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ВВЕДЕНИЕ 

Двигатель Стирлинга – это тепловая машина, работающая по 

замкнутому термодинамическому циклу, в которой циклические 

процессы сжатия и расширения происходят при различных уровнях 

температур, а управление потоком рабочего тела осуществляется 

путем изменения его объема. Работа двигателя характеризуется: вы-

сокими значениями среднего давления газа; отсутствием клапан-

ного механизма; передачей тепла через стенки цилиндра или тепло-

обменник. Данные тепловые машины способны работать как 

двигатели, тепловые насосы, холодильные установки и генераторы 

давления.  

Работа двигателя Стирлинга по замкнутому циклу определяет 

как его преимущества, так и недостатки. По сравнению с двигате-

лем внутреннего сгорания двигателю Стирлинга требуется более 

развитая система охлаждения, это обусловлено энергетическим ба-

лансом цикла. В системах, предназначенных для транспортных 

средств, где экономия занимаемого двигателем объема является 

определяющим фактором, необходимость использования радиатора 

с увеличенным рабочим объемом является недостатком. В то же 

время – это может стать преимуществом, например, в тепловых 

насосах, где холодильник больших размеров может увеличить КПД 

системы. 

В двигателях Стирлинга применяются регенеративные тепло-

обменники (регенератор), размещенные между горячей и холодной 

зонами двигательной установки. Функцией регенератора является 

попеременное накопление и возвращение части тепловой энергии, 

полученной в рабочем цикле двигателя. Передача энергии пульси-

рующему газовому потоку должна происходить таким образом, 



5 

чтобы свести к минимуму подвод тепла к установке и, в то же время, 

поддерживать на заданном уровне мощность, снимаемую с вала. Ре-

зультатом действия регенератора является возрастание КПД цикла, 

поэтому наличие данного теплообменника является определяющим 

для производительности двигателя. В основе конструкции двига-

тельной установки Стирлинга лежит принцип разделения горячей и 

холодной рабочих полостей и способ, с помощью которого рабочее 

тело направляется из одной полости в другую. Управлять этим по-

током, искусственно поддерживая разность давлений в полостях, 

нежелательно, поскольку энергия, вырабатываемая двигателем 

Стирлинга, почти прямо пропорциональна давлению цикла, и, сле-

довательно, падение давления уменьшает величину полезной меха-

нической работы, совершаемой двигателем. Поэтому для создания 

необходимых газовых потоков используют изменение физических 

объемов горячей и холодной рабочих полостей.  

Свободнопоршневые двигатели широко используются в каче-

стве привода электрогенераторов. Вследствие отсутствия в них ме-

ханической связи привода силового поршня, расчет рабочего про-

цесса должен наиболее точно оценивать параметры, влияющие на 

его динамические характеристики. Данное пособие включает в себя 

описание последовательного расчета характеристик свободно-

поршневого двигателя с учетом потерь производительности в эле-

ментах конструкции, приводятся основные особенности возможно-

стей реализации данного расчета с помощью программы Matlab. 
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1. КОНСТРУКЦИЯ И ПРИМЕНЕНИЕ  

ДВИГАТЕЛЕЙ СТИРЛИНГА 

Предлагаемая схема классификации двигателей Стирлинга 

включает следующие три признака: режим работы; способ соедине-

ния цилиндров; способ соединения поршней. 

а. Режим работы 

По данному классификационному признаку выделяют следую-

щие шесть режимов работы двигателей Стирлинга: двойного или 

простого действия; однофазный или многофазный; резонансный 

или нерезонансный. Термины «однофазный» и «многофазный» от-

носятся к физическому состоянию рабочего тела. До появления так 

называемого «мокрого» (с многофазным рабочим телом) двигателя 

Стирлинга не было необходимости в описании фазового состояния 

рабочего тела. Однако, после успешной разработки двигателя 

«Fluidine» ряд исследований выявил преимущества использования 

многофазного рабочего тела в двигателях Стирлинга различных ти-

пов. Аналогично с изобретением свободнопоршневых форм двига-

теля потребовалось выделение третьей группы режимов работы.  

Резонансные двигатели могут работать при скоростях, соответству-

ющих резонансной частоте упругой системы, которой является та-

кой двигатель, или же в нерезонансном режиме, известном также 

как режим «банг-банг». Двигатели «Fluidine» также могут быть рас-

считаны на работу при резонансной частоте системы. В двигателях 

с обычными кривошипно-шатунными механизмами необходимо из-

бегать резонансных режимов.  

б. Способ соединения цилиндров 

Классификация по второму признаку включает в себя класси-

фикацию раннее предложенную Керкли и Уокером. Эта классифи-

кация идентифицирует способ компоновки пары вытеснитель- 
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поршень по отношению к рабочим полостям переменного объема. 

Имеются три типа соединения цилиндров: альфа, бета, гамма  

(рис. 1). 

Соединение альфа включает группу двигателей с двумя отдель-

ными цилиндрами, в каждом из которых имеется уплотненный в 

нем поршень. Горячий и холодный переменные объемы формиру-

ются независимо друг от друга при движении соответствующих 

поршней. В двигателе с компоновкой бета имеется один цилиндр, в 

котором последовательно расположены поршень и вытеснитель, а 

переменный холодный объем образуется при совместном движении 

поршня и вытеснителя. Гамма двигатель ‒ это, в некоторой степени, 

гибрид компоновок альфа и бета, в котором имеются два отдельных 

цилиндра, как в способе альфа, однако переменный холодный 

объем образуется способом, который имеет место в бета конфигу-

рации. Указанные три типа соединения цилиндров показаны на  

рис. 1 на примере двигателей с обычным кривошипно-шатунным 

приводом. 

 

 
 

Рис. 1. Конфигурации двигателей Стирлинга: альфа, бета и гамма 
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в. Способ соединения поршней 

В двигателях с жестким соединением используются: криво-

шипно-шатунный механизм; ромбический привод; косая шайба; 

кривошипно-кулисный; кривошипно-балансирный механизм; меха-

низм Росса. 

Второй способ организации соединения поршней реализовано 

как соединение через газ. Свободнопоршневой двигатель Стир-

линга разработанный William T. Beale (1928-2016 гг.), основателем 

фирмы Sunpower Inc, имеет уникальную особенность, которая  

состоит в том, что между поршнем и вытеснителем отсутствует ме-

ханическая связь, таким образом, правильное фазирование между 

ними происходит при помощи газовой динамики рабочего тела: раз-

ности давления газа и наличием упругих газовых объемов (рис. 2). 

Электрическая мощность снимается с двигателя с помощью элек-

трогенератора (линейный генератор тока или альтернатор). Име-

ется много разновидностей соединения данного типа двигателей:  

 

 
 

Рис. 2. Конструкция свободнопоршневого двигателя Стирилнга 
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а) свободнопоршневой двигатель; б) двигатель со свободным вы-

теснителем; в) двигатель со свободным цилиндром. 

Существует также способ соединения через жидкость 

поршня и вытеснителя: с помощью реактивной струи; с помощью 

качающегося стержня; с помощью разности давлений. 

Вышеуказанные три основных классификационных признака 

можно также использовать для точной классификации гибридных 

двигателей внешнего подвода теплоты, в которых, например, рабо-

чий поршень жестко соединен с выходным валом, однако рабочий 

поршень и вытеснитель соединены друг с другом через газ. Тем не 

менее, разрабатываемые новые формы двигателей могут потребо-

вать дальнейшего расширения предлагаемой классификации.  

В аспекте менеджмента энергосберегающих технологий в тех-

нике рассмотрим применение свободнопоршневых двигателей 

Стирлинга (СДС) в составе энергопроизводящих утилизационных 

установок (рис. 3). В данном случае применение именно внешнего 

подвода теплоты в двигательной установке позволяет использовать 

различные источники тепла: теплоту, выделяемую при сжигании 

биотоплива, либо неиспользованная теплота производственных или 

других циклов, солнечное излучение и др. В качестве преобразова-

теля возвратно-поступательного движения поршня двигательной 

установки в электрическую энергию используется электрический 

линейный альтернатор или генератор тока. 

Использование в качестве источника теплоты тепловыделение 

процесса горения биотоплива требует особого конструктивного ис-

полнения горячего теплообменника. В данном случае в связи с тем, 

что температура на горячем теплообменнике Th=1000…1200 ºС, 

весьма целесообразно использовать тепловые трубы. Регенератор и 

холодный теплообменник выполнены кольцевыми, в центре распо-

ложен вытеснитель. Такая коаксиальная компоновка уменьшает 

мертвые объемы в полостях двигателя и является наиболее распро-

страненной при использовании в конструкции линейного генера-

тора тока. 
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Рис. 3. Схема электрогененрирующей установки  

на основе свободнопоршневого двигателя Стирлинга,  

использующего теплоту, выделяемую при горении биотоплива 

 

 
 

Рис. 4. Конструкция свободнопоршневого двигателя Стирлинга 
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На рис. 5 показана схема распределения мощности в контуре 

СДС, передаваемой последовательно от источника подвода теплоты 

к горячему теплообменнику и далее до момента выработки электро-

энергии поршнем альтернатора. По данным значениям рассчитыва-

ются различные уровни КПД рабочего процесса всей двигательной 

установки (индикаторный, внутренний, эффективный), а также 

КПД каждого конструктивного узла СДС (теплообменника подвода 

тепла, линейного преобразователя тока и т.д.). 

В табл. 1 приведены значения различных КПД электрогенера-

тора в составе утилизационной установки (рис. 3) на основе двига-

теля Стирлинга, приведенного на рис. 4 [24]. Очевидно, что значе-

ние эффективности по циклу Карно 0.71, оцениваемое по 

температурам в горячем и холодном теплообменнике, совсем не от-

ражает реальную производительность тепловой машины; кроме 

того и  индикаторный КПД,  45.0
h

isoterm

Q

W
 ,  имеет завышенное  

 
 

Рис. 5. Схема распределения энергии в СДС на основе биотоплива 
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значение по сравнению с реальным общим эффективным КПД 

электрогенератора на основе свободнопоршневого двигателя 

Стирлинга. Линейный генератор тока также рассеивает часть по-

лезной мощности, следовательно, оценка фактической эффектив-

ности должна производиться с учетом потерь в каждом конструк-

тивном узле двигательной установки, где результирующим 

параметром расчета является эффективный КПД, определяемый 

как отношение количества теплоты, подводимой к рабочему газу 

в горячем теплообменнике, к производимой альтернатором элек-

трической мощности. 

 

Таблица 1. К расчету эффективного КПД СДС 

Наименование Значение 

Вырабатываемая электрическая мощность, Вт 1215 

Подводимое количество теплоты, Вт 3017 

Паразитные потери, утечки теплоты за счет теплопровод-

ности, Вт 

184 

Отводимое теплообменниками количество теплоты, Вт 1493 

Мощность, генерируемая в цикле, Вт 1350 

Эффективность цикла Стирлинга, % 44,74 

КПД цикла Карно, % 71.01 

Эффективность цикла относительно цикла Карно, % 63 

Эффективность альтернатора, % 95 

Эффективность устройства подвода теплоты (горелки) 90 

Общий эффективный КПД системы, % 38,25 
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2. РАБОЧИЙ ПРОЦЕСС СВОБОДНОПОРШНЕВОГО 

ДВИГАТЕЛЯ СТИРЛИНГА  

Свободнопоршневой двигатель уникален отсутствием механи-

ческой связи между поршнем и вытеснителем, таким образом, фа-

зирование давления и скорости рабочего тела между ними происхо-

дит в результате осуществления термодинамического цикла и 

наличия объема газа за силовым поршнем. Электрическая мощ-

ность снимается с двигателя посредством магнитного поля катушек 

линейного генератора тока. Идеальный изотермический цикл дви-

гателя Стирлинга состоит из четырех процессов, каждый из кото-

рых может быть проанализирован отдельно (рис. 6).  

 

 
 

Рис. 6. Процесс сжатия идеального термодинамического цикла 

Стирлинга 
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Процесс сжатия 1-2, в котором газ сжимается поршнем, а вы-

теснитель находится в верхней части цилиндра. Таким образом, во 

время этого процесса газ охлаждается, температура постоянна TС. 

Работа W1-2, необходимая для сжатия газа, равна площади под кри-

вой P-V диаграммы. 

Процесс 2-3 – процесс при постоянном объеме, в котором газ 

перемещается из холодной полости через регенератор в горячую по-

лость расширения. Работа не производится, однако, значительное 

количество тепла QR поглощается газом от насадки регенератора. 

Процесс 3-4 – процесс изотермического расширения (рис. 6). 

Работа W3-4 производится системой и показана как область под про-

цессом в P-V координатах, при этом тепло Q3-4 подводится в си-

стему от источника тепла, поддерживая газ при постоянной темпе-

ратуре TН. 

Процесс 4-1 – процесс расширения газа при постоянном объ-

еме, который завершает цикл. Теплота QR отдается рабочим газом в 

матрицу регенератора. 

 

 
 

Рис. 7. Процесс расширения идеального  

термодинамического цикла СДС 
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Два процесса при постоянном объеме производятся при фикси-

рованном положении поршня, а перемещение газа между горячими 

и холодными полостями осуществляется посредством вытеснителя.  

Вопрос: каким образом осуществляется процесс 1-2, если дви-

гатель, например, еще не запущен. При подводе тепла к горячему 

теплообменнику, силовой поршень переходит в нижнюю мертвую 

точку (НМТ) за счет расширения газа и перемещения вытеснителя. 

Увеличение объема расширительной полости приводит к уменьше-

нию давления в ней, в результате этого возникает разница давления 

на вытеснителе. Рабочий газ движется из полости расширения в по-

лость сжатия, перемещая вытеснитель из ВМТ в полости расшире-

ния. Рабочий газ охлаждается в регенераторе при постоянном объ-

еме, давление падает. Данное изменение давления приводит к 

движению по инерции рабочего поршня в сторону горячей полости, 

заставляя сжиматься охлажденный газ в полости сжатия (процесс  

1-2). Это повышает давление газа в полости сжатия и заставляет газ 

перемещаться в полость расширения. Вытеснитель продолжает пе-

ремещаться к рабочему поршню и это усиливает процесс сжатия  

(2-3). Подвод тепла в начале процесса расширения вновь повышает 

давление рабочего газа, возвращая силовой поршень в НМТ. 

Индикаторная работа цикла 𝑊ц, произведенная в течение 

цикла, определяется как:  

𝑊ц = (W3-4 + W1-2), 

где работа сжатия W1-2 – отрицательна (работа, проделанная газом в 

системе). 

Рассмотрим выражения для количества теплоты во всех четырех 

процессах, что позволит оценить тепловую эффективность идеаль-

ного цикла двигателя Стирлинга. С помощью первого закона тер-

модинамики для идеального газа выразим количество передаваемой 

в течение цикла теплоты: 

𝛿𝑞 − 𝛿𝑤 = 𝑑𝑢 ⟹ 𝛿𝑞 = 𝑑𝑢 + 𝑃𝑑𝑣; (2.1) 
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𝑑𝑢 = 𝐶𝑣𝑑𝑇 ⟺ ∆𝑢 = 𝐶𝑣∆𝑇. 

Используя выражение для энтальпии h=u+Pv и дифференци-

руя его получаем: 

𝑑ℎ = 𝑑(𝑢 + 𝑃𝑣) = 𝑑𝑢 + 𝑃𝑑𝑣 + 𝑣𝑑𝑃  (2.2) 

уравнение (2.1) преобразуем 

𝛿𝑞 = 𝑑𝑢 + 𝑃𝑑𝑣 = 𝑑ℎ − 𝑣𝑑𝑃   (2.3) 

Энтальпия газа 

𝑑ℎ = 𝐶𝑝𝑑𝑇 ⟺ ∆ℎ = 𝐶𝑝∆𝑇  (2.4) 

Наконец, из определения энтальпии для идеального газа сле-

дует: 

𝑑ℎ = 𝑑𝑢 + 𝑑(𝑃𝑣) = 𝑑𝑢 + 𝑅𝑑𝑇  (2.5) 

𝐶𝑝𝑑𝑇 ⟺ 𝐶𝑣𝑑𝑇 + 𝑅𝑑𝑇 ⟹ 𝐶𝑝 = 𝐶𝑣 + 𝑅  (2.6) 

где 𝑘 = (
𝐶𝑝

𝐶𝑣
) – показатель адиабаты. 

В регенераторе в течение цикла имеет место попеременный 

подвод и отвод теплоты, то есть при расчете термического КПД 

двигателя необходимо учитывать это дополнительное количество 

теплоты, «запасенное» в регенераторе QR. Таким образом, величина 

КПД будет значительно снижена на величину QR:  

cycle

thermal

h R

W

Q Q
h =

+
, 

где cycleW  – индикаторная работа цикла.  

В случае отсутствия регенератора холодный/горячий теплооб-

менники будет вынуждены дополнительно отводить данное коли-

чество теплоты QR, которое обычно поглощается в регенераторе, то 
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есть в этом случае подвод/отвод теплоты теплообменниками 

должны быть увеличены на величину QR.  

В изохорных процессах 2-3 и 4-1 количество теплоты, подво-

димой или отводимой, равно Q2-3 = QR = – Q4-1. 

Q=W (∆𝑈 = 𝑚𝐶𝑣∆𝑇 = 0).  

Таким образом: −𝑄𝑜𝑢𝑡 = 𝑄1−2 = 𝑊1−2 = 𝑚𝑅𝑇𝑐𝑙𝑛 (
𝑉2

𝑉1
) – про-

цесс сжатия; 

−𝑄𝑜𝑢𝑡 = 𝑄3−4 = 𝑊3−4 = 𝑚𝑅𝑇𝑐𝑙𝑛 (
𝑉4

𝑉3
) – процесс расширения. 

 

 
 

Рис. 8. pV-диаграмма идеального цикла Стирлинга 
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Реальный цикл Стирлинга имеет много потерь, связанных с 

трением, перетечками рабочего тела и др. и на самом деле не содер-

жит изотермические процессы или идеальную регенерацию. Более 

того, в виду того, что поршень и вытеснитель свободнопоршневого 

Стирлинга совершают синусоидальное движение – рV-диаграмма 

имеет овальную форму (рис. 8).  
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3. ВЫБОР РЕЖИМНЫХ ПАРАМЕТРОВ  

ДВИГАТЕЛЯ 

Можно выделить следующие основные этапы и рекомендации 

по выбору проектировочных параметров, предшествующих расчету 

конструктивных и рабочих параметров свободнопоршневого двига-

теля Стирлинга. 

1. Определение функционального назначения двигателя Стир-

линга и выбор характеристик электрогенератора, задание рабочей 

частоты. 

2. Выбор температурных уровней рабочего газа в полостях на 

основе данных по источнику подводимой теплоты. Необходимо 

также учесть, что реальная горячая температура газа будет ниже, 

чем у источника теплоты. Предусмотреть, что цикл Стирлинга 

имеет высокую эффективность при достаточно высоких значениях 

отношения горячей и холодной температур (рис. 9).  

3. Задать давление рабочего тела в контуре двигателя. По су-

ществу, повышение давления рабочего тела в двигателе означает 

увеличение массы рабочего тела, участвующего в термодинамиче-

ском цикле, что означает более высокую удельную мощность на 

единицу объема рабочего тела. Это требует надежного и полностью 

герметичного корпуса двигателя, чтобы поддерживать высокое и 

безопасное рабочее давление. 

