автоматичний ємнісний 
водонагрівач – АГВ, малометражний котел у сполученій системі опалення 
і гарячого водопостачання тощо). 

Централізовані системи можуть бути таких видів: з приготуванням 
гарячої води у власному водогрійному котлі або водопідігрівачах, які спе-
ціально призначені для гарячого водопостачання; з приготуванням гарячої 
води в тепловому вузлі споживача за допомогою водонагрівача, який при-
єднується до теплової мережі (закриті системи), з відбором гарячої води 
безпосередньо з опалювальної тепломережі (відкриті системи). 

Найпростішим генератором теплоти в квартирних системах гарячого 
водопостачання може служити кухонна плита із змійовиком. Нагріта в 
змійовику вода надходить в акумуляторний бак, а далі у водорозбірний 
кран. Водою систему поповнюють із водопровідної лінії 3 через живиль-
ний бачок 5 із поплавковим клапаном. Якщо водопроводу немає, систему 
підживлюють за допомогою електричного або ручного насоса. Живиль-
ний бачок у цьому випадку повинний мати велику місткість. Якщо тепло-
ва потужність генератора теплоти менша максимальної витрати теплоти 
на гаряче водопостачання, до схеми включають додатковий акумулятор-
ний бак. 
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Якщо жорсткість води перевищує 3...3,5 мг-екв/кг, її варто підігріва-
ти в спеціальному водяному теплообміннику за рахунок теплоти води 
опалювальної системи.  

Для індивідуальних квартир найбільш раціональною схемою є сумі-
щення гарячого водопостачання із системою опалення.  

У централізованих схемах нагрів води відбувається у водопідігрівачі 
2 парою, яка надходить від парового котла 1, розташованого в централь-
ній котельні. Місткість водопідігрівача така, що відпадає потреба акуму-
ляторного бака. Циркуляція в системі природна – за рахунок різної щіль-
ності води в доставній і зворотній магістралях. 

У схемах централізованого гарячого водопостачання нагрів води мо-
же відбуватися безпосередньо в теплових пунктах будинків за рахунок 
теплоносіїв теплових мереж, до яких ці пункти підключаються.  

Можливий варіант надходження гарячої води безпосередньо з опа-
лювальної теплової мережі. Вода надходить через змішувальний трійник 
5 із доставної 6 та зворотної 7 магістралей теплової мережі. Терморегуля-
тор 2 регулює змішування гарячої й охолодженої води. Циркуляція води, 
у разі відсутності водорозбору, зупиняється зворотним клапаном 4. Ця 
відкрита система має істотні переваги порівняно із замкненими система-
ми: відпадає необхідність у прокладанні мережі гарячого водопостачання 
й установленні водопідігрівачів у абонентів, збільшується пропускна зда-
тність теплових мереж, зменшується корозія трубопроводів. 

Широкому поширенню відкритої системи перешкоджає необхідність 
підготування великої кількості підживлювальної води. 

Середній потік теплоти, яка витрачається за опалювальний період на 
гаряче водопостачання житлових і громадських будинків: 

nqQ
гв

ср

гв
⋅=

.

.

. ,     (4.42) 
де qгв. – збільшений показник середнього потоку теплоти на одну 

особу; 
n – кількість осіб. 
Чисельне значення qгв.. залежне від середньодобової норми витрати 

води, виходячи з виду і призначення будинку або спорудження (відповід-
но до СНіП 1l-34-76). 

Максимальний (розрахунковий) потік: 
.

.

ср

гвHгв
QKQ ⋅= ,     (4.43) 

де КН = 2...24…24 – коефіцієнт щогодинної нерівномірності витрати 
теплоти за добу. 

Максимальний потік теплоти, що витрачається на гаряче водопоста-
чання виробничих будинків 

( )ХГВВпргв ttСVQ −⋅⋅⋅⋅= ρ278,0. ,  (4.44) 
де V – об'ємна витрата гарячої води, м3/ч; 
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ρв – щільність гарячої води; 
tг – розрахункова температура гарячої води, tг = 55°С; 
tх – розрахункова температура холодної води в зимовий період,  

tх = 5°С. 
Витрата гарячої води різноманітними об'єктами визначається за на-

ступними формулами: 
для душових побутових помешкань у годину найбільшого водоспо-

живання: 
υ⋅⋅= −

CnV 310 ,     (4.45) 
де nс – кількість душових сіток у виробничих будинках; 
V  – витрата води на одну душову сітку; 
для пральних: 

τ
ρ gV ⋅

= −310 ,    (4.46) 

де ρ – продуктивність пральної, кг сухої білизни за зміну; 
g – витрата води на 1 кг сухої білизни; 
τ – кількість годин роботи за зміну. 
Для тваринницьких помешкань на санітарно-гігієнічні потреби і го-

тування кормів: 

∑ ⋅⋅
−⋅⋅

⋅= КК
хВ

твгв nmttCQ
24

)(278,0 2
. β ,   (4.47) 

де β – коефіцієнт нерівномірності споживання гарячої води протягом  
доби, (β = 2,5); 

n – кількість тварин у помешканні; 
mК – середньодобова витрата гарячої води на одну тварину: для корів 

– 15; телят і молодняку – 2; свиноматок – 30; свиней на відгодівлі – 3. 
Виходячи із сумарного значення розрахункової теплової потужності, 

яку витрачають на гаряче водопостачання, здійснюють розрахунок водо-
підігрівача і акумуляторного бака гарячої води. 

