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Глобальний антропогенний вплив людства змушує розробників побутової холодильної техніки перег-

лянути ставлення до абсорбційних холодильних агрегатів (АХА). Робоче тіло АХА складається з 

природних компонентів - водоаміачного розчину (ВАР) з добавкою інертного газу (водню, гелію або їх 

суміші) і є абсолютно екологічно безпечним – має нульові значення озоноруйнівного потенціалу і по-

тенціалу «парникового» ефекту. Абсорбційні холодильні прилади мають і низку таких унікальних 

якостей, як: безшумність, висока надійність та тривалий ресурс, відсутність вібрації, магнітних 

та електричних полів під час експлуатації; можливість використання в одному апараті кількох 

джерел енергії – як електричних, так і альтернативних; можливість роботи з неякісними джерела-

ми енергії, зокрема й електричної, у діапазоні напруги мережі 160...240 В. Разом з тим АХА мають 

підвищене в порівнянні з аналогічними компресійними моделями енергоспоживання. У роботі зробле-

но спробу з використанням термодинамічних параметрів реальних АХА, отриманих різними дослід-

никами, провести аналіз енергетичних характеристик у широкому діапазоні режимних параметрів. 

Розроблена методика термодинамічного розрахунку типового абсорбційного холодильного агрегату, 

основою якої покладено результати експериментальних досліджень типових реальних моделей, до-

зволяє проводити варіантні розрахунки у широкому діапазоні параметрів експлуатації. Показано, 

що зниження середньої температури випаровування призводить до збільшення теплових наванта-

жень на елементах АХА, тобто морозильні апарати завжди мають великі масогабаритні характе-

ристики, порівняно з холодильними камерами середнього холоду. Знайдено обмеження максимальної 

температури кипіння у генераторі АХА, що визначається корозійною стійкістю матеріалу стінки. 

Показано, що АХА тропічного виконання з робочим тиском у системі 30 бар вимагають великих ене-

рговитрат, порівняно з аналогічними моделями для помірного клімату.  
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1. Вступ  

 

В даний час діяльність людства досягла вже 

такого рівня, при якому її вплив на природне сере-

довище набуває глобального характеру. Протягом 

останнього століття постійно збільшувався вміст в 

атмосфері деяких природних газів (CO2, N2O, 

CH4). Додатково в атмосферу надходили гази, що 

не є природними компонентами глобальної екоси-

стеми. Головні серед них – фторхлорвуглеводні 

(фреони). Ці гази активно поглинають відбиту від 

Землі сонячну радіацію і сприяють формуванню 

«парникового» ефекту [1].  

Світова спільнота реагує на погіршення еко-

логічної обстановки цілою низкою заборон і об-

межень (Монреальський протокол, 1986 р.; Конве-

https://orcid.org/0000-0002-7275-5061
https://doi.org/1
http://creativecommons.org/licenses/by/4.0/
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нція ООН з клімату, Ріо-де-Жанейро, 1992; Кіот-

ський протокол, 1997 р.), які в даний час не вико-

нуються більшістю країн, що розвиваються, і країн 

з перехідною економікою. Таке становище знач-

ною мірою пов'язане з тим, що комплекс техніч-

них та економічних заходів, пов'язаних з перехо-

дом холодильної техніки на екологічно чисті хо-

лодоагенти, повною мірою можуть здійснити тіль-

ки країни з розвиненою економікою. 

Ситуація, що склалася, змушує розробників 

побутової холодильної техніки переглянути став-

лення до абсорбційних холодильних приладів 

(АХП), надалі, згідно з існуючими нормативними 

вимогами та визначеннями [2] – абсорбційними 

холодильниками та морозильниками, які комплек-

туються абсорбційними холодильними агрегатами 

(АХА) можуть розглядатися як один з альтернати-

вних варіантів переходу на екологічно безпечні 

робочі речовини. 

