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Реалізація органічного циклу Ренкіна (ORC) у низькотемпературних сонячних енергетичних уста-

новках дають змогу впроваджувати в промисловість перспективні технології, орієнтовані на 

підвищення ефективності використання низькопотенційних джерел енергії. Як показує проведе-

ний аналіз, найбільш перспективним робочим тілом для установок, що реалізують цикл Ренкіна, є 

холодоагент R1233zd(E). Теплофізичні властивості цього робочого тіла добре вивчені. Однак 

процеси теплообміну під час фазових трансформацій цього холодоагенту в генераторах пари за-

лишаються недостатньо вивченими. Дослідження теплообміну в модельному генераторі пари ви-

конано на експериментальній установці, що реалізує нестаціонарний процес нагрівання робочого 

тіла. Робочу ділянку виготовлено зі сталевої трубки з внутрішнім діаметром 5 мм, товщиною 

стінки 0,1 мм. Ефективна довжина робочої ділянки становила 1800 мм. Експериментальна ділян-

ка була розділена на десять секцій, на кожній з яких проводилося вимірювання середньої темпе-

ратури стінки. На секціях, що знаходяться на вході та виході експериментальної ділянки, також 

були розташовані диференціальні термопари, які вимірювали різницю температури між робочим 

тілом та стінкою труби. У даній статті наведені результати дослідження коефіцієнта тепло-

віддачі під час фазових трансформацій холодоагенту R1233zd(E) у широкому діапазоні парамет-

рів, що змінюються: температура робочого тіла – від 20 до 150 °С, масова витрата – від 6 до 90 

кг/(м2с), тиск – від 1 до 2,25 бар, ступінь сухості пари – від 0,01 до 1 кг/кг, тепловий потік – від 

1000 до 4500 Вт/м2. Процеси теплообміну досліджено при розшарованому режимі кипіння робо-

чого тіла. Наведено інформацію про дослідження локальних коефіцієнтів тепловіддачі для рідкої, 

парової фаз і середніх за перерізом труби коефіцієнтів тепловіддачі під час кипінні R1233zd(E) в 

генераторі пари, яка в літературі практично відсутня. Локальні коефіцієнти тепловіддачі для 

рідини і пари та середній коефіцієнт тепловіддачі на секції робочої ділянки визначено для розша-

рованого режиму кипіння. Досліджено вплив ступеня сухості пари на значення коефіцієнтів теп-

ловіддачі. Запропоновано методику визначення середньої температури стінки труби робочої ді-

лянки. Показано, що значення середнього коефіцієнта тепловіддачі при збільшенні ступеня сухо-

сті пари зменшується.  
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1. Вступ 

 

На сучасному етапі розвитку енергетики роз-

в'язання проблем підвищення еколого-енергетич-

ної ефективності використання енергетичних ре-

сурсів досягається як конструктивним удоскона-

ленням енергетичного устаткування, так і впро-

вадженням нових робочих тіл, теплоносіїв і ши-

роким використанням низькопотенційних і віднов-

лювальних джерел енергії. На даний час частка 

викопного палива під час виробництва теплової та 

електричної енергії продовжує домінувати у сві-

товій енергетичній галузі. Вартість щорічно спо-

живаного викопного палива оцінюється приблизно 

в 1,5 трильйона доларів [1, 2]. Виробництво елек-

тричної та теплової енергії за рахунок викорис-

тання органічного палива істотно впливає на 

навколишнє середовище, збільшуючи еквівалент-

ну емісію парникових газів.  

З метою скорочення антропогенного впливу 

технологічних процесів виробництва теплової та 

електричної енергії енергетичні стратегії біль-

шості країн дедалі більше орієнтуються на ви-

користання альтернативної енергетики. Серед 

найперспективніших напрямів підвищення еколо-

го-енергетичної ефективності установок, що вико-

ристовують сонячну енергію низько- і середньо-

температурного потенціалу (від 100 до 180 °С), є 

широке застосування акумуляторів теплоти, теп-

лових насосів, використання установок, які реалі-

зують органічний цикл Ренкіна тощо. 

Органічний цикл Ренкіна (ORC) є техноло-

гією з широкими перспективами розвитку, що 

використовує органічні робочі тіла з низькою тем-

пературою кипіння для перетворення теплових 

відходів [3], сонячної енергії [4], енергії згоряння 

біомаси [5], геотермальної [6] та інших видів 

енергії на електричну та механічну енергію. 

Таким чином, тенденції розвитку енергетики, 

що сформувалися на цей час, формують техноло-

гічний запит на ефективне використання віднов-

лювальних і низькопотенційних джерел енергії. 

