
Сivil and Industrial Engineering 

 297 Наука 
и техника. Т. 21, № 4 (2022) 
   Science and Technique. V. 21, No 4 (2022) 

https://doi.org/10.21122/2227-1031-2022-21-4-297-313 

УДК 697.9 

Термодинамические режимы  
рекуперативного теплообменника-утилизатора  
в приточно-вытяжной вентиляционной установке 
малой производительности  
Магистр В. А. Зафатаев1), канд. техн. наук, доц. Т. И. Королёва1)

1)Полоцкий государственный университет (Новополоцк, Республика Беларусь)

 Белорусский национальный технический университет, 2022 
    Belarusian National Technical University, 2022 

Реферат. Наращивание уровня тепловой защиты ограждающих конструкций существующих зданий, обусловленное 
необходимостью соблюдения требований действующих норм строительной теплотехники, приводит к увеличению 
доли тепловых потерь за счет инфильтрации и работы вытяжной вентиляции в тепловом балансе здания. После 
исчерпания возможностей реализации технических мероприятий для уменьшения энергозатрат за счет изменения 
объемно-планировочных решений и утепления ограждающих конструкций зданий дальнейшее снижение уровня 
теплопотребления должно быть связано с применением потенциала вторичных и возобновляемых ресурсов. В статье 
приведены результаты оценки технико-экономической целесообразности использования теплового потенциала уда-
ляемого воздуха для нагрева приточного воздуха в системе принудительной приточно-вытяжной вентиляции здания 
на примере установки малой производительности. Для противоточного воздухо-воздушного теплоутилизатора реку-
перативного типа с оребрением тепловых трубок в виде множества сплошных листов установлено влияние измене-
ний физических свойств удаляемого воздуха при фазовом переходе водяного пара, содержащегося в нем, в жидкое 
состояние на тепловую производительность теплоутилизатора и характеристики его эффективности. Определены 
условия теплообмена (без выпадения конденсата, с выпадением конденсата в части теплоутилизатора, с выпаде- 
нием конденсата во всем теплоутилизаторе и с опасностью обледенения) в диапазоне температур приточного возду- 
ха (–26)–(+8) ºС для трех вариантов его работы – при балансе номинального количества удаляемого и приточного 
воздуха и при двух вариантах дисбаланса. Варианты с дисбалансами исследованы в целях поиска возможных сочета-
ний температур приточного и удаляемого воздуха, при которых во всем объеме теплоутилизатора не происходило бы 
фазового перехода водяного пара в потоке удаляемого воздуха в жидкое состояние, что исключило бы необходимость 
проведения мероприятий по сбору и отводу конденсата и предотвращению его замерзания.  
Ключевые слова: утилизация теплоты, воздушный баланс, дисбаланс, конденсация, теплопередача, оребрение, энер-
гоэффективность 
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Abstract. The increase in the thermal protection level of the existing buildings enclosing structures, due to the need to comply 
with the current norms of building heat engineering requirements, leads to increasing in the part of heat losses in the 
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thermal balance of a building due to infiltration and exhaust ventilation operation. After exhaustion of the possibilities for 
the implementation of technical measures to reduce energy costs by changing in volumetric planning solutions and insulating  
building envelopes further decreasing heat consumption level should be associated with the use of the secondary and renewa-
ble resources potential. The paper presents the results of assessing the technical and economic feasibility of using the exhaust 
air thermal potential for heating the supply air in the forced supply-and-exhaust ventilation system of a building taking 
as a low-capacity unit as an example. For a counterflow air-to-air recuperative type heat utilizer finned with ribbed heat pipes 
in the form of a plurality of continuous sheets, the influence of changes in the physical properties of the exhaust air during  
the phase transition of the water vapor contained in it into a liquid state on the heat exchanger-utilizer performance and chara- 
cteristics of its efficiency has been established. The conditions of heat exchange are determined (without condensate,  
with condensate in the part of the heat exchanger-utilizer, with condensate in the entire heat exchanger-utilizer and with  
the risk of icing) in the supply air temperature range from (–26) to (+8) °C for three variants of its operation with a balance  
of the nominal amount of exhaust and supply air and with two variants of imbalance. Variants with imbalances have been 
investigated in order to find possible combinations of supply and exhaust air temperatures, at which there would be no phase 
transition of water vapor in the exhaust air flow to the liquid state in the entire volume of the heat utilizer, which would elimi-
nate the need for measures to collect and remove condensate and preventing it from freezing. 
Keywords: heat recovery, air balance, imbalance, condensation, heat transfer, fins, energy efficiency 
For citation: Zafatayeu V. A., Karaliova T. I. (2022) Recuperative Heat Exchanger-Utilizer Thermodynamic Modes in Low 
Capacity Supply-and-Exhaust Ventilation Unit. Science and Technique. 21 (4), 297–313. https://doi.org/10. 21122/2227-
1031-2022-21-4-297-313 (in Russian) 

Введение 

Система централизованного энергоснабже-
ния в виде цепочки «источник – распредели-
тельная сеть – потребитель» характеризуется 
низким уровнем эксергии энергоносителя в 
звене потребителя согласно технологии его ис-
пользования и соответственно большими поте-
рями эксергии по пути преобразований [1–5]. 
Чем большее количество ступеней в процессе 
преобразования энергии имеется в системе, тем 
меньше ее эксергетический КПД. Это в полной 
мере относится и к системе централизованного 
теплоснабжения зданий, которая предназначена 
для обеспечения нужд отопления, горячего во-
доснабжения, вентиляции и кондиционирова-
ния воздуха. Использование высокого теплово-
го потенциала централизованного источника на 
отопительно-вентиляционные нужды зданий с 
точки зрения эксергетического анализа нельзя 
назвать эффективным по причине низкого тре-
буемого уровня теплового потенциала теплоно-
сителя на стороне потребителя. Для этих целей 
предпочтительнее применение энергии источ-
ников невысокого потенциала, например за 
счет рекуперации теплового потенциала сброс-
ного продукта – осуществление нагрева при-
точного воздуха для нужд воздушного отопле-
ния и вентиляции за счет теплоты удаляемого 
системами вытяжной вентиляции воздуха. По-
лезно использовать тепловой потенциал удаля-
емого воздуха в теплоутилизаторах различных 
конструкций.  