Діаметри доставних і розвідних трубопроводів повинні бути  такими, 
щоб під час руху гарячої води від вводу до найбільш віддаленої точки во-
дорозбору напір системи було використано максимально. При цьому шви-
дкість і рух води з урахуванням відкладання накипу в трубопроводах, які 
подають, не повинні перевищувати 1,5 м/с, а на відгалудженнях – 2,5 м/с. 

 
4.2.3. Системи теплопостачання сільського господарства 
 
Теплова мережа – це система трубопроводів для передачі теплової 

енергії за допомогою теплоносія від генератора теплоти до теплових спо-
живачів. 
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Загальна схема теплової мережі визначається розміщенням джерела 
теплопостачання щодо споживачів, характером теплового навантаження 
споживачів, видом теплоносія. 

У сільському господарстві теплові мережі мають свої особливості, 
обумовлені малою щільністю і значними коливаннями теплового наван-
таження. 

Залежно від виду теплоносія, що транспортується, теплові мережі 
розділяють на водяні і парові. Водяні системи теплопостачання можуть 
бути закритими і відкритими. У закритій системі вся вода повертається до 
джерела теплопостачання, у відкритій – частину води з теплової мережі 
розбирають споживачі. 

За кількістю трубопроводів, що йдуть паралельно розрізняють одно-, 
дво- і багатотрубні мережі. 

Теплові мережі розділяють на: 
- магістральні, що прокладають за головними напрямами; 
- розподільні, котрі розташовані між магістральними трубопровода-

ми і вузлами відгалужень; 
- відгалуження від розподільних трубопроводів. 
Прокладання теплових мереж може бути наземне (повітряне) і підзе-

мне. 
У сільських населених пунктах наземне прокладання виконують на 

низьких опорах і опорах висоти, вільних від забудови. 
Найбільше розповсюдженим є підземне прокладання, що може бути 

канальним і безканальним. Канали споруджують прохідними, напівпрохі-
дними і непрохідними. 

Непрохідні канали збирають з уніфікованих коробчатих залізобетон-
них елементів різних розмірів. 

Трубопроводи укладають на нерухомі і рухомі опори, враховуючи 
температурні коливання довжини труб. Рухомі опори приварені до труб і 
сковзають сталевими пластинами, вправленими у бетонні подушки. 

Для запобігання прогинання труб опори встановлюють на визначеній 
відстані. Гранично-допустимі прольоти мають наступну довжину  
(табл. 4.1). 

Таблиця 4.1. 
Гранично-допустимі прольоти залежно від діаметра труб 

Діаметр труби, мм 50 80 100 150 200 250…
400 

Проліт між опорами 4 5 6 7 8 9 

 
Нерухомі опори фіксують теплопроводи у визначених межах, розді-

ляючи його на окремі ділянки, де компенсатори можуть цілком сприйма-
ти температурні подовження труб. 
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Безканальна прокладка є найбільш дешевою, але вимагає дуже на-
дійного захисту ізоляції трубопроводів від вологи. Ізольовані труби укла-
дають на піщану подушку товщиною 100...150 мм і засипають спочатку 
піском на 100 мм вище ізоляції, а потім ґрунтом. Нерухомі опори вигото-
вляють щитовими і залізобетонними. 

Зовнішню поверхню труб покривають спеціальним антикорозійним 
матеріалом (наприклад, ізолом), обертають мінеральною ватою чи іншим 
теплоізоляційним матеріалом і закріплюють дротовими чи бляшаними 
бандажами. Теплову ізоляцію для запобігання від механічних ушкоджень 
і проникнення вологи покривають захисним шаром зі склотканини, азбо-
цементних напівциліндрів тощо. 

Теплоізоляційні конструкції можуть бути збірними, литими і монолі-
тними. До теплоізоляційних матеріалів відносять: армований пінобетон, 
бітумочерлит, асфальтоізол, асфальтокерамзитобетон, жужільна вата, бі-
тум, склотканина тощо. 

Теплопроводи повітряної прокладки повинні мати надійну покривну 
ізоляцію, яка охороняє їх від метеорологічних впливів, що руйнують, і 
механічних ушкоджень. Зовнішнє покриття теплоізолювального шару 
може бути виконане у вигляді сталевого оцинкованого кожуха, мішкови-
ни, просоченої бітумом, склотканини тощо. 

Необхідна товщина теплової ізоляції і спад температури теплоносія 
на цій ділянці трубопроводу визначається під час теплового розрахунку. 

Товщину шару ізоляції визначають за нормами питомих утрат тепло-
ти чи на основі техніко-економічних розрахунків. При цьому товщина 
ізоляції трубопроводу не повинна перевищувати граничних значень, що 
рекомендуються. 