4. Задать один из настраиваемых параметров, такой как длина 

хода силового поршня, которая, в свою очередь, влияет на степень 

сжатия. Степень сжатия (объемное отношение) определяется как 

объем газа с поршнем в верхней мертвой точке (ВМТ), разделенный 

на объем газа с поршнем в нижней мертвой точке (НМТ). Ход си-
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лового поршня определяет объем полости сжатия. Оптимальное от-

ношение объемов зависит от разности горячей и холодной темпера-

тур в рассматриваемом двигателе:  

𝑉𝑅 = (1 +
∆𝑇

1100
).                                     (3.1) 

 
 

Рис. 9. Генерируемая электрическая мощность электрогенераторов  

как функция отношения горячей и холодной температур на основе  

различных типов бортовых установок: термоакустических  

преобразователей (точки 1, 2, 3), свободнопоршневых двигателей  

Стирлинга (точки 4, 5, 6), термоэлектрических генераторов (точки 7, 8) 

 

5. Ход вытеснителя и фазовый угол. Движение вытеснителя в 

традиционной конструкции двигателя задается синусоидальным 

движением, так как в наиболее традиционных конструкциях сило-

вой поршень и вытеснитель связаны кинематически. Таким обра-

зом, по фазовому углу задается смещение перемещения вытесни-

теля относительно поршня. На угол смещения будет также влиять 

величина мертвого объема в полостях сжатия или расширения  
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(рис. 10). При разработке конструкции было бы полезно иметь воз-

можность легко изменять фазовый угол, чтобы найти его оптималь-

ное значение. 

 

 
 

Рис. 10. График выходной мощности Р, кВт в зависимости  

от фазового угла для трех разных мертвых объемов  

в двигателе Стирлинга Philips100 [24] 

 

6. Выходная мощность и эффективность. Мощность может 

быть оценена с использованием различных методов, которые учи-

тывают такие параметры, как отношение температур, частоту и дав-

ление, объем полости расширения и объем полости сжатия, а также 

эффективность регенератора. Иногда приблизительная оценка про-

изводится с использованием числа Била 𝐵𝑛, эмпирически получен-

ного Уильямом Билом числа, связывающего уровень производимой 

мощности 𝑃0(Вт), давление 𝑝 (бар), рабочую частоту 𝑓 (Гц) и объем 

полости расширения 𝑉е (см3):  

𝑃𝑜 = 𝐵𝑛𝑝𝑓𝑉𝑒  .                                           (3.2) 
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На рис. 11 показан график для двигателей Стирлинга. Сплошная 

линия посередине типична для большинства двигателей Стирлинга, 

а верхняя и нижняя линии обозначают необычно высокомощные или 

двигатели с ограничениями по объему, охлаждению и др.  

 

 
 

Рис. 11. График зависимости числа Била от температуры нагревателя  

для ряда двигателей [24] 

 

Пример: расчет двигателя Стирлинга, способного генериро-

вать электроэнергию из низкотемпературного геотермального 

тепла. Низкое геотермальное тепло – это по существу, горячая 

вода, 100 °C, которая не может до конца эффективно использо-

ваться традиционными геотермальными технологиями, требую-
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щими пара. Целевая выходная мощность для прототипа состав-

ляет 500 Вт электроэнергии. Основываясь на этом графике, при 

температуре нагревателя 90 °C (363K) определяем, что число Била 

будет в диапазоне от 0,002 до 0,008. Для дальнейших расчетов при-

нимаем число Била 0,005. По располагаемым зависимостям по фор-

муле (3.2) определяем диапазон вырабатываемой мощности, давле-

ния заправки и частоту (рис. 12, 13). 

Второй метод оценки мощности производится по формуле Уэ-

ста (Colin West, изобретатель двигателя «Fluidyne») и учитывает 

разницу температур: 

𝑊0 = 𝑊𝑛𝑝𝑓𝑉𝑒 (
𝑇ℎ − 𝑇𝑐

𝑇ℎ + 𝑇𝑐
),                                   (3.3) 

где 𝑊𝑛 – число Уэста, которое имеет среднее значение равное 0,25 

[42], а чем большее данное число, тем более эффективен двигатель. 

С помощью заданного уровня горячей 𝑇ℎ и холодной температур 

𝑇𝑐 оценивается КПД по циклу Карно как теоретический максимум 

эффективности любого теплового двигателя, 𝜂с (обе температуры в 

градусах Kельвин): 

𝜂𝑐 =
𝑇ℎ − 𝑇𝑐

𝑇ℎ

.                                           (3.4) 

 
 

Рис. 12. График зависимости мощности от давления заправки  

при разных числах Била 
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Рис. 13. График зависимости мощности от частоты  

при разных значениях числа Била 

 

Например, максимальная теоретическая эффективность про-

тотипа двигателя на основе геотермального источника тепла мо-

жет быть рассчитана как 19% на основании наилучшего возмож-

ного соотношения горячей и холодной температур 𝑇ℎ = 90°C и 

 𝑇𝑐 = 20 °C или в худшем случае 𝑇ℎ = 50 °C и 𝑇𝑐 = 20 °C (эффектив-

ность не выше 9%.) Фактическая эффективность СДС будет зна-

чительно ниже, это связано с потерями тепла, несовершенным ре-

генератором, мертвым объемом и механическим трением. Эти 

факторы могут снизить фактическую эффективность двигателя 

примерно до одной трети эффективности цикла Карно или от  

3 до 7% в целом. Таким образом, определяется номинальное значе-

ние общей эффективности 5%, которое и используется впослед-

ствии для оценок и расчетов. 

 

Уровни значений различных рабочих температур и КПД раз-

личных образцов двигателей показаны в табл. 2. В литературе пред-

лагается, что коэффициент 0,58 эффективности Карно будет опти-

мальным значением оценки эффективного КПД двигателя 

Стирлинга [11]. 

𝑃𝑜,  Вт

f, Гц

0,01

0,015

0,02

Bn
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Таблица 2. Значения КПД различных  

свободнопоршневых двигателей 

Двигатель 

Горя-

чая 

темпе-

ра-

тура, 

ТН, К 

Холод-

ная 

темпе-

ра-

тура, 

ТС, К 

КПД 

цикла 

Карно, 

Сh  

Тепловой КПД, 

/Т цикла подвW Qh =  

КПД относи-

тельно цикла 

Карно,

С Тh h h= Ч  

STM 4-

120 RH 

1073 318 70% 40% 41% 

Philips 400 

HP/CYL 

967 313 67,6% 48,3% 39,2% 

Sunpower 

EG-1000 

810 310 63% 32% 37% 

 

Таким образом, выходная мощность и диапазон возможных ра-

бочих частот, соответствующий данному проектному уровню мощ-

ности, а также уровень температур полостей являются связанными 

и определяющими характеристиками двигателя Стирлинга. 

Пример: С помощью уравнения 3.2 находим объем полости 

расширения, необходимого для достижения целевой выходной мощ-

ности 500 Вт. Принятое среднее значение числа Била 0,005, полу-

чаем: 

𝑉𝑒 =
𝑃0

𝐵𝑛𝑝𝑓
=

500

0.005 · 10 · 2
= 5000 см3 = 5𝑙. 

Также можно рассчитать объемное отношение 𝑉𝑅, которое 

укажет на размер полости сжатия. 

𝑉𝑅 = (1 +
𝛥𝑇

1100
) = (1 +

70

1100
) = 1,06; 

 

𝑉𝑅 =
𝑉𝑚𝑎𝑥

𝑉𝑚𝑖𝑛
=

𝑉𝑐 + 𝑉𝑒

𝑉𝑐
. 

Отсюда 
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𝑉𝑐 =
𝑉𝑒

𝑉𝑅 − 1
=

5000

0.06
= 83,000 см3 = 83 л. 

Таким образом, для максимальной ожидаемой разности тем-

ператур 70 °C объем полости сжатия должен составлять 83 

литра. Объем полости сжатия фиксируется после его выбора, и 

поскольку двигатель также должен работать при температурах 

ниже 70 °C, назначается значение с запасом – около 130 литров. 

Это учитывает снижение разности температур до уровня  

40...50 °C, и если ход снижается (таким образом, уменьшая как 

объем полости сжатия 𝑉С, так и объем полости расширения  𝑉𝑒 ), 

разница температур не должна снижаться более, чем на 20 °C, 

сохраняя при этом значение объема, близкое к оптимальному. За-

давая внутренний диаметр полостей вычисляют требуемую длину 

𝐿𝑐 полости сжатия: 

𝑉𝑐 =
1

3
𝜋 (

𝑑𝑐

2
)

2

𝐿𝑐;                                      (3.5) 

𝐿𝐶 =
3𝑉𝑐

𝜋 (
𝑑𝐶
2

)
2  .                                      (3.6) 

коэффициент «3», используемый в уравнении, заключается в том, 

что каждый из поршней и теплообменников занимает одну треть 

объема, оставляя одну треть оставшегося объема в качестве ра-

бочего. 
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4. МОДЕЛИРОВАНИЕ РАБОЧЕГО ПРОЦЕССА 

СВОБОДНОПОРШНЕВОГО ДВИГАТЕЛЯ  

СТИРЛИНГА 

Моделирование фактического рабочего процесса машин Стир-

линга весьма сложен, главным образом из-за большого количества 

факторов, влияющих на рабочий процесс двигателя. В связи с этим 

численное моделирование рабочего процесса СДС требует уточнен-

ной процедуры расчета. Данное учебное пособие представляет по-

этапный процесс моделирования рабочего процесса двигателя, 

начиная с идеальной изотермической модели, за которой следует 

расчет с помощью условно адиабатной модели, и заканчивая мето-

дикой расчета с учетом трения и теплообмена, позволяющего более 

точно прогнозировать фактическую производительность машины 

[1]. Данный учебный ресурс не включает динамический анализ дви-

гателя, поэтому рабочая частота двигателя задается как независи-

мый параметр. 

4.1. Уравнения изотермической методики Шмидта  

Прототипом реального цикла является идеальный цикл Стир-

линга, состоящий из двух изотерм и двух изохор. Расширение рабо-

чего тела происходит при более высокой температуре нагревателя 

T1, а сжатие – при температуре холодильника T2 в изотермических 

процессах. Переход рабочего тела между этими температурами осу-

ществляется в ходе двух изохорных процессов.  

Получим выражение для КПД цикла. Рабочее тело получает 

тепло в ходе изохорного нагревания и изотермического расшире-

ния:  
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𝑄н = 𝑞1 + 𝑄1 = 𝑣𝐶𝑉(𝑇1 − 𝑇2) + 𝑣𝑅𝑇1 ln
𝑉2

𝑉1
 (4.1) 

и отдает в ходе изохорного охлаждения и изотермического сжатия: 

𝑄х = 𝑞2 + 𝑄2 = 𝑣𝐶𝑉(𝑇1 − 𝑇2) + 𝑣𝑅𝑇2 ln
𝑉2

𝑉1
 . (4.2) 

Здесь Q1 – количество тепла, полученное рабочим телом при 

изотермическом расширении; q1 – количество тепла, полученное ра-

бочим телом при изохорном нагревании; Q2 – количество тепла, по-

лученное рабочим телом при изотермическом сжатии; q2 – количе-

ство тепла, полученное рабочим телом при изохорном охлаждении; 

 – количество молей вещества; СV – теплоемкость при постоянном 

объеме. Работа, совершенная за цикл, равна  

А = 𝑄1 − 𝑄2 = 𝑣𝑅 ln
𝑉2

𝑉1
(𝑇1 − 𝑇2). (4.3) 

Термический коэффициент полезного действия: 

𝜂 =
𝐴

𝑄н
=

𝑣𝑅 ln
𝑉2
𝑉1

(𝑇1−𝑇2)

𝑣𝑅 ln
𝑉2
𝑉1

𝑇1+𝑞1

 .  (4.4) 

Стирлинг предложил теплоту q1 получать не от нагревателя, а 

от регенератора, в который эта теплота поступает в результате теп-

лообмена при изохорном охлаждении газа. В этом случае q1 в зна-

менателе исчезает и формула (4.4) имеет вид: 𝜂 =
𝑇1−𝑇2

𝑇1
 , т.е. сов-

падает с КПД идеального двигателя. Из сказанного можно сделать 

следующие важные выводы:  

 работа за цикл пропорциональна количеству вещества, а 

значит и давлению рабочего тела при температуре окружа-

ющей среды, разности температур и, в меньшей степени, за-

висит от коэффициента расширения V2/V1;  
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 КПД идеального цикла Стирлинга совпадает с КПД идеаль-

ного двигателя, работающего по циклу Карно, что выгодно 

отличает цикл Стирлинга от циклов Отто и Дизеля, лежа-

щих в основе ДВС.  

Шмидт, использовал следующие допущения: равенство мгно-

венного давления в любой точке объема, идеальная регенерация, 

изотермичность расширения и сжатия, мгновенное изменение тем-

пературы газа (идеальная теплоотдача), идеальный газ в качестве 

рабочего тела. Таким образом, схема Шмидта, хотя и является при-

ближенной, несомненно, более реалистична, чем идеальный цикл 

Стирлинга.  

Будем считать, что рабочее тело – идеальный газ, подчиняю-

щийся уравнению Менделеева-Клапейрона, откуда получаем выра-

жение для количества молей вещества 𝜈 =
𝑃𝑉

𝑅𝑇
. Учитывая, что весь 

газ распределен по трем объемам: объему расширения VE, находя-

щемуся при температуре T1, объему сжатия VC, при температуре T2 

и мертвому объему VD при температуре 𝑇𝐷 =
𝑇1+𝑇2

2
 , выразим сум-

марное количество вещества: 

𝑣 = 𝑣1 + 𝑣2 + 𝑣3 =
𝑃

𝑅
(

𝑉𝐸

𝑇1
+

𝑉𝑐

𝑇2
+

𝑉𝐷

𝑇𝐷
),                    (4.5) 

откуда получаем выражение для давления: 

𝑃 =
𝑣𝑅

𝑉𝐸
𝑇1

+
𝑉𝐶
𝑇2

+
𝑉𝐷
𝑇𝐷

 .                                      (4.6)  

В соответствии с предположением Шмидта о гармоническом 

движении представим зависимость объемов расширения и сжатия 

от угла поворота вала, отсчитываемого относительно верхней 

мертвой точки расширительного поршня: 

𝑉𝐸 =
𝑉0

2
(1 + cos𝜑);                                    (4.7) 
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𝑉𝑐 =
𝑘𝑉0

2
(1 + cos(𝜑 − 𝛿)),                            (4.8) 

где V0 – амплитуда объема VE; φ – угол поворота коленчатого вала 

(фаза процесса); δ – отставание по фазе поршня сжатия от поршня 

расширения. Запишем также: 

𝜏 =
𝑇1

𝑇2
;     𝑉𝐷 = 𝑋𝑉0;     𝑇𝐷 =

1

2
(𝑇1 + 𝑇2).              (4.9) 

Выражение для давления принимает следующий вид: 

𝑃 =
𝑣𝑅𝑇2

𝑉0
∙

2

1
𝜏

𝑐𝑜𝑠𝜑 + 𝑘𝑐𝑜𝑠(𝜑 − 𝛿) +
2𝑥

(1 + 𝜏)

 .    (4.10)  

Работа при расширении газа – 

𝑊𝐸 = ∮ 𝑃𝐸𝑑𝑉𝐸 = −𝑣𝑅𝑇2 × ∮
𝑠𝑖𝑛𝜑𝑑𝜑

1
𝜏

𝑐𝑜𝑠𝜑 + 𝑘𝑐𝑜𝑠(𝜑 − 𝛿) +
2𝑥

(1 + 𝜏)

 . (4.11) 

Работа при сжатии – 

𝑊𝐶 = ∮ 𝑃𝐶𝑑𝑉𝐶 = −𝑣𝑅𝑇2 × ∮
𝑠𝑖𝑛𝜑𝑑𝜑

1
𝜏

𝑐𝑜𝑠𝜑 + 𝑘𝑐𝑜𝑠(𝜑 − 𝛿) +
2𝑥

(1 + 𝜏)

 . (4.12) 

где символ  означает интегрирование по циклу для угла 

𝜑 ∈ 0.2𝜋. 

Полная работа за цикл 

𝑊 = 𝑊𝐸 + 𝑊𝐶 .                                    (4.13) 

Выполняя численное интегрирование в приведенных форму-

лах, можно составить функцию, позволяющую в численном виде 

получать, по набору входных параметров, значение работы за цикл.   

∮  
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4.2. Изотермическая модель расчета двигателя Стирлинга  

для пяти компонентов 

В изотермической модели [1] подразумевается, что теплооб-

менники (включая регенератор) являются абсолютно идеальными, 

температуры в полостях принимаются постоянными (рис. 14). В ре-

альных условиях в ходе рабочего процесса часть тепла передается 

стенкам, и не все тепло участвует в рабочем цикле двигателя Стир-

линга. 

Двигатель рассматривается как пятикомпонентная модель с по-

следовательным соединением, состоящая, соответственно, из поло-

сти сжатия c, охладителя k, регенератора r, нагревателя h и полости 

расширения e. Каждый компонент рассматривается как однород-

ный элемент, газ в которой представлен мгновенной массой m, аб-

солютной температурой T, объемом V и давлением p с индексом c, 

k, r, h и e, идентифицирующим конкретную ячейку. 

 

 
 

Рис. 14. Распределение температур в полостях  

для изотермической модели 
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В данной методике предполагается, что полная масса газа в ма-

шине постоянна, таким образом: 

𝑀 = 𝑚𝑐 + 𝑚𝑘 + 𝑚𝑟 + 𝑚ℎ + 𝑚𝑒.                      (4.14) 

Подставляя закон идеального газа, заданный формулой, 

𝑚 =
𝑝 ∙ 𝑉

𝑅 ∙ 𝑇
 ,                                      (4.15) 

значение массы рабочего тела: 

𝑀 =
𝑝 ∙ (

𝑉𝑐
𝑇𝑘

+
𝑉𝑘
𝑇𝑘

+
𝑉𝑟
𝑇𝑟

+
𝑉ℎ
𝑇ℎ

+
𝑉𝑒
𝑇ℎ

)

𝑅
 .             (4.16) 

Для предполагаемого линейного распределения температуры в 

регенераторе эффективная температура регенератора Tr задается как: 

𝑇𝑟 =
(𝑇ℎ − 𝑇𝑘)

𝑙𝑛 (
𝑇ℎ
𝑇𝑘

)
 .                                    (4.17) 

Таким образом, учитывая изменения объемов в полости сжатия 

VC и в полости расширения VE, мы можем решить приведенное 

выше уравнение для давления p в зависимости от VC и VE: 

𝑝 =
𝑀 ∙ 𝑅

𝑉𝑐
𝑇𝑘

+
𝑉𝑘
𝑇𝑘

+
𝑉𝑟 ∙ 𝑙𝑛 (

𝑇ℎ
𝑇𝑘

)

(𝑇ℎ − 𝑇𝑘)
+

𝑉ℎ
𝑇ℎ

+
𝑉Е
𝑇ℎ

 .                 (4.18) 

Работа системы за полный цикл находится как интеграл p dV: 

𝑊 = 𝑊𝑒 + 𝑊𝑐 = ∮ 𝑝 𝑑𝑉𝑐 + ∮ 𝑝 𝑑𝑉𝑒 = ∮ 𝑝 (
𝑑𝑉𝑐

𝑑𝜃
+

𝑑𝑉𝑒

𝑑𝜃
) 𝑑𝜃. (4.19) 

Для оценки тепла, передаваемого за полный цикл, мы предпо-

лагаем, что суммарное тепло, которым обмениваются все 3 полости 

теплообменного аппарата, равно нулю. Из этого следует: 

QC = WC;   Qe = We;  Qk = 0;  Qh = 0;  Qr = 0. (4.20) 
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Приведенные выражения показывают, что в изотермической 

модели отсутствует теплообмен между газом и стенкой, принима-

ется допущение, что перенос тепла в горячем/холодном теплооб-

менниках и в регенераторе происходит через границу полостей сжа-

тия и расширения. Очевидно, что данная расчетная модель не 

является полностью достоверной, так как в реальных условиях в 

ходе рабочего процесса часть тепла передается стенкам, и не все 

тепло участвует в рабочем цикле двигателя Стирлинга. Из этого 

следует, что необходимо учитывать за цикл передачу теплоты 

стенки, которая осуществляется в теплообменниках, а реальные 

процессы цикла машины более соответствуют адиабатным процес-

сам, а не изотермическим.  