Аналитический обзор теплоутилизацион- 
ных установок для рекуперации теплоты вен-
тиляционных выбросов приводится в [6–9]. 
В настоящее время широко применяются реге-
неративные, рекуперативные пластинчатые 
теплообменники и теплоутилизаторы на основе 
тепловых трубок.  

Регенеративные теплоутилизаторы облада-
ют существенным недостатком – вероятностью 
смешивания определенной части удаляемого 
воздуха с приточным в корпусе аппарата в ре-
зультате перетока части удаляемого воздуха 
к приточному, что, в свою очередь, может при-
вести к переносу неприятных запахов и болез-
нетворных бактерий. Также следует учесть за-
траты энергии для работы двигателя, вращаю-
щего теплоаккумулирующую насадку.  

Пластинчатый теплообменник – одно из са-
мых конструктивно простых и дешевых реше-
ний для рекуперации теплоты, – хотя и имеет 
меньшую тепловую эффективность, чем ротор-
ный регенератор [8], при этом характеризуется 
высоким показателем отношения площади по-
верхности теплообмена к массе теплообменни-
ка, небольшим аэродинамическим сопротивле-
нием, длительным сроком службы [9]. 

Концепция теплообмена с помощью тепло- 
вых трубок впервые предложена в 1940-е гг. 
R. S. Gaugler [10], позже развита L. Trefenten [11], 
G. M. Grover [12], получила распространение
в 1960–1980-е гг. [13–16]. В настоящее время
ее продолжают использовать при решении за-
дач переноса теплоты во многих видах произ-
водственных процессов [17–21]. Опыт эксплуа-
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тации подобного рода теплообменников пока-
зывает, что эффективность переноса теплоты 
в них из зоны испарения в зону конденсации 
достаточно высокая – более 90 % [22]. 

Постановка задач 

Основными задачами исследования явля-
лись определение технико-экономической це-
лесообразности использования теплового потен-
циала удаляемого воздуха для нагрева приточ- 
ного воздуха на примере воздухо-воздушного 
теплоутилизатора рекуперативного типа, входя- 
щего в состав оборудования приточно-вытяжной 
вентиляционной установки малой производи-
тельности, а также разработка научно обосно-
ванных рекомендаций для его эффективной 
эксплуатации в климатических условиях Рес-
публики Беларусь. Такие вентиляционные уста- 
новки применяются для обеспечения возду- 
хообмена в малоэтажных и частных жилых до-
мах, отдельных квартирах и изолированных 
помещениях иного назначения, группах не-
больших помещений общественного и админи-
стративного назначения и т. п. Использование 
приточно-вытяжных установок с включением 
в них аппаратов для утилизации теплоты вы-
бросного (удаляемого) воздуха на нагрев при-
точного наружного воздуха – единственный 
энергетически, экономически и социально 
оправданный метод значительного сокращения 
расхода тепловой энергии на нужды отопления 
и вентиляции помещений в зданиях различного 
назначения [23]. 

Предметная область исследования включала 
процессы тепло- и влагообмена, происходящие 
в воздухо-воздушных теплоутилизаторах реку-
перативного типа, входящих в состав оборудо-
вания систем приточно-вытяжной вентиляции, 
а также изучение закономерностей изменений 
температурно-влажностных характеристик по-
токов удаляемого и приточного воздуха в пре-
делах их поверхности теплообмена. 

Методика исследования 

Величина тепловой производительности воз-
духо-воздушных теплоутилизаторов в системах 
приточно-вытяжной вентиляции является ча-
стью расчетного расхода тепловой энергии на 
отопительно-вентиляционные нужды здания. 

Относительно просто можно установить зависи-
мость теплопроизводительности теплообменного 
аппарата от физических параметров однофаз-
ных потоков теплоносителей, но в случае воз-
духо-воздушных теплоутилизаторов имеют ме-
сто фазовые превращения воды и водяного пара 
в потоке удаляемого воздуха. В процессе подо-
грева и охлаждения воздуха в теплообменнике 
рекуперативного типа его влагосодержание и 
парциальное давление водяных паров останутся 
неизменными, однако при достижении охла-
ждаемым воздухом температуры точки росы 
и дальнейшем охлаждении в потоке начнет вы-
деляться скрытая теплота парообразования. 
Без учета потерь в окружающую среду в тепло-
обменнике будет соблюдаться баланс между 
теплотой (с учетом скрытой теплоты парообра-
зования), передаваемой охлаждаемым возду-
хом, и теплотой, воспринимаемой подогревае-
мым воздухом. Поэтому в отдельных частях 
теплообменника теплопередача будет характе-
ризоваться разными тепловлажностными усло-
виями. Следовательно, в поверочных тепловых 
расчетах таких теплообменников важно учиты-
вать изменение физических свойств теплоноси-
телей при их фазовых превращениях. В данной 
статье такой расчет проведен для противоточ-
ного воздухо-воздушного теплоутилизатора 
рекуперативного типа с оребрением пучка теп-
ловых трубок в виде множества сплошных ли-
стов, входящего в состав агрегата вентиляцион-
ного теплоутилизационного (АВТУ) (рис. 1–3). 
Достоинствами тепловой трубки, используемой 
в качестве теплопередающего элемента, явля-
ются долговечность, простота в обслуживании, 
бесшумность в работе и малое термическое со-
противление [6]. 