Однак, енергетичне обладнання, в якому викорис-

товується відновлювальні джерела енергії, як пра-

вило, має низьку ефективність оскільки отримує 

низькопотенційну енергію протягом обмеженого 

періоду часу доби. Тому підвищення енергетичної 

ефективності споживання відновлювальної енергії, 

одержуваної від низькопотенційних джерел енер-

гії, неможливе без розроблення ефективних техно-

логій її зберігання на певному температурному 

рівні. Досягнення цієї комплексної мети неможли-

ве без розроблення нового покоління високоефек-

тивних термоакумулюючих матеріалів з фазовим 

переходом [7, 8] та використання когенераційних 

сонячних енергетичних установок [9], які реалі-

зують органічний цикл Ренкіна [10-14]. 

Нині науково обґрунтований вибір робочого 

тіла для енергетичних установок, що використо-

вують органічний цикл Ренкіна, досі залишається 

досить складним завданням [10-15]. Оптимальний 

вибір робочого тіла має враховувати термодина-

мічну ефективність, сумісність із конструкційни-

ми матеріалами, вартість, інтенсивність теплооб-

мінних процесів у генераторі пари, а також еколо-

гічну безпеку. 

Як робоче тіло в установках, що реалізують 

низькотемпературний цикл Ренкіна, найчастіше 

пропонується використовувати R245fa. З ухвален-

ням Кігалійської поправки до Монреальського 

протоколу R245fa, що має високе значення по-

тенціалу глобального потепління GWP-1030, по-

етапно виключають із виробництва і застосування 

в обладнанні. У Європі регламент щодо фторо-

вмісних газів поступово знижує доступність на 

ринку речовин, що викликають парниковий ефект. 

Починаючи з 2022 року в нових комерційних 

теплових насосах можна буде використовувати 

тільки речовини з GWP <150. Тому замість R245fa 

в обладнанні, що реалізує органічний цикл Рен-

кіна, рекомендується використовувати такі робочі 

тіла як HFO і HCFO – холодоагенти: R1224yd(Z), 

R1233zd(E), R1336mzz(Z). Теплофізичні власти-

вості розглянутих холодоагентів досить добре вив-

чені [16].  

Процеси теплообміну R245fa у випарнику 

досить також добре вивчені [17-23]. Навпаки, ін-

формація про коефіцієнти тепловіддачі під час 

генерації пари для альтернативних R245fa речовин 

досить обмежена. Ця обставина стримує техноло-

гічний прогрес у проєктуванні та розробці коге-

нераційних систем, що реалізують органічний 

цикл Ренкіна. 

 

2. Вибір об'єкта дослідження 

 

Виконаний аналіз опублікованих останніми 

роками статей показує, що HFO і HCFO холо-

доагенти мають перспективу використання не 

тільки в когенераційних низько- і середньотем-

пературних (від 100 до 200 °С) сонячних енер-

гетичних установках, в яких реалізується ORC, а й 
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у високотемпературних теплових насосах, чилле-

рах [24-26]. Холодоагент R1233zd(E) має певні 

підстави розглядатися як альтернатива рекомендо-

ваним для застосування в ORC установках речо-

вин R245fa, R236ea, R245ca, R245fa, R600, R600a, 

R601a, RE134 і RE245 [10-14]. Холодоагент 

R1233zd(E) володіє незначним ODP (0,00034), 

низьким значенням GWP (1), має низьку ток-

сичність і займистість (клас А) та хорошими 

характеристичними параметрами для застосування 

в когенераційних низько- і середньотемпера-

турних сонячних енергетичних установках. Хара-

ктеристичні параметри для деяких застосовуваних 

в ORC установках речовин наведені в таблиці 1. 

 

Таблиця 1 – Характеристичні параметри холодоагентів R245fa, R236ea, R245ca R1224yd(Z), 

R1233zd(E), R1336mz(Z) R600 [16] 

Параметр R245fa R236ea R245ca R1224yd(Z) R1233zd(E) R1336mz(Z) R600 

Хімічна 

формула 
C3H3HF2 C3H2HF4 C3H3HF3 C3H2F4 C3H2HF3 C3H3F3 C4H10 

Молекулярна 

маса, г/моль 
134,05 152,03 134,05 150,02 130,05 134,05 58,12 

Температура 

кипіння, °C 
15,05 6,17 25,26 14,62 18,26 33,45 -11,75 

Температура 

плавлення, °C 
-103,15 -99 -103,4 -101,5 -78 -100,7 -138 

Теплоємність 

при 25°C, 

кДж/кг·К 

1,34 1,34 1,34 1,35 1,31 1,3 2,14 

Теплота 

випаровування 

при 25°C, 

кДж/кг 

196,7 200,3 197,1 184,4 178 179,5 379,3 

Озоно-

руйнівний 

потенціал 

(ODP) 

0 0 0 0 0 0 0 

Потенціал 

глобального 

потепління 

(GWP) 

1030 1300 1010 1 3 1 3 

Клас безпеки 

(ASHRAE) 
A2 A1 A1 A1 A1 A1 A3 

 

У певних кліматичних умовах для безпе-

рервної роботи когенераційних сонячних енерге-

тичних систем доцільним є застосування високо-

температурних теплових насосів, у яких най-

ближчими роками може використовуватися холо-

доагент R1233zd(E). Застосування теплових насо-

сів у когенераційних сонячних енергетичних уста-

новках необхідне для забезпечення перенесення 

теплоти від теплоносія в сонячному колекторі до 

термоакумулятора. Тим самим тепловий насос за-

безпечує цілодобову сталість параметрів генерації 

пари під час реалізації органічного циклу Ренкіна. 