Передача тепла к и от внешней окружающей среды происходит 

при температурах Tk и Th, в холодном и горячем теплообменниках 

соответственно. Для описания процессов подвода и отвода теплоты 

цикла в этих полостях необходимо рассмотреть уравнение энергии, 

применяемое для расчета цикла машины Стирлинга. Схема объема, 

соответствующая объему теплообменника, показана на рис. 15. Эн-

тальпия транспортируется в объем с помощью массового потока 

газа mi' при температуре Ti, на выходе – объем газа массой mo' и 

температурой To. Приращение массы газа для каждого временного 

шага обозначается dm. Составляющие энергетического баланса 

представлены на рис. 16.  

 

Рис. 15. Схема элементарного объема 
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Рис. 16. Энергетический баланс элементарного объема 

 

Уравнения для удельной энтальпии газа и внутренней энергии: 

h = cp T; (4.21) 

u = cv T. (4.22) 

Уравнение энергии для выделенного объема газа записывается 

в виде: 

dQ + (cp Ti mi' – cp To mo') = dW + cvd(m T) (4.23) 

Это уравнение является хорошо известной классической фор-

мой уравнения энергетического баланса каждого i-го контрольного 

объема. В изотермической модели для полостей сжатия и расшире-

ния, а также для горячего и холодного теплообменников i-ая темпе-

ратура газа постоянна и равна Ti = to = T. Кроме того, для каждого 

объема выполняется закон сохранения массы газа: изменение массы 

газа для каждого шага по времени (mi' – mo') равно скорости накоп-

ления массы газа в ячейке dm. Таким образом, приведенное выше 

уравнение упрощается до: 

Q + cp T dm = dW + cv T dm;    (4.24) 

dQ = dW – R T dm, (4.25) 

где R = cp – cv – универсальная газовая постоянная. 

Количество теплоты, передаваемое рабочему газу за цикл Q, 

задается циклическим интегрированием всех элементарных коли-

честв теплоты в контрольных объемах dQ. Процесс интегрирования 

Количество 

тепла,  

привносимое 

в объем 
+ 

 

 

Энтальпия = 
Производи-

мая работа 

Приращение 

внутренней 

энергии газа 
+ 
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проводится до момента достижения циклического устойчивого со-

стояния, т.е. когда изменение массы рабочего газа (m) за цикл равно 

нулю для каждого из объемов. Таким образом, применяя уравнения 

(4.5) и (4.6) к каждому из изотермических объемов газа и интегри-

руя по циклу, получаем для рабочих полостей сжатия и расшире-

ния: QC = WC; Qe = We. Для полостей теплообменников общее коли-

чество теплоты за цикл равно Qk = 0; Qh = 0. 

В изотермической модели для идеального регенератора Qr = 0. 

Принимаем в расчете, что весь теплообмен между матрицей регене-

ратора и рабочим газом является внутренним – между регенерато-

ром и окружающей средой нет внешнего тепла. 

Уравнения изотермической модели: 

𝑝 =
𝑀 ∙ 𝑅

𝑉𝑐
𝑇𝑘

+
𝑉𝑘
𝑇𝑘

+
𝑉𝑟 ∙ ln (

𝑇ℎ
𝑇𝑘

)

(𝑇ℎ − 𝑇𝑘)
+

𝑉ℎ
𝑇ℎ

+
𝑉𝑒
𝑇ℎ

 ;               (4.26) 

 𝑄𝑒 = 𝑊𝑒 = ∮ 𝑝 (
𝑑𝑉𝑒

𝑑𝜃
) 𝑑𝜃 ;                        (4.27) 

 𝑄𝑐 = 𝑊𝑐 = ∮ 𝑝 (
𝑑𝑉𝑐

𝑑𝜃
) 𝑑𝜃;                         (4.28) 

𝑊 = 𝑊𝑐 + 𝑊𝑒;                                     (4.29) 

𝜂 =
𝑊

𝑄𝑒
 .                                          (4.30) 

Изменение объемов полостей сжатия и расширения (VC и VE) 

для альфа типа двигателя за один цикл происходит с угловым сдви-

гом, в результате изменение объема полости расширения относи-

тельно изменения объема полости сжатия сдвинуты на угол сдвига 

фазы α (рис. 17): 
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Рис. 17. Изменение объема полостей сжатия и расширения за цикл: 

VC ‒ объем полости сжатия; VE – объем полости расширения;  

Vclc, Vcle – мертвые объемы полостей; Vswc, Vswe – описываемые объемы 

 

Таким образом, выражение для изменения объемов полостей 

сжатия и расширения для альфа-Стирлинга записываются как:  

VC = Vclc + Vswc (1 + cos θ)/2; (4.31) 

VE = Vcle + Vswe (1 + cos (θ + α))/2, (4.32) 

где θ – угол поворота кривошипно-шатунного механизма. 

Для бета-конфигурации Стирлинга используем следующие 

объемы полостей VC/VE – объемы полостей сжатия/расширения, ко-

гда поршень и вытеснитель находятся в среднем положении.  

VСa/VEa – объемные амплитуды полостей сжатия/расширения. Тогда 

описываемые и мертвые объемы полостей запишутся как: 

Vswc = 2 VEa, Vswe = 2 VEa; (4.33) 

Vclc = Vc0 – Vca;  (4.34) 

Vcle = VE0 ‒ VEa. (4.35) 
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Рис. 18. Схема объемов бета-двигателя Стирлинга 

 

На рис. 18 приведены основные обозначения, используемые 

для описания закона изменения объемов полостей. Изменение объ-

емов полостей часто отображают с помощью векторной диаграммы 

(рис. 19), отображающей изменение объемов полостей двигателя в 

виде векторов, расположенных под углами: φ – угол запаздывания 

перемещения вытеснителя относительно поршня; δ – угол запазды-

вания изменения объема полости сжатия относительно перемеще-

ния поршня; α – угол запаздывания изменения объема полости рас-

ширения по отношению к объему полости сжатия. 
 

 
 

Рис. 19. Векторная диаграмма: Vpa/Vda – амплитудные объемы в полости 

сжатия за счет движения поршня/ вытеснителя; Ap/Ad – площадь  

поперечного сечения поршня/вытеснителя в полости сжатия;  

Aе – площадь поперечного сечения вытеснителя в полости расширения; 

xpa / xda  – амплитуда движения поршня/вытеснителя 
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Уравнение изменения объема полости сжатия записывается 

следующим образом: 

VC = VC0 ‒ Vpa cos θ + Vda cos (θ + φ). (4.36) 

Данное выражение относительно объема, описываемого порш-

нем, приобретает следующий вид: 

VC = VC0 + (Vda cos φ ‒ Vpa) cos θ ‒ (Vda sin φ) sin θ (4.37) 

Рассмотрим с помощью фазовой диаграммы изменение объе-

мов полостей с учетом перечисленных углов запаздывания и запи-

шем закон изменения объемов полостей из треугольников (рис. 20):  

VC = VC0 + Vca cos (θ + δ); (4.38) 

VC = VC0 + Vca (cos θ cos δ ‒ sin θ sin δ). (4.39) 

 

 
 

Рис. 20. Фазовая диаграмма основных объемов полостей 

 

Объем полости сжатия запишется как: 

Vca cos δ = Vda cos φ – Vpa (4.40) 

Vca sin δ = Vda sin φ (4.41) 

Отсюда угол запаздывания изменения объема полости сжатия 

относительно перемещения поршня имеет вид: 

𝛿 = arctan (
𝑉𝑑𝑎 sin 𝜑

𝑉𝑑𝑎 cos 𝜑 − 𝑉𝑝𝑎
) ;                    (4.42) 
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𝑉𝑐𝑎 = √𝑉𝑝𝑎2 − 2 𝑉𝑝𝑎 𝑉𝑑𝑎 cos 𝜑 + 𝑉𝑑𝑎2 ; 

VC = Vc0 + Vca cos (θ + δ) = Vclc + Vswc (1 + cos(θ + δ)) / 2; (4.43) 

VE = VE0 + VEa cos (θ + δ + α) = Vcle + 

+ Vswe (1 + cos(θ + δ + α) / 2, (4.44) 

где α = π + φ – δ. 

Подставляя уравнения для изменения объемов полостей в урав-

нения для давления газа и упрощая, получают: 

𝑝 =
𝑀 𝑅

𝑠 + (
𝑉𝑠𝑤𝑒 cos 𝛼

2 𝑇ℎ
+

𝑉𝑠𝑤𝑐
2 𝑇𝑘

) cos 𝜃 − (
𝑉𝑠𝑤𝑒 sin 𝛼

2 𝑇ℎ
) sin 𝜃

, (4.45) 

где 𝑠 =
𝑉𝑠𝑤𝑐

2 𝑇𝑘
+

𝑉𝑐𝑙𝑐

𝑇𝑘
+

𝑉𝑘

𝑇𝑘
+

𝑉𝑟 ln
𝑇ℎ

𝑇𝑘

𝑇ℎ−𝑇𝑘
+

𝑉ℎ

𝑇ℎ
+

𝑉𝑠𝑤𝑒

2 𝑇ℎ
+

𝑉𝑐𝑙𝑒

𝑇𝑒
.   (4.46) 

Максимальные и минимальные значения давления газа зависят 

от cos φ: 

𝑝𝑚𝑖𝑛 =
𝑀𝑅

𝑠(1 + 𝑏)
;                                     (4.47) 

𝑝𝑚𝑎𝑥 =
𝑀𝑅

𝑠(1 − 𝑏)
.                                   (4.48) 

Среднее давление в цикле равно: 

𝑝𝑚𝑒𝑎𝑛 =
1

2𝜋
∫ 𝑝𝑑𝜑;

2𝜋

0

                              (4.49) 

𝑝𝑚𝑒𝑎𝑛 =
𝑀𝑅

2𝜋𝑠
∫

1

(1 + 𝑏 cos 𝜑)
𝑑𝜑.               (4.50)

2𝜋

0

 

Уравнения расчетной программы по методике Шмидта, с по-

мощью которых рассчитываются полное количество отведенного и 

подведенного тепла и давления цикла: 
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𝑝𝑚𝑒𝑎𝑛 =
𝑀𝑅

𝑠√1 − 𝑏2
;                                    (4.51) 

𝑄𝑒 = 𝑊𝑒 = ∫ (𝑝
𝑑𝑉𝑒

𝑑𝜃
) 𝑑𝜃

2𝜋

0

;                         (4.52) 

𝑄𝑐 = 𝑊𝑐 = ∫ (𝑝
𝑑𝑉𝑐

𝑑𝜃
) 𝑑𝜃

2𝜋

0

;                         (4.53) 

W = Wc + We. (4.54) 

Изменение объема на каждом расчетном шаге Vc и Vе равны: 

𝑑 𝑉𝑐

𝑑𝜃
= −

1

2
𝑉𝑠𝑤𝑐 sin 𝜃 ;                                 (4.55) 

𝑑 𝑉𝑒

𝑑𝜃
= −

1

2
𝑉𝑠𝑤𝑒 sin(𝜃 + 𝛼).                              (4.56) 

Подставляем данные выражения в выражения для работы сжа-

тия и расширения Wc и We: 

𝑊𝑐 = −
𝑉𝑠𝑤𝑐 𝑀 𝑅

2𝑠
∫

sin 𝜃

1 + 𝑏 cos(𝛽 + 𝜃)

2𝜋

0

𝑑𝜃;             (4.57) 

𝑊𝑒 = −
𝑉𝑠𝑤𝑒 𝑀 𝑅

2𝑠
∫

sin(𝜃 + 𝛼)

1 + 𝑏 cos(𝛽 + 𝜃)

2𝜋

0

𝑑𝜃,             (4.58) 

и интегрируя за весь цикл, получаем: 

𝑊𝑐 = 𝜋 𝑉𝑠𝑤𝑐 𝑝𝑚𝑒𝑎𝑛 sin 𝛽
√1 − 𝑏2 − 1

𝑏
;                (4.59) 

𝑊𝑒 = 𝜋 𝑉𝑠𝑤𝑒 𝑝𝑚𝑒𝑎𝑛 sin(𝛽−∝)
√1 − 𝑏2 − 1

𝑏
.          (4.60) 

Отдельно для расчета массы газа в полости регенератора необ-

ходимо задаться распределением температуры газа по длине реге-
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нератора. В методике Шмидта принимается допущение, что идеаль-

ный регенератор имеет линейный температурный профиль между 

уровнями холодной температуры Tk и горячей температуры Th, как 

показано на рис. 21. 

Таким образом, температурный профиль в регенераторе может 

быть описан следующим выражением: 

𝑇(𝑥) =
(𝑇ℎ − 𝑇𝑘)𝑥

𝐿𝑟 + 𝑇𝑘
,                              (4.61) 

где Lr – длина регенератора. 

 

 
 

Рис. 21. Распределение температур в регенераторе 

 

Общая масса газа mr в объеме Vr регенератора определяется 

выражением: 

𝑚𝑟 = ∫ 𝜌 𝑑𝑉𝑟

𝑉𝑟

0

,                                       (4.62) 

где 𝜌 – плотность.  

Теперь из идеального уравнения состояния газа и для постоян-

ной площади свободного течения газа в регенераторе Ar имеем: 

𝑝 = 𝜌 ∙ 𝑅 ∙ 𝑇; (4.63) 
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𝑑𝑉𝑟 = 𝐴𝑟𝑑𝑥; (4.64) 

𝑉𝑟 = 𝐴𝑟 𝐿𝑟. (4.65) 

Подставляя для ρ, 𝑉𝑟 и 𝑑𝑉𝑟  в верхнее уравнение, получим: 

𝑚𝑟 =
𝑉𝑟 ∙ 𝑝

𝑅
∫

1

(𝑇ℎ − 𝑇𝑘)𝑥 + 𝑇𝑘 ∙ 𝐿𝑟
𝑑𝑥

𝐿𝑟

0

. 

Интегрируя и упрощая, получим: 

𝑚𝑟 =
𝑉𝑟 ∙ 𝑝

𝑅
∙

𝑙𝑛 (
𝑇ℎ
𝑇𝑘

)

(𝑇ℎ − 𝑇𝑘)
.                             (4.66) 

Определим эффективную температуру Tr газа в регенераторе с 

учетом уравнения идеального газа 

𝑚𝑟 =
𝑉𝑟 ∙ 𝑝

𝑅 ∙ 𝑇𝑟
.                                   (4.67) 

Приравнивая два уравнения и выражая Tr, мы получим: 

𝑇𝑟 =
𝑇ℎ − 𝑇𝑘

𝑙𝑛 (
𝑇ℎ
𝑇𝑘

)
.                               (4.68) 

Таким образом, набор уравнений методики Шмидта: 

𝑉𝑐 = 𝑉𝑐𝑙𝑐 + 𝑉𝑠𝑤𝑐 ∙ (1 + 𝑐𝑜𝑠𝜃)/2; 

𝑉𝑒 = 𝑉𝑐𝑙𝑒 + 𝑉𝑠𝑤𝑒 ∙ (1 + cos (𝜃 + 𝛼))/2; 

𝑊𝑐 = 𝑄𝑐 = 𝜋 𝑉𝑠𝑤𝑐  𝑝𝑚𝑒𝑎𝑛 sin 𝛽
√1 − 𝑏2 − 1

𝑏
; 

𝑊𝑒 = 𝑄𝑒 = 𝜋𝑉𝑠𝑤𝑒  𝑝𝑚𝑒𝑎𝑛 sin(𝛽−∝)
√1 − 𝑏2 − 1

𝑏
; 

W = 𝑊𝑐 + 𝑊𝑒; 
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𝜂 =
𝑊

𝑄𝑒
= 1 −

𝑇𝑘

𝑇ℎ
, 

где tan 𝛽 =
𝑉𝑠𝑤𝑒 sin

𝛼

𝑇ℎ

𝑉𝑠𝑤𝑒 cos
𝛼

𝑇ℎ
+

𝑉𝑠𝑤𝑐

𝑇𝑘

; 

𝑐 =
1

2
√(

𝑉𝑠𝑤𝑒

𝑇ℎ
)

2

+ 2
𝑉𝑠𝑤𝑒

𝑇ℎ

𝑉𝑠𝑤𝑐

𝑇𝑘
cos ∝ + (

𝑉𝑠𝑤𝑐

𝑇𝑘
)

2

; 

𝑠 =
𝑉𝑠𝑤𝑐

2 𝑇𝑘
+

𝑉𝑐𝑙𝑐

𝑇𝑘
+

𝑉𝑘

𝑇𝑘
+

𝑉𝑟 ln
𝑇ℎ
𝑇𝑘

𝑇ℎ − 𝑇𝑘
+

𝑉ℎ

𝑇ℎ
+

𝑉𝑠𝑤𝑒

2 𝑇ℎ
+

𝑉𝑐𝑙𝑒

𝑇𝑒
; 

b = c / s; 

𝑝𝑚𝑒𝑎𝑛 =
𝑀𝑅

𝑠√1 − 𝑏2
, 

4.3. Предпроектная оценка параметров двигателя на основе 

уравнений методики Шмидта в безразмерной форме 

Используем уравнения методики Шмидта для оценки парамет-

ров рабочего процесса, задаваясь на начальном этапе расчета значе-

ниями ходов поршня и вытеснителя. На основе уравнений в безраз-

мерной форме получим распределения параметров двигателя, 

позволяющие сделать выбор основных режимных параметров дви-

гателя на основании наибольшей производительности двигателя. 

Расчет применим для бета и гамма конфигураций двигателя Стир-

линга (рис. 22). 

Из рис. 22 описываемый объем полости расширения определя-

ется как 

𝑉𝑠𝑤𝑒 = 2𝐴𝑑𝑋𝑑. (4.69) 
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Рис. 22. Движение поршня и вытеснителя в бета и гамма схемах  

двигателя Стирлинга 

 

Объем полости сжатия зависит от движений поршня и вытес-

нителя. 

𝑉𝑐 = 𝑉𝑚𝑐 − 𝑥𝑝𝐴𝑝 + 𝑥𝑑(𝐴𝑑 − 𝐴𝑅), (4.70) 

где 𝐴𝑅 – площадь поперечного сечения стержня, если имеется, и  

𝑉𝑚𝑐  – средний объем, относительно которого происходят изменения 

объемов горячей и холодной полостей. 