Установленный вертикально пучок тепло-
вых трубок разделен на две функциональные 
зоны: зону испарения и зону конденсации. Воз-
дух, теплота которого утилизируется, проходит 
снизу в зоне испарения, подогреваемый воз- 
дух – сверху в зоне конденсации. 

Установка АВТУ комплектуется радиальны-
ми вентиляторами с асинхронными двигателями 
с внешним ротором, что обеспечивает равномер-
ное поле скоростей в каналах перед теплоутили-
затором. Регулирование расхода воздуха трех-
ступенчатое. Паспортная производительность 
опытной установки по воздуху 500 м3/ч [24]. 
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 а        b      c 

Рис. 1. Установка агрегата вентиляционного теплоутилизационного:  
a – общий вид; b – фронтальный вид со снятой панелью; с – вид с открытыми дверцами секций 

Fig. 1. Heat recovery installation unit: a – general view;  
b – front view with the panel removed; c – view with open section doors 

Рис. 2. Схема установки агрегата  
вентиляционного теплоутилизационного 

Fig. 2. Circuit of heat recovery installation unit 

Характеристики исследованного теплоутили-
затора: материал трубок и оребрения – алюми-
ний; размеры фронтального сечения полезного 
пространства теплоутилизатора Афронт = 270 мм, 
Вфронт = 350 мм, Н = 180 мм; наружный диа- 
метр трубок 0d  = 12,6 мм; толщина плас- 

тин ∆ = 0,2 мм; шаг установки пластин S = 
= 2,6 мм; поперечный S1 = 33,4 мм и продоль-
ный S2 = 29 мм шаги трубок; расстояние от края 
пластины оребрения до лобовой точки бли-
жайшей по ходу воздуха трубки h1 = 8 мм. 
Объем теплоутилизатора по габаритам Афронт, 
Вфронт, Н составлял 0,0170 м3, объем свободного 
сечения 0,0137 м3. 

Рис. 3. Фронтальный вид пучка трубок  
теплоутилизатора в установке агрегата  

вентиляционного теплоутилизационного 
Fig. 3. Front view of heat exchanger bunch  

of tubes in the heat recovery installation unit 
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Процессы тепло- и влагообмена, происхо-
дящие в воздухо-воздушных теплообменниках 
рекуперативного типа, применяемых в систе-
мах вентиляции зданий, исследовались авто- 
рами [8, 23–27] и др. Результаты и выводы 
перечисленных работ распространяются на 
типовые конструкции теплообменников реку-
перативного и регенеративного типов с уче- 
том особенностей и назначения объектов, на 
которых эти теплообменники применяют- 
ся. Для теплоутилизатора в составе установ- 
ки АВТУ процессы тепло- и влагообмена ис-
следовали с помощью разработанного авторами 
численного метода технико-экономического 
расчета установок с теплообменными аппара-
тами рекуперативного типа, который позволяет 
анализировать параметры режимов эксплуата-
ции при теплообмене без выпадения и с выпа-
дением конденсата в одном из теплоносителей, 
определять комплекс обобщенных и локальных 
показателей термодинамической и экономиче-
ской эффективности эксплуатации. 

При физико-математическом описании теп-
ло- и влагообмена в исследуемом теплоутили-
заторе было отдано предпочтение модели пере-
носа [25], в которой течение воздуха рассмат-
ривается как поток жидкости с постоянной по 
его сечению скоростью. Математическая мо-
дель тепло- и влагообмена получена на основа-
нии известных законов первого начала термо-
динамики и Ньютона – Рихмана, что является 
свидетельством ее достоверности. 

Произведен зональный тепловой расчет 
теплоутилизатора с определением температур 
удаляемого (индексы у физических парамет- 
ров «1») и приточного (индексы «2») воздуха 
по площади поверхности теплообмена. Темпе-
ратуры усреднены в шести функциональных 
объемах (по количеству поперечных потоку 
рядов трубок). Коэффициенты теплоотдачи 
и теплопередачи усреднялись отдельно для зон 
без выпадения и с выпадением конденсата. Опре-
делены условия теплообмена в диапазоне темпе-
ратур приточного воздуха (–26)–(+8) ºС для 
трех вариантов работы установки АВТУ, м3/ч: 
при балансе номинального количества удаляе-
мого и приточного воздуха L1 = L2 = 500; при 
дисбалансе L1 = 500, L2 = 0,67L1; при дисбалан-
се L1 = 500, L2 = 0,33L1.  Последние два варианта 

исследованы в целях поиска возможных соче-
таний температур приточного и удаляемо- 
го воздуха, при которых во всем объеме теп- 
лоутилизатора не происходило бы фазового 
перехода водяного пара в потоке удаляемого 
воздуха в жидкое состояние, что исключает 
необходимость сбора и отвода конденсата и про-
ведение мероприятий по предотвращению его 
замерзания. 

Основную сложность в тепловом расчете 
теплообменника с фазовыми превращениями 
в потоке теплоносителя представляют неиз-
вестные температуры на границе раздела фаз tстf 
«удаляемый воздух – конденсат», температура 
поверхности теплообмена со стороны канала 
удаляемого воздуха tw1 и температура со сторо-
ны приточного воздуха tw2, которые, кроме все-
го прочего, необходимо определять для каждо-
го функционального объема теплообменника, 
где параметры, характеризующие теплопереда-
чу, приняты сосредоточенными (постоянными). 
Здесь и далее функциональные объемы тепло-
обменника названы интервалами для возмож-
ности применения понятия «интервал» к другим 
конструкциям теплообменных поверхностей.  