Потенційна перспектива використання холодо-

агенту R1233zd(E) як робочого тіла в когенера-

ційних сонячних енергетичних установках зумов-

лює доцільність проведення специфічних дослід-

жень процесів теплообміну в генераторах пари, 

встановлених у термоакумуляторах, у яких вико-

ристовуються матеріали з фазовим переходом. 

Дослідження теплообмінних процесів у гене-

раторі пари когенераційної сонячної енергетичної 

установки мають орієнтуватися на вивчення кое-

фіцієнта тепловіддачі не тільки в двофазному по-

тоці робочого тіла, а й у рідкій і паровій фазах 

холодоагенту R1233zd(E) за порівняно невеликих 

теплових навантажень і масових витрат робочого 
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тіла. З урахуванням потенційної перспективи за-

стосування HFO і HCFO холодоагентів у системах 

кондиціонування, теплових насосах і ORC 

установках останніми роками було опубліковано 

кілька праць, у яких розглядалися процеси теп-

лообміну під час кипіння цих речовин у випарнику 

[17-24]. Характеризуючи результати виконаних 

досліджень можна виділити кілька основних ас-

пектів. По-перше, у цих статтях, як правило, 

наведено результати дослідження коефіцієнта 

тепловіддачі в умовах стаціонарних процесів ки-

піння. По-друге, температура поверхні робочої 

ділянки в проведених дослідженнях практично не 

змінювалася по її довжині.  

 

2.1 Метод дослідження 

Основними завданнями виконаних дослід-

жень було вивчення впливу масового потоку 

холодоагенту, теплового навантаження на інтен-

сивність процесів теплообміну в умовах стаціонар-

ного режиму кипіння робочого тіла, а також ва-

лідація наявних моделей апроксимації отриманих 

експериментальних даних. З урахуванням викла-

деного можна констатувати, що питанням вив-

чення теплообміну в генераторі пари (нагрівання 

рідкої фази робочого тіла, кипіння за різних 

режимів і перегрівання отриманої пари) приді-

лялося недостатньо уваги. Тому метою цієї роботи 

є вивчення процесів теплообміну в модельному 

генераторі пари з використанням R1233zd(E) за 

параметрів низько- і середньотемпературних коге-

нераційних сонячних енергетичних установок не-

великої потужності. 

Під час вибору методу дослідження коефі-

цієнтів тепловіддачі в генераторі пари слід врахо-

вувати кілька чинників. По-перше, процеси тепло-

обміну у випарнику холодильної машини або 

високотемпературного теплового насоса істотно 

відрізняються від процесів пароутворення в гене-

раторі пари енергетичної установки, що реалізує 

органічний цикл Ренкіна. Опис установки та ме-

тодику проведення експерименту наведено в [27]. 

 

3. Обробка даних та аналіз невизначеності 

 

Параметри термодинамічного стану робочого 

тіла в різних секціях генератора пари не можуть 

бути визначені тільки за виміряними значеннями 

температури або тиску, оскільки R1233zd(E) може 

перебувати в різних агрегатних станах. Крім того, 

під час визначення теплового потоку потрібно 

враховувати неминучі теплові втрати в нав-

колишнє середовище від робочої ділянки. 
 

3.1 Теплова ефективність робочої ділянки 

та її секцій 

Для коректного визначення локальних кое-

фіцієнтів тепловіддачі в генераторі пари (нагрі-

вання рідкої фази робочого тіла, його кипіння і 

перегрівання) необхідно мати у своєму розпоряд-

женні точну інформацію про кількість підведеної 

енергії до холодоагенту R1233zd(E) в різних сек-

ціях робочої ділянки. На жаль, під час підведення 

енергії до робочої ділянки завжди є теплові втра-

ти, величина яких залежить як від локальної тем-

ператури на різних секціях робочої ділянки, так і 

ефективності застосованої теплової ізоляції. Пере-

раховані вище фактори визначають необхідність 

отримання достовірної інформації про теплову 

ефективність робочої ділянки – ηHL.  

