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В последние годы в связи с приоритетом энергосберегающих и эко-
логически безопасных технологий в холодильной отрасли все больше
внимания уделяется хладоносителям с фазовым переходом, извест-
ным под названиями “бинарный лед”, “айс-сларри”, “ледяная шуга”
и т.п. Такие хладоносители представляют собой суспензию микро-
скопических (50. . . 450 мкм) частиц льда в жидкости и действительно
имеют ряд привлекательных свойств: благодаря аккумулируемой те-
плоте фазового перехода способность бинарного льда к переносу те-
плоты значительно выше, чем у жидких хладоносителей. Кроме того,
бинарный лед обладает высокими теплообменными характеристика-
ми, экологически безопасен и безвреден для пищевой продукции (при
производстве из морской воды и растворов солей).

Теоретически хладоносители с фазовым переходом способны заме-
нить жидкости во всех областях холодильной техники, однако на сего-
дняшний день наибольшее распространение получили лишь приложе-
ния, связанные с определенными особенностями бинарного льда. Так,
свежевыловленные рыба и морепродукты, охлажденные произведен-
ным тут же из морской воды бинарным льдом, благодаря его способ-
ности полностью обволакивать и интенсивно охлаждать продукцию,
значительно дольше сохраняют свои потребительские качества. Эф-
фективна ледяная шуга для послеубойного охлаждение тушек птицы
иммерсионным способом, для производства фарша, охлаждения иных
мясных продуктов, фруктов и овощей. Использование в качестве акку-
муляторов холода емкостей с бинарным льдом позволяет экономить на
стоимости металлоемких льдоаккумуляторов, уменьшить габаритные
размеры и массу льдохранилищ, энергозатраты на перекачку хладо-
носителя, избежать тепловых потерь при намерзании льда на труб-
ках. На основе подобных льдохранилищ созданы энергоэффективные
системы кондиционирования крупных зданий в США и Японии [1].
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Рис. 1. Схема модели системы холодоснабжения с контуром жидкого хладоно-
сителя

Интересен бинарный лед для гипотермии внутренних органов при
хирургических операциях и оказании экстренной помощи, для произ-
водства искусственного снега в спортивных сооружениях и т.д. Однако
использование хладоносителя с фазовым переходом взамен жидкого
непосредственно в контурах систем коммерческого и промышленного
холодоснабжения широкого распространения не получило. Это связа-
но как с менее явной очевидностью преимуществ подобного решения,
так и со слабой степенью исследования вопроса в целом. Авторами
предлагается анализ энергетической эффективности применения би-
нарного льда по сравнению с жидкостью в системе холодоснабжения
с контуром хладоносителя.

Описание модели. Для проведения анализа используется модель
(рис. 1), содержащая контур холодильной машины, включая компрес-
сор, конденсатор, расширительный вентиль и испаритель, и контур
вторичного хладоносителя, в который входят насос хладоносителя и
теплообменник потребителя.

В качестве теплообменника потребителя принят теплообменник
пластинчатого типа, в качестве испарителя — теплообменник кожухо-
трубного типа. Хладагент — фреон R404а, температура кипения равна
минус 8 ◦С, конденсации – 45 ◦С. Хладоноситель — 20 %-ный водный
раствор этиленгликоля. Температура хладоносителя на входе в тепло-
обменник (точка 1, см. рис. 1) равна минус 3 ◦С, разность температур
хладоносителя 4t1 = 5K. Длина трубопроводов подачи и возврата
хладоносителя составляет 20 м каждый.

Для оценки энергетической эффективности системы введем общий
холодильный коэффициент, определяемый как количество теплоты, от-
водимое от потребителя через теплообменник, отнесенное к суммар-
ным энергозатратам на обеспечение процесса охлаждения:

ε =
Q

Nк +Nн
, (1)
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где Q — нагрузка, отводимая от потребителя, кВт; Nк, Nн — потребля-
емая мощность холодильного компрессора и насоса перекачки хладо-
носителя соответственно, кВт.

Массовый расход хладоносителя определяем из уравнения тепло-
вого баланса теплообменника

G =
Q

Cp4t
, (2)

где Cp — теплоемкость хладоносителя при средней температуре нагре-
ва жидкости, кДж/(кг∙K);4t — разность температур хладоносителя, K.

Потребляемая мощность насоса

Nн =
4P ∙G
ρ2ηн

, (3)

где 4P — суммарное гидросопротивление контура хладоносителя,
кПа; ρ2 — плотность хладоносителя на выходе из насоса (точка 2,
см. рис. 1); ηн — КПД насоса, принятый равным 75 %.