Расчет определяющих температур удаляе-
мого t1i и приточного t2i воздуха в каждом i-м 
интервале теплообменника с учетом скрытой 
теплоты конденсации в потоке удаляемого воз-
духа возможно произвести расчетно-графиче- 
ским способом по методике, предложенной 
в [28, 29], или использовать для этого расчет-
ный метод последовательных приближений 
температур tстf, tw1, tw2 путем перебора их вруч-
ную для увязки теплового баланса между по- 
токами удаляемого и приточного воздуха. 
При этом необходимо соблюсти условие не- 
равенства температур t1 > tстf > tw1 > tw2 > t2. 
Последний из указанных методов опробован 
в процессе проведения теплового поверочного 
расчета конденсационного теплоутилизатора 
типа ТК производства Витебского коммуналь-
ного производственного унитарного предприя-
тия котельных и тепловых сетей «ВПКиТС», 
в результате чего для четырех режимов нагруз-
ки котлоагрегата КВ-РМ-2,5 определены ко-
нечные температуры дымовых газов 1t′′  и во- 
ды 2t′′  с отклонением от данных режимной кар-
ты ±0,3 ºС [30]. 



Строительство 

302 Наука 
техника. Т. 21, № 4 (2022) и 

Science and Technique. V. 21, No 4 (2022) 

Зону начала выпадения конденсата в канале 
удаляемого воздуха определяли путем сравне-
ния температур удаляемого воздуха на входе 1it′  
и выходе 1it′′  i-го интервала с температурой точ-
ки росы удаляемого воздуха tp1, если: 

а) 1it′  > 1it′′  > tp1 – в объеме i-го интерва- 
ла происходит теплообмен без выпадения кон-
денсата; 

б) 1it′  > tp1 > 1it′′  – в объеме i-го интервала 
теплообменника происходит частично тепло-
обмен с выпадением конденсата; 

в) 1it′  = tp1 ≥ tw1 – во всем объеме канала уда-
ляемого воздуха (т. е. не только в первом ин-
тервале) происходит выпадение конденсата. 

Интенсивность теплоотдачи при конденса-
ции водяного пара во влажном воздухе, 
Вт/(м2⋅°С), определяется суммой коэффициен-
тов теплоотдачи конвекцией от воздуха к плен-
ке конденсата αкв и теплоотдачи при конденса-
ции пара αкс [31] 

( ) ( )
вл кв кс

н ст
кв

1 ст
,

p p f

f

r i i p p

t t

α = α + α =

 β + − − = α +
−

        (1) 

где βр – коэффициент массоотдачи, кг/(м2⋅с⋅Па) [31]; 
r – теплота парообразования, Дж/кг, определя-
ется по температуре tстf на границе раздела фаз; 
i – энтальпия перегретого пара во влажном воз-
духе, Дж/кг; ip – энтальпия пара в состоянии 
насыщения при давлении р в потоке влажного 
воздуха, Дж/кг; рн – давление насыщения пара 
при температуре удаляемого воздуха t1, Па; 
рстf – парциальное давление пара при темпе- 
ратуре tстf. 

Для каналов теплоутилизаторов, образован-
ных множеством сплошных плоских листов 
оребрения труб, коэффициент теплоотдачи [32] 

Г

0,8

кв. 0,23,51 ,i
i

w
d

α =               (2) 

где «i» – индекс, соответствующий рассматри-
ваемому интервалу теплоутилизатора; wi – ско-
рость потока воздуха в теплоутилизаторе, м/с; 
dг – гидравлический диаметр проходного сече-
ния теплоутилизатора, м. 

Расчет температур удаляемого 1it′′  и приточ-
ного 2it′′  воздуха на выходе из теплоутилизато- 

ра (и его интервалов) осуществляли по извест-
ной площади поверхности теплообмена F, во-
дяным эквивалентам теплоносителей W = Gcp 
и коэффициентам теплопередачи ki (в первом 
и втором приближении, не считая итерации 
с перебором температур tстf, tw1, tw2) по форму-
лам [33]: 
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 (4) 

где «i» – индекс, обозначающий интервал теп-
лоутилизатора; Fx – площадь поверхности теп-
лообмена по тракту одного из теплоносителей, 
считая от входной точки, м2; G – массовый рас-
ход теплоносителя, кг/с; cp – удельная теплоем-
кость теплоносителя, Дж/(кг⋅°С); k – коэффици-
ент теплопередачи по тракту одного из тепло-
носителей (осредненный по площади F или 
взятый для одного из интервалов теплоутилиза-
тора), Вт/(м2⋅°С). 

Формулы (3), (4) справедливы для противо-
точной схемы теплообмена. 

Поверочный тепловой расчет теплоутилиза-
тора считается завершенным, т. е. определены 
средние температуры воздуха в его интервалах, 
средние коэффициенты теплоотдачи и теплопе-
редачи, а также теплопроизводительность, если 
установлено равенство левой и правой частей 
в двух балансовых уравнениях [31] с невязкой 
не более заданной величины в 5 % для каждого 
интервала и для теплоутилизатора в целом: 

( ) ( ) ( )( )кв 1 ст н 1 н стf р ft t r p t p t ε α − +β − =   
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где ε – коэффициент эффективности переноса 
теплоты из зоны испарения в зону конденса-
ции; Fто, Fвнутр – площадь поверхности тепло-
обмена в каналах приточного и удаляемого 
воздуха соответственно, м2 (для рассматривае-

мого теплоутилизатора Fто = Fвнутр); 
j

j j

δ

λ∑  –

сумма сопротивлений теплопроводности j-х 
слоев теплопередающей стенки, м2⋅°С/Вт (не 
учитывали в расчете); α2 – коэффициент тепло-
отдачи в канале приточного воздуха, Вт/(м2⋅°С). 