Для синусоидальных движений 𝑥𝑝 и 𝑥𝑑 задаются: 

𝑥𝑝 = 𝑋𝑝𝑠𝑖𝑛𝜃;                                        (4.71) 

𝑥𝑑 = 𝑋𝑑 sin(𝜃 + 𝜑),                               (4.72) 

где 𝜑 – фазовый угол, по которому движение вытеснителя приводит 

в движение поршень. 

Подставив (4.71) и (4.72) в (4.69): 

            𝑉𝑐 = 𝑉𝑚𝑐 + 𝐴𝑝𝑋𝑝 [1 − 2 (
𝑋𝑑

𝑋𝑝𝜒
∙

𝐴𝑑

𝐴𝑝
−

𝐴𝑅

𝐴𝑝
) cos𝜑

+ {
𝑋𝑑

𝑋𝑝
∙ 𝜒 ∙

𝐴𝑑

𝐴𝑝
−

𝐴𝑅

𝐴𝑝
}

2

]

1/2

sin(𝜃 − 𝐴);              (4.73) 

+ 



45 

𝐴 = 𝑡𝑎𝑛−1 [
−𝑋𝑑 ∙ (𝐴𝑑−𝐴𝑅)𝑠𝑖𝑛𝜑

−𝑋𝑝𝐴𝑝 +
𝑋𝑑

(𝐴𝑑 − 𝐴𝑅)
𝑐𝑜𝑠𝜑

].               (4.74) 

𝑉𝑐 объем полости сжатия удобнее записать: 

𝑉𝑐 = (𝑉𝑚𝑐 − 0,5𝑉𝑠𝑤𝑐) + 0.5𝑉𝑠𝑤𝑐[1 + sin (𝜃 − 𝐴)]

= 𝑉𝑐𝑙𝑐 + 0.5𝑉𝑠𝑤𝑐[1 + sin (𝜃 − 𝐴)], 

где – 𝑉𝑐𝑙𝑐  мертвый объем полости сжатия, а 𝑉𝑠𝑤𝑐 – описываемый 

объем полости сжатия, который определяется как 

𝑉𝑠𝑤𝑐 = 𝑉𝑠𝑤𝑝√1 − 2𝑟 cos 𝜑 + 𝑟2 ,                    (4.75) 

где 𝑉𝑠𝑤𝑝 = 2𝐴𝑝𝑋𝑝 – объем, описываемый рабочим поршнем; 

𝑟 =
(

𝑋𝑑
𝑋𝑝

∙(𝐴𝑑−𝐴𝑅)

𝐴𝑝
 ‒ отношение хода вытеснителя к ходу рабочего 

поршня (за вычетом площади штока, прикрепленного к вытесни-

телю). 

Как правило, в бета-конфигурации 𝐴𝑑 − 𝐴𝑅 = 𝐴𝑝. В этом слу-

чае коэффициент хода определяется просто: 

𝑟 =
𝑋𝑑

𝑋𝑝
 .                                          (4.76) 

Запишем уравнение для коэффициента хода A, учитывающий 

фазовое смещение колебаний объема полости сжатия, запаздываю-

щих относительно перемещения поршня на величину 

А = 𝑡𝑎𝑛−1[−𝑟𝑠𝑖𝑛𝜑/(𝑟𝑐𝑜𝑠𝜑 − 1)]. 

Объем полости расширения находится в противофазе с вытес-

нителем, таким образом: 

𝛼 = 𝜑 − 180° + 𝐴. 
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На основе графиков рис. 23 и 24 выбираются значения угла за-

паздывания α, φ для заданных значений отношения хода поршня к 

ходу вытеснителя r.  

 
Рис. 23. Зависимость отношения описываемого объема полости сжатия  

к описываемому поршнем объему 𝑉𝑠𝑤𝑐/𝑉𝑠𝑤р от угла перемещения  

кривошипа 𝜑 и величины отношения хода поршня к ходу вытеснителя r 

 

 
Рис. 24. Зависимость угла запаздывания изменения объема полости  

расширения по отношению к объему полости сжатия 𝛼  

от угла перемещения кривошипа 𝜑 и величины отношения хода поршня  

к ходу вытеснителя r 
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Далее с помощью уравнений методики Шмидта в безразмерной 

форме оценивают оптимальные рабочие параметры свободнопорш-

невого двигателя. Выбираются соотношения, соответствующие 

наибольшему значению безразмерной производимой работы W.  

Для этого вводятся безразмерные параметры:  

 отношение температур:  

𝜏 =
𝑇ℎ

𝑇𝑘
;                                              (4.77) 

 отношение описываемых объемов в горячей и холодной 

полостях: 

𝑘 =
𝑉𝑠𝑤𝑒

𝑉𝑠𝑤𝑐
;                                          (4.78) 

 отношение суммарного мертвого объема к описываемому 

объему полости сжатия:  

𝜌 =
𝑉𝐷

𝑉𝑠𝑤𝑐
,                                        (4.79) 

где 𝑉𝐷 =
(𝑉𝑘+𝑉𝑐𝑙𝑐)(𝜏−1)

𝑙𝑛𝜏
+ 𝑉𝑟 +

(𝑉ℎ+𝑉𝑐𝑙𝑒)(1−
1

𝜏
)

𝑙𝑛𝜏
 – суммарный мертвый 

объем; 

𝑉𝑘 – объем холодного теплообменника; 

𝑉𝑐𝑙𝑐 – мертвый объем в полости сжатия; 

𝑉𝑐𝑙𝑒 – мертвый объем в полости расширения; 

𝑉𝑟 – мертвый объем регенератора. 

В ряде случаев за величину мертвого объема 𝑉𝐷 принимают об-

щий объем двигателя за вычетом описываемых объемов в полостях 

(табл. 3).  

При проектировочном расчете наибольший интерес представ-

ляет оценка индикаторной работы цикла W (табл. 4), оцениваемой в 

безразмерной форме для различных задаваемых соотношений при-

веденного параметра мертвого объема двигателя ρ. Из соотношения 

для W видно, что значение работы цикла прямо пропорционально 

давлению заправки в двигателе, поскольку оно определяет массу  
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Таблица 3. Величина мертвых объемов  

в полостях для различных двигателей 

Двигатель 𝑉𝑠𝑤𝑐 
Объем × 10−6м3 Температура, К 

ρ 
𝑉𝑘 𝑉𝑟 𝑉ℎ 𝑇ℎ 𝑇𝑘 𝑇ℎ/𝑇𝑘 

RE-1000 

Sunpower 

20,6 20,4 

(36,7) 

56,4 27,3 

(17,5) 

814 323 2,52 8,72 

MAN/MWM 

[Wa80] 

393 56,5 145,3 100 1023 348 2,94 0,78 

GPU-3 

[TT79] 

114,1 13,1 

(26,0) 

53,4 47,5 

(53,2) 

977 288 3,39 1,65 

SPIKE-2 

Sunpower 

176 62,1 

(217) 

947,8 162 

(130) 

973 310 3,14 9,34 

Ford 4-213 

[BK77] 

218 41,1 

(53,8) 

176 126 

(53,8) 

1023 337 3,04 2,11 

*Значения в () ‒ объемы с учетом зазоров (например, между поршнем и цилин-

дром). 

 

газа, участвующего в цикле. Однако, необходимо учитывать, что 

высокие значения давления заправки определяют и характеристики 

прочности конструкции двигателя. 

Вид распределения безразмерной работы относительно приве-

денного мертвого объема показан на рис. 25. Обычно в расчете пер-

воначально задаются параметром отношения мертвого объема к 

суммарному объему двигателя и далее рассчитываются:  

 амплитуда давления в рабочем цикле двигателя: 

𝑝∗ =
𝑝

𝑝𝑚𝑎𝑥
=

(
𝑆∗

𝑎∗ − 1)

[cos(𝛽 + 𝜃) +
𝑆∗

𝑎∗]
; 

 количество теплоты, отводимое/подводимое в процессе 

сжатия/расширения холодным/горячим теплообменником 

𝑄𝐶
∗  и 𝑄𝑒

∗ соответственно: 
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𝑄𝐶
∗ =

𝑄𝐶

𝑉𝑡𝑃max
= (1 + 𝑘)−1𝛿𝑠𝑖𝑛𝛽; 

𝑄𝑒
∗ =

𝑄𝑒

𝑉𝑡𝑃max
= 𝑘(1 + 𝑘)−1𝛿 sin(𝛽 − 𝛼), 

где максимальное значение давления в цикле 

𝑃𝑚𝑎𝑥 =< 𝑝 > √1 − ((
𝑎∗

𝑆∗
))

2

/ [1 − (
𝑎∗

𝑆∗
)]. 

 

Таблица 4. Уравнения для методики Шмидта  

с учетом изменения объемов полостей для бета конфигурации 

Уравнение для расчета Параметр 

p = 〈p〉√1 − (a 5⁄ )2/[(
a

5
) cos(β + θ) + 1] 

где                                    𝜃 = 𝜔𝑡 

𝑎 = 0,5[(
𝑉𝑠𝑤𝑒𝑐𝑜𝑠𝛼

𝑇ℎ
+

𝑉𝑠𝑤𝑐

𝑇𝑘
)

2

+ (𝑉𝑠𝑤𝑒𝑠𝑖𝑛𝛼/𝑇ℎ)2]1/2 

𝑆 = 0,5 (
𝑉𝑠𝑤𝑐

𝑇𝑘
+

𝑉𝑠𝑤𝑒

𝑇ℎ
) +

𝑉𝑘 + 𝑉𝑐𝑙𝑐

𝑇𝑘
+

𝑉𝑟 ln (
𝑇ℎ

𝑇𝑘
)

𝑇ℎ − 𝑇𝑘

+
𝑉ℎ + 𝑉𝑐𝑙𝑒

𝑇ℎ
 

𝛽 = 𝑡𝑎𝑛−1[

𝑉𝑠𝑤𝑒𝑠𝑖𝑛𝛼
𝑇ℎ

(𝑉𝑠𝑤𝑒𝑐𝑜𝑠𝛼

𝑇ℎ
+

𝑉𝑠𝑤𝑐

𝑇𝑘
)] 

давление 

𝑊 = 𝜋〈p〉(
5

a
)(√1 − (a 5⁄ )2 − 1)(𝑉𝑠𝑤𝑐𝑠𝑖𝑛𝛽

+ 𝑉𝑠𝑤𝑒 sin(𝛽 − 𝛼)) 

работа 

𝑄𝑐 = 𝜋𝑉𝑠𝑤𝑐〈p〉(
5

𝑎
)(√1 − (a 5⁄ )2 − 1)𝑠𝑖𝑛𝛽 теплота 

𝑄𝑒 = 𝜋𝑉𝑠𝑤𝑒〈p〉(
5

𝑎
)(√1 − (a 5⁄ )2 − 1)sin (𝛽 − 𝛼) теплота 
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Сумма описываемых давлений в двигателе 

𝑉𝑡 = 𝑉𝑠𝑤𝑐 + 𝑉𝑠𝑤𝑒;  

𝛿 = 𝜋 [(
𝑆∗

𝑎∗) − 1] ∙ [1 − [1 − ((
𝑎∗

𝑆∗))
2

]

−
1

2

] ;  

𝑆∗

𝑎∗ = [
𝑘

𝜏
+ 2𝜌𝑙𝑛𝜏/(𝜏 − 1) + 1] ∙ [(

𝑘

𝜏
)

2
+ 2 (

𝑘

𝜏
) 𝑐𝑜𝑠𝛼 + 1]

−
1

2

;  

𝛽 = 𝑡𝑎𝑛−1 [𝑠𝑖𝑛𝛼/ (𝑐𝑜𝑠𝛼 +
𝜏

𝑘
)]. 

 

 
 

Рис. 25. Зависимость приведенного параметра работы цикла Wopt  

от температурного соотношения τ = Th/Tc для различных значений  

относительного мертвого объема ρ1=1, ρ2=1,5, ρ3=2, ρ4=3 

 

Следовательно, записывая уравнения для производимой ра-

боты в цикле W (табл. 4) относительно параметра отношения объ-

емов k и угла α при заданных отношении мертвых объемов ρ и 
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температурного коэффициента τ позволит построить распределе-

ния, позволяющие определить параметры режима работы в соче-

тании с основными объемами полостей, соответствующие 

наибольшему значению вырабатываемой мощности. Безразмер-

ная работа цикла: 

𝑊∗ =
𝑊

𝑉𝑡𝑃max
= 𝛿(1 + 𝑘)−1[𝑠𝑖𝑛𝛽 + 𝑘𝑠𝑖𝑛(𝛽 − 𝛼)]. 

 

4.4. Достоинства и недостатки идеальной  

изотермической модели Шмидта 

Основное достоинство методики Шмидта – это легкость и про-

стота применения ее уравнений. Параметры рабочего процесса, по-

лученные с помощью методики Шмидта, достаточно точно оцени-

вают параметры рабочего газа внутри машины Стирлинга. Но 

решение этих уравнений дает весьма приближенную оценку эффек-

тивности цикла Стирлинга, а на практике важно знать, насколько 

точна применяемая методика, и в каких случаях могут быть приме-

нимы ее результаты. Оценка реального КПД машины ‒ достаточно 

сложная задача, поскольку эффективность является функцией прак-

тически всех параметров двигателя.  

Эффективность современных машин Стирлинга составляет в диа-

пазоне 65-75% от эффективности по циклу Карно. Оценки индикатор-

ной мощности во многих исследованиях составляют около 70% инди-

каторной мощности, рассчитанной по методике Шмидта. В оценках, 

которые дал Уокер, индикаторная мощность находится в диапазоне 

40-50% относительно цикла Карно. Поскольку степень точности, с ко-

торой методика Шмидта может оценить действительную производи-

тельность машины Стирлинга, зависит от степени приближенности ре-

ального рабочего процесса к идеальному термодинамическому циклу. 

Результаты, полученные с помощью методики Шмидта, будут иметь 
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хорошую корреляцию с реальными характеристиками в случае, когда 

минимизированы процессы, связанные с различными нелинейными 

эффектами. Это может быть при условии, когда рабочий процесс про-

исходит в отсутствии трения, с пониженным влиянием вязкости, нели-

нейности, турбулентности, при быстром осуществлении цикла сжатия 

и расширения. В данном случае в термодинамике указывают, что про-

цесс может быть совершен с максимальной эффективностью в случае 

минимизации необратимостей в нем.  

Внутренний КПД цикла Стирлинга представляет собой 

оценку индикаторной мощности цикла, отнесенную к подводи-

мому теплу. Этот параметр не включает в себя потери, например, 

при подводе теплоты в горячем теплообменнике, потери на трение 

в регенераторе, в преобразователе движения поршня в электриче-

ский ток – альтернаторе. Таким образом, в ряде случаев получа-

ется, что для идеального цикла Стирлинга эффективность состав-

ляет 50-60%, хотя на самом деле реальный эффективный КПД 

составляет порядка 15-24%. Обобщая, можно утверждать, что ме-

тодику Шмидта стоит использовать с необходимыми допущени-

ями, но для получения значения реальной производительности ма-

шины Стирлинга необходимо включить в расчет оценку 

внутренних потерь. Таким образом, на основании этих характери-

стик необходима дополнительная оценка параметров конструкции 

теплообменников. В реальных машинах Стирлинга падение давле-

ния в теплообменниках и температурная разница между газом и 

стенкой сравнительно мала (менее 5% от давления заправки и 15% 

от средней температуры). Таким образом, расход рабочего газа 

оценивается как функция от перемещения объемов рабочего газа 

и средней плотности объемов газа. Эти параметры рассчитыва-

ются в методике Шмидта, однако они оцениваются по средним го-

рячей и холодной температурам. Средняя объемная температура 

определяется следующим образом:  

〈𝑇〉𝑉 =
𝑇𝑠𝑤𝑉𝑠𝑤+𝑇𝑒𝑥𝑐𝑉𝑒𝑥𝑐

𝑉𝑠𝑤+𝑉𝑒𝑥𝑐
. 
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Таким образом, оценить реальный КПД двигателя Стирлинга 

возможно при приближении рабочего процесса в расчетной модели 

к реальному с учетом потерь в элементах двигателя и динамики рас-

пределения массы рабочего тела в контуре. Адиабатная модель про-

цессов расширения и сжатия в цикле двигателя позволяет точнее 

произвести расчет массовых расходов. В этом случае можно видеть, 

что пиковые значения параметров характеристики, полученных с 

помощью адиабатной модели и методики Шмидта, различаются. На 

графике рис. 26 показана разность фаз, равная 30°, для которой ам-

плитудные значения по обеим методикам одинаковые. Для расчета 

вязкостных потерь в теплообменниках ошибка в определении раз-

ности фаз не имеет большого значения. Однако, учет разности фаз 

применяется и имеет критическое значение при расчете динамики 

взаимного движения поршня и вытеснителя для случая проектиро-

вания свободнопоршневого двигателя.  

 
Рис. 26. Осредненный массовый расход в горячем и холодном 

теплообменнике двигателя RE-1000 в зависимости от угла поворота [24] 
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5. АДИАБАТНАЯ МОДЕЛЬ РАСЧЕТА  

ДВИГАТЕЛЯ СТИРЛИНГА 

В предыдущем разделе мы рассматривали идеальную модель 

двигателя Стирлинга, в которой процесс переноса теплоты в цикле 

происходит между объемами через границы изотермических рабо-

чих полостей. В реальных машинах рабочие полости, как правило, 

будут адиабатическими, а не изотермическими (dQ = 0, теплообмен 

с окружающей средой отсутствует). Это означает, что в теплооб-

менниках осуществляется передача теплоты за цикл за счет тепло-

отдачи между газом и стенкой. Таким образом, мы рассматриваем 

альтернативную идеальную модель для двигателей Стирлинга – 

идеальную адиабатную модель. 

Конфигурация двигателя, как и в рассмотренной ранее изотер-

мической модели – пятикомпонентная, с последовательным соеди-

нением объемов полостей, имеющая идеально эффективные тепло-

обменники (включая регенератор). Полости сжатия и расширения 

также являются адиабатными. Введем обозначения идеальной адиа-

батной модели (рис. 27). Индексы c, k, r, h, e относятся к объемам 

полости сжатия, холодного и горячего теплообменников и регене-

ратора, и двойные индексы ck, kr, rh, he представляют собой четыре 

границы взаимодействия между объемами. Передача энтальпии 

осуществляется газом с массовым расходом m' и температурой T. 

Стрелки в ячейках представляют собой положительное направле-

ние потока из полости сжатия в полость расширения. 

Из графика распределения температур (рис. 27) видно, что тем-

пература в полостях сжатия и расширения (𝑇𝑐 и 𝑇𝑒 ) не постоянна, а 

изменяется в течение цикла в соответствии с законом адиабатиче-

ского сжатия или расширения, происходящих в рабочих полостях. 
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Рис. 27. Распределение температур по длине СДС 

 

Таким образом, энтальпия, переданная с помощью объема газа че-

рез ячейку ck, и далее через объем регенератора в полость расшире-

ния, изменяется в зависимости от температуры 𝑇𝑐𝑘 . Величина эн-

тальпии зависит от направления хода поршня (холодное или 

горячее дутье) и определяется алгоритмически следующим обра-

зом: 

если mck '> 0, то 𝑇𝑐𝑘  = 𝑇𝑐  , иначе 𝑇𝑐𝑘  = 𝑇𝑘,  

если mhe'> 0, тогда 𝑇ℎ𝑒  = 𝑇ℎ  , иначе 𝑇ℎ𝑒  = 𝑇𝑒 . 