Теплову ефективність робочої ділянки ηHL бу-

ло визначено під час проведення спеціального та-

рувального експерименту. З цією метою через ро-

бочу ділянку установки з циркуляційного термо-

стата прокачувався пропіленгліколь. Тарувальний 

експеримент було проведено в діапазоні темпе-

ратур (від 40 до 140 °С). Після досягнення постій-

ної температури пропіленгліколю на виході з 

робочої ділянки, вмикалося стабілізоване джерело 

живлення HS3060. Фіксоване значення питомого 

теплового навантаження (від 500 до 2000 Вт/м2) 

вимірювалося компенсаційним методом із невиз-

наченістю 0,04 %. У процесі проведення експери-

менту диференційованою термопарою мідь-кон-

стантан вимірювали значення різниці температури 

пропіленгліколю на вході та виході з робочої 

ділянки – ΔТpg з невизначеністю 0,03 ºС і масова 

витрата пропіленгліколю (ваговий метод), з невиз-

наченістю 0,04 г/с. 

Теплові втрати на робочій ділянці в навко-

лишнє середовище – WHL за заданих температур у 

термостаті розраховували за формулами: 
 

,
pgHL pg p pgW G C T=     (1) 

 

де Gpg – масова витрата пропіленгліколю, кг/с; Cppg 

– теплоємність пропіленгліколю при середній тем-

пературі на робочій ділянці [28], кДж/кг/К; ΔTpg – 

різниця температур пропіленгліколю на вході та 

виході з певної секції робочої ділянки, К.  

Теплова ефективність ηHL робочої ділянки 

розраховували за формулою 
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,HL
HL

W

U I
 =


    (2) 

 

де U – напруга, що подається на робочу ділянку, 

В; I – струм, що протікає через робочу ділянку і 

визначається компенсаційним методом. 

Обробка отриманих експериментальних даних 

дала змогу визначити залежність теплової ефек-

тивності кожної секції робочої ділянки 

 

, ,216,54 0,3985 ,HL n w nT = −     (3) 

 

де підрядковий індекс n – номер секції робочої 

ділянки; TW,n – середня температура стінки секції 

робочої ділянки, К. 

Проведений тарувальний експеримент демон-

струє, що ефективність секцій робочої ділянки 

змінюється в діапазоні від 92% до 51% залежно від 

температури її поверхні (див. рисунок 1(б)). 

  
а) б) 

Рисунок 1 – Температурна залежність ефективності секцій робочої ділянки модельного генератора 

пари: а) – температура в різних перерізах n (від T1 до T11) робочої ділянки в тарувальному 

експерименті при визначенні ефективності секцій робочої ділянки S1-S11 (при змінному  

тепловому навантаженні від 500 до 2000 Вт/м2); б) – залежність ефективності секцій  

робочої ділянки від температури поверхні робочої ділянки 

 

3.2 Середній на секції модельного паро-

генератора коефіцієнт тепловіддачі 

Підведена до певної секції робочої ділянки 

потужність Wn розраховувалася за формулою 

 

, ,
n

n HL n

L
W U I

L
=       (4) 

 

де L та Ln – довжина робочої ділянки та її секцій, 

відповідно, м.  

Питоме теплове навантаження на кожній сек-

ції генератора пари розраховували за формулою 

 

,n
n

n

W
q

d L
=

 
   (5) 

 

де d – внутрішній діаметр секції генератора пари, м. 

Значення середньої температури стінки TW,n 

на секції робочої ділянки розраховували за форму-

лою 

, ,
, ,

2

w n w n
w n

T T
T

 +
=    (6) 

 

де T'W,n і T''W,n – температури стінки на вході та 

виході в певну секцію генератора пари, К. 

Значення ентальпії R1233zd(E) на виході з 

усіх секцій генератора пари розраховували за фор-

мулою 

 

,
1000

n
n n

W
i i

G
 = +


   (7) 

 

де і'n, і''n – питомі ентальпії холодоагенту на вході 

та виході із секції експериментальної ділянки, від-

повідно, кДж/кг. 

Середнє значення ентальпії робочого тіла на 

секції визначалося з виразу 

 

.
2

n n
n

i i
i

 +
=     (8) 
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Середня температура робочого тіла TF,n у кож-

ній секції робочої ділянки розраховували за екс-

периментальними даними про тиск на робочій ді-

лянці та значення середньої ентальпії in з вико-

ристанням бази даних [16]. 

Середнє значення ступеня сухості xn робочого 

тіла R1233zd(E) у певній секції робочої ділянки 

генератора пари розраховувалося за формулою 

 

,

Liq
n Sat

n Vap Liq
Sat Sat

h h
x

h h

−
=

−
   (9) 

 

де hSat
Liq, hSat

Vap – питомі ентальпії робочого тіла в 

стані насиченої рідини і сухої насиченої пари при 

тиску на робочій ділянці, відповідно, кДж/кг. 

Середній на секції робочої ділянки коефіцієнт 

тепловіддачі hn розраховувався за формулою 

 

, ,

,n
n

w n F n

q
h

T T
=

−
   (10) 

 

де TW,n і TF,n – середні температури стінки та робо-

чого тіла для певної секції генератора пари, відпо-

відно, K. 