Поверочный тепловой расчет теплоутилиза-
тора реализован в СУБД MS Excel и факти- 
чески сводится к вводу исходных данных (об-
мерочных характеристик теплоутилизатора, 
указанных ранее, начальных температур удаля-
емого 1t′  и приточного 2t′  воздуха, начальной 
относительной влажности 1′ϕ  удаляемого воз-
духа, давления р в потоке воздуха, объемных 
расходов удаляемого L1 и приточного L2 возду-
ха, количества часов стояния температур 
наружного воздуха) и перебора вручную тем-
ператур tстf, tw1, tw2. Для удобства ведения расче-
тов, которые предполагают необходимость по-
следовательных приближений искомых вели-
чин, физические параметры сухого воздуха, 
воды и водяного пара аппроксимированы в ви-
де аналитических зависимостей [34]. В допол-
нение к результатам поверочного расчета по- 
лучены величины, характеризующие эффек- 
тивность использования теплоты в теплоути- 
лизаторе. 

Задача разработки логически обоснованной 
методики определения эксергетического КПД ηе, 

пригодной для любых систем преобразова- 
ния энергии, решалась постепенно [2, 3]. В ко-
нечном счете сформулированы общие подходы 
в его определении. Первый основан на нахож-
дении величины отношения суммарных пото-
ков эксергии на выходе системы к эксергии на 
входе [35, 36]. Предельное значение ηе = 1 для 
обратимого процесса, а разность между знаме-
нателем и числителем равна потере эксергии от 
необратимости. Однако этот КПД не отражает 
эффективности процесса с точки зрения его 
целевого назначения. Примером может слу-
жить теплообменник, в котором на месте теп-
лопроводной стенки установлена адиабатная 
перегородка, и теплота вообще не передается. 
Тогда можно считать, что эксергия горячего 
потока на входе в теплообменник равна его эк-
сергии на выходе. То же можно сказать и о хо-
лодном потоке. Нетрудно видеть, что в этом 
случае ηе = 1, и здесь нет ошибки, так как про-
цесс идеален – потерь не имеется. Другими 
словами, формально корректно составлен- 
ный КПД не дает правильной информации о 
том, насколько эффективно данный тепло- 
обменник выполняет свое назначение. В этом 
случае применяется другой подход – разност-
ный. Можно рассмотреть отношение возраста-
ния получаемой эксергии (полезный прирост) 
к уменьшению расходуемой эксергии (за- 
траты). Однако в одном и том же процессе 
в качестве полезных эффектов и затрат могут 
пониматься разные аспекты. Например, при 
расчете химической составляющей эксергии 
дымовых газов под полезным эффектом пони-
мается прирост эксергии, связанный в одних 
случаях с возрастанием объемных концент- 
раций продуктов сгорания, а в других – с уве-
личением их парциальных давлений. Тем не 
менее в статье использован второй подход 
к определению эксергетического КПД как бо-
лее универсальный. 

Для теплообменника рекуперативного типа 
с выпадением конденсата на стороне одного из 
теплоносителей показатели эффективности 
должны рассчитываться с учетом фазовых пре-
вращений. Термин «эксергетический КПД» для 
теплоутилизатора нивелируется, поскольку 
технически задача снижения потерь эксергии 
удаляемого воздуха («топлива» по [37]) не име-
ет смысла, и можно говорить лишь о контроли-
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руемом отношении прироста эксергии подогре-
ваемого приточного воздуха («продукта» [37]) 
к имеющемуся падению теплового потенциа- 
ла («запаса эксергии» [37]) удаляемого возду- 
ха при заданной температуре окружающей сре-
ды [38]. 

Для противоточного или перекрестноточно-
го теплообменника уравнение эксергетическо- 
го КПД Грассмана [2] имеет вид 

2 2

1
1 2

2

η ,e
e e
Ge e
G

′′ ′−
=

′ ′−
    (7) 

где е – удельная эксергия потока, Дж/кг, при 
его текущей температуре t относительно тем-
пературы окружающей среды t0 (верхний ин-
декс «′» относится к параметрам потока на 
входе в интервал или теплообменник в целом, 
«″» – к параметрам потока на выходе из интер-
вала или теплообменника в целом); G1, G2 – 
массовый расход удаляемого и приточного воз-
духа соответственно, кг/с. 

В знаменателе формулы (7) стоит тепловой 
потенциал потока удаляемого воздуха для иде-
ального теплообменника (с бесконечной по-
верхностью теплообмена), где выходные пара-
метры удаляемого воздуха теоретически стано-
вятся равными параметрам приточного воздуха 
на входе. 

При малых парциальных давлениях водяно-
го пара во влажном воздухе его свойства близ-
ки к свойствам идеального газа [3]. Таким об-
разом, влажный воздух рассматривается как 
бинарная смесь идеальных газов. Эксергия 
влажного воздуха в потоке соответствует его 
термомеханической составляющей с исключе-
нием из рассмотрения химической составляю-
щей, поскольку химический потенциал влаж- 
ного воздуха в потоке и в окружающей среде 
считается одинаковым [2]. Не учтена также 
внешняя кинетическая и потенциальная состав-
ляющие эксергии потока: первая – по причине 
усреднения скорости воздушных потоков по 
поперечному сечению теплоутилизатора, вто-
рая – по причине неизменности положения 
в пространстве теплоутилизатора потоков уда-
ляемого и приточного воздуха. 