Робоче тіло АХА складається з природних 

компонентів – водоаміачного розчину (ВАР) з до-

бавкою інертного газу (водню, гелію або їх сумі-

ші) і є абсолютно екологічно безпечним – має ну-

льові значення озоноруйнівного потенціалу і по-

тенціалу «парникового» ефекту [3].  

Абсорбційні холодильні прилади мають і низ-

ку таких унікальних якостей, як: 

а) безшумність, висока надійність та тривалий 

ресурс, відсутність вібрації, магнітних та електри-

чних полів під час експлуатації; 

б) можливість використання в одному апарату 

кількох джерел енергії – як електричних, так і аль-

тернативних (теплота згоряння органічного пали-

ва, сонячне випромінювання, вихлопні гази двигу-

нів внутрішнього згоряння, гарячий потік повітря 

вихрової труби, теплонавантажені елементи радіо-

електронної апаратури); 

в) можливість роботи з неякісними джерелами 

енергії, зокрема й електричної, у діапазоні напруги 

мережі 160...240 В. 

До переваг АХП слід віднести меншу в порів-

нянні з компресійними аналогами вартість, що в 

багатьох випадках і визначає їх популярність у ко-

ристувачів. 

АХП ефективні при використанні у якості мі-

ніхолодильників, мінібарів, у вбудовуваних і в 

транспортних моделях холодильників, коли холо-

допродуктивність не перевищує 20 Вт і недоціль-

но використовувати компресійні холодильники. 

Абсорбційні холодильники та морозильники, 

оснащені пальниками, широко використовуються 

туристами та мандрівниками, оскільки їм немає 

альтернативи в районах з відсутністю електро-

енергії. 

Разом з тим АХП мають підвищене в порів-

нянні з аналогічними компресійними моделями 

енергоспоживання. На наш погляд, таке станови-

ще пов'язане не лише з недосконалістю їхнього 

холодильного циклу, а й з відсутністю відповідних 

наукових та інженерних розробок. 

Порівняно невисока енергетична ефективність 

АХП обумовлює і вузьку область їх застосування, 

в основному як мініхолодильники, і невелику час-

тку на ринку побутової холодильної техніки. 

Таким чином, роботи, пов'язані з підвищен-

ням енергетичної ефективності АХП, можна вва-

жати актуальними. 

 

2. Аналіз сучасних методів розрахунку аб-

сорбційних холодильних приладів 

 

Традиційна сучасна методика розрахунку по-

бутових АХП включає три етапи [4, 5]: 

а) перший етап – термодинамічний розраху-

нок холодильного циклу в «жорстких» умовах 

експлуатації (температура повітря в приміщенні 

32, 38 або 43 °С залежно від кліматичного вико-

нання холодильного приладу [6]) з визначенням 

параметрів стану у всіх характерних (вхід-вихід 

елементів) точках, питомих теплових навантажень 

на елементи та теплового коефіцієнта; 

б) другий етап – розрахунок теплоізоляційних 

конструкцій з визначенням товщини теплоізоляції 

та теплоприпливів;  

в) третій етап – з урахуванням теплоприпли-

вів визначається холодопродуктивність випарника 

АХА, масова витрата холодоагенту – аміаку та по-

токів робочого тіла, теплові навантаження на еле-

менти та виконується конструкторський розраху-

нок з визначенням геометричних параметрів еле-

ментів. 

Основною проблемою на першому етапі є ви-

значення вихідних значень параметрів робочого 

тіла (температури, тиску, складу) у характерних 

точках циклу АХА. 

Зовнішніми вихідними даними у всіх випад-

ках є: 

а) температура навколишнього середовища, за 

якою визначається температурний напір у конден-

саторі та тиск у циклі АХА; 

б) температура в камері охолодження, за якою 

визначається мінімальна температура випаровування. 
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Розрахунковим вихідним значенням є фак-

тично лише мінімальна температура випаровуван-

ня, що визначається з припущення про адіабат-

ність процесу [7, 8]. 