Питомі втрати теплоти (Вт/м) на 1 м трубопроводу такого діаметра: 
( )

R
ttq 01 −= ,     (4.48) 

де t1 – розрахункова температура теплоносія, 0С; 
t0 – температура навколишнього середовища, 0С. Для наземної про-

кладки – середньорічна температура зовнішнього повітря; для підземної – 
середньорічна температура ґрунту (може бути прийнята як +50С); 

R – загальний тепловий опір, мК/Вт. 
Зневажаючи опором теплосприймання від теплоносія до стінки тру-

бопроводу й опором теплопровідності стінки труби, загальний опір у разі 
наземної прокладки визначаємо: 

ніз
RRR += ,     (4.49) 

Опір теплопровідності ізоляційних шарів: 

..

..ln
2

1

ізв

ізз

із
із d

dR ⋅
⋅⋅

=
λπ ,   (4.50) 
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де dз.із. і dн.із. – зовнішній і внутрішній діаметри ізоляції, м; 
λіз. – коефіцієнт теплопровідності матеріалу ізоляції, Вт/мК. 
Тепловий опір зовнішньої поверхні ізоляції: 

απ ⋅⋅
=

..

1

ізз
З d

R ,     (4.51) 

Коефіцієнт тепловіддачі поверхні ізоляції: 
υα 70465,03,9 .. +⋅+= іззt ,    (4.52) 

де tз із. – температура зовнішньої поверхні ізоляції, ос; 
υ – швидкість повітря на поверхні ізоляції, м/с. 
Для зменшення напруги, що виникає у трубах унаслідок температур-

них деформацій застосовують компенсатори двох типів: радіальні й осьо-
ві. До радіальних відносять П-подібні компенсатори. Осьові компенсато-
ри (чепцеві і лінзові) використовують для труб діаметром понад 200 мм і 
тому в сільському господарстві практично не застосовують. 

Підбирають радіальні компенсатори, виходячи з величини типового 
подовження трубопроводу між сусідніми нерухомими опорами: 

( )0ttll −⋅⋅=Δ α ,    (4.53) 
де α – коефіцієнт лінійного подовження, мм/мК; 
t – температура теплоносія, 0С; 
t0 – температура навколишнього середовища, 0С. 
За безканальної прокладки може бути t0 = 1...30С. Для сталевих труб  

α = 0,012 мм/мк. 
У паропроводах необхідно передбачати пристрій для відведення кон-

денсату. До них належать підпорні шайби, гідравлічні затвори і конденса-
ційні горщики різних конструкцій. 

 
4.2.4. Системи вентиляції 
 

Системи вентиляції призначаються для підтримки повітряного сере-
довища помешкань відповідно до санітарно-гігієнічних, зоотехнічних або 
агротехнічних норм. 

Розрахунок загальнообмінної вентиляції полягає у визначенні необ-
хідного повітрообміну V (м3/год), що забезпечуватиме підтримку допус-
тимої концентрації шкідливих речовин, водяних парів і оптимальної тем-
ператури. 

За умови тривалої роботи вентиляції, виходячи з допустимого зна-
чення концентрації шкідливих речовин величина повітрообміну V визна-
чається: 

02

.

хх
х

V вр

−
= , м3/год,     (4.54) 
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де хвр – кількість шкідливих речовин, що виділяється за одну годину, 
г/год; 

х2  – гранично-допустима концентрація шкідливих речовин, г/м3; 
х0  – концентрація шкідливих речовин у зовнішньому повітрі, г/м3. 
Виходячи з допустимого утримання водяних парів: 

ρ⋅−
=

)( вЗ dd
WV , м3/год,   (4.55) 

де W – маса вологи, що виділяється в помешканні, г/год; 
dВ і dЗ – вологомісткість внутрішнього і зовнішнього повітря, г/кг; 
ρ – щільність повітря за температури помешкання, кг/м3. 
Необхідний повітрообмін за надлишкової теплоти: 

ρ⋅−⋅
⋅

=
)(

6,3 .
.

ЗВ

над
т ttC

QV , м3/год,   (4.56) 

де С – ізобарна теплоємність повітря, (С = 1 кДж/кг). 
Qнад – надлишковий потік теплоти, Вт. 
 

огорmнад QQQ −= ,    (4.57) 
 
де Qт – потік теплоти, що виділяється в помешканні від різноманіт-

них джерел, Вт; 
Qогор– тепловий потік, що втрачається через зовнішні огородження, 

Вт; 
Для тваринницьких ферм шкідливою речовиною є вуглекислий газ. 
Годинний обсяг припливного повітря, необхідного для зниження 

концентрації вуглекислого газу: 

21
2 CC

CV n
co −

= , м3/год,    (4.58) 

де С – кількість СО2, що виділяється однією твариною (птицею), 
л/год; 

n – кількість тварин (птиці) у помешканні; 
C1 – гранично-допустима концентрація СО2 у повітрі помешкання, 

л/м3; 
C2 – концентрація СО2  у зовнішньому повітрі, л/м3 (у сільській місце-

вості СО2= 0,3…0,4 л/м3). 
Необхідний повітрообмін для тваринницьких і птахівницьких поме-

шкань є найбільшим із двох величин: CСО2 і Cn. 
Правильність розрахунку повітрообміну пов'язано з рекомендованою 

кратністю теплообміну К, виходячи зі співвідношення: 

nV
VК = ,      (4.59) 

де V – обране значення повітрообміну, м3 /ч; 
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Vn –  внутрішній обсяг помешкання, м3. 
Для холодного періоду року для тваринницьких помешкань К = 3...5, 

для пташників К = 10...12 [40]. 
Площа перетину усіх витяжних шахт за природної тяги: 

..
3600

шв

V
F

υ⋅
= , м2,     (4.60) 

де V – обраний перетин теплообміну; 
υ в.ш. – швидкість прямування повітря у витяжній шахті. 
Чисельне значення ..швυ визначається зі співвідношення: 

273

)(
2,2 ..