Температура приточного воздуха на входе в 
теплоутилизатор 2t′  принята равной температу-

ре окружающей среды t0. Тогда удельная тер-
момеханическая эксергия приточного возду- 
ха на входе в теплоутилизатор 2e′  равна нулю, 
и формула эксергетического КПД для кон-
трольной поверхности теплоутилизатора при-
нимает вид 

( )2 2 2

1 1
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′

                 (8) 

Удельная термомеханическая эксергия, Дж/кг, 
влажного воздуха при температуре t определя-
ется по формуле Т. Бэса [39, 40] 
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где «0» – индекс у параметров влажного возду-
ха при температуре окружающей среды t0; «п», 
«н», «в» – индексы у параметров водяного пара, 
на линии насыщения и влажного воздуха соот-
ветственно; d – влагосодержание, подставляет-
ся в кг вл. возд./кг сух. возд.; Т – абсолютная 
температура, К. 

Энтальпия влажного ненасыщенного возду-
ха, кДж/кг, складывается из энтальпий сухого 
воздуха и пара [41] 

в с.в п ,i i di= +      (10) 

или в раскрытом виде 

( )в с.в п н воды н ,p p рi c t d c t t с t r = + − + +   (11)

где срс.в, срп, срводы – удельная теплоемкость 
сухого воздуха, пара и воды соответствен- 
но, кДж/(кг⋅°С). 

С учетом (11), принятых обозначений и 
условий изменения тепловлажностного состоя-
ния воздуха запишем выражения для определе-
ния энтальпий удаляемого и приточного возду-
ха на входе и выходе воздушного теплоути- 
лизатора: 

( )в1 с.в 1 1 п 1 н1 воды н1 ;р p pi c t d c t t c t r ′ ′ ′ ′ ′ ′= + − + +   (12)

в1 с.в 1 1 воды н1;р рi c t d с t′′ ′′ ′′ ′′= +      (13) 

(9)
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( )в2 с.в 2 2 п 2 н2 воды н2 ;р p pi c t d c t t c t r ′ ′ ′ ′ ′ ′= + − + +    (14)

( )в2 с.в 2 2 п 2 н2 воды н2 .р p рi c t d c t t с t r ′′ ′′ ′ ′′ ′ ′′= + − + +  (15)

Для более точного решения формула (13) 
должна содержать слагаемое, учитывающее 
энтальпию воды, однако фактическое содержа-
ние последней оценить невозможно. Выраже-
ния (12)–(15) записаны с учетом постоянства 
влагосодержания приточного воздуха и непо-
стоянства энтальпии (и соответственно влаго-
содержания) удаляемого воздуха в процессе 
рекуперации теплоты. 

Формулы для определения удельных тер-
момеханических эксергий влажного воздуха, 
кДж/кг, будут иметь вид: 

– для прироста удельной термомеханиче-
ской эксергии приточного воздуха 

( )

( )

2 2 н2
в2 в2 2 2 2 с.в в

2 2 н2

2
2 2 2 2 воды

2

ln ln

1,86 ln ;

p

p

T p pe e i i T c R
T p p

Td t t T c
T

′′ ′′ ′′ − ϕ′′ ′ ′′ ′ ′− = − − − + ′ ′ ′− ϕ 
′′ 

′′ ′ ′+ − − ′ 

– для удельной термомеханической эксер-
гии удаляемого воздуха на входе в теплоути- 
лизатор 

( )

( )

1 1 н1
в1 1 2 2 с.в в

2 2 н2

1
1 1 2 2 воды

2

ln ln

1,86 ln .

p

p

T p pe i i T c R
T p p

Td t t T c
T

′ ′ ′ − ϕ′ ′ ′ ′= − − − + ′ ′ ′− ϕ 
 ′

′ ′ ′+ − − 
′  

Наряду с эксергетическим КПД, в качестве 
показателя эффективности теплоутилизато- 
ра используется энтальпийный коэффициент 
рекуперации [41] как отношение изменения 
энтальпии одного из потоков к тепловому по-
тенциалу другого потока, а также темпера- 
турный коэффициент эффективности [30, 42], 
значение которого приводится производите- 
лем установки теплообменного аппарата в ее 
паспорте. 

Энтальпийный коэффициент рекуперации 
по изменению энтальпии подогреваемого теп-
лоносителя (приточного воздуха) рассчитыва-
ется по формуле 

2 2
2

1
1 2

2

.i
i i
Gi i
G

′′ ′−
η =

′ ′−
          (18) 

Температурный коэффициент эффективно-
сти теплоутилизатора по подогреваемому теп-
лоносителю (приточному воздуху) 

2 2
2

1 2
.t

t t
t t
′′ ′−

η =
′ ′−

              (19) 

Результаты исследования 

Для трех вариантов расхода приточного 
воздуха в установке АВТУ определены условия 
теплообмена (рис. 4) по каждому интервалу 
теплоутилизатора: без выпадения конденсата, 
с выпадением конденсата в части теплообмен-
ника, с выпадением конденсата во всем тепло-
обменнике и с опасностью замерзания. 

Эксплуатация установки с теплоутилизато-
ром рекуперативного типа при соблюдении 
баланса объемных расходов удаляемого и при-
точного воздуха чревата обледенением и пере-
крыванием проходного сечения тракта удаляе-
мого воздуха при температурах наружного воз-
духа от минус 10 ºС и ниже. Для целей 
вентиляции и воздушного отопления это озна-
чает невозможность использования установки, 
подобной АВТУ-500, как единственной и само-
стоятельной единицы оборудования для обес-
печения параметров микроклимата и создания 
комфортных условий в помещениях в течение 
отопительного периода. Данный пример пока-
зывает: вывод, содержащийся в [43], о том, что 
приточно-вытяжная система вентиляции с ре-
куперацией теплоты позволяет отказаться от 
применения дополнительного оборудования 
для нагрева воздуха, подлежит опровержению. 
В режимах работы на дисбалансе объемных 
расходов L1 = 500 м3/ч, L2 = 0,33L1 м3/ч опас-
ность замерзания отсутствует, однако в интер-
вале начальных температур приточного возду- 
ха (–25)–0 ºC в объеме теплоутилизатора будет 
происходить выпадение конденсата в канале 
удаляемого воздуха. Теплообмена без выпа- 
дения конденсата можно добиться только при 
работе установки на дисбалансе L1 = 500 м3/ч, 
L2 = 0,33L1 м3/ч и при начальной температуре 
приточного воздуха от 5 ºC и выше. 