 

3.3 Діапазони вимірюваних параметрів і 

аналіз невизначеності 

У таблиці 2 наведено діапазони параметрів 

дослідження коефіцієнтів тепловіддачі R1233zd(E) 

у модельному генераторі пари. 

 

Таблиця 2 – Діапазони вимірюваних параметрів 

Параметри Діапазон 

Тиск парів, P від 1...до 2,25 бар 

Масовий потік, ṁ 6 до 90 кг/(м2·с) 

Ступінь сухості, x 0,01 до 1 кг/кг 

Температура від 20 до 150 °C 

Питоме теплове наван-

таження 
від 1000 до 4500 Вт/м2 

 

Виміряні значення температури (перепадів 

температур) у різних перерізах модельного генера-

тора пару, тиск холодоагенту R1233zd(E), масову 

витрату та електричну потужність постійного 

струму вимірювали за допомогою встановлених на 

експериментальній установці датчиків [27] і авто-

матично записували на персональному комп'ютері 

(IPC). Інформацію про властивості холодоагенту 

R1233zd(E), яку використовували в розрахунках, 

було отримано з бази даних [16]. У проведеному 

дослідженні коефіцієнтів тепловіддачі використо-

вували різноманітні датчики та прилади. У таблиці 

3 наведено невизначеності вимірюваних прила-

дами величин. 

 

Таблиця 3 – Невизначеності вимірюваних в експе-

рименті величин 

Вимірювана 

величина 
Прилад 

Невизна-

ченість 

Температура 

стіни 
Термопара Type – Т ±0,4ºС 

Різниця тем-

ператур 

Диференціальна 

термопара  Type – Т 
± 0,03 ºС 

Тиск 
Перетворювач  

тиску Wika A-10 
± 0,5 % 

Різниця тиску 
Перетворювач  

тиску BFT 10 - 210 
± 0,1% 

Маса 

Ваги електроні 

Weight LOSSO  

CX-91 

± 0,5 г 

Напруга 

Мультиметр 

Picotest M3510A 

DCI 

± 0,025% 

 

Під час визначення теплового навантаження 

використовувався компенсаційний метод із засто-

суванням зразкової котушки опору класу точності 

0,01 і мультиметра. Внутрішній і зовнішній діа-

метр трубки модельного генератора вимірювали 

мікрометром Intertool 0...25 мм (MT-3041) з невиз-

наченістю 0,01 мм. Довжину секцій генератора па-

ри вимірювали Digital Caliper з невизначеністю 

0,05 мм (невизначеність визначення місця розта-

шування на генераторі пари термопар становила 

0,5 мм). 

Невизначеності визначення теплового потоку, 

площі секції генератора пари і коефіцієнта тепло-

віддачі було визначено з використанням значень 

невизначеностей безпосередньо виміряних в екс-

перименті величин і розраховано з використанням 

методики, викладеної в роботах [29]. У цьому 

дослідженні невизначеність питомого теплового 

навантаження q становила 1,5 Вт/м2, площі секцій 

генератора пари F не перевищувала 1,4% і 

коефіцієнта тепловіддачі h змінювалася до 2% (без 

урахування випадкової складової невизначеності). 
 

4. Аналіз отриманих даних 
 

За рахунок подачі електричної енергії до гене- 
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ратора пари в робочому тілі R1233zd(E) здій-

снюються кілька стадій фазових трансформацій. 

Спочатку робоче тіло нагрівається в рідкій фазі до 

температури кипіння за заданого тиску (конвек-

тивний теплообмін), потім відбувається процес 

кипіння за різних режимів робочого тіла (від 

ступеня сухості, що дорівнює нулю, до ступеня 

сухості, що дорівнює одиниці), а на останніх сек-

ціях робочої ділянки 9 [27] пара зі стану насичен-

ня перетворюється на перегріту пару. 

Оскільки в запропонованій авторами установ-

ці реалізується нестаціонарний процес фазових 

трансформацій робочого тіла, то всі основні вимі-

рювані параметри (тиск і витрата робочого тіла та 

його температура) залежать від ступеня відкриття 

дросельного вентиля, теплового навантаження і 

часу (див. рисунки 2-7). 

На рисунках 2-6 наведено графіки зміни тис-

ку, витрати, масової швидкості і температури се-

редньої температури стінки секції та холодоагенту 

R1233zd(E) у модельному генераторі пари (робо-

чій ділянці установки). 

Зміна параметрів, що вимірюються в процесі 

експерименту (тиску, витрати, масової швидкості 

та середньої за перерізом трубки температур у 

часі), пов'язана з мінливими умовами конденсації 

холодоагенту R1233zd(E) в балоні, який охолод-

жується в заповненій льодом, що тане, посудині 

Дьюара. Теплота конденсації холодоагенту не 

встигає відводитися льодом, що тане. Тому темпе-

ратура конденсату, а, отже, і тиск на робочій 

ділянці збільшуються (див. рисунок 3). Ці чинники 

призводять до зменшення масової швидкості робо-

чого тіла в робочій ділянці (див. рисунок 5). 