В идеальной адиабатной модели общая масса газа M в системе 

постоянна и давление p одинаково во всех полостях и представляет 

собой мгновенное значение давления во всей системе. 

Уравнение энергии для рабочего газа в обобщенной ячейке 

имеет вид: 

𝑑𝑄 +  (𝑐𝑝 ∙ 𝑇𝑖 ∙ 𝑚𝑖′ − 𝑐𝑝 ∙ 𝑇𝑜 ∙ 𝑚𝑜′) = 𝑑𝑊 + 𝑐𝑣 ∙ 𝑑(𝑚 ∙ 𝑇). 

Это уравнение является хорошо известной классической фор-

мой уравнения энергии для нестационарного течения, в котором 
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пренебрегают кинетическими и потенциальными энергетическими 

членами. Предположим, что рабочий газ идеален. Уравнение состо-

яния для каждой ячейки представлено как в его стандартной, так и 

в дифференциальной форме следующим образом: 

𝑝 ∙ 𝑉 = 𝑚 ∙ 𝑅 ∙ 𝑇; 

𝑑𝑃

𝑝
+

𝑑𝑉

𝑉
=

𝑑𝑚

𝑚
+

𝑑𝑇

𝑇
. 

Также считаем, что общая масса газа в машине постоянна: 

𝑚𝑐 + 𝑚𝑘 + 𝑚𝑟 + 𝑚ℎ + 𝑚𝑒 = 𝑀. 

Подставим массу каждой ячейки из закона идеального газа: 

𝑝 (
𝑉𝑐
𝑇𝑐

+
𝑉𝑘
𝑇𝑘

+
𝑉𝑟
𝑇𝑟

+
𝑉ℎ
𝑇ℎ

+
𝑉𝑒
𝑇𝑒

)

𝑅
= 𝑀, 

где для предполагаемого линейного температурного профиля в ре-

генераторе средняя эффективная температура Tr равна средней раз-

ности температур 𝑇𝑟 = (𝑇ℎ − 𝑇𝑘)/ln (
𝑇ℎ

𝑇𝑘
). Решение вышеуказан-

ного уравнения для давления: 

𝑝 =
𝑀𝑅

(
𝑉𝑐
𝑇𝑐

+
𝑉𝑘
𝑇𝑘

+
𝑉𝑟
𝑇𝑟

+
𝑉ℎ
𝑇ℎ

+
𝑉𝑒
𝑇𝑒

)
. 

Напишем дифференциальное уравнение для массы: 

𝑑𝑚𝑐 + 𝑑𝑚𝑘 + 𝑑𝑚𝑟 + 𝑑𝑚ℎ + 𝑑𝑚𝑒 = 0. 

Для всех теплообменных ячеек, поскольку соответствующие 

объемы и температуры постоянны, дифференциальная форма урав-

нения состояния сводится к виду: 

𝑑𝑚

𝑚
=

𝑑𝑝

𝑝
; 
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𝑑𝑚 =
𝑑𝑝𝑚

𝑝
=

(
𝑑𝑝
𝑅

) 𝑉

𝑇
. 

Подставляя в дифференциальное уравнение массы, получим: 

𝑑𝑚𝑐 + 𝑑𝑚𝑒 + (
𝑑𝑝

𝑅
) (

𝑉𝑘

𝑇𝑘
+

𝑉𝑟

𝑇𝑟
+

𝑉ℎ

𝑇ℎ
) = 0. 

Стремимся исключить dmc и dme в приведенном выше уравне-

нии, чтобы получить явное уравнение в dp. Рассмотрим адиабатный 

процесс сжатия (𝑑𝑄𝑐 = 0) (рис. 28). 

 

 
 

Рис. 28. Схема распределения газа в рабочем цилиндре СДС 

 

Применяя приведенное выше уравнение энергии к этому про-

странству, получим: 

−𝑐𝑝 ∙ 𝑇𝑐𝑘 ∙ 𝑚𝑐𝑘′ = 𝑑𝑊𝑐 + 𝑐𝑣𝑑(𝑚𝑐 ∙ 𝑇𝑐). 

Преобразуем: 

𝑐𝑝 ∙ 𝑇𝑐𝑘 𝑑𝑚𝑐 = 𝑝 𝑑𝑉𝑐 + 𝑐𝑣 𝑑(𝑚𝑐 ∙ 𝑇𝑐). 

Подставляя соотношения идеального газа p𝑉𝑐 = mCRTC,  

cp – cv = R и cp/cv = γ, и упрощая, получим: 

𝑑𝑚𝑐 =
𝑝 𝑑𝑉𝑐 + 𝑉𝑐

𝑑𝑝
𝛾

𝑅 ∙ 𝑇𝑐𝑘
. 
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Аналогично для полостей расширения: 

𝑑𝑚𝑒 =
𝑝 𝑑𝑉𝑒 + 𝑉𝑒

𝑑𝑝
𝛾

𝑅 ∙ 𝑇ℎ𝑒
. 

Подставляя в dmc и dme уравнения указанные выше, получим: 

𝑑𝑝 =
−𝛾𝑝 (

𝑑𝑉𝑐
𝑇𝑐𝑘

+ 𝑑𝑉𝑒/𝑇ℎ𝑒)

𝑉𝑐
𝑇𝑐𝑘

+ 𝛾 (
𝑉𝑘
𝑇𝑘

+
𝑉𝑟
𝑇𝑟

+
𝑉ℎ
𝑇ℎ

) +
𝑉𝑒

𝑇ℎ𝑒

. 

Из дифференциальной формы уравнения состояния получаем 

соотношения 𝑑𝑇𝑐 и 𝑑𝑇𝑒: 

𝑑𝑇𝑐 = 𝑇𝑐 (
𝑑𝑝

𝑝
+

𝑑𝑉𝑐

𝑉𝑐
−

𝑑𝑚𝑐

𝑚𝑐
) ; 

𝑑𝑇𝑒 = 𝑇𝑒 (
𝑑𝑝

𝑝
+

𝑑𝑉𝑒

𝑉𝑒
−

𝑑𝑚𝑒

𝑚𝑒
). 

Применяя уравнения энергии к каждой из теплообменных 

ячеек (dW = 0, T = const) и подставляя уравнение состояния для 

ячейки теплообменника (𝑑𝑚 =
𝑑𝑝𝑚

𝑝
=

𝑑𝑝

𝑅
∙𝑉

𝑇
), имеем: 

𝑑𝑄 + (𝑐𝑝 ∙ 𝑇𝑖 ∙ 𝑚𝑖′ − 𝑐𝑝 ∙ 𝑇𝑜 ∙ 𝑚𝑜′) = 𝑐𝑣 ∙ 𝑇 𝑑𝑚 = 𝑉𝑑𝑝
𝑐𝑣

𝑅
. 

Таким образом, для трех ячеек теплообменника будет: 

𝑑𝑄𝑘 =
𝑉𝑘 𝑑𝑝𝑐𝑣

𝑅
− 𝑐𝑝(𝑇𝑐𝑘 𝑚𝑐𝑘′ − 𝑇𝑘𝑟 𝑚𝑘𝑟′); 

𝑑𝑄𝑟 =
𝑉𝑟 𝑑𝑝𝑐𝑣

𝑅
− 𝑐𝑝(𝑇𝑐𝑟 𝑚𝑐𝑟′ − 𝑇𝑘ℎ 𝑚𝑘ℎ′). 
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Таблица 5. Уравнения адиабатной модели 

Параметр Уравнение 

Давление 

 

𝑑𝑝 =
−𝛾 𝑝 (

𝑑𝑉𝑐

𝑇𝑐𝑘
+

𝑑𝑉𝑒

𝑇ℎ𝑒
)

𝑉𝑐

𝑇𝑐𝑘
+𝛾(

𝑉𝑘

𝑇𝑘
+

𝑉𝑟

𝑇𝑟
+

𝑉ℎ

𝑇ℎ
)+

𝑉𝑒

𝑇ℎ𝑒

. 

𝑝 = 𝑀𝑅/( )
𝑉𝑐

𝑇𝑐
+

𝑉𝑘

𝑇𝑘
+

𝑉𝑟

𝑇𝑟
+

𝑉ℎ

𝑇ℎ
+

𝑉𝑒

𝑇𝑒
 

Массы газа  

в полостях 

 

𝑚𝑐 =
𝑝 𝑉𝑐

𝑅 𝑇𝑐
; 

𝑚𝑘 =
𝑝 𝑉𝑘

𝑅 𝑇𝑘
; 

𝑚𝑟 =
𝑝 𝑉𝑟

𝑅 𝑇𝑟
; 

𝑚ℎ =
𝑝 𝑉ℎ

𝑅 𝑇ℎ
; 

𝑚𝑒 =
𝑝 𝑉𝑒

𝑅 𝑇𝑒
 

Массовые  

приращения в 

контрольных  

объемах 

 

𝑑𝑚𝑐 =
𝑝 𝑑𝑉𝑐+𝑉𝑐

𝑑𝑝

𝛾

𝑅∙𝑇𝑐𝑘
; 

𝑑𝑚𝑒 =
𝑝 𝑑𝑉𝑒+𝑉𝑒

𝑑𝑝

𝛾

𝑅∙𝑇ℎ𝑒
; 

𝑑𝑚𝑘 =
𝑚𝑘 𝑑𝑝

𝑝
; 

𝑑𝑚𝑟 =
𝑚𝑟 𝑑𝑝

𝑝
; 

𝑑𝑚ℎ =
𝑚ℎ 𝑑𝑝

𝑝
 

Условие переноса 

массы  

в контрольных 

объемах 

mck'=-dmc; 

mkr'=mck'-dmk; 

mhe'=dme; 

mrh'=mhe'+dmh 

Приращение теп-

лоты 
𝑑𝑄ℎ =

𝑉ℎ 𝑑𝑝𝑐𝑣

𝑅
− 𝑐𝑝(𝑇𝑐ℎ 𝑚𝑐ℎ′ − 𝑚ℎ𝑒′). 

Условие назначе-

ния температуры 

контрольного 

объема 

если mck '> 0, то Tck = Tc иначе Tck = Tk,  

если mhe'> 0, тогда The = Th иначе The = Te 

Приращения тем-

пературы рабо-

чего газа 

𝑑𝑇𝑐 = 𝑇𝑐 (
𝑑𝑝

𝑝
+

𝑑𝑉𝑐

𝑉𝑐
−

𝑑𝑚𝑐

𝑚𝑐
); 

𝑑𝑇𝑒 = 𝑇𝑒 (
𝑑𝑝

𝑝
+

𝑑𝑉𝑒

𝑉𝑒
−

𝑑𝑚𝑒

𝑚𝑒
) 
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Окончание табл. 5 

Теплоты в цикле, 

производимая ра-

бота 

 

𝑑𝑄𝑘 =
𝑉𝑘 𝑑𝑝𝑐𝑣

𝑅
− 𝑐𝑝(𝑇𝑐𝑘 𝑚𝑐𝑘′ − 𝑇𝑘𝑟 𝑚𝑘𝑟′); 

𝑑𝑄𝑟 =
𝑉𝑟 𝑑𝑝𝑐𝑣

𝑅
− 𝑐𝑝 (𝑇𝑐𝑟 𝑚𝑐𝑟′ − 𝑇𝑘ℎ 𝑚𝑘ℎ′); 

𝑑𝑄ℎ =
𝑉ℎ 𝑑𝑝𝑐𝑣

𝑅
− 𝑐𝑝(𝑇𝑐ℎ 𝑚𝑐ℎ′ − 𝑚ℎ𝑒′); 

𝑊 = 𝑊𝑐 + 𝑊𝑒; 

𝑑𝑊 = 𝑑𝑊𝑐 + 𝑑𝑊𝑒; 

𝑑𝑊𝑐 = 𝑝𝑑𝑉𝑐; 

𝑑𝑊𝑒 = 𝑝𝑑𝑉𝑒 

5.1. Способ решения уравнений адиабатной модели 

Теперь рассмотрим как осуществляется программой расчета 

решение уравнений, заданных выше. Из-за нелинейного характера 

уравнений (в частности, относительно температур 𝑇𝑐𝑘  и 𝑇ℎ𝑒) прихо-

дится прибегать к численному решению системы уравнений с уче-

том конкретных конфигураций конструкции двигателя и рабочих 

режимов. 

Конструкция двигателя и его геометрия определяются зако-

нами изменения объемов 𝑉𝑐, 𝑉𝑒, 𝑑𝑉𝑐 и 𝑑𝑉𝑒 как функциями от угла 

поворота θ, а геометрию теплообменников определяют объемы газа 

𝑉𝑘, 𝑉𝑟, 𝑉ℎ. Выбор рабочего газа (воздуха, гелия или водорода) опре-

деляют параметры R, 𝑐𝑝, 𝑐𝑣 и γ. В условиях эксплуатации выбира-

ются режимные параметры Тh и Тk, а значит, исходя из этих значе-

ний может быть определена и средняя эффективная температура в 

регенераторе Tr = (Th ‒ Tk)/ln(Th/Tk). Именно определение общей 

массы рабочего газа M является ключевой задачей расчета. 

Подход, который используется в предлагаемой учебной про-

грамме Matlab, состоит в том, чтобы определить среднее рабочее 

давление pmean, а затем использовать изотермическую модель рас-
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чета для оценки массы заправки двигателя. Несмотря на то, что иде-

альная адиабатная модель не зависит от рабочей частоты, тем не ме-

нее, с помощью данного параметра происходит оценка мощности 

двигателя и других связанных с временем величин (таких как по-

теря тепла за счет теплопроводности в регенераторе.) Заметим, что 

помимо указанных выше постоянных параметров в наборе уравне-

ний имеется 22 переменные и 16 производных, которые должны 

быть найдены за полный цикл (θ = [0, 2π]): 

𝑇𝑐, Te, 𝑄𝑘, 𝑄𝑟, 𝑄ℎ, 𝑊𝑐 , 𝑊𝑒– семь производных должны быть ин-

тегрированы численно; 

W, p, 𝑉𝑐, 𝑉𝑒, mc, mk, mr, mh, me – девять переменных, заданных 

аналитически; 

𝑇𝑐𝑘 𝑇ℎ𝑒, mck', mkr', mrh', mhe' – шесть условных и массовых пе-

ременных (производные не определены, т.е. зависят от других па-

раметров). 

В решателе программы эта система уравнений рассматривается 

как «квазистационарная» система; таким образом, в каждом интер-

вале интегрирования четыре переменные массового потока mck', 

mkr', mrh' и mhe' остаются постоянными. Задача рассматривается 

как решение семи дифференциальных уравнений. 

Простейший подход к решению множества дифференциальных 

уравнений – сформулировать его как начально-стоимостную за-

дачу, в которой известны начальные значения всех переменных и 

уравнения интегрируются из этого начального состояния в течение 

полного цикла. Начальные условия можно сформулировать в виде 

векторов. Пусть вектор Y представляет семь неизвестных перемен-

ных, таким образом, что, например, y[𝑇𝑐,] ‒ температура в полости 

сжатия, y[𝑊𝑒] ˗ работа, производимая в объеме расширения, и т.д. 

Принимая первоначально Y(θ = 0) = Y0, записываем, соответ-

ственно, дифференциальные уравнения приращений dY = F(θ, Y), 

рассчитываем неизвестные функции как Y(θ), которые удовлетво-

ряют как дифференциальным уравнениям, так и начальным усло-

виям. Численное решение этой задачи достигается путем первого 
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вычисления значений производных при θ = 0 и обработки малых 

приращений Δθ в новой точке θ1 = θ0 + Δθ. Таким образом, решение 

состоит из ряда коротких прямолинейных сегментов, которые при-

ближаются к истинным кривым Y(θ). Среди огромного количества 

методов, доступных для решения задач с начальными приближени-

ями, классический метод Рунге-Кутты четвертого порядка исполь-

зуется наиболее часто. 

Для того, чтобы алгоритмизировать данный метод решения 

начально-краевой задачи на языке Matlab используется решение  

задачи колебаний маятника. Приходится прибегать к данному  

решению задачи, поскольку в адиабатной модели для решения 

обыкновенных дифференциальных уравнений не используются 

встроенные функции Matlab, так как она имеет перегружающие осо-

бенности, недоступные во встроенных функциях. 

К сожалению, идеальная адиабатная модель не является зада-

чей с заданными начальными приближениями, а является краевой 

задачей. Мы не знаем начальных значений температур газа рабо-

чего полостей TC и TE, которые являются результатом процессов 

адиабатического сжатия и расширения, процесса переноса энталь-

пии потоком газа от предшествующего контрольного объема. Един-

ственное ограничение, которое можно ввести для их правильного 

выбора, заключается в том, что их значения в конце полного цикла 

должны быть равны их соответствующим значениям в начале 

цикла. 

Таким образом, из-за циклического характера работы система 

может быть сформирована как начальная задача, если задаться про-

извольными начальными условиями и производить интегрирование 

уравнений через несколько полных циклов до достижения цикличе-

ски устойчивого состояния. Это эквивалентно временной операции 

«прогрева» реальной машины. Опыт показал, что наиболее чувстви-

тельной мерой сходимости к циклическому стационарному состоя-

нию является тепло регенератора Qr за полный цикл, которое 

должно быть нулевым. 
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Температуры полостей сжатия и расширения, таким образом, 

первоначально определены как Tk и Th соответственно. Система 

уравнений может быть решена через столько циклов, сколько необ-

ходимо для достижения циклического устойчивого состояния. Для 

большинства конфигураций двигателя для сходимости будет доста-

точно 5-10 циклов. 

В программе алгоритм адиабатной расчетной модели представ-

лен в м-функции 'adiabatic'. Из приведенной ниже блок-схемы про-

граммы (рис. 29) видно, что четыре разные системы вызываются  

 

 
 

Рис. 29. Блок-схема для программы расчета двигателя Стирлинга 
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для осуществления расчета по адиабатной модели. Основная про-

грамма sea («stirling engine analysis») сначала определяет набор гло-

бальных переменных для моделирования, заданных, главным обра-

зом, функцией define. Затем происходит запуск функции adiabatic, 

которая, в свою очередь, вызывает функцию set adiab для решения 

набора дифференциальных уравнений с помощью подпрограммы 

dadiab в течение ряда циклов до достижения сходимости. Функция 

adiab затем заполняет матрицу решения для полного рабочего цикла 

двигателя (функция fillmatrix) и выводит пользователю конечные 

результаты расчета (мощность, эффективность). Функция adiabatic 

затем вызывает функцию plotadiab для отображения построенных 

зависимостей.  

 

 

5.2. Критериальные зависимости,  

используемые в численном моделировании 

Форсированная конвективная теплоотдача при возвратно- 

поступательном движении рабочего тела имеет основополагающее 

значение для работы двигателя Стирлинга. Тепло передается от 

внешнего источника к рабочему газу в горячем теплообменнике, 

оно попеременно накапливается и поступает вновь рабочему телу в 

регенераторе, и отводится во вне от рабочего тела в охладителе.  

Все это делается с помощью весьма компактных теплообменников, 

характеризующихся большими отношениями площади смоченной 

поверхности к объему, занимаемому рабочим газом в теплообмен-

нике; таким образом существует определенное ограничение по 

«мертвому объему» до приемлемого значения и, следовательно, это 

влияет на величину удельной мощности двигателя, которую можно 

получить при данных ограничениях. Для подобных условий явля-

ется закономерным, что условием достижения эффективного тепло-

обмена в каналах будет повышенное трение потока, приводящее к 

гидравлическим потерям. Эти потери относятся к механической 
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мощности, необходимой для прокачки рабочей жидкости через теп-

лообменники, и, таким образом, наличие гидравлических потерь ве-

дет к снижению чистой мощности двигателя. 