 (16) 

(17)
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Рис. 4. Условия теплообмена в различных режимах работы теплоутилизатора в установке агрегата 
вентиляционного теплоутилизационного при противоточной схеме движения теплоносителей 

Fig. 4. Heat exchange conditions in various operation modes of heat recovery unit 
in the ventilation installation with counterflow movement scheme of heat carriers 

2t′ = –25 °С, L1 = L2 = Lmax, м3/ч 2t′ = –25 °С,  L2 = 0,33Lmax, м3/ч 2t′ = –5 °С,  L2 = 0,33Lmax, м3/ч

2t′ = –20 °С, L1 = L2 = Lmax, м3/ч 2t′ = –20 °С,  L2 = 0,33Lmax, м3/ч 2t′ = 0 °С,  L2 = 0,33Lmax, м3/ч

2t′ = –15 °С, L1 = L2 = Lmax, м3/ч 2t′ = –15 °С,  L2 = 0,33Lmax, м3/ч 2t′ = +5 °С,  L2 = 0,33Lmax, м3/ч

2t′ = –10 °С, L1 = L2 = Lmax, м3/ч 2t′ = –10 °С,  L2 = 0,33Lmax, м3/ч 2t′ = +5 °С,  L2 = 0,67Lmax, м3/ч 

2t′ = – 5 °С, L1 = L2 = Lmax, м3/ч 2t′ = +5 °С,  L1 = L2 = Lmax, м3/ч

2t′ = 0 °С,  L1 = L2 = Lmax, м3/ч

1,t′  1t′′ – начальная и конечная температуры удаляемого воздуха, °C

2 ,t′  2t′′ – начальная и конечная температуры приточного воздуха, °C
L1, L2 – расход удаляемого и приточного воздуха, м3/ч 

 

теплообмен без выпадения конденсата 
теплообмен с выпадением конденсата в части теплообменника 
 

теплообмен с выпадением конденсата во всем теплообменнике 
опасность замерзания 
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Средний в пучке коэффициент теплопере-
дачи, рассчитанный согласно разработанно- 
му авторами численному методу технико-
экономического расчета установок с теплооб-
менными аппаратами рекуперативного типа 
по средним определяющим температурам пер-
вого приближения (без учета конденсации), 
отличается от среднего, рассчитанного по 
средним определяющим температурам второго 
приближения (с учетом конденсации, не считая 
итерации с подбором температур tстf, tw1, tw2), 
на 2,8 % (рис. 5).  

Коэффициент теплопередачи в канале уда-
ляемого воздуха, рассчитанный по средним 
определяющим температурам для всего тепло-
утилизатора без учета скрытой теплоты кон-
денсации, получается на 24 % меньше коэффи-
циента теплопередачи, рассчитанного по сред-
ним определяющим температурам для всего 
теплоутилизатора, но при учете скрытой теплоты 
конденсации. Также следует отметить, что коэф-
фициент теплопередачи стремится к самому ма-
лому из двух коэффициентов теплоотдачи α1 или 
α2 (сопротивление теплопроводности алюми- 
ниевой стенки не учитывалось), в рассматри- 
ваемом случае – к α2, т. е. в канале приточного 
воздуха. 

При увеличении расхода приточного возду-
ха L2 средний коэффициент теплопередачи воз-
растает (рис. 6), что также подтверждается вы-

водом в [42]. Вместе с тем при номинальном 
расходе приточного воздуха L2 = L1 локальный 
коэффициент теплопередачи (в интервалах) по 
пути от первого поперечного ряда трубок к тре-
тьему (считая по тракту удаляемого воздуха) 
увеличивается на 26 %, однако затем по пути к 
шестому ряду уменьшается. При меньших рас-
ходах приточного воздуха наблюдается тен-
денция к снижению коэффициента теплопере-
дачи от ряда к ряду. Все это свидетельствует 
о низкой турбулизирующей способности пучка 
оребренных труб теплоутилизатора. При малых 
расходах приточного воздуха в его канале ре-
жим течения является ламинарным. Для интен-
сификации теплообмена в таком пучке следует 
применять искусственные турбулизирующие 
элементы, например алюминиевые листы ореб-
рения выполнять с микроперфорацией либо 
с микроштамповкой из продольных и попереч-
ных канавок, лунок. 

Полученная расчетом тенденция к умень-
шению коэффициента теплопередачи по рядам 
также может быть связана с выпадением влаги 
в канале удаляемого воздуха. При невысоких 
температурах удаляемого воздуха (ниже 22 °С) 
потенциал скрытой теплоты конденсации не-
значительный, в то время как сопротивление 
теплопроводности слоя конденсата является 
серьезным препятствием на пути теплового по-
тока при небольших температурных напорах. 