..
взв

шв

tth −⋅
⋅=υ ,     (4.61) 

де  h – висота шахти, м; 
tв. – розрахункова температура усередині помешкання, °С; 
tз.в. – розрахункова вентиляційна температура зовнішнього повітря, 

°С. 
Кількість витяжних шахт: 

f
Fn шв =.. ,      (4.62) 

де F – площа поперечного перетину всіх витяжних шахт, м2; 
f – площа поперечного перетину однієї шахти (у типових проектах 

прийнято перетини квадратні 400, 500, 600 і 700 мм) [40]. 
У разі подавання припливного повітря за допомогою вентиляторів їх 

сумарне подавання визначається із співвідношення: 
,VKV

вв
⋅=       (4.63) 

 
де Кв – поправний коефіцієнт на втрати або підсоси повітря у повіт-

роводах (Кв=1,1 – для повітроводів довжиною до 50 м, Кв=1,15 – в інших 
випадках) [40]. 

Повний напір вентилятора: 
 

..смТв
hHP += , Па,    (4.64) 

 
де НТ – втрати за довжиною, Па; 
hм.с.  – втрати на місцеві опори, Па. 
Втрати напору за довжиною трубопроводу: 
 

ρ
υ

λ ⋅⋅⋅=
2

..вп

d
l

Н
Τ

,     (4.65) 
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де λ – коефіцієнт тертя повітря в трубопроводі (0,02...0…0,03); 
l і d – довжина і діаметр трубопроводу, м; 
υп.в. – швидкість руху припливного повітря в трубопроводах (у магіс-

тральних лініях 10...15  м/с, у відгалуженнях 6...9  м/с) [33]; 
ρ – щільність повітря в трубопроводі, кг/м3. 
Для трубопроводів прямокутного перетину приймають еквівалентний 

діаметр із співвідношення: 

ва
авd екв +

=
2

. .      (4.66) 

Місцеві опори: 

2
2

....
ρυζ ⋅⋅=∑ впсмh ,     (4.67) 

 
де ∑ζ – сума коефіцієнтів місцевих опорів окремих ділянок приплив-

ної системи. 
Виходячи з чисельних значень подачі V і повного напору Рв прово-

диться підбір вентилятора за загальноприйнятою методикою (із викорис-
танням номограм). 

Необхідну потужність (кВт) на валу електродвигуна для приводу ве-
нтилятора визначають за формулою: 

.
3600

пв

ввV

в
N

ηη

ρ

⋅⋅

⋅
= ,    (4.68) 

де ηв – к.к.д вентилятора; 
ηп  – к.к.д. передачі (0,8 для муфтового з'єднання; 0,95 – для клинопа-

сової передачі; 0,9 – для плоскопасової передачі) [33]. 
Установлена потужність електродвигуна: 
 

взуст
NKN ⋅= ,     (4.69) 

де Кз – коефіцієнт запасу потужності (з довідкових даних, виходячи з 
величини і виду вентилятора). 

Рівномірне розповсюдження повітря за довжиною вентильованого 
помешкання досягається підбором відповідних діаметрів усіх ділянок ма-
гістральних трубопроводів і окремих відгалужень. 

 
4.2.5. Системи кондиціонування повітря 
 
Системи кондиціонування повітря служать для підтримки темпера-

тури, вологості й інших характеристик повітря в помешканні відповідно 
до необхідних норм. 

За призначенням кондиціонування повітря поділяють на комфортне, 
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застосовуване в житлових, громадських і адміністративних будинках; 
технологічне – у виробничих будинках для забезпечення необхідних умов 
протікання технологічних процесів; комфортно-технологічне – у вироб-
ничих помешканнях, де умови протікання технологічних процесів мало 
відрізняються від комфортних. 

За розташуванням основних елементів системи кондиціонування по-
діляють на місцеві, розташовані в окремих помешканнях, і центральні, в 
яких повітря обробляється в одному центральному кондиціонері, від яко-
го розподіляється на помешкання. Центральні кондиціонери мають різно-
манітні схеми тепловологісного оброблення повітря. Вони можуть бути 
прямоточними або з рециркуляцією. У прямоточних кондиціонерах обро-
блюється тільки зовнішнє повітря, у кондиціонерах із рециркуляцією – 
зовнішнє повітря з деякою кількістю зовнішнього повітря, що забирається 
з помешкання. 

За сезонністю забезпечення необхідних параметрів повітря в помеш-
каннях системи поділяють на цілорічні і сезонні (використовуються час-
тіше всього в теплий період року). 

Оброблене повітря перед подачею його в помешкання містить такі 
основні процеси: нагрівання або охолодження, зволоження або осушення, 
очищення від пилу. В окремих випадках застосовується іонізація повітря 
й усунення запахів. 

У деяких кліматичних районах у зимовий період необхідно підігріва-
ти і зволожувати припливне повітря, а в літній – охолоджувати й осушу-
вати.  