 

 

  
Рисунок 2 – Залежності тиску холодоагенту 

R1233zd(E) на робочій ділянці за різних теплових 

потоків 

Рисунок 3 – Залежності витрати холодоагенту 

R1233zd(E) від часу за різної щільності теплового 

потоку 

  
Рисунок 4 – Залежності масової швидкості 

холодоагенту R1233zd(E) від часу за різної 

щільності теплового потоку 

Рисунок 5 – Залежності середньої температури 

стінки секцій робочої ділянки від часу за щільності 

теплового потоку 3255 Вт/м2 
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Рисунок 6 – Залежності середньої температури 

холодоагенту R1233zd(E) у секціях робочої ділянки 

від часу за щільності теплового потоку 3255 Вт/м2 

Рисунок 7 – Залежності щільності теплового 

потоку на стінках секцій робочої ділянки від часу 

 

На рисунках 6 і 7 наведено залежності серед-

ніх температур стінки секцій робочої ділянки і се-

редньої температури холодоагенту в секції від ча-

су за різних щільностей теплових потоків. Ана-

лізуючи інформацію на цих графіках, слід виділи-

ти два зауваження. По-перше, аналіз зміни темпе-

ратурних залежностей середніх температур стінки 

та холодоагенту дає змогу визначити початок ви-

сихання рідкої плівки холодоагенту в трубі та 

початок конвективного теплообміну між перегрі-

тою парою та стінкою парогенератора. По-друге, 

оскільки середня температура стінки секцій збіль-

шується в міру проходження киплячого холодо-

агенту по робочій ділянці, то ефективність на 

кожній наступній секції і питомий тепловий потік 

зменшуються (див. рис. 7). З наведеної на рисун-

ках 3-8 інформації випливає, що на кожній секції 

робочої ділянки спостерігається індивідуальна ди-

наміка фазових трансформацій холодоагенту 

R1233zd(E). Залежності зміни температур у кож-

ній секції робочої дільниці є складними функціями 

питомого теплового навантаження, масової витра-

ти холодоагенту R1233zd(E), а також локальних 

коефіцієнтів тепловіддачі між стінкою робочої 

дільниці та фазами робочого тіла (ступенем сухос-

ті робочого тіла). 

Слід зазначити, що змінна за довжиною робо-

чої ділянки інтенсивність процесів теплообміну 

між внутрішньою стінкою трубки та R1233zd(E) 

опосередковано відбивається на значеннях темпе-

ратур стінки робочої ділянки (див. рис. 6). Отже, 

зміни температур стінки трубки по довжині ро-

бочої ділянки відображають інформацію про зміну 

інтенсивності процесів теплообміну в процесі фа-

зових трансформацій R1233zd(E). Тому наведені 

на рисунках 6 і 7 дані дозволяють ідентифікувати 

теплообмінні процеси на різних секціях робочої 

ділянки: конвективний теплообмін, бульбашковий 

режим кипіння, конвективний теплообмін у пере-

грітій парі. 

У перших секціях робочої ділянки холодо-

агент нагрівається до температури кипіння. Тільки 

наприкінці експерименту, коли масова витрата хо-

лодоагенту зменшується, у перших секціях генера-

тора пари з'являються перші ознаки бульбаш-

кового кипіння. У наступних секціях модельного 

генератора пари спостерігається процес кипіння 

холодоагенту R1233zd(E) значно раніше. Під час 

подальшого руху холодоагенту через робочу ді-

лянку він незначно перегрівається, і його темпе-

ратура кипіння збільшується. На заключних сек-

ціях процес кипіння завершується і насичена пара 

R1233zd(E) стає перегрітою. При цьому її темпе-

ратура різко збільшується. Таким чином динаміка 

фазових трансформації холодоагенту R1233zd(E) 

на робочій ділянці повною мірою моделює проце-

си теплообміну в генераторі пари установок, що 

реалізують органічний цикл Ренкіна. 

За такого характеру зміни параметрів тепло-

обміну на різних секціях робочої дільниці спосте-

рігається суттєве монотонне зменшення середніх 

по секціях робочої дільниці значень коефіцієнтів 

тепловіддачі від ступеня сухості робочого тіла 

(див.рис. 8). 

 

4.1 Локальний коефіцієнт тепловіддачі в 

рідкій і паровій фазах робочого тіла 

Найбільший методичний інтерес становить 

інформація про залежність середнього на певній 

секції робочої ділянки коефіцієнта тепловіддачі 
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від значень локальних коефіцієнтів тепловіддачі в 

рідкій і паровій фазах у цій же секції. Отримані 

експериментальні дані про зазначені коефіцієнти 

тепловіддачі мають бути узгоджені з результатами 

візуальних досліджень режимів кипіння. З ура-

хуванням зазначених зауважень розглянемо про-

цеси теплообміну в секції 9 робочої ділянки. У цій 

секції диференціальними термопарами вимірюва-

лися різниці температур між паровою і рідкою 

фазами R1233zd(E) і стінкою робочої ділянки, а на 

виході з цієї секції (на ділянці візуалізації) фіксу-

ється режим кипіння робочого тіла. 