Рис. 5. Коэффициент теплопередачи по поперечным рядам трубок теплоутилизатора 
(при температуре наружного воздуха 2t′ = 0 °С и воздушном балансе L2 = L1, м3/ч) 

Fig. 5. Coefficient of heat transfer along transverse rows of heat exchanger bunch tubes 
(at external temperature 2t′ = 0 °С and air balance L2 = L1, m3/h) 
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——   при дисбалансе по воздуху  L2 = 0,33L1, м3/ч 
——   при дисбалансе по воздуху  L2 = 0,67L1, м3/ч 
——     при балансе по воздуху  L2 = L1, м3/ч 

Рис. 6. Коэффициент теплопередачи по поперечным рядам трубок теплоутилизатора 
(при температуре наружного воздуха t2' = 0 оС) 

Fig. 6. Coefficient of heat transfer along transverse rows of heat exchanger bunch tubes 
(at external temperature t2' = 0 оС) 

Объем выпавшего конденсата в канале уда-
ляемого воздуха, приближенно оцененный че-
рез влагосодержание и расход удаляемого воз-
духа, составил 2,39 ⋅ 10–6 м3/с, что соответству-
ет толщине слоя конденсата 1,17 мм, если он 
равномерно покроет поверхность теплообме- 
на (трубки и пластины оребрения) в канале 
удаляемого воздуха. Если предположить, что 
в первых двух интервалах теплоутилизатора 
теплообмен происходит без выпадения конден-
сата, это означает, что при шаге установки пла-
стин S = 2,8 мм интервалы с третьего по шестой 
будут находиться в затопленном состоянии. 
Описанные обстоятельства характерны не 
только для условий с температурой наружного 
воздуха 0 °С, но и для температур в диапазо- 
не (–5,9)–(+8,0) °С (77 % времени стояния за 
отопительный период для г. Полоцка). Причем 
тенденция к изменению коэффициентов тепло-
передачи аналогична изображенной на рис. 6 с 
отличиями в значениях по конкретным интерва-
лам и при заданных расходах воздуха 0,7–1,3 %. 
В [17] найденный экспериментально и осред-
ненный по пучку коэффициент теплопередачи 
составил 19,3 Вт/(м2⋅К), что на 3,8 % больше 
рассчитанного в настоящей статье (рис. 5). 

Определены показатели термодинамической 
эффективности теплоутилизатора в диапазоне 
температур приточного воздуха (–25)–(+5) °С 
(рис. 7). 

Температурный коэффициент эффективно-
сти, вычисленный по формуле (19), в интерва- 
ле начальных температур наружного возду- 
ха (–25)–(+5) ºС укладывается в диапазон за- 
явленных производителем значений 30–75 %. 

При увеличении начальной температуры при-
точного воздуха температурный коэффициент 
эффективности растет, однако не учитывает 
влажностного состояния удаляемого воздуха. 
При повышении расхода приточного воздуха 
температурный коэффициент уменьшается, что 
также подтверждается выводом в [42]. Энталь-
пийный коэффициент, определенный по (18), 
и коэффициент эксергетической эффектив- 
ности (8) имеют заметно меньшие значения, 
чем температурный коэффициент, и при увели- 
чении начальной температуры приточного воз-
духа уменьшаются. Происходит это по двум 
причинам: во-первых, коэффициент эксергетиче-
ской эффективности убывает с ростом относи-
тельной влажности удаляемого воздуха; во-вто-
рых, увеличение начальной температуры приточ-
ного воздуха уменьшает термодинамическую 
ценность удаляемого воздуха, поскольку его эк-
сергия отсчитывается от температуры окружаю-
щей среды t0, которой и соответствует темпера-
тура приточного воздуха. Тепловой поток имеет 
тем меньшую энергетическую ценность, чем 
меньше разница между температурой источника 
теплоты и температурой окружающей среды. 

Для исследования режимов работы теплоути-
лизатора был взят диапазон температур наружно-
го воздуха от (–26) до (+8) °С за отопительный 
период, который затем разбивали на интерва- 
лы (–26)–(–22), (–21,9)–(–18,0), (–17,9)–(–14,0), 
(–13,9)–(–10,0),  (–9,9)–(–6,0),  (–5,9)–(–2,0), 
(–1,9)–(+2,0) и (+2,1)–(+8,0) °С с известным чис-
лом часов стояния температур согласно табл. 3.19 
Изменения № 1 к СНБ 2.04.02–2000 «Строи-
тельная климатология». 
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а 
При дисбалансе по воздуху  L2 = 0,33L1, м3/ч 

–30       –25       –20       –15      –10 –5  0     5 t, °С 10 

c 
При балансе по воздуху  L2 = L1, м3/ч 

–30       –25        –20      –15      –10        –5           0           5 t, °С 10 

 ——  – коэффициент эксергетической эффективности

——  –коэффициент энтальпийной эффективности

——  –коэффициент температурной эффективности

b 
При дисбалансе по воздуху  L2 = 0,67L1, м3/ч 

 –30       –25       –20      –15      –10        –5          0   5 t, °С 10 

Рис. 7. Зависимость коэффициентов эксергетической, 
энтальпийной и температурной эффективности 

теплоутилизатора от температуры наружного воздуха 
при работе установки: а – на дисбалансе (1/3 часть  

номинального расхода приточного воздуха  
и номинальный расход удаляемого воздуха);  

b – на дисбалансе (2/3 части номинального расхода  
приточного воздуха и номинальный расход удаляемого 

воздуха); с – на воздушном балансе 
Fig. 7.  Dependence of exergy, enthalpy and temperature  
efficiency coefficients of heat recovery unit on external  

air temperature when the unit operates:  
a – at imbalance (1/3 of nominal flow rate of supplying air 

and nominal flow rate of exhaust air);  
b – at an imbalance (2/3 of nominal flow rate  

of supplying air and nominal flow rate  
of exhaust air); с – on air balance 

В качестве нижней границы интервала бра-
ли температуру на градус ниже средней темпе-
ратуры наиболее холодной пятидневки обеспе-
ченностью 0,92 (для г. Полоцка это (–25) °С). 
Данная температура используется для тепловых 
расчетов отопительно-вентиляционных систем. 
В качестве верхней границы принята средняя 
температура наружного воздуха для переходно-
го периода года – (+8) °С. Температура в каж-