Інші вихідні дані в даний час отримують дос-

лідним шляхом при випробуваннях реальних мо-

делей [9-13] або з різних обмежень, пов'язаних з 

експлуатацією АХА і масогабаритних характерис-

тик. 

Так, наприклад, температура кінця кипіння 

ВАР у генераторі АХА обмежена корозійною 

стійкістю матеріалу стінки [14], а температури те-

плообмінників визначаються малогабаритними 

обмеженнями та вимогами до очищення парових 

потоків (у ректифікаторі та дефлегматорі). 

Такий стан із визначенням набору необхідних 

вихідних даних не сприяє створенню енергозбері-

гаючих побутових АХП, особливо при розробці 

нових, у тому числі комбінованих приладів з фун-

кцією нагрівання та охолодження. 

В даний час фахівці при розрахунку АХА ос-

новну увагу приділяють контуру природної цир-

куляції, причому одночасно є два підходи. 

Перший – перевірочний розрахунок, розроб-

лений Г.Ф. Смірновим та В.М. Бузом [15-16], вра-

ховує взаємозв'язок процесів тепломасообміну у 

випарнику та абсорбері та особливо ефективно 

може бути використаний при прогнозуванні ре-

жимних параметрів АХА у разі зміни зовнішніх 

умов. Аналіз результатів моделювання процесів 

гідрогазодинаміки та тепломасообміну в контурі 

природної циркуляції ( КПЦ) дозволив запропону-

вати нові конструкції АХА – «з розпаралелювання 

потоків робочого тіла в КПЦ» [17-18], що характе-

ризуються підвищеною інтенсивністю внутрішніх 

процесів. 

До нестачі такого підходу слід віднести висо-

ку невизначеність значень коефіцієнтів теплома-

сообміну при випаровуванні та абсорбції та гідро-

газодинамічних характеристик потоків. 

Другий підхід, запропонований Л.І. Морозюк 

[10-12] та С.В. Яровим [8], заснований на розділь-

ному розгляді елементів КПЦ і дозволяє визначи-

ти геометричні параметри в умовах експлуатації 

абсорбційного холодильника. Недолік підходу – 

відсутність рекомендацій для розробників серійної 

продукції через невизначеність вихідних даних. 

 

3. Методика термодинамічного розрахунку 

та аналізу типових абсорбційних холоди-

льних агрегатів 

У роботі зроблено спробу з використанням 

термодинамічних параметрів реальних АХА, отри-

маних різними дослідниками, провести аналіз             

енергетичних характеристик у широкому діапазоні 

режимних параметрів. 

Вихідні дані для теплового розрахунку АХА 

наступні: 

1) холодильна потужність (Q0); 

2) температура повітря у приміщенні (tн); 

3) температура у холодильній камері (tXK); 

4) температура у низькотемпературному від-

діленні (tHТО);  

5) загальний тиск в агрегаті (Р0); 

6) вирівнюючий інертний газ; 

7) вид використовуваної енергії; 

8) режим охолодження тепловиділяючих еле-

ментів (дефлегматору, конденсатору, абсорберу). 

В якості вихідних даних приймемо режимні 

параметри, характерні для роботи холодильників 

типу «Кристал-404» АШ-150 [19]: 

– холодильна потужність Q0 = 50 Вт; 

– температура повітря у приміщенні tн = 32 °C; 

– температура повітря у холодильній камері 

tХК = 5 °C; 

– температура у низькотемпературному відді-

ленні tНТО = - 12 °C; 

– загальний тиск в агрегаті Р0 = 20 бар; 

– вирівнюючий інертний газ – водень; 

– вид використовуваної енергії – електрика; 

– охолодження дефлегматору, конденсатору 

та абсорберу – повітряне. 

При виборі вихідних даних холодильна поту-

жність прийнята із запасом щонайменше на 20 % 

для забезпечення сталої роботи АХА. 