Маючи експериментальну інформацію про 

величину різниці температур між стінкою трубки 

секції робочої дільниці та робочим тілом 

R1233zd(E), можна розрахувати локальні коефі-

цієнти тепловіддачі 

 

9 ,n
Up

Up

q
h

T
=


   (11) 

9 ,n
Down

Down

q
h

T
=


  (12) 

 

де hUp, hDown – локальні коефіцієнти тепловіддачі у 

верхній і нижній частинах експериментальної ді-

лянки, відповідно, кДж/кг; ΔTUp , ΔTDown – виміряні 

диференціальними термопарами перепади темпе-

ратур між стінкою і робочим тілом у верхній і 

нижній частинах експериментальної ділянки, від-

повідно, К; qn9 – щільність теплового потоку на 

відповідній секції експериментальної ділянки, Вт/м2. 

З експериментальних даних випливає, що при 

розшарованому режимі течії робочого тіла зна-

чення коефіцієнта тепловіддачі hDown чисельно ха-

рактеризуватиме тепловіддачу від нагрітої стінки 

до рідини, а коефіцієнт тепловіддачі hUp чисельно 

характеризуватиме тепловіддачу від нагрітої стін-

ки до парової фази робочого тіла. 

Значення середнього за перерізом коефіцієнта 

тепловіддачі знаходиться між значеннями hUp і 

hDown. Точне співвідношення між ними залежатиме 

від багатьох чинників, основним з яких можна 

вважати співвідношення площ внутрішньої по-

верхні експериментальної ділянки, що контак-

тують з рідкою і паровою фазами робочого тіла 

парогенератора. Через складний характер процесів 

течії киплячого робочого тіла, точне визначення 

цих площ є складним. У цій роботі авторами про-

понується врахувати цей вплив шляхом визна-

чення залежності середнього коефіцієнта тепло-

віддачі від ступеня сухості робочого тіла. 

Маючи інформацію про локальні коефіцієнти 

тепловіддачі у верхній і нижній частинах експе-

риментальної ділянки, можна визначити значення 

середнього за перерізом коефіцієнта тепловіддачі. 

Авторами пропонується така функціональна за-

лежність 
 

( )1 ,Add Up Downh h x h x=    −     (13) 

 

де hAdd – середній коефіцієнт тепловіддачі, визна-

чений за адитивністю з даних щодо локальних 

коефіцієнтів тепловіддачі в перерізі робочої ді-

лянки, кДж/кг. 

Інформацію про значення локальних (для 

рідини і пари) і середні коефіцієнти тепловіддачі в 

секції 9 робочої ділянки наведено див.рисунок 9. 
 

  

Рисунок 8 – Залежності середніх значень  

коефіцієнтів тепловіддачі на секціях робочої 

ділянки від ступеня сухості робочого тіла за 

заданої щільності теплового потокy 3255 Вт/м2 

Рисунок 9 – Залежність локальних (для рідини і 

пари), середнього та знайдених за адитивністю 

коефіцієнтів тепловіддачі від ступеня сухості 

пари в секції 9 робочої ділянки за питомого тепло-

вого потоку 3223 Вт/м2 і змінної витрати R1233zd(E) 
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З наведеної на рисунку 9 інформації випливає, 

що значення середнього коефіцієнта тепловіддачі 

на секції 9 робочої ділянки під час збільшення 

ступеня сухості пари зменшується. Коефіцієнт змі-

нює своє значення від величини локального кое-

фіцієнта тепловіддачі для рідкої фази hDown до ве-

личини локального коефіцієнта тепловіддачі для 

парової фази hUp. Запропонована модель розра-

хунку середнього коефіцієнта тепловіддачі стінки 

секції робочої ділянки (див. формулу (13)) не 

вимагає важкодоступної інформації про величину 

змоченої R1233zd(E) поверхні трубки. 

Застосування цієї формули для визначення 

середнього по секції трубки коефіцієнта тепловід-

дачі усуває методичну некоректність усереднення 

локальних температур, що вимірюються в різних 

точках периметра трубки для визначення локаль-

них коефіцієнтів тепловіддачі (наприклад, у роботі 

[23]). Для визначення середнього по перерізу тру-

би коефіцієнта тепловіддачі треба мати у своєму 

розпорядженні доступну інформацію про значення 

ступеня сухості пари (див. формулу (9)) і дані про 

температури ΔTDown і ΔTUp (див. формули (11) і 

(12)). Крім того, під час розрахунку середнього 

коефіцієнта тепловіддачі відсутня необхідність 

урахування термічного опору через наявність 

тонкої плівки рідкої фази на внутрішній поверхні 

трубки з боку парової фази R1233zd(E) [23]. Ці 

висновки підтверджуються отриманими експери-

ментальними даними. 