Прямоточні системи кондиціонування працюють тільки на зовніш-
ньому повітрі, коли рециркуляція неможлива через наявність у помеш-
канні шкідливих виділень, запахів і підвищеної концентрації пилюки. 

Більш економічними щодо витрати теплоти і холодильного агента є 
системи кондиціонування з рециркуляцією. 

У центральних і місцевих кондиціонерах застосовують системи ав-
томатичного регулювання, що змінюють положення регулювальних пові-
тряних клапанів, подавання теплоносія в калорифери, води в зрошувальну 
камеру або холодоносія в повітроохолоджувач залежно від зміни параме-
трів зовнішнього повітря і повітря всередині помешкання. 

Тваринницькі і птахівничі приміщення, які розташовані в південних 
районах, у літню пору внаслідок впливу інтенсивної сонячної радіації і 
високої температури навколишнього повітря перегріваються. У таких ра-
йонах влітку температура повітря може значно перевищувати допустимі 
норми (понад 350С). Підвищення температури призводить до істотного 
зниження продуктивності тварин і птиці. 

Ефективним засобом зниження температури повітря є випарне охо-
лодження. У центральних системах тепловологісне оброблення повітря 
проводиться в типових зрошувальних камерах кондиціонерів, встановле-
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них окремо від ферми. За децентралізованої схеми для оброблення повіт-
ря використовують касети зі зрошуваним гігроскопічним заповнювачем. 
Касети встановлюють у подовжніх стінах. Ефект охолодження може бути 
досягнутий лише за умови, що температура води буде значно нижча тем-
ператури повітря. Для охолодження використовують артезіанську воду з 
температурою 5...12…12°С, або воду, штучно охолоджену в холодильній 
камері. 

 
4.3. Сушіння продуктів сільськогосподарського виробництва  
 
Дійсний процес сушіння 
Дійсний процес сушіння відрізняється від теоретичного наявністю 

втрат. 
Тепловий баланс дійсного сушіння: 

( ) ( ) мдодстрмасав lntCqqqqhhlhhlq '⋅−−+++−⋅=−⋅= ,   (4.70) 

де qм – утрата теплоти на прогрів матеріалу, що висушується; 
qmр – утрата теплоти на прогрів транспортних пристроїв; 
qс  – утрата теплоти в навколишнє середовище; 
qдод – додаткова теплота, що вводиться безпосередньо в сушильну 

камеру; 
– теплота внесена вологою матеріалу, що висушується; 

t/
м – температура матеріалу, що висушується, до входу в камеру. 

 
Рис. 4.17. Схема сушильної установки з рециркуляцією 
Варіанти основного сушильного процесу: 
1. Сушіння з рециркуляцією частини сушильного агента, що 

відпрацював. 
2. Сушіння безпосередньо димовими газами. 
3. Комбінований варіант. 
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Повітря 
Додаткове 
повітря 

Т
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Характеристика вологого матеріалу в процесі сушіння. 
Вологість на загальну масу 

%100100
0

000 ⋅
+

=⋅=
МM

W
M
W

сух

ω ,    (4.71) 

де W0 –  волога вода; 
М = Мсух + W0 – загальна маса; 
Мсух – маса абсолютного сухого повітря. 
Вологість на абсолютну суху масу: 

%1000 ⋅=
сух

С M

W
ω .     (4.72) 

Волога, що видаляється: 

21
MMW −= ,     (4.73) 

де М1 – маса матеріалу до сушіння 
М2 – маса матеріалу після сушіння 
Інтенсивність процесів сушіння показує зменшення вологості від ча-

су (рис. 4.18): 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рис.4.18. Інтенсивність процесів сушіння: 
1 – несталий початковий період (прогрівання матеріалу); 
2 – сушіння з постійною швидкістю; 
3 – досушування до заданого значення вологості (видалення  
гігроскопічної вологи). 
 
Класифікація сушильних установок 
За способом підведення теплоти до матеріалу, що висушується: су-

шарки з конвективним підведенням (тютюн), контактне підведення теп-
лоти (сковорідка), підведення теплоти за рахунок теплового випроміню-
вання, підведення за допомогою електромагнітних коливань (мікрохви-
льові печі), комбіноване підведення. 

За джерелом теплової енергії: паливо, електроенергія, сонячна енер-
гія (геліосушарки), комбіновані. 

1 

2

3

τ 

ω, %
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За конструкцією сушильної камери і способу транспортування мате-
ріалу: шахтні, стрічкові конвеєри, вагонетки, барабанні, сушарки спеціа-
льної конструкції. 

За призначенням: для зерна, для фруктів і овочів, вітамінного борош-
на, лісосушарки, сушарки для зневоднювання. 

 
4.4. Використання холоду в сільському господарстві 
 
В умовах сільського господарства холод застосовують для збережен-

ня і переробки різноманітних швидкопсувних продуктів (м'ясо-молочні 
продукти, свіжа риба, овочі, плоди, ягоди тощо). 

Використання різноманітних систем охолодження дозволяє значно 
скоротити втрати під час збереження і транспортування продукції, поліп-
шити якість, підвищити культуру сільськогосподарського виробництва 
загалом, збільшити прибутки господарства. 

Існує багато різноманітних способів одержання штучного холоду. 
Розрізняють системи охолодження без застосування холодильних машин і 
машинне охолодження. 