Вибір параметрів парогазового контуру здійс-

нюється на підставі даних, отриманих при випро-

буваннях дослідних та серійних зразків АХА [13]. 

Найнижча температура випаровування                     

t0н = - 18 °С. 

Найвища температура випарування t0в = 0 °C; 

Парціальний тиск аміаку у випарнику на межі 

розділу фаз визначається за температурою випаро-

вування. 

Найнижчий тиск випаровування Р0н = 2,12 бар. 

Найвищий тиск випаровування Р0в = 4,38 бар. 

Рухаючий напір парціального тиску аміаку в 

парогазовій суміші (ПГС) в абсорбері та випарни-

ку приймається в діапазоні 0,5...1,0 бар. 

Парціальний тиск пару аміаку NH3:  

у потоці бідної ПГС 

Рбд = Р0н – 0,80 = 2,12 – 0,80 = 1,32 бар; 
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у потоці багатої ПГС 

Рбг = Р0в – 0,48 = 4,38 – 0,48 = 3,90 бар. 

Масовий склад аміаку в ПГС визначається за 

загальним та парціальним тиском за діаграмою i-ξ 

для суміші водню та аміаку [20]:  

ξбд = 0,38; ξбг = 0,68. 

Кратність циркуляції ПГС визначається за 

формулою: 

 

1 1 0,68
1,1 кг/кг.

0,68 0,38

− −
= = =

− −

бг

бд бд

L


 
 (1) 

 

Температура бідної ПГС на виході з абсорбе-

ру (рис. 1): 

t₁₁ = 45 °C. 
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Рисунок 1 – Принципова схема розміщення елеме-

нтів АХА: 1…17 – вузлові точки циклу. 

 

Температура багатої ПГС на вході до абсор-

беру: 

t₁₀ = 37 °C. 

За діаграмою i-ξ для NH₃ + H₂ за тиском і те-

мпературою ПГС визначається ентальпія в харак-

терних точках циклу:  

Рон = 2,12 бар; t₁₁ = t₉ = 45 °С; і₁₁ = і₉ = 920 

кДж/кг; 

Ров = 4,38 бар; t₈ = tов = 0 °С; і₈ = 860 кДж/кг; 

Ров = 4,38 бар; t₁₀ = t₁₂ = 45 °С; і₁₀ = 1100 

кДж/кг. 

Ентальпія бідної ПГС на вході у випарник ви-

значається із теплового балансу ГРТО: 

( )7 9 10 8

1
, кДж/кг;

+
= −  −

L
і і і і

L
 (2) 

( )7

1,1 1
920 1100 860 462 кДж/кг.

1,1


+
= −  − =і  

 

Температура бідної ПГС на вході у випарник 

визначається з діаграми i-ξ для NH₃ + H₂ по ента-

льпії та тиску: t7′ = - 3 °С.  

Температура слабкого розчину на виході з те-

плообміннику (РТО):  

t₁₅ = 55 °С. 

Температура міцного розчину на вході до 

РТО: 

t₁₆ = 50 °C. 

Масовий склад міцного та слабкого розчину 

на вході та виході з абсорберу приймається ξ₁₅ = 

ξ₁₃ = 0,1 кг/кг та ξ₁₄ = ξ₁₆ = 0,3 кг/кг, відповідно. 

Вища температура кипіння розчину в генера-

торі визначається за діаграмою i-ξ для NH₃ + H₂ за 

загальним тиском Р₀ = 20 бар та концентрації 

слабкого розчину:  

t₁₇ = f₁ (P₀, ξ₁₅ = ξ₁₃), t₁₇ = 182°C. 

Кратність циркуляції розчину в абсорбері: 
 

14 13

14 13

, кг/кг;
 −

=
−

f
 

 
  (3) 

 

де ξ″₁₄ – масовий склад аміаку в парі міцного роз-

чину, ξ″₁₄ = 0,998 кг/кг. 