Когда требуется сконструировать машину Стирлинга для четко 

определенного уровня мощности или других обозначенных заранее 

параметров, в результате отладки или доводочных мероприятий 

многие исследователи отмечают, что существует большое количе-

ство включенных в расчет параметров, которые влияют на произво-

дительность не напрямую. К ним относятся безразмерные критерии 

подобия, составляющие известные критериальные зависимости, ко-

торые позволяют при разработке расчетных моделей использовать 

ранее полученные экспериментальные данные или зависимости. 

Дело в том, что осциллирующее движение газа в машине Стирлинга 

требует соблюдения определенных ограничений при выборе крите-

риальных соотношений. Соотношения для расчета стационарного 

потока в теплообменниках приведены в [4].  Чрезвычайно ясное из-

ложение основных параметров и критериальных зависимостей и их 

применимости к колебательным условиям потока для двигателей 

Стирлинга можно найти в [5], и в частности в главе 3 «Теплоотдача 

– ее значение и «стоимость» для всего расчета двигателя Стир-

линга». Запишем основные критериальные зависимости и безраз-

мерные параметры конвективного теплообмена, используемые в 

программе для описания процесса теплоотдачи: 

Гидравлический диаметр – эта переменная представляет со-

бой соотношение двух важных размерных параметров теплообмен-

ника – объема, занимаемого газом V и площади смоченной поверх-

ности Awg: 

𝑑ℎ ≡
4𝑉

𝐴𝑤𝑔
 . 

При течении в цилиндрической трубе гидравлический диаметр 

будет равен внутреннему диаметру трубы. 
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Обратите внимание, что некоторые исследователи [5] исполь-

зуют, так называемый, гидравлический радиус (𝑟ℎ) в качестве пара-

метра: 𝑟ℎ= V / Awg, таким образом d = 4 𝑟ℎ. 

Число Рейнольдса определяется как 

𝑅𝑒 ≡
𝜌 ∙ 𝑢 ∙ 𝑑

𝜇
, 

где  μ – газодинамическая вязкость (Па‧с); 

 u – средняя по объему скорость течения газа (м / с); 

 ρ – плотность рабочего газа (кг / м3). 

Число Рейнольдса равно отношению сил инерции к силам вяз-

кости. Величина Re определяет режим течения, ламинарный или 

турбулентный. Как коэффициент трения, так и коэффициент тепло-

отдачи сильно зависят от режима течения, поэтому Re неизменно 

используется в качестве независимой переменной при представле-

нии данных о трении и теплоотдаче. В программе расчета значение 

числа Рейнольдса всегда положительное, независимо от направле-

ния потока жидкости. 

Число Стантона 

𝑆𝑡 ≡
𝛼

𝜌 ∙ 𝑢 ∙ 𝑐𝑝
, 

где α ‒ коэффициент теплоотдачи (Вт/м2‧К). С помощью числа 

Стантона производится расчет количества переданной теплоты 

между газом и стенкой в расчете подпрограммы Simple; 

𝑐𝑝  – удельная теплоемкость рабочего газа при постоянном дав-

лении (Дж / кг К). 

Число Стантона используется в программе как один из двух 

стандартных способов описания процесса конвективной теплоот-

дачи (рис. 30). Физический смысл числа St состоит в том, что оно 

показывает отношение количества тепла, переданного за счет кон-

вективного теплообмена к теплоемкости рабочего тела (жидкости). 
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Кроме того, он включен в расчетную программу как наиболее ис-

пользуемый в иностранной литературе параметр: его можно найти 

в справочной литературе применительно к различным режимам те-

чения и условиям теплоотдачи.  

 

 
 

Рис. 30. Схема процесса теплоотдачи в контрольном объеме 

 

Таким образом из энергетического баланса нагретой (или охла-

жденной) жидкости, протекающей через теплообменник, получим 

уравнение: 

�̇� = 𝛼 ∙ 𝐴𝑤𝑔(𝑇𝑤 − 𝑇) = 𝑐𝑝 ∙ �̇�(𝑇𝑜 − 𝑇𝑖) = 𝑐𝑝 ∙ 𝜌 ∙ 𝑢 ∙ 𝐴(𝑇𝑖 − 𝑇𝑖), 

где �̇� – это количество переданного тепла; �̇� – массовый расход 

потока; Awg – смоченная площадь на которой контактируют 

стенка/газ; A – площадь свободного потока (по нормам к направле-

нию потока); Tw, T – соответствующие температуры стенки и газа; 

𝑇𝑖, 𝑇𝑂 – соответствующие температуры жидкости на входе и выходе 

из контрольного объема. 

Подставляя число Стантона St из выражения выше, получаем: 

𝑆𝑡 =
𝐴

𝐴𝑤𝑔
(

𝑇𝑜 − 𝑇𝑖

𝑇𝑤 − 𝑇
). 

Число единиц переноса теплоты 

𝑁𝑇𝑈 ≡
𝛼 ∙ 𝐴𝑤𝑔

𝜌 ∙ 𝑢 ∙ 𝑐𝑝 ∙ 𝐴
= 𝑆𝑡

𝐴𝑤𝑔

𝐴
. 
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Обратите внимание, что NTU является функцией размеров теп-

лообменника, но не считается основным параметром теплопередачи 

в классическом смысле. Однако выражение для числа единиц пере-

носа теплоты NTU позволяет найти решение относительно пара-

метра St, и таким образом позволяет избежать непосредственно 

определения коэффициента теплоотдачи α. Этот подход использу-

ется в функции программы для расчета регенератора. 

Число Прандтля 

𝑃𝑟 ≡
𝑐𝑝 ∙ 𝜇

𝜆
, 

где λ –теплопроводность рабочего газа (Вт/м‧К). Этот параметр от-

носится к теплофизическим свойствам веществ и равен отношению 

кинематической вязкости ν = μ / ρ (м2 / с) к температуропроводно-

сти, а = λ / ρ cp (м
2 / с), и, таким образом, представляет собой отно-

шение скорости диффузии газа к его температуропроводности. Та-

ким образом, для жидкостей, имеющих значение Pr, близкое к 

единице, число Рейнольдса может быть использовано для связи 

между данными о трении потока и теплоотдаче, и данный параметр 

часто включают в критериальные уравнения. Для диапазона рабо-

чих газов, используемых в двигателях Стирлинга, и для температур-

ного диапазона, представляющего интерес (около 300-1000 К), 

число Pr приблизительно постоянно и равно около 0,7. 

Использование критерия Рейнольдса может быть упрощено, 

так как Аллан Орган (в главе 3 своей книги «Регенератор и двига-

тель Стирлинга») показывает, что можно соотнести число Стантона 

с коэффициентом трения Cf (определенным в разделе о гидравличе-

ских потерях в регенераторе) следующим образом: 

𝑆𝑡 =
𝐶𝑓

2
. 

Данное соотношение получено в книге Аллана Органа, оно не 

является количественно точным, но подтверждает связь между ко-
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эффициентом трения и числом Стантона. Это соотношение преду-

преждает, что при разработке модели расчета нельзя искусственно 

увеличивать теплоотдачу без определенной «платы» в виде увели-

ченного значения мощности, требуемой на прокачку рабочего газа. 

Число Нуссельта 

𝑁𝑢 ≡
𝛼 ∙ 𝑑

𝜆
. 

Этот параметр часто используется в качестве альтернативы 

числу Стантона для представления данных о теплоотдаче и обычно 

представлена в параметрах чисел Прандтля и Рейнольдса. Данный 

критерий является определяемым (то есть зависимым) параметром 

и может быть определен как функция трех других безразмерных 

критериев следующим образом: 

𝑁𝑢 = 𝑆𝑡 ∙ 𝑃𝑟 ∙ 𝑅𝑒 

В вышеизложенном не учитывалось влияния температуры на 

свойства газа. Как динамическая вязкость μ, так и теплопровод-

ность λ существенно различаются в зависимости от температуры. 

Однако, поскольку удельная теплоемкость ср и число Прандтля Pr 

примерно постоянны в интересующем диапазоне температур, из 

определения Pr видно, что достаточно рассмотреть температурную 

зависимость динамической вязкости μ. Это рассмотрено в разделе 

расчета гидравлических потерь. 

5.3. Уравнения для расчета регенератора 

В процессе моделирования двигателя выбирается тип регене-

ратора: трубчатый – t или кольцевой – a. Пользователь вводит гео-

метрические параметры регенератора: наружный диаметр корпуса 

трубы (𝐷Кнар.
); внутренний диаметр корпуса (𝐷Квн.

); длину регенера-

тора ( 𝑙р). 
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Для трубчатого типа регенератора, смоченная поверхность рас-

считывается как: 

𝐴 р0 = 𝜋 ∙ 𝐷Квн.
∙  𝑙р. 

Если был выбран кольцевой регенератор, то дополнительно 

вводится внутренний диаметр ( 𝑑Мвн.
) и смоченная поверхность счи-

тается по формуле: 

𝐴 р0 = 𝜋 ∙ ( 𝑑Мвн.
+ 𝐷Квн.

) ∙  𝑙р. 

Также для кольцевого регенератора находится площадь мат-

рицы регенератора по формуле: 

𝐴 М =
𝜋 ∙ (𝐷Квн.

2 −  𝑑Мвн.

2)

4
0. 

Для любого типа регенератора находится площадь поверхно-

сти регенератора: 

𝐴 с =
𝜋 ∙ (𝐷Кнар.

2 − 𝐷Квн.

2)

4
; 

𝑄𝑐 =
𝜆 ∙ 𝐴 с

 𝑙р
, 

где 𝜆 = 25
Вт

м∙К
 – коэффициент теплопроводности. 

В этой подпрограмме расчета задаются следующие глобальные 

переменные: 

 𝑙р – эффективная длина регенератора; 

𝐴 р0 – смоченная поверхность регенератора; 

𝑄𝑐 – теплопроводность корпуса регенератора. 

Далее в программе выбирается тип матрицы: сетка – m, фольга – 

f. Для выбранного типа запускается подпрограмма. Если выбрана 

сетка, то вводится пористость матрицы (a) и диаметр матрицы (𝑑п). 

По этим данным производится расчет следующих параметров: 
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внутренняя зона свободного течения: 

Ап = 𝐴 М ∙ a. 

объем пустот и гидравлический диаметр: 

 𝑉п = Ап ∙  𝑙р; 

𝑑 ℎ =
𝑑п∙a

1 − a
. 

На основе полученных данных находят внутреннюю смочен-

ную поверхность по формуле: 

Ар =
4 ∙  𝑉п

𝑑ℎ
+ 𝐴 р0. 

В случае, когда выбираемый тип матрицы – фольга, то вво-

дится длина ленты фольги (𝑙ф) и толщина (𝑡ф). Для этих данных рас-

считывается поверхность регенератора: 

𝐴ф = ℎф ∙ 𝑙ф. 

Вычисляется внутренняя зона свободного течения: 

𝐴п = 𝐴 М − 𝐴ф. 

Находится объем пустот, внутренняя смачиваемая поверхность 

и гидравлический диаметр по следующим формулам: 

𝑉п = 𝐴п ∙  𝑙р; 

Ар = 2 ∙  𝑙р ∙ 𝑙ф + 𝐴 р0; 

𝑑 ℎ =
4 ∙ 𝑉п

Ар
. 

Далее вычисляется пористость матрицы: 

a =
𝐴п

𝐴 М
. 
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Глобальными переменными, передаваемыми в следующий 

блок программы, для любого типа матрицы регенератора являются: 

𝑉п – объем пустот; 

𝐴п – внутренняя зона свободного течения; 

Ар – площадь смачиваемой поверхности; 

𝐴 р0 – мертвого объема регенератора; 

 𝑙р – эффективная длина регенератора; 

𝑑 ℎ – гидравлический диаметр. 

 

 

5.4. Уравнения расчета теплообменника 

M-файл подпрограммы heatex.m предназначен для расчета теп-

лообменников (ТО) двигателя.  

В теле программы выбирается тип теплообменника: трубча-

тый – p, кольцевой – a или щелевой – s. После выбора типа тепло-

обменника пользователь вводит его геометрические параметры.  

Для трубчатого теплообменника программа запрашивает у 

пользователя ввести внутренний диаметр трубы – d, длину теплооб-

менника – l, количество труб – n.  

Далее по формулам, приведенным ниже, рассчитывают внут-

реннюю площадь трубы, объем и смоченную поверхность: 

𝐴 =
𝑛 𝜋 𝑑2

4
; 

𝑉 = 𝐴 𝑙; 

𝐴𝑐 = 𝑛 𝜋 𝑑 𝑙. 

В случае выбранного кольцевого теплообменника программа 

запрашивает у пользователя ввести наружный диаметр кольца – dн, 

внутренний диаметр – dв, длину теплообменника – l. 
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Далее по формулам, приведенным ниже, рассчитывают пло-

щадь теплообменной поверхности, объем, периметр смоченной по-

верхности и гидравлический диаметр: 

𝐴 =
𝜋(𝑑н

2 − 𝑑вн
2 )

4
; 

𝑉 = 𝐴 𝑙; 

𝐴𝑐 = 𝜋 𝑑н 𝑙; 

𝑑 = 𝑑н −  𝑑вн. 

Для щелевого теплообменника программа запрашивает у поль-

зователя ввести ширину щели – w, высоту щели – h, длину теплооб-

менника – l, количество щелей – n. 

Далее по формулам, приведенным ниже, рассчитываем пло-

щадь теплообменной поверхности, объем газа в теплообменнике, 

периметр смоченной поверхности и гидравлический диаметр тепло-

обменника: 

𝐴 = 𝑛 𝑤 ℎ; 

𝑉 = 𝐴 𝑙; 

𝐴𝑐 = 𝑛 (𝑤 + 2 ℎ)𝑙; 

𝑑 =
4𝑉

𝐴𝑐
. 

Глобальными переменными в расчетной программе Matlab для 

любого типа теплообменника являются: 

𝑉𝑐, 𝑉ℎ – объем, занимаемый газом в полости холодного/горя-

чего теплообменника; 

𝐴𝑘, 𝐴ℎ– внутренняя поверхность свободного течения холод-

ного/горячего теплообменника; 
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Ack, Ach – внутренняя смоченная поверхность холодного/горя-

чего теплообменника; 

𝑑𝑘, 𝑑ℎ– гидравлический диаметр холодного/горячего теплооб-

менника; 

𝑙𝑘, 𝑙ℎ– эффективная длина холодного/горячего теплообменника. 

 

 

5.5. Блок программы SIMPLE 

Обычно эффективность горячего, холодного теплообменников 

определяется аналогично эффективности регенератора с помощью 

следующего уравнения: 

휀 = 1 − 𝑒−𝑁𝑇𝑈, 

где ε ‒ КПД теплообменника, а NTU ‒ количество единиц переноса 

теплоты [4].  

В программе не используется зависимость между эффективно-

стью теплообменников и регенератора и общей эффективностью 

двигателя. Из распределения профиля температуры (рис. 31), видно, 

что неидеальный теплообменник подвода тепла и регенератор при-

водят к тому, что средняя эффективная температура газа в полости 

нагревателя (Th) ниже, чем у стенки нагревателя (Twh). Точно так же 

при холодном дутье неидеальный теплообменник и регенератор при-

водят к тому, что средняя эффективная температура газа в полости 

сжатия (𝑇𝑘) выше, чем у стенки охладителя (Twk). Это оказывает зна-

чительное влияние на производительность двигателя, так как для эф-

фективной работы двигателя нужно полное срабатывание процесса 

теплоотдачи и как можно более низкие температурные разницы газ-

стенка в конце процессов подвода или отвода тепла в цикле.  

Пересчитываются значения количества теплоты 𝑄𝑘 и 𝑄ℎ, полу-

ченные ранее с помощью расчета по адиабатной модели, а также зна-

чение потери энтальпии в регенераторе (функция qrloss), оцениваются 

в программе Simple уже с точки зрения эффективности регенератора. 
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Рис. 31. Профиль температур для методики Simple 

 

Таким образом, в программе блок расчета Simple итерационно 

определяет эти температурные различия для теплообменников  

(рис. 32), используя уравнения конвективного теплообмена. 

 

 
 

Рис. 32. Алгоритм решения программы Simple 
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Общая переданная тепловая мощность (включая потери эн-

тальпии в регенераторе) определяется по известному уравнению 

Ньютона-Рихмана: 

�̇� = 𝛼 ∙ 𝐴𝑤𝑔(𝑇𝑤 − 𝑇), 

где α – коэффициент конвективной теплоотдачи; Awg – площадь 

контакта стенка/газ, или смоченная площадь поверхности теплооб-

менника; 𝑇𝑤 –температура стенки; T – температура газа.  

Чтобы записать уравнение для количества теплоты, передан-

ного за один цикл, Q (джоуль/цикл) разделим обе стороны на ча-

стоту работы (freq): 

𝑄𝑘 − 𝑄𝑟𝑙𝑜𝑠𝑠 =
𝛼𝑘 ∙ 𝐴𝑤𝑔𝑘(𝑇𝑤𝑘 − 𝑇𝑘)

𝑓𝑟𝑒𝑞
; 

𝑄ℎ + 𝑄𝑟𝑙𝑜𝑠𝑠 =
𝛼ℎ ∙ 𝐴𝑤𝑔ℎ(𝑇𝑤ℎ − 𝑇ℎ)

. 𝑓𝑟𝑒𝑞
. 

Алгоритм решения программы Simple на каждой итерации вы-

зывает каждый раз новые значения 𝑇𝑘 и 𝑇ℎ из матрицы переменных, 

полученных с помощью адиабатной модели, пока не будет достиг-

нута сходимость. После каждого прогона рассчитываются новые 

значения 𝑄𝑘 и 𝑄ℎ, и определяется Qrloss с учетом потерь в регене-

раторе. Массовые расходы потока газа через нагреватель и охлади-

тель используются для определения средних чисел Рейнольдса и, 

следовательно, коэффициентов теплоотдачи с помощью критерия 

Стантона. Подстановка этих значений в вышеприведенные уравне-

ния дает новые значения 𝑇𝑘 и 𝑇ℎ, а сходимость достигается, когда 

их последовательные значения на предыдущей и последующей ите-

рации практически равны (рис. 32). 

Моделирование рабочего процесса с помощью алгоритма 

блока программы Simple двигателя D90 Ross Yoke DriVE дает рас-

пределение температур, представленное на рис. 33. Отметим, что 

средняя температура газа в объеме горячего теплообменника  
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составляет 59 градусов, что ниже чем стенка теплообменника нагре-

вателя. Аналогично, средняя температура газа в холодном теплооб-

меннике на 15 градусов выше, чем температура стенки теплообмен-

ника. Учет в расчете этой разницы температур «стенка-газ» и, в этой 

связи, количества теплоты уменьшил выходную индикаторную 

мощность с 178 Вт до 147 Вт. 