Найпростіший спосіб охолодження заснований на застосуванні при-
родного льоду або суміші льоду із сіллю. Охолоджувачем може бути су-
хий лід (тверда вуглекислота), який одержують на спеціальних заводах.  

Природний лід має достатньо низьку температуру танення (0°С) і ви-
соку плавлення, що дорівнює в звичайних умовах 335 кДж/кг. Теплопро-
відність льоду становить 2,33 Вт/м, а теплоємність майже 2,1 кДж/кг °С. 

Найпростішими холодильними пристроями є льодовики, що уявля-
ють собою дерев'яні, цегельні або бетонні спорудження. 

У льодовиках, що охолоджують тільки льодом, підтримують темпе-
ратуру 3...4°С. Більш низька температура може бути досягнута у разі льо-
досоляного охолодження. Суміш льоду і технічної повареної солі пері-
одично завантажують у гратчасті ємності, що розміщені безпосередньо в 
охолоджуваних помешканнях. 

Температура плавлення суміші льодотехнічна поварена сіль: 
mtсм 07,0. −= ,      (4.74) 

де m – утримання суміші у % від маси льоду. 
Холодопродуктивність суміші льоду і солі: 

tqсм 19,4335. += .     (4.75) 
Більш удосконалена розсільна система льодосоляного охолодження. 

Холодний розсіл одержують  у генераторі холоду – фригаторі, що знахо-
диться поза охолоджуваним помешканням. Фригатор – це бак з штахета-
ми, на який періодично, 1-2 разу на добу, завантажують грудковий лід. 
Під штахетами у нижній частині бака збирається холодний розчин, який 
насосом подається в батареї, що pозташовані в охолоджуваних камерах. 
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Постійна концентрація розсолу підтримується за рахунок солеконцентра-
тора, через який пропускається частина вихідного з батарей розсолу. 

Розрахунок місткості і основні розміри помешкання холодильни-
ка. Місткість холодильника виражають у кубометрах вантажного обсягу 
або в тоннах вантажу, що зберігається. 

Вантажний обсяг камери схову: 

)(, 3
.

м
m

M
V

V

k
гр

= ,     (4.76) 

де Мк – місткість камери, т; 
mv – норма завантаження 1м3 вантажного обсягу камери, m/м3; 
(для плодів і овочів mv = 0,34 m/м3) [39]. 
Площа камери схову, зайнятої вантажем (вантажна площа): 
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. h

V
F гр
гр

=       (4.77) 

де h – висота штабеля, м. 
Навантаження на 1 м2 вантажної  площі камери схову: 

hmm VF ⋅= ,     (4.78) 
Значення mF  для одноповерхових холодильників не повинні переви-

щувати 5 т/м2, для інших 2…2,5 т/м2. Висоту штабеля вантажів беруть за 
4,5...5 м для одноповерхових і 3,5...4,5 м – для інших холодильників [39]. 

Будівельна площа камери схову: 

β
.гр

с

F
F = ,     (4.79) 

де β – коефіцієнт використання площі камери, що враховує зайняту 
колонами, приладами охолодження, проходами і т.д. Чисельні значення β 
беруть з таблиці (табл. 4.2). 

Таблиця 4.2. 
Чисельні значення β 

 
F, м2 20 20...…100 100…400 400 
β 0,5...0…0,6 0,65 0,7 0,8 

 
Розрахунок холодильної потужності. Витрата холоду в холодиль-

ній камері визначається з розрахунку компенсації всіх припливів теплоти: 
4321 QQQQQ +++= .     (4.80) 

Приплив теплоти через зовнішнє огородження: 

∑
=

+−=
n

i
pкнii QttFKQ

1
1 )( ,    (4.81) 

де  Кi – коефіцієнт теплопередачі стін, підлоги, стелі, Вт/ м2К; 
Fi – площі стін, статі, стелі, м2; 
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tн – розрахункова температура зовнішнього повітря, 0С; 
tк  – температура повітря в камері, 0С. 
 Теплоприплив сонячної радіації: 

PPPP tFKQ Δ⋅⋅= ,      (4.82) 
де КР – коефіцієнт теплопередачі зовнішнього огородження,  
схильного опромінення сонцем; 
FР – сумарна площа поверхні стріхи й однієї зі зовнішніх стін, мак-

симально опромінюваних сонцем; 
∆tР – надлишкова, понад розрахункової, різниця температур, що вра-

ховує дію сонячної радіації в літню пору (для плоскої стріхи  ∆tР = 15...20 
°C, для стін ∆tР = 5…10°С) [39]. 