0,998 0,1
4,49 кг/кг.

0,3 0,1

−
= =

−
f  

Тепло, що підводиться слабким розчином до 

міцного розчину в РТО: 
 

( ) ( )17 151 , кДж/кг;= −  −РТОq f і і  (4) 

 

де і₁₇ – ентальпія слабкого розчину на вході до 

РТО, кДж/кг; і₁₅ – ентальпія слабкого розчину на 

виході з РТО, кДж/кг; 

і₁₇ = f₂ (t₁₇, ξ₁₅); 

і₁₅ = f₃ (t₁₅, ξ₁₅). 

За діаграмою i-ξ знаходимо: і₁₇ = 750 кДж/кг; 

і₁₅ = 190 кДж/кг. 

Тоді  

( ) ( )4,49 1 750 190 1964 кДж/кг.= −  − =РТОq  

Ентальпію міцного розчину на виході з РТО 

знаходять із рівняння теплового балансу РТО: 
 

1 16 , кДж/кг;= +РТОq
і і

f
  (5) 

 

де і₁₆ = f₄ (t₁₆, ξ₁₆); і₁₆ = 100 кДж/кг; 
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1

1964
100 536 кДж/кг.

4,49
= + =і  

За діаграмою i-ξ для NH₃ + H₂О визначають 

температуру міцного розчину на виході із РТО: 

t₁ = f₅ (і₁, ξ₁₆); t₁ = 135 °C. 

Температуру пари на виході з генератора 

приймаємо:  

t₂ = 115 °C. 

По температурі t₂ та за загальним тиском за 

діаграмою i-ξ визначаємо масовий склад та ента-

льпію пари та рідини на виході з генератору: 

ξ′₂ = f₆ (t₂, P₀), ξ₂ = кг/кг; 

ξ″₂ = f₇ (t₂, P₀), ξ″₂ = 0,93 кг/кг; 

і′₂ = f₈ (t₂, P₀), і′₂ = 440 кДж/кг; 

і″₂ = f₉ (t₂, P₀), і″₂ = 1940 кДж/кг. 

Кількість флегми, що стікає з дефлегматора в 

генератор: 

 

2

2 2

1
, кг/кг;

−
=

 −
R



 
  (6) 

1 0,93
0,123 кг/кг.

0,93 0,38

−
= =

−
R  

 

Температуру пари на вході в конденсатор 

приймаємо: t₄ = 55 °C. 

Тепло, яке відводиться в конденсаторі: 

 

4 5 , кДж/кг;= −Кq і і   (7) 

 

де і₄ – ентальпія пари NH₃ при Р₀ =20 бар і t₄ = 55 

°С, і₄ = 1709 кДж/кг; і₅ – ентальпія рідкого NH₃ 

при Р₀ = 20 бар і t₅ = 55 °С; і₅ = 682 кДж/кг; 

 

1709 682 1027 кДж/кг.= − =Кq  

 

Тепло, що відводиться від дефлегматора: 

 

( )2 2 2 4 , кДж/кг;  =  − + −Rq R і і і і  (8) 

( )0,123 1940 440 1940 682 416 кДж/кг.=  − + − =Rq  

 

Тепло, яке відводиться від абсорбера, з ураху-

ванням циркуляції в ньому ПГС: 

 

( ) ( )17 16 17 2 9 2 , кДж/кг; =  − − +  − +Rq f i i i L і і і  (9) 

( ) ( )4,49 190 100 190 1,1 1100 920 1100

1512 кДж/кг.

=  − − +  − + =

=

Rq

 

Тепло, витрачене на випарювання холодо- 

агенту в генераторі: 

 

( ) ( )17 1 17 2 2 2 , кДж/кг;  =  − − +  − +hq f i i i R і і і  (10) 

( ) ( )4,49 750 536 750 0,123 1940 440

1940 2338 кДж/кг.