 

5. Висновки 

 

Наведено результати комплексного експери-

ментального дослідження процесів теплообміну в 

експериментальній установці, що реалізує неста-

ціонарний режим теплообміну [27], під час фазо-

вих трансформацій екологічно безпечного холодо-

агенту R1233zd(E) в нержавіючій трубці діамет-

ром 5 мм модельного генератора пари. Дослід-

ження проведено в широкому діапазоні парамет-

рів, що змінюються: температура робочого тіла – 

від 303 до 373 K, масова витрата – від 0 до 1,5 г/с, 

тиск – від 1до 1,5 бар і ступеня сухості пари – від 

0,01 до 1,0 кг/кг. Процеси теплообміну досліджено 

при розшарованому режимі кипіння робочого тіла. 

Наведено результати детального дослідження змі-

ни параметрів дослідження в часі. Отримано нову 

інформацію про середні по перерізах генератора 

пари та локальні для рідини і пари коефіцієнти 

тепловіддачі при кипінні R1233zd(E) за теплових 

потоків від 1000 до 4500 Вт/м2. Запропоновано 

метод визначення середніх коефіцієнтів тепловід-

дачі на певній секції робочої ділянки для розша-

рованого режиму кипіння R1233zd(E). Вивчено 

вплив ступеня сухості пари на локальні та середні 

коефіцієнти тепловіддачі при кипінні робочого 

тіла в трубі. 

Розраховано середні значення коефіцієнтів 

тепловіддачі при кипінні холодоагенту R1233zd(E) 

на різних секціях модельного генератора, який 

зменшується зі збільшенням ступеня сухості пари. 

Найбільший методичний інтерес представляє ін-

формація про залежність середнього на певній 

секції робочої ділянки коефіцієнта тепловіддачі 

від значень локальних коефіцієнтів тепловіддачі в 

рідкій і паровій фазах у цій же секції. Показано, 

що під час збільшення ступеня сухості пари се-

редній для певної секції робочої ділянки коефі-

цієнт тепловіддачі змінює своє значення від ве-

личини коефіцієнта тепловіддачі рідини в стані 

насичення до величини коефіцієнта тепловіддачі 

пари за розшарованого режиму кипіння. Таким 

чином, експериментальні дані про локальні для 

рідини і пари коефіцієнти тепловіддачі дають 

змогу розраховувати середні для різних секцій 

робочої ділянки коефіцієнти тепловіддачі. 
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The implementation of the organic Rankine cycle (ORC) in low-temperature solar power plants makes it 

possible to introduce promising technologies aimed at increasing the efficiency of using low-potential en-

ergy sources into industry. As the analysis shows, the most promising working fluid for plants implement-

ing the Rankine cycle is the refrigerant R1233zd(E). The thermophysical properties of this working fluid 

are well studied. However, the heat transfer processes during phase transformations of this refrigerant in 

steam generators remain insufficiently studied. The study of heat transfer in a model steam generator was 

performed on an experimental setup that realizes a non-stationary process of heating the working fluid. 

The working section is made of a steel tube with an internal diameter of 5 mm and a wall thickness of 0.1 

mm. The effective length of the working section was 1800 mm. The experimental section was divided into 

ten sections, each of which measured the average wall temperature. Differential thermocouples were also 

placed at the inlet and outlet of the experimental section to measure the temperature difference between 

the working fluid and the pipe wall. This paper presents the results of the study of the heat transfer coeffi-

cient during phase transformations of R1233zd(E) refrigerant in a wide range of varying parameters: 

working fluid temperature – from 20 to 150 °C, mass flow rate – from 6 to 90 kg/(m2s), pressure – from 1 

to 2.25 bar, vapor dryness – from 0.01 to 1 kg/kg, heat flux – from 1000 to 4500 W/m2. The heat transfer 

processes were studied at the stratified boiling mode of the working fluid. Information on the study of lo-

cal heat transfer coefficients for the liquid and vapor phases and the average heat transfer coefficients 

over the pipe cross section during the boiling of R1233zd(E) in a steam generator is presented, which is 

practically absent in the literature. The local heat transfer coefficients for liquid and steam and the aver-

age heat transfer coefficient for a section of the working area were determined for the stratified boiling 

mode. The influence of the degree of dryness of steam on the values of heat transfer coefficients is investi-

gated. A method for determining the average temperature of the pipe wall of the working section is pro-

posed. It is shown that the value of the average heat transfer coefficient decreases with increasing dry-

ness of steam.  

Keywords: Experiment; Heat transfer; Boiling; Working fluid; R1233zd(E); Heat transfer coefficient; 

Degree of vapor dryness; Specific heat flux; Mass flux 
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