Витрата холоду на охолодження продуктів 
( ) ( )

212
278,0 ttcmcmQ

тт
−⋅⋅+⋅⋅= ,   (4.83) 

де m і mT  – маси продуктів і тари, що надходять у камеру, кг/год; 
C і СT  – теплоємності продуктів і тари; 
t1 і t2  – температури продуктів і тари до і після охолодження. 
Витрата холоду на охолодження зовнішнього повітря, що надходить 

до помешкання, у разі вентиляції: 
 

( )
взк

hhVaQ −⋅⋅⋅⋅= ρ278,0
3

,     (4.84) 
 

де а – кратність вентиляції, рівна 0,04...0,16 від обсягу холодильної 
камери в год [39]; 

V  – обсяг холодильної камери, м3; 
ρk – щільність повітря в камері; 
hН і hК – ентальпії повітря усередині і зовні камери. 
Витрата холоду на компенсацію різноманітних теплоприймачів під 

час експлуатації холодильної камери: 
 

( ) 14 2,0...1,0 QQ ⋅≈ ,     (4.85) 
Робоча холодильна потужність установки: 

b
Q

Qp
∑=ζ ,     (4.86) 

 
де ∑Q – загальна витрата холоду у всіх камерах холодильника; 
ζ – коефіцієнт, що враховує теплоприпливи в трубопроводах; 
b – коефіцієнт робочого часу холодильної машини (b = 0,75  для ма-

лих холодильних машин, b = 0,8 для машин середньої холодильної поту-
жності) [39]. 

 



 223

4.5. Забруднення навколишнього середовища та боротьба з ним 
 

Основним джерелом забруднення повітряного басейну є викид 
шкідливих речовин промисловими підприємствами, теплоенергетичними 
установками, транспортними засобами. 

Промислові викиди залежать від виду палива (твердого, рідкого, га-
зоподібного), сільськогосподарських і інших відходів. Основна маса ви-
кидів являє собою золу, сажу, пилоподібні частки незгорілого палива, а 
також шкідливі гази: вуглекислий, окис вуглецю, вуглець, з'єднання сірки, 
окису азоту. 

Значне забруднення середовища викликають викиди, що утворюють-
ся під час роботи різних видів транспорту. 

Основну небезпеку в продуктах згоряння карбюраторного двигуна 
складають окис вуглецю, вуглеводнів, окис азоту, а в дизелях – окис азо-
ту, сірки і сажа. 

У сільських районах джерелами забруднення є також тваринницькі та 
птахівничі ферми і комплекси, склади, де відбувається протравлювання 
насіння гербіцидами, і поля, на які вносяться добрива. 

Загальний ступінь забруднення повітря в сільській місцевості зале-
жить від багатьох факторів, у тому числі і від району розташування гос-
подарства, що може бути охарактеризовано даними з табл. 4.3. 

Забруднення навколишнього середовища наносить велику шкоду 
тваринам, птахам, рибному господарству, рослинності, корисним кома-
хам, зокрема, бджолам. 

Зниження забруднення атмосфери може бути досягнуто декількома 
шляхами. Один з ефективних засобів – заміна технологічних процесів, по-
в'язаних із виділенням шкідливих речовин, на процеси зі зменшеною чи 
повною відсутністю викидів цих виділень. Зокрема, заміна традиційних 
джерел теплоти, пов'язаних зі спалюванням палива на сонячну теплову 
енергію. До чистих видів енергії відносять також вітер і геотермальну 
енергію. 

Таблиця 4.3. 
Загальний ступінь забруднення повітря в сільській місцевості 

Ступінь забруднення повітря 
Місце розташування господарс-
тва повітря 

середньодобова 
концентрація 

пилу 
Сільська місцевість в околиці 
непромислових міст чисте 0,05...0…0,2 

Господарства на околиці непро-
мислових великих міст слабозабруднене 0,2...0…0,5 

Околиці промислових районів, 
міст за сильно ерозійного ґрунту сильнозабруднене 0,5…1,0 
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Зменшенню забруднення атмосфери сприяють використання для по-
треби сільського господарства вторинних енергоресурсів промислових 
підприємств, компресорних станцій, магістральних газопроводів і тепло-
вих електростанцій. 

Один з основних заходів щодо охорони атмосферного повітря від за-
бруднень – застосування безвідхідних технологій, утилізація залишків ви-
робництва. 

На практиці одержують поширення ресурсоощадна й енергозберіга-
льна технологія, виробництва із замкнутим циклом і маловідхідні вироб-
ництва. 

Широке використання знаходить застосування різних фільтрів. Філь-
три встановлюють у витяжних системах тваринницьких і птахівницьких 
приміщень. До того ж викиди витяжних систем повинні надійти в навко-
лишнє середовище на висоті не нижчій, ніж це передбачено санітарними 
нормами. Вибір раціонального способу очищення залежить від необхід-
ного ступеня очищення, початкової і кінцевої концентрацій, фізичних 
властивостей шкідливих речовин, що видаляються. Для очищення венти-
ляційного повітря застосовують повітроочисні фільтри: пористі, повітря-
ні, змочені, електричні. 

Принцип роботи сухого повітряного фільтра заснований на пропу-
щенні запиленого повітря через шар фільтрувального матеріалу, пори 
якого менше розмірів часток, від яких очищається повітря. 

Змочені пористі фільтри бувають декількох типів: самоочисні КТ, 
осередкові ФЯВ з вінілпластовими сітками, волокнисті рулонні ФРУ, во-
локнисті осередкові складчасті ФЯУ і ФЯП. 

Принцип дії електричного повітряного фільтра полягає в тому, що 
попередньо заряджені електричним зарядом частки осядають на протиле-
жно заряджених пластинах. 

Для уловлювання більш великих зважених часток використовують 
пиловловлювачі: циклонні уловлювачі, мокрі пиловловлювачі, фільтри 
різних типів.  

Для зменшення забруднення усередині приміщення і на робочих міс-
цях застосовують укриття, парасолі, відсоси, повітроусмоктувальні пане-
лі. 

Доцільно для зменшення забруднень усіх видів здійснювати наступні 
заходи: 

- контролювати використання нафтопродуктів, не допускати їх вито-
ку, забруднення ґрунту, води, рослинності;  

- тримати в справному стані машини і знаряддя, застосовуючи їх за 
призначенням; 

- дотримуватися правил збереження і використання пестицидів і доб-
рив; 
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- використовувати методи регенерації теплоти повітря, що видаля-
ються з тваринницьких і птахівницьких приміщень. 

Велику роль в очищенні повітря від шкідливих газів і пилу відіграє 
рослинність. Один гектар зелених насаджень за одну годину очищає пові-
тря в середньому від 8 кг вуглекислого газу. Одне доросле дерево за п'ять 
місяців (із травня по вересень) поглинає 44 кг вуглекислого газу і виділяє 
за добу 180 літрів кисню [23]. 

Істотний ефект дають такі заходи як озеленення територій, насаджу-
вання дерев, дбайливе відношення до рослинності. 

 
4.6. Економія енергоресурсів та використання поновлювальних 
джерел енергії 
 
Техніко-економічні показники використання теплоти у сільсько-

му господарстві.У будь-якій галузі сільського господарства головною за-
дачею є одержання максимально доброякісної продукції за мінімальної 
витрати енергії. 

Однією з найважливіших характеристик ефективності використання 
теплоти є витрата палива. Середньогодинна витрата палива (кг/год.): 

3
..

.
.

...
.. 10⋅
=

тг
р
н

ср
кгср

кг Q
QB
η ,    (4.87) 

де 
ср

кг
Q

..  – середньогодинне навантаження котельні, що визначається з 
урахуванням витрати теплоти на власні потреби котельні і втрат у тепло-
вих мережах, кДж/год.; 

р
н

Q  – нижча теплота згоряння палива на робочу масу, кДж/кг; 
ηг.т. – к.к.д. генератора теплоти. 
Середньогодинне навантаження котельні: 
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де .

.
ср
спожQ  – середнє навантаження споживачів, Дж/год.; 

Кв.п.. – коефіцієнт витрати теплоти на власні потреби котельні  (у се-
редньому Кв.п. = 0,05); 

Кт.м. –  коефіцієнт, що характеризує втрати теплоти в теплових мере-
жах. 

Річна витрата палива: 
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де .
.

річ
котQ  –  кількість теплоти, вироблена котельнею за рік, ГДж.  

Кількість теплоти, вироблена котельнею за рік: 
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Чисельне значення середнього навантаження споживачів .

.
річ
спожQ  може 

бути визначене з річного графіка теплового навантаження за тривалістю з 
урахуванням усіх видів теплового навантаження: 
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де  .

.
річ

опQ  – витрата теплоти на опалення; 
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Q  – витрата теплоти на гаряче водопостачання; 
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в
Q  –  витрата теплоти на вентиляцію; 

.

..

річ

пт
Q  – витрата теплоти на технологічні потреби.  
Для порівняння економічності під час спалювання різноманітних ви-

дів палива, а також під час розробки енергетичних балансів, нормування 
витрат і визначення інших техніко-економічних характеристик системи 
теплопостачання, усі види палива за теплотою спалювання перераховують 
за допомогою єдиного еквівалента. Таким тепловим еквівалентом є оди-
ниця "умовного палива", що має розрахункову теплоту спалювання 

р
ум.нQ = 29,3 МДж/кг.  
Річна витрата умовного палива в котельні: 
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Для оцінювання економічності теплопостачання користуються по-

няттями питомої витрати натурального бр
нb і умовного бр

уb палива на одини-
цю виробленої теплоти. 

Питома витрата брутто натурального палива: 
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де .
.

річ
вирQ – кількість теплоти виробленої генератором теплоти. 

Питома витрата брутто  умовного палива: 
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Питома витрата нетто натурального палива: 
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де .

.
річ
відпQ – кількість теплоти, що відпускають споживачу. 

Питома витрата нетто умовного палива: 
 

.
.

3..
.

.

10
річ
відп

річ
унетто

у Q
B

b
⋅⋅⋅

= .    (4.96) 

Між кількістю теплоти виробленої генератором теплоти .
.

год
вирQ  і кіль-

кістю теплоти, яку відпускають споживачу .
.річ

відпQ  існує залежність: 
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За відомих .спожQ , 
р
нQ ., може бути визначений к.к.д. генератора теп-

лоти: 
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Основним показником економічної ефективності прийнятої системи 

теплопостачання є собівартість генерованої, переданої та використаної 
теплоти. 

Факторами, які впливають на собівартість теплоти є: експлуатаційні 
витрати, витрати на паливо, витрати на заробітну платню обслуговчого 
персоналу, вартість електроенергії, води, інші витрати, пов'язані з конкре-
тними умовами функціонування господарства. 

Головними факторами, які впливають на економічну ефективність 
використання теплоти є: правильний вибір системи теплопостачання, за-
безпечення оптимального режиму роботи всієї системи і її окремих еле-
ментів, зниження до можливого мінімуму усіх утрат паливно-
енергетичних ресурсів. 
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