=  − − +  − +

+ =

hq
 

 

Питома холодильна потужність випарника: 

 

( )0 8 7 8 5 , кДж/кг;=  − + −q L і і і i  (11) 

( )0 1,1 860 462 860 682 616 кДж/кг.=  − + − =q  

 

Тоді тепловий баланс АХА: 

 

0 2338 616 2954 кДж/кг.+ = + =hq q  (12) 

 

Підведене тепло 

 

416 1027 1512 2955 кДж/кг.+ + = + + =R К аq q q (13) 

 

Розрахунковий тепловий коефіцієнт АХА: 

 

0 100, %;= 
h

q

q
   (14) 

616
100 26,3 %.

2338
=  =  

 

Масова витрата аміаку в АХА: 

 

3

50

3

0

50
8,1 10 кг/с.

616 10

−= = = 


NH

Q
G

q
 (15) 

 

Визначається теплова потужність елементів 

АХА: 

- конденсатора: 

 

3
, Вт;= K NH KQ G q   (16) 

5 38,1 10 1027 10 83,2 Вт;−=    =KQ  

 

- ректифікатора:  

 

3
, Вт;= R NH RQ G q   (17) 

5 38,1 10 416 10 33,7 Вт;−=    =RQ  

 

- абсорбера: 

 

3
, Вт;= a NH aQ G q   (18) 



Холодильна техніка та технологія,  59 (3),  2023 
_______________________________________________________________________________________________________________ 

187 

5 38,1 10 1512 10 123 Вт;−=    =aQ  

 

- генератора: 

 

3
, Вт;= h NH hQ G q   (19) 

5 38,1 10 2338 10 189,3 Вт;−=    =hQ  

 

- газового теплообмінника:  

 

3
, Вт;= ГРТО NH ГРТОQ G q  (20) 

5 38,1 10 240 10 19,4 Вт.−=    =ГРТОQ  

 

Проведено варіантний тепловий розрахунок 

циклу АХА.  

Параметрами, що варіюються, були: 

1) нижча та вища температури випаровування 

(середня температура випаровування) t0н, t0в, t0; 

2) холодильна потужність Q₀; 

3) загальний тиск в апарату – Р₀; 

4) масовий склад слабкого та міцного розчи-

ну (ξ₁₅ і ξ₁₆); 

5) величина зони дегазації в абсорберу (ξ₁₅ - 

ξ₁₆); 

6) температура пари на виході із генератору – 

t₂; 

7) температура слабкого та міцного розчинів 

на вході та виході з РТО – t₁₅ і t₁₆, відповідно; 

8) температура бідної та багатої ПГС на вході 

та виході з ГРТО – t₉ і t₁₀, відповідно. 

Найбільш цікаві результати розрахунків пред-

ставлені у вигляді залежностей від визначальних 

параметрів на рис. 2 і рис.3. 

Аналіз залежності впливу середньої темпера-

тури випаровування на величину теплової потуж-

ності елементів АХА (рис. 2) показує, що зі зни-

женням середньої температури випаровування з      

-9 до -27,5 °С необхідно збільшення теплової по-

тужності на 40 %, у абсорбері – на 25 %, у конден-

саторі – на 44 %, у дефлегматорі – на 40 %. 

Теплова потужність РТО збільшується на                

40 %, а ГРТО – на 350 %. Ці фактори необхідно 

враховувати при проектуванні холодильників і 

особливо морозильників з використанням АХА. 

Вочевидь, що зниження рівня робочих темпе-

ратур у РТО та холодильній камері призводить і 

до зростання металоємності апарату загалом. 

Співвідношення між холодильною потужніс-

тю випарника та тепловою потужністю елементів 

АХА наведено на рис. 3. Зростання величини хо-

лодильної потужності спричиняє відповідне про-

порційне зростання теплових потужностей генера-

тору, абсорберу, конденсатору, дефлегматору, 

РТО і ГРТО. 

 

 

Рисунок 2 – Вплив середньої температури  

випаровування на величину теплової  

потужності елементів АХА 

 

Знайдено залежність впливу температури ки-

піння розчину в генераторі на теплову потужність 

дефлегматора та генератора. 

Збільшення рівня температур кипіння призво-

дить у всьому діапазоні тисків (20...30 бар) до іс-

тотного зростання теплової потужності як дефлег-

матора, так і генератора.  

Так, збільшення температури кипіння з 135 °С 

до 195 °С викликає зростання теплової потужності 

дефлегматора в 11 ... 12 разів, генератора – в 3,5 

рази, при цьому тепловий коефіцієнт зменшується 

з 23,5 % до 6,7 %. Отриманий результат дозволяє 

зробити висновок, що при розробках АХА недоці-

льно підтримувати температуру кипіння в генера-

торі вище 175 °С. 

Визначено залежність впливу загального тис-

ку на теплову потужність елементів АХА при різ-

них зонах дегазації. 
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Рисунок 3 – Співвідношення між холодопродук-

тивністю випарника та тепловою потужністю 

на елементах АХА 

 

Найбільш суттєво підвищення тиску з 20 бар 

до 30 бар впливає на зміну теплової потужності 

генератора та РТО – на 25...30 % та 75...80 %, від-

повідно. 

 

4. Висновки 

 

Розроблена методика термодинамічного роз-

рахунку типового абсорбційного холодильного аг-

регату, основою якої покладено результати експе-

риментальних досліджень типових реальних мо-

делей, дозволяє проводити варіантні розрахунки 

широкому діапазоні параметрів експлуатації. 

Показано, що зниження середньої температу-

ри випаровування призводить до збільшення теп-

лових навантажень на елементах АХА, тобто мо-

розильні апарати завжди мають великі масогаба-

ритні характеристики, порівняно з холодильними 

камерами середнього холоду. 

Знайдено обмеження максимальної темпера-

тури кипіння у генераторі АХА, що визначається 

корозійною стійкістю матеріалу стінки. 

Показано, що АХА тропічного виконання з  

робочим тиском у системі 30 бар вимагають вели-

ких енерговитрат, порівняно з аналогічними моде-

лями для помірного клімату. 
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Human global anthropogenic influence forces the developers of household refrigeration equipment to recon-

sider their attitude towards absorption refrigeration devices (ARD). The working body of ARD consists of 

natural components – water-ammonia solution (WAS) with the addition of inert gas (hydrogen, helium or 

their mixture) and is absolutely environmentally safe – it has zero values of ozone-depleting potential and 

the potential of the "greenhouse" effect. Absorption refrigeration devices have a number of such unique 

qualities, such as: silence, high reliability and long service life, absence of vibration, magnetic and electric 

fields during operation; the possibility of using several sources of energy in one device – both electric and 

alternative; the possibility of working with low-quality energy sources, in particular, electric energy, in the 

range of network voltage 160...240 V. At the same time, ARDs have higher energy consumption compared to 

similar compression models. In this work, an attempt is made to analyze the energy characteristics in a wide 

range of regime parameters using the thermodynamic parameters of real ARDs obtained by various re-

searchers. The developed method of thermodynamic calculation of a typical absorption refrigeration device, 

which is based on the results of experimental studies of typical real models, allows variant calculations for a 

wide range of operating parameters. It is shown that a decrease in the average evaporation temperature 

leads to an increase in heat loads on the ARD elements, i.e. freezers always have large weight and size char-

acteristics, compared to refrigerating chambers of medium cold. The limitation of the maximum boiling tem-

perature in the ARD generator was found, which is determined by the corrosion resistance of the wall mate-
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rial. It has been shown that ARDs of tropical design with a working pressure of 30 bar in the system require 

high energy consumption, compared to similar models for a temperate climate. 

Keywords: Energy efficiency; Absorption refrigeration device; Thermodynamic analysis of the cycle; Heat 

loads; Operating parameters 
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