 

 
 

Рис. 33. Распределение температур для двигателя D90 Ross Yoke DriVE 
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6. РАСЧЕТ ПОТЕРЬ ДАВЛЕНИЯ  

В ПРОГРАММЕ АЛГОРИТМОМ SIMPLE 

Расчет двигателя Стирлинга с помощью методики Шмидта и 

на основе адиабатной модели исходит из предположения, что в 

любой момент давление постоянно во всем двигателе. Однако, 

многие исследователи указывают на то, что увеличение значений 

количества теплоты, переносимые в двигателе и теплообменных 

аппаратах, в свою очередь, требуют больших площадей контакта 

стенки и газа или площади смоченной поверхности Awg. Трение 

газа, возникающее при проходе рабочего тела через теплообмен-

ные аппараты, в действительности приведет к падению давления, 

которое, в свою очередь, уменьшает выходную мощность двига-

теля. Эти гидравлические потери оцениваются в расчете только с 

помощью программного алгоритма Simple. В программе сначала 

оценивается падение давления во всех трех теплообменниках по 

отношению к пространству полости сжатия. Далее определяется 

новое значение работы, полученное путем интегрирования за пол-

ный цикл, выражая отдельно потери на прокачку следующим об-

разом: 

𝑊 = 𝑊𝑒 + 𝑊𝑐 = ∮ 𝑝𝑑𝑉𝑐 + ∮ (𝑝 − ∑ ∆𝑝) 𝑑𝑉𝑒 , 

где ∑ ∆𝑝 складывается из трех теплообменников. 

𝑊 = ∮ 𝑝(𝑑𝑉𝑐 + 𝑑𝑉𝑒) − ∮ ∑ ∆𝑝𝑑𝑉𝑒 = 𝑊𝑖 − ∆𝑊, 

где 𝑊𝑖 – работа за цикл, полученная в адиабатном расчете, а 

∆𝑊 – потеря давления за цикл. 
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∆𝑊 = ∫ (∑ ∆𝑝𝑖

𝑑𝑉𝑒

𝑑𝜃

3

𝑖=1

)

2𝜋

0

𝑑𝜃. 

Потеря давления Δp происходит за счет жидкостного трения 

при прохождении через секции теплообменника. Модель Simple 

предполагает одномерное течение во всех контрольных объемах, 

однако фундаментальное понятие трения жидкости парадоксально 

при одномерном течении. Закон вязкости Ньютона гласит, что 

напряжение сдвига τ между соседними слоями жидкости пропорци-

онально градиенту скорости (du/dz) в этих слоях, по нормали к 

направлению потока (рис. 34), а именно: 

 

 
 

Рис. 34. Схема расчета потерь на вязкость 

 

Из уравнения (рис. 34), что ньютоновская жидкость не «испы-

тывает» напряжение сдвига, если поток не является двумерным. 

Этот парадокс можно обойти, заявив, что поток не является строго 

одномерным, а скорее представлен его средним массовым расхо-

дом. Динамическая вязкость μ в основном является мерой внутрен-

него трения, возникающего, когда молекулы жидкости в одном слое 

сталкиваются с молекулами в соседних слоях, движущимися с раз-

ной скоростью, и при этом передают свой импульс. 
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Динамическая вязкость μ не зависит от давления в интересую-

щем диапазоне давлений. Его температурная зависимость для инте-

ресующих газов получена, как показано на диаграмме ниже  

(рис. 35). 

 
 

Рис. 35. Диаграмма зависимости динамической вязкости от температуры 

 

Сила сопротивления трения F связана со сдвиговым напряже-

нием τ следующим образом: 

𝐹 = 𝜏 ∙ 𝐴𝑤𝑔, 

где Awg –смоченная площадь теплообменника. 

В программе гидравлические потери рассчитываются с помо-

щью основного параметра теплообменника ‒ гидравлического диа-

метра dh, равный отношению объема, занимаемого газом в теплооб-

меннике V и площади смачивания Awg: 

𝑑 =
4𝑉

𝐴𝑤𝑔
; 
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𝐹 =
4𝜏 ∙ 𝑉

𝑑
. 

Коэффициент трения Cf  рассчитывается с помощью соотноше-

ния, приведенному в [4]:  

С𝑓 ≡
𝜏

1

2
𝜌∙𝑢2

, 

где ρ – плотность жидкости, а u – среднеобъемная скорость жидко-

сти. Подставляя, таким образом τ в уравнение для силы трения, по-

лучаем: 

𝐹 =
2𝐶𝑓 ∙ 𝜌 ∙ 𝑢2 ∙ 𝑉

𝑑
. 

В предположении квазистационарного течения (отсутствие сил 

ускорения или торможения) сила сопротивления трения равна из-

менению давления и противоположна ей по знаку, таким образом, 

можно записать: 

𝐹 + ∆𝑝 ∙ 𝐴 = 0, 

где A – площадь поперечного сечения (для свободного тока газа). 

Подставляя F и перепад давления Δp, получим: 

∆𝑝 +
2𝐶𝑓 ∙ 𝜌 ∙ 𝑢2 ∙ 𝑉

𝑑 ∙ 𝐴
= 0. 

Важно, что в расчете двигателя Стирлинга перепад ∆р может 

быть положительным или отрицательным, в зависимости от направ-

ления потока. Однако второй член в этом уравнении всегда поло-

жителен, и, таким образом, уравнение нарушает принцип сохране-

ния импульса в случае реверсивного тока рабочего газа. В 

программе эта проблема решается через коэффициент трения Рей-

нольдса (Cref) путем умножения числа Рейнольдса на коэффициент 

трения: 

𝐶𝑟𝑒𝑓 = 𝑅𝑒 ∙ 𝐶𝑓. 
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По определению, число Рейнольдса всегда положительное, 

независимо от направления потока. Таким образом, окончательно 

будет: 

∆𝑝 =
−2 𝐶𝑟𝑒𝑓 ∙ 𝜇 ∙ 𝑢 ∙ 𝑉

𝑑2 ∙ 𝐴
. 

Это уравнение удовлетворяет принципу сохранения импульса 

как для положительного, так и для обратного течения, так как знак 

Δp всегда корректно связан со знаком скорости u. Поскольку все те-

кущие эмпирические данные по коэффициенту трения представ-

лены в виде функции от числа Рейнольдса, то преобразовать эти 

данные в требуемый коэффициент трения Рейнольдса несложно. 

Например, коэффициент трения в зависимости от числа Re для 

круглых труб (диаграмма Муди) широко используется в расчетах 

теплообменников [4]. Эти кривые были упрощены и перестроены в 

зависимости от коэффициента трения Cref (рис. 36). 

 

 

Рис. 36. Распределение числа Рейнольдса в зависимости 

от коэффициента трения 
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Расчет гидравлических потерь для двигателя D90 Ross Yoke 

Drive дает следующее распределение давления в зависимости от 

угла поворота кривошипа (рис. 37). Первый график показывает па-

дение давления в теплообменниках и регенераторе. Обратите вни-

мание на величину амплитуды, а также сдвиг фаз между распреде-

лениями потерь давления в регенераторе относительно давления в 

нагревателе и охладителе. 

 

 
 

Рис. 37. Потери давления в результате гидравлических потерь  

в элементах СДС в цикле 

 

Следующий рис. 38 показывает изменение давления в цикле в 

полостях расширения и сжатия в зависимости от угла поворота. В 

этих условиях потери на прокачку составляют 10,3 Вт, или около 

7,5% от чистой выходной мощности. Отсутствие совпадений в этих 
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кривых распределения обусловлено наличием гидравлических по-

терь в теплообменнике отвода тепла. 

 
 

Рис. 38. Зависимость давления от угла поворота 

6.1. Расчет регенератора с учетом потерь 

При расчете регенератора необходимо учитывать возвратно-

поступательный характер движения рабочего тела: во время первой 

половины цикла через регенератор проходит нагретое рабочее тело 

из горячего теплообменника в холодный, привнося в регенератор 

некоторое количество теплоты, во второй половине цикла имеет ме-

сто обратный процесс теплообмена ‒ газ получает тепло регенера-

тора. То есть в регенераторе происходит периодическое аккумули-

рование тепловой энергии в насадке и возвращение ее рабочему 

теплоносителю. Время, за которое тепло от насадки регенератора 
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передается холодному теплоносителю, называется временем обрат-

ного или холодного дутья. Время, за которое теплота передается от 

горячего теплоносителя насадке регенератора, называется време-

нем прямого или горячего дутья. Следовательно, во второй поло-

вине цикла в регенератор войдет рабочее тело при холодной темпе-

ратуре и будет нагрето с помощью запасенной в генераторе 

теплоты. Таким образом, суммарное количество тепла в регенера-

торе за весь цикл должно быть равно нулю. 

Потери на недорекуперацию. В используемом расчете КПД 

генератора рассчитывается как отношение количества тепла, пере-

данное от насадки регенератора к рабочему телу во время холод-

ного дутья, к количеству тепла, прошедшего через регенератор за 

весь цикл, рассчитанное с помощью адиабатной модели. На рис. 39 

представлено распределение количества теплоты в регенераторе за 

один рабочий цикл для двигателя D90 Ross Yoke Drive.  

 

 
 

Рис. 39. Зависимость количества теплоты/производимой работы  

от угла поворота 
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Таким образом, в случае адиабатной модели двигателя Стир-

линга термический КПД рассчитывается на основе значение теп-

лоты, подведенной/отведенной от газа: 

𝜂𝑖 =
𝑊𝑖

𝑄ℎ𝑖
=

𝑄ℎ𝑖 + 𝑄𝑘𝑖

𝑄ℎ𝑖
. 

Отметим, что количество тепла, переданное регенератором за 

время холодного или горячего дутья, выражается с помощью Qri, и 

данный параметр значительно отличается по величине от количе-

ства теплоты, переданного горячим или холодным теплообменни-

ками. Для двигателя D90 Ross Yoke Drive соотношение тепла, пере-

данное регенератором к подведенному теплу, равно Qr/Qe = 5,66. 

Рабочий процесс в регенераторе может быть проиллюстриро-

ван и пояснен с помощью диаграммы изменения температур 

насадки и рабочего газа по длине аппарата (рис. 40). 

 

 
 

Рис. 40. Изменение температуры насадки и рабочего газа  

по длине регенератора 

 

То есть на входе и выходе в регенераторе температура рабочего 

тела отличается от температуры насадки при горячем и холодном 
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дутье. Это означает, что при данном отличии температурных уров-

ней газа с учетом неидеальных процессов требуется учитывать не-

которое дополнительное тепло, подводимое к горячему теплооб-

меннику, которое с учетом КПД регенератора равно: 

𝑄ℎ = 𝑄ℎ𝑖 + Qri(1 − ε). 

Для холодного теплообменника с учетом неидеальности про-

цессов также требуется некоторое дополнительно отведенное коли-

чество тепла для поддержания постоянной холодной температуры. 

𝑄𝑘 = 𝑄𝑘𝑖 − Qri(1 − ε). 

Таким образом, с учетом потерь в регенераторе эффективность 

двигателя в общем виде можно выразить как (без индекса i – т.е. 

расчет не по адиабатной модели): 

η = W / Qh = (Qh + Qk) / Qh. 

С учетом формул количеств теплоты, подводимых и отводи-

мых на горячем и холодном теплообменниках с учетом неидеально-

сти процессов в них соответственно, можно записать: 

𝜂 =
𝜂𝑖

[1 + (
𝑄𝑟𝑖(1−𝜀)

𝑄ℎ𝑖
)]

. 

На рис. 41 показано распределение теплового КПД двигателя 

D90 Ross с учетом эффективности регенератора. На графике видно, 

что тепловой КПД падает ниже уровня 20…30% при снижении КПД 

регенератора. В большинстве случаев падение КПД генератора на 

1% приводит к снижению теплового КПД двигателя более чем на 

5%. КПД генератора лежит в диапазоне порядка 0,9…0,98. Сниже-

ние КПД генератора до уровня 0,8 в случае двигателя D90 Ross 

Yoke DriVE приводила к падению значений внутреннего КПД на 
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20…30%. Таким образом, учет потерь в генераторе является одной 

из важнейших задач при проектировании двигателя. 

 

 
 

Рис. 41. Зависимость теплового КПД от КПД регенератора 

 

Расчет эффективности регенератора. С учетом уравнений 

на рис. 41 можно записать следующее выражение для КПД регене-

ратора. Из уравнения теплового баланса количество тепла насадки 

регенератора равно количеству тепла, переданному рабочему телу: 

�̇� = 𝑐𝑝 �̇�(𝑇ℎ1 − 𝑇ℎ2) = 2𝛼𝐴𝑤𝑔∆𝑇, 

где Q – количество теплоты; α – осредненный за цикл коэффициент 

теплоотдачи; Awg – площадь, на которой контактируют рабочее 

тело и материал насадки, называемая смоченной площадью;  

cp – удельная теплоемкость рабочего тела; m – расход рабочего тела 

через регенератор.  
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Подставляя данное выражение в формулы для КПД регенера-

тора, получаем: 

휀 =
1

1 +
𝑐𝑝 �̇�

𝛼𝐴𝑤𝑔

. 

Оценка количества теплоты производится с помощью единиц 

переноса теплоты (NTU): 

𝑁𝑇𝑈 ≡
𝛼 𝐴𝑤𝑔

𝑐𝑝 𝑚
. 

Таким образом, выражение для эффективности регенератора: 

휀 =
𝑁𝑇𝑈

1 + 𝑁𝑇𝑈
. 

Отметим, что параметр единиц переноса теплоты зависит от 

размеров и типа теплообменников регенератора, поскольку вклю-

чает в себя площадь контакта рабочего тела и стенки, а также дей-

ствительный массовый расход газа в генераторе (кг/с). В расчетной 

программе вводится число Стантона. То есть массовый расход m 

можно записать следующим выражением: 

�̇� = 𝜌 ∙ 𝑢 ∙ 𝐴, 

где А – площадь, занимаемая газом в регенераторе.  

Число Cтантона зависит от числа Рейнольдса, распределения 

данного критерия в зависимости от числа Рейнольдса получены для 

различных типов теплообменников, регенераторов и приводятся в 

литературе [4].  

В используемой программе число единиц переноса теплоты 

рассчитывается по следующей формуле: 

𝑁𝑇𝑈 = 0,5 ∙ 𝑆𝑡
𝐴𝑤𝑔

𝐴
. 
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Знаменатель 2 учитывает перенос тепла от горячего газа к 

насадке регенератора, а также тепло, переданное от насадки хо-

лодному газу из холодного теплообменника во второй половине 

цикла. 

В дополнение к этим расчетам также можно предсказать потери 

мощности, вызванные перепадом давления через регенератор. Во-

первых, ссылаясь на график на рис. 41, коэффициент трения 𝑐𝑤 опре-

деляется с использованием числа Рейнольдса и пористости, рассчи-

танных для регенератора в предыдущем разделе. Потери давления в 

регенераторе можно найти, используя уже найденные значения:  

𝛥𝑝 =
�̇�0

2 × 𝑐𝑤𝐿𝑟𝑒𝑔

2𝑟ℎ𝜌
. 

Потери мощности в регенераторе: 

𝑃пот = 2�̇�𝑠𝛥𝑝𝑉𝑒 . 

6.2. Обобщенная структура программы расчета СДС 

На рис. 42 представлена блок-схема для программы расчета 

свободнопоршневого двигателя Стирлинга. В ней последовательно 

осуществляется расчет по трем основным моделям: изотермиче-

ской, адиабатной и Simple, учитывающей перепады давления и по-

тери на трение в теплообменных блоках и регенераторе. 

Одним из основных блоков расчета двигателя Стирлинга явля-

ется функция define, определяющая конфигурацию двигателя, зада-

ющая глобальные переменные, последовательно используемые в 

изотермической, адиабатной и Simple моделях. Данные могут быть 

введены с созданием нового файла данных или прочитаны из уже 

созданного ранее dat-файла, необходимых для описания определен-

ной конфигурации двигателя.  
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Рис. 42. Блок-схема для программы расчета двигателя Стирлинга 

 

Функция engine.m: выбор типа двигателя и задание значе-

ний глобальных переменных; типов конструкции теплообменни-

ков: трубчатый или кольцевой; типов регенератора: сетчатый и пла-

стинчатый. 

Функция gas.m определяет тип рабочего тела и условия работы  

модели Шмидта для двигателей с целью расчета номинальной при-

ближенной массы рабочего тела, равно как и изотермическую про-

изводительность Шмидта в машине. 
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Есть дополнительная возможность построения p-V диаграмм и 

траектории распределения массы газа внутри двигателя. Функция 

plotmass позволяет строить траекторию частиц в натуральных коор-

динатах, описанных в [3]. 

Таким образом, рассматриваемая комплексная программа рас-

чета двигателя Стирлинга включает в себя 19 функций, составляю-

щих 8 m-файлов: define.m, engine.m, heatex.m, regen.m, gas.m, 

operat.m и две процедуры построения графиков plotpv.m и 

plotmass.m. 

Все глобальные переменные, требуемые для моделирования, 

задаются в начальном m-файле define.m и основной целью вызова 

функции define является привязка значений к этим глобальным пе-

ременным. Это будет последовательно использоваться в адиабат-

ной модели и с учетом потерь. Заметим, что функциональный  

m-файл engine.m включает три конфигурации двигателя: sindrive ‒ 

для расчета альфа конфигурации двигателя, yokedrive ‒ для расчета 

двигателя с ромбическим приводом (аналог Ross RockerV), beta ‒ 

расчет двигателя со свободным поршнем. Это учебная программа, 

в которой можно корректировать и дописывать расчетные уравне-

ния, если потребуются особые условия. Для этого программная си-

стема была написана в Matlab, математическом пакете с традицион-

ным алгоритмическим языком, со структурами, именами 

переменных и комментариями, чтобы сделать эту систему простой 

и понятной.  

Динамика алгоритма решения лежит в наборе функций adiab, 

который инициализирует переменные, вызывает функцию Рунге-

Кутты в течение ряда циклов, проверяет циклическую сходимость, 

затем заполняет матрицу решения. Девять функций набора adiabatic 

включены в следующие семь m-файлов (рис. 42): [adiabatic.m, 

adiab.m, dadiab.m, rk4.m, volume.m, filmatrix.m и plotadiab.m]. 
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7. РАСЧЕТ ТЕПЛООБМЕННИКА ПОДВОДА  

ТЕПЛОТЫ НА ОСНОВЕ ТЕПЛОВЫХ ТРУБ  

В связи с высоким уровнем значений горячей температуры в 

теплообменнике подвода теплоты в двигателе Стирлинга наиболее 

часто используют в конструкции данного элемента тепловые трубы. 

Основные преимущества тепловых труб: 

 высокая эффективная теплопроводность; 

 изотермичность теплообменных поверхностей тепловой 

трубы; 

 способность передавать теплоты при плотности теплового 

потока в осевом направлении на несколько порядков выше, 

чем в устройствах, где теплота передается за счет изменения 

энтальпии теплоносителя; 

 относительная простота конструкции. 

Тепловая труба (ТТ) является устройством, которое обладает 

очень высокой теплопередающей способностью. Если характеризо-

вать ее эквивалентным коэффициентом теплопроводности, то он 

оказывается в сотни раз больше, чем у меди. Конструктивно тепло-

вая труба представляет собой герметичный сосуд (чаще всего ци-

линдрическую трубу), заполненный жидкостью-теплоносителем. 