Суммарное гидросопротивление контура складывается из потерь
давления в трубопроводах подачи и возврата хладоносителяΔP1,ΔP2,
сопротивлений теплообменника (ΔPто) и испарителя (ΔPи):

ΔP = ΔP1 +ΔP2 +ΔPто +ΔPи. (4)

Потери давления в трубопроводах по уравнению Дарси–Вейсбаха

ΔP1 = λ1
ρ1v

2

2

L1

D1
, (5)

где λ1 — коэффициент сопротивления прямого участка трубопровода;
v1 – скорость потока хладоносителя в трубопроводе, м/с (во избе-
жание дополнительных потерь давления для всех режимов принято
v = 1м/с); L1 и D1 — длина и диаметр трубопровода, м.

Диаметр трубопровода

D1 =

√
4G

ρ1πv
. (6)

Коэффициент сопротивления определяется в зависимости от зна-
чения критерия Рейнольдса по соотношениям:

λ1 =
64

Re1
(7)

— для ламинарного режима течения;

λ1 =
0,3164

Re0,251
(8)

— для турбулентного режима течения.
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Потери давления в трубопроводе возврата хладоносителя ΔP2
определяются аналогичным образом. Для расчета гидравлического со-
противления теплообменников необходимо знать их конструктивные
особенности, поэтому величины ΔPто и ΔPи определялись по техни-
ческой документации производителя теплообменников для условий
модели (пластинчатые теплообменники и кожухотрубные испарители
Alfa-Laval).

Мощность, потребляемая компрессором,

Nк =
Gфls

ηк
=
Gх (iк.сж − iн.сж)

ηк
, (9)

где Gф — массовый расход фреона в холодильной машине, кг/с; ls —
удельная изоэнтропная работа сжатия в компрессоре, равная разности
удельных энтальпий хладагента в начале iн.сж и конце iк.сж процесса
сжатия, кДж/кг; ηк – КПД компрессора, принятый равным 85 %.

Массовый расход фреона

Gф =
Qх

qх
=

Qх

iк.кип − iн.кип
, (10)

где Qх — холодопроизводительность холодильной машины; qх =
= iк.кип − iн.кип — разность энтальпий в начале и конце процесса
кипения хладагента, кДж/кг. Необходимые значения энтальпий хлад-
агента определяются путем построения цикла в диаграмме давление-
энтальпия для фреона R404a.

Допустим, что работа, совершаемая насосом, без потерь переда-
ется хладоносителю в виде кинетической и тепловой энергий, тогда
холодопроизводительность

Qх = Q+Nн. (11)

В случае использования хладоносителя с фазовым переходом в
рассматриваемой схеме испаритель заменяется кристаллизатором би-
нарного льда скребкового типа (рис. 2). Кристаллизаторы скребкового
типа являются наиболее распространенными и технологически разви-
тыми на сегодняшний день в диапазоне значений холодопроизводи-
тельности до 500 кВт.

В целях сохранения температурного уровня потребителя неизмен-
ным в качестве раствора для производства бинарного льда применен
10 %-ный водный раствор этиленгликоля с температурой замерзания
и, соответственно, температурой бинарного льда в точке 1 (см. рис. 2)
минус 3,5 ◦С. Ледяная шуга ведет себя как ньютоновская жидкость и
перекачивается по трубопроводам без затруднений при массовой кон-
центрации частиц льда c, не превышающей 25. . . 30 %. Примем кон-
центрацию льда на выходе из кристаллизатора c1 = 0,25. Рассмотрим
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Рис. 2. Схема модели системы холодоснабжения с контуром хладоносителя с
фазовым переходом

два случая: в первом — частицы льда полностью плавятся к моменту
выхода из теплообменника потребителя (c2 = 0), нагрева жидкости не
происходит (4t′ = 0). Во втором случае после плавления происходит
нагрев жидкости в теплообменнике до температуры 2 ◦С, т.е. разность
температур хладоносителя составляет 4t′′ = 5,5K. В кристаллизато-
рах скребкового типа температура кипения на 9. . . 12 K ниже темпе-
ратуры льда [2]. Примем температуру кипения равной минус 13 ◦С.

Расход хладоносителя определим по зависимостям. В первом слу-
чае

G′ =
Q

rΔc
, (12)

где r — удельная теплота плавления кристаллического льда, кДж/кг;
Δc — изменение массовой концентрации частиц льда. Во втором слу-
чае

G′′ =
Q

r4c+ Cp4t′′
. (13)

Вычислим свойства бинарного льда для определения гидравличе-
ских потерь. Плотность [3]

ρбин.л =
1

c1

ρл
+
1− c1
ρж

, (14)

где ρл — плотность кристаллического льда, кг/м3; ρж — плотность жид-
кой фазы в ледяной шуге, кг/м3.

Объемная концентрация частиц льда [3]

cV =
c1

c1 + (1− c1)
ρл

ρж

. (15)

Динамическая вязкость [3]

μб.л = μж

(
1 + 2,5cV + 10,05cV

2 + 0,00273e16,6cV
)
, (16)

где μж — динамическая вязкость жидкой фазы в ледяной шуге, Па∙с.
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Кинематическая вязкость, м2/с,

νб.л =
μб.л

ρб.л
. (17)

Для определения потерь давления в участке трубы с бинарным
льдом воспользуемся методикой Регхема [4], заключающейся в опре-
делении промежуточного параметра Рейнольдса с помощью зависи-
мости

Re1 = Re
1

1 +
9,75cV
v

(18)

и в последующем использовании значения Re1 для вычисления коэф-
фициента сопротивления и гидропотерь по формулам (8) и (5).

Расчет потерь давления в теплообменниках проведем по методике,
предложенной и подтвержденной авторами работы [5]. Суть методи-
ки заключается в экстраполяции характеристик теплообменников на
условия применения их с бинарным льдом. Теплообменник предста-
вляется виртуальным участком трубы с эквивалентным гидросопро-
тивлением. Соотношение уравнений (5) для случаев заполнения этого
участка жидким хладоносителем и бинарным льдом дает зависимость
для потерь давления

ΔPбин.л.то = ΔPто

(
μб.л

μж

)0,25(
ρб.л

ρж

)(
G′

G

)1,75
. (19)

Гидравлические потери в кристаллизаторе в связи с отсутствием
опубликованных данных по этому вопросу примем равными потерям
в испарителе и определим по формуле (19). Мощностью, потребля-
емой приводом вала кристаллизатора, пренебрежем ввиду ее малого
значения.

Результаты. Анализ модели проведен при изменении нагрузки по-
требителя в диапазоне от 1 до 400 кВт. Выявлено значительное умень-
шение расхода хладоносителя при использовании бинарного льда и,
как следствие, примерно двукратное уменьшение диаметров трубо-
проводов (рис. 3)

Последующий нагрев жидкого хладоносителя на 5,5 K оказывает
сравнительно малое влияние на эффект уменьшения диаметров.

Значительное уменьшение расхода резко снижает гидравлические
потери в контуре, бóльшую часть которых создают теплообменные ап-
параты, и уменьшает мощность, затрачиваемую на перекачку хладо-
носителя (рис. 4).

Понижение температуры кипения в случае использования кристал-
лизатора приводит к росту на ∼10. . . 12 % мощности, потребляемой
компрессором (рис. 5).
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Рис. 3. Зависимость диаметра трубо-
провода хладоносителя от нагрузки
потребителя:
1 — жидкий хладоноситель; 2 — бинар-
ный лед; 3 — бинарный лед с перегревом
жидкости

Рис. 4. Зависимость потребляемой
мощности насоса от нагрузки потре-
бителя (1, 2, 3 — см. рис. 3)

Рис. 5. Зависимость потребляемой
мощности компрессора от нагруз-
ки потребителя (1, 2, 3 – см. рис. 3)

Рис. 6. Диаграмма распределения потребляемой мощности системы для случаев
с различными хладоносителями

Затраты энергии на перекачку хладоносителя составляют примерно
4 % мощности, потребляемой компрессором (рис. 6). Таким образом,
снижение энергии, расходуемой на контур хладоносителя, оказывает
меньшее влияние на суммарное потребление, чем рост затрат энер-
гии на питание компрессора. Общий холодильный коэффициент при
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Рис. 7. Зависимость холодильного ко-
эффициента от нагрузки потребителя
(1, 2, 3 — см. рис. 3)

использовании бинарного льда для
рассматриваемой модели оказался
меньше, чем в случае с жидким
хладоносителем (рис. 7).

Таким образом, при использо-
вании хладоносителей с фазовым
переходом в диапазоне значений
производительности до 400 кВт се-
рьезное уменьшение энергозатрат
на перекачку хладоносителя со-
провождается ростом потребляе-
мой компрессором энергии, связан-
ным со снижением температуры
кипения.

Выводы. С энергетической точки зрения рекомендовать переход
на двухфазный хладоноситель можно для систем, в которых на пе-
рекачивание хладоносителя затрачивается 10 % и более потребляемой
системой энергии (например, в складах с рассольными воздухоохлади-
телями или при охлаждении технологических аппаратов эта величина
достигает 15. . . 20 %). Также с позиции экономии эксплуатационных
затрат энергии эффективно как можно более частое использование
емкостей льдоаккумуляторов для сглаживания пиковых нагрузок и на-
коплении хладоносителя в ночные часы по льготному тарифу на элек-
троэнергию, особенно с учетом того, что накопители применяются
в большинстве систем с ледяной шугой для упрощения контроля и
автоматизации.

С экономической точки зрения очевидна возможность экономии
капитальных затрат на трубопроводах, насосах, арматуре и теплооб-
менниках. Опубликованные результаты [6] свидетельствуют об увели-
чении коэффициента теплопередачи на 20 % для пластинчатых тепло-
обменников и на 50 % для трубчато-ребристых теплообменников при
использовании бинарного льда, что означает уменьшение поверхности
теплообмена и стоимости теплообменника. Однако сами генераторы
бинарного льда в настоящее время стоят дороже водоохлаждающих
холодильных машин. С позиции капитальных затрат решение о при-
менении хладоносителя с фазовым переходом необходимо принимать
для каждой задачи отдельно.
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