Ее высокая теплопередающая способность достигается за счет того, 

что в тепловой трубе осуществляется конвективный перенос тепла, 

сопровождаемый фазовыми переходами (испарением и конденса-

цией) жидкости-теплоносителя. При подводе теплоты к одному 

концу тепловой трубы жидкость нагревается, закипает и превраща-

ется в пар (испаряется). При этом она поглощает большое количе-

ство теплоты (теплота парообразования), которое переносится паром 
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к другому, более холодному, концу трубы, где пар конденсируется и 

отдает поглощенную теплоту. Далее сконденсированная жидкость 

опять возвращается в зону испарения. Самый простой способ воз-

врата заключается в использовании силы тяжести. При вертикаль-

ном расположении тепловой трубы, когда зона конденсации нахо-

дится выше зоны испарения, жидкость стекает вниз 

непосредственно под действием силы тяжести. Такой вариант теп-

ловой трубы называется термосифоном. Эффективность работы 

термосифона зависит от его ориентации относительно направления 

силы тяжести. Для исключения этого недостатка в тепловых трубах 

для возврата жидкости в зону испарения используются капилляр-

ные эффекты. Для этого на внутренней поверхности тепловой 

трубы располагают слой капиллярно-пористой структуры (фитиль), 

по которому под действием капиллярных сил и происходит обрат-

ное давление жидкости. 

Принципиальная схема тепловой трубы с фитилем изображена 

на рис. 43. 

 

 
 

Рис. 43. Схема тепловой трубы:  

1 – медный цилиндр; 2 – капиллярная структура; 

⇒ – направление движения пара (направление переноса теплоты); 

← – направление движения жидкости (конденсата) 
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7.1. Технические характеристики тепловых труб 

Тепловая труба может иметь различные формы и габариты. 

Внутренний диаметр труб составляет от нескольких миллиметров до 

десятка сантиметров, длина – до нескольких метров. Для изготовле-

ния корпусов и капиллярных структур (фитилей) используются 

стекло, керамика, различные металлы и сплавы. В качестве жидко-

сти-теплоносителя используются как легко испаряемые жидкости 

(ацетон, аммиак, фреоны) для низкотемпературных труб, так и вода, 

ртуть, индий, цезий, калий, натрий, литий, свинец, серебро, висмут и 

неорганические соли для труб, работающих при высоких температу-

рах. 

 

Таблица 6. Диапазоны рабочих температур  

для выпускаемых тепловых труб 

диапазон рабочих температур (80...523)К; 

передаваемая мощность до 500 Вт/см2 

термическое сопротивление (0,05...1)К/Вт; 

внутренний диаметр (4…40)мм 

наружный диаметр (6…100)мм; 

для космического и наземного 

применения длина 
(100...3000)мм 

ресурс 15-17 лет 

для сезонно-охлаждающих 

устройств длина 
до 20 м 

ресурс  До 30 лет 

 

По характеру капиллярной структуры фитили можно разделить 

на три принципиальных типа: 

1. Фитиль с пористой структурой и взаимосвязанными порами 

(гомогенные). Под этот тип подходят тканевые (в том числе, фитили 

из многослойных проволочных сеток), войлочные и спеченные фи-

тили. 

2. Фитиль с открытыми канавками. 
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3. Фитиль с закрытыми канавками, т.е. сечение для прохода 

жидкости отделено от паровой фазы мелкоячеистой капиллярной 

структурой. 

Поперечные сечения перечисленных фитилей представлены на 

рис. 44 и 45. 

 
Рис. 44. Поперечные сечения однородных фитилей: 

а – многослойная сетка; б – спеченный металлический порошок;  

в – открытые осевые канавки; г – кольцевой фитиль;  

д – серповидный фитиль; е – артерия [26] 

 
Рис. 45. Поперечные сечения составных фитилей:  

а – составной фитиль; б – каналы, покрытые сеткой [26] 
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Использование тепловых труб в солнечных коллекторах повы-

шает их надежность в целом, так как выход из строя отдельных эле-

ментов не прекращает передачу энергии, также неосуществима воз-

можность сброса тепла из системы. Гелиоколлектор с тепловыми 

трубами имеет средние энергетические характеристики выше, чем 

у конвективного с автоматическим регулированием расхода тепло-

носителя. 

Для ламинарного течения жидкости в фитиле, когда влиянием 

сил инерции можно пренебречь, потери давления Δρж из-за дей-

ствия сил трения и гравитации определяются по закону Дарси: 

sin ,

ж
ж эф

ж ж

ж

dm
l

dt g l
kS


  


    (7.1) 

где 
2

и k
эф Т

l l
l l


   – эффективная длина тепловой трубы, которая 

вводится для учета поперечного потока массы жидкости в зонах ис-

парения и конденсации; k – проницаемость пористой структуры;  

ψ – угол наклона ТТ к горизонту; ρж, ηж – плотность и коэффициент 

динамической вязкости жидкости соответственно; S – площадь по-

перечного сечения пористого тела; жdm

dt
– массовый секундный 

расход жидкости. 

Знак «±» в уравнении потерь давления в контуре трубы учиты-

вает расположение зон испарения и конденсации относительно друг 

друга в полости. Знак «±» используется в случаях, когда зона кон-

денсации расположена ниже зоны испарения. 

Бесперебойная работа ТТ может быть достигнута лишь при 

условиях, когда перепады давлений, обеспечивающие перемещение 

жидкости по фитилю Δρж и пара в паровом канале Δρп, будут равны 

или больше перепадов давлений, которые необходимы для преодо-

ления сил трения, инерции и гравитации при движении жидкости и 
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пара. Силой инерции для жидкости и силой гравитации для пара 

ввиду их малого влияния, как правило, пренебрегают. 

В настоящее время существуют несколько методов расчета теп-

ловых труб, но ни один из них не является общепризнанным. Это объ-

ясняется сложностью явлений в ТТ, влияние которых трудно учесть. 

Для расчета высокотемпературных тепловых труб сравнительно 

часто используют линеаризованную модель Шиндлера и Веснера. В 

указанной модели предполагается линейный характер изменения 

градиентов давления и температуры в жидкости и паре между зонами 

испарения и конденсации. Режимы течений жидкости и пары прини-

маются ламинарными и подчиняющимися закону Пуазейля. Из-за 

малости градиентов температуры и давления по длине тепловой 

трубы принимаются постоянными следующие величины: 

, , , ,ж п ж п     . Допустим, что ТТ работает в состоянии невесомо-

сти и не имеет транспортной зоны. Тогда из уравнения потери давле-

ния получим: 

ж
ж эф

ж

ж

dm
l

dt

kS





  . (7.2) 

Примем ж пdm dm dm

dt dt dt
  . Окончательно получим: 

2

2

8
;

8
,

ж эф

ж

ж k

ж эф

п

п п

l G

F r

l G

F r







 

 

 (7.3) 

где G – объемный расход жидкости; r – средний эффективный ра-

диус поперечного сечения капилляра фитиля.  

Для круглого канала 

2

8

krk  , как следствие, массовый секунд-

ный расход жидкости через него определяется выражением вида: 
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 (7.4) 

Из предположения о том, что тепловой поток, участвующий в 

фазовых превращениях, без потерь передается ТТ, найдем: 

,
dm

Q
dt

  (7.5) 

где λ – скрытая теплота парообразования. 

Подставим соотношение (7.4) в уравнение (7.5): 

2 2
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 (7.6) 

где , ,п
п п п

п

РM
T Р

R T
   – температура и соответственно давление насы-

щенного пара. 

Проницаемость k в выражении (7.1) учитывает размер пор, их 

извилистость и распределение. Параметр k представляет собой эф-

фективную площадь поперечного сечения в пористом теле для про-

хождения жидкости и определяется для различных структур в соот-

ветствии с соотношениями вида: 

 Для капиллярных структур из шариков: 
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где dш – диаметр шарики; ε – пористость фитиля. 

 Для сетчатых фитилей: 
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где dпр – диаметр проволоки. 

 Для металловойлока и тканевого материала: 

2 2

,
32

пd
k


  (7.9) 

 Для сеточных фитилей величина параметра k, может вы-

брана из таблицы по значению меш сетки. 

Пористость ε задается отношением объема пустот к объему фи-

тиля: 

1 1 ,
4

пуст фит пр

фит карк фит

V m d

V V





      (7.10) 

где ,фит фитm V  – масса и объем фитиля; карк  – плотность материала 

каркаса фитиля; 1,05   – фактор, при помощи которого учитыва-

ются изгибы проволоки. 

Для идеального газа перепад давления Δρп и температурный 

перепад ΔТ при заданной рабочей температуре тепловой трубы свя-

заны уравнением Клапейрона-Клаузиуса: 

.п
п Т

Т


    (7.11) 

Подставим выражение (7.11) в соотношение (7.6): 

2

2 2

.

8

п

ж п п

ж k ж п п

Т
Q

l Т
F r F r

 

  






 
 

 

 (7.12) 
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Уравнения (7.6) и (7.12) позволяют рассчитывать рабочие ха-

рактеристики тепловых труб  1 ,Q f T T   и  2 ,Q f T Р   при за-

данных геометрических размерах ТТ и капиллярной структуры. 

Расчет выполняется в следующей последовательности: 

1) задается средняя рабочая температура тепловой трубы Т, по 

которой выбираются теплофизические параметры жидкого и паро-

образного теплоносителей; 

2) при заданной температуре Т (Т = const) определяется Q в за-

висимости от температурного перепада ΔТ (Q = f (ΔT)); 

3) задаваясь целым рядом рабочих температур тепловой трубы 

и определяя зависимость ее теплопередающей способности от ΔТ 

для каждого значения заданной температуры, получают рабочие ха-

рактеристики  1 ,Q f T T  . 

7.2. Конструктивный расчет тепловой трубы 

Пример расчета. Основой расчета тепловой трубы является 

определение потока передаваемой мощности при заданной темпе-

ратуре пара. Из конструктивных соображений задают длину тепло-

вой трубы (длину испарителя, длину конденсатора), наклон трубы 

в градусах, давление внутри трубы в МПа, рабочую температуру 

пара, например диапазон от 298 до 353 К. 

Выбирается материала корпуса ТТ, конструкция фитиля: коли-

чество слоев сетки, меш сетки. Выбор схемы фитиля и рабочей жид-

кости обуславливается режимами работы ТТ и простотой изготов-

ления. 

Пример конструкции вакуумной колбы с тепловой трубой 

внутри показан на рис. 46. 

Для того, чтобы тепловая труба работала, необходимо, чтобы 

удовлетворялось соотношение: 
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max

,k g п жp p p p      (7.13) 

где (рk)max  – максимальный капиллярный напор; рg  – гравитаци-

онная составляющая полного падения давления; рn  – перепад дав-

ления в потоке пара; рж  – перепад давления в потоке жидкости. 

 

 
 

Рис. 46. Сечение вакуумной колбы:  

1 – стеклянная колба; 2 – тепловая труба; 3 – пластина поглотителя [26] 

 

Для определения минимального проходного сечения по жидко-

сти, обеспечивающего передачу заданной мощности, перепадом 

давления в паровом потоке можно пренебречь. 

 
max

,k g жp p p     (7.14) 

2
cos ,ж

k

и

p
r


   (7.15) 

где ж  – поверхностное натяжение; ru – радиус поры фитиля;  – 

краевой угол смачивания. 
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sin ,g жp gl    (7.16) 

где g  – плотность жидкости; g – ускорение свободного падения;  

l – длина трубы; φ – угол наклона трубы. 

max ,ж
ж

ж

lQ
p

KA L




   (7.17) 

где g – вязкость жидкости (свойства жидкости берутся при  

Тгор = 60°С); Qmax – максимальный тепловой поток; К – проницае-

мость фитиля; А – площадь поперечного сечения трубы; L – скрытая 

теплоты парообразования. 

max max .Q m L   (7.18) 

Согласно расчету освещенности, величина солнечного излуче-

ния Рпср составляет Вт/м2. С учетом оптического КПД коллектора  

η = 0,9, на поглощательную поверхность (площадь Fпп м
2) вакууми-

рованной колбы в среднем приходится: 

Q .ср пср ппР F    (7.19) 

Qср  Вт. 

Определим расход жидкости в фитиле mmax из формулы (7.7), 

принимая Qср = Qmax: 

max

Qcp
m

L
  кг/с. (7.20) 

Определим максимальную теплопередающую способность 

трубы при максимальной температуре пара. 

Выражение для максимального потока массы mmax можно полу-

чить, если принять следующие допущения: 

 свойства жидкости не меняются вдоль трубы; 
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 фитиль является однородным; 

 перепадом давления в паровом потоке можно пренебречь. 

Тогда: 

max cos sin ,ж
ж

ж и

КА
m gl

l r

 
 



 
  

 

 (7.21) 

где rи – радиус поры в испарителе; выбирается сетка N меш, прони-

цаемость сетки рассчитывается по формуле Блейка-Козени: 

𝐾 =
𝑑2𝜔(1 − 휀)3

66.6휀2
.                                      (7.22) 

К рассчитывается в м2, либо выбирается по значениям из табл. 3. 

Диаметр проволоки равен dh, мкм, толщина двух слоев сетки 

составит 4*dh, мкм. Внутренний диаметр корпуса трубы dвн мм. То-

гда поперечное сечение фитиля А будет равно: 

h внА d d    м2. (7.23) 

Допустим наличие идеального смачивания (Θ = 0°), с учетом 

физических свойств рабочей жидкости при максимальной рабочей 

температуре, приведенных в виде графиков в книге Чи С. Тепловые 

трубы, теория и практика (1981), определим максимальные расход 

жидкости и тепловой поток в фитиле. 

Пользуясь формулой (6.21) определяем mmax кг/с. Подставив 

значение mmax в уравнение (7.18), получаем величину максималь-

ного теплового потока в фитиле: Qmax = Вт. 

Найдем коэффициент теплопередачи тепловой трубы. Для 

этого рассчитаем термические сопротивления (отнесенное к общей 

площади поперечного сечения тепловой трубы): стенки трубы в ис-

парителе, насыщенного паром фитиля в испарителе, парового по-

тока от испарителя к конденсатору, насыщенного фитиля в конден-

саторе и стенки трубы в конденсаторе. 

Термическое сопротивление стенки тепловой трубы в испари-

теле: 
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, ,
2

нарст

ст и

и меди

r t
R

l 





 (7.24) 

где λм – теплопроводность материала корпуса трубы; lи – длина ис-

парителя; t = 10-3 м – толщина стенки трубы; rнар ст – внешний радиус 

трубы испарителя. 

Термическое сопротивление насыщенного фитиля в испари-

теле: 

2

,

,

,
2

нарст ф

ф и

и внутрст ф э

r t
R

l r 




 
 (7.25) 

где rвнутрст – внутренний радиус трубы; tф – толщина фитиля.  

Эффективная теплопроводность фитиля зависит от его геомет-

рии и определяется в соответствии с табл. 7. 

 

Таблица 7. Выражения для эффективной теплопроводности 

насыщенных жидкостью фитилей 

Конструкция фитиля Выражения для 𝑘𝑒
∗ 

Материал фитиля и жид-

кость последовательны 
𝑘𝑒 =

𝑘1 ∙ 𝑘𝜔

휀𝑘𝜔 + 𝑘𝑙(1 − 휀)
 

Материал фитиля и жид-

кость параллельны 
𝑘𝑒 = 휀𝑘𝑙 = (1 − 휀)𝑘𝜔 

Свернутый в трубку сет-

чатый фитиль  𝑘𝑒 =
𝑘𝑙[(𝑘𝑙 + 𝑘𝜔) − (1 − 휀)(𝑘𝑙 − 𝑘𝜔]

[(𝑘𝑙 + 𝑘𝜔) − (1 − 휀)(𝑘𝑙 − 𝑘𝜔]
 

Упакованные шары 
𝑘𝑒 =

𝑘𝑙[(2𝑘𝑙 + 𝑘𝜔) − 2(1 − 휀)(𝑘𝑙 − 𝑘𝜔]

[(2𝑘𝑙 + 𝑘𝜔) − 2(1 − 휀)(𝑘𝑙 − 𝑘𝜔]
 

Прямоугольные канавки 
𝑘𝑒 =

(𝜔𝑓𝑘𝑙𝑘𝜔𝛿) + 𝜔𝑘𝑙(0.185𝜔𝑓𝑘𝜔 + 𝛿𝑘𝑙)

(𝜔 + 𝜔𝑓)(0.185𝜔𝑓𝑘𝑓 + 𝛿𝑘𝑙)
 

где 𝑘𝑒 – эффективная теплопроводность; 𝑘𝑙 – теплопроводность жидко-

сти; 𝑘𝜔 – теплопроводность материала фитиля; 휀 – пористость фитиля; 

𝜔𝑓 – толщина ребра канавки; 𝜔 – ширина канавки; 𝛿 – глубина канавки 

 

Эффективная теплопроводность насыщенного фитиля выпол-

ненного из сетки: 
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 (7.26) 

где λв. Вт/м2К – теплопроводность рабочей жидкости; ε = 0,549 – 

пористость фитиля. 

Термическое сопротивление парового потока от испарителя к 

конденсатору: 

 
1

6
,

внст п п и к

п

п п

r Т F l l

R
L





 
 

   (7.27) 

где Тп – температура пара; Fп – коэффициент трения пара (Па/Вт м); 

lк – длина конденсатора; ρп – плотность пара, Lп – скрытая теплота 

парообразования (Дж/кг).  

Коэффициент трения пара Fп: 

2

( Re)
,

2

п п
п

h п п п

f
F

r A L




  (7.28) 

гидравлический радиус ,
2

h
h

d
r  поперечное сечение для прохода 

пара 

2

,
4

h
п

d
A


  коэффициент гидравлического сопротивления 

Re,f определяются по графикам и зависят только от геометрии ка-

нала при допущении, что течение теплоносителя ламинарное. 

Термическое сопротивление насыщенного жидкостью фитиля 

в конденсаторе: 
2

, ,
2

нарст ф

ф к

к внутрст ф

r t
R

l r 




 
 (7.29) 

где rвнутрст – внутренний радиус стенки конденсатора. 

Термическое сопротивление стенки тепловой трубы в конден-

саторе: 
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 (7.30) 

 
 

Рис. 47. Коэффициенты трения для ламинарного течения  

в каналах прямоугольного сечения и кольцевом канале [26] 

 

 

Коэффициент теплопередачи тепловой трубы: 

, , , ,

1
.ТТ

р и ф и п ф к р кR R R R R
 

   
 (7.31) 

Перепад температуры между испарителем и конденсатором, 

отнесенный к поперечному сечению трубы: 

max ,

срТТ ТТ

Q
T

A
 


 (7.32) 

где 
срТТA  – среднее поперечное сечение по длине трубы, в случае дан-

ного расчета площадь поперечного сечения постоянна. Полученные 

расчетные величины сводятся в табл. 8. 
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По результатам расчета минимальный перепад температур ΔТ 

между испарителем и конденсатором для начала работы тепловой 

трубы должен равняться ΔТ К. Тепловой поток, передаваемый од-

ной тепловой трубой при среднем значении освещенности, соста-

вил Qcp Вт, следовательно, количество тепловых труб для обеспе-

чения требуемой мощности коллектора равно: 

max

,
cp

T

Q
n

Q
  шт. (7.33) 

 

 

Таблица 8. Сводная таблица расчетных величин 

Параметры Значение 

Rр,и, К/Вт  

Rф,и, К/Вт  

Rп, К/Вт  

Rф,к, К/Вт  

Rр,к, К/Вт  

λф,э, Вт/м2К  

λТТ, Вт/м2К  

ΔТ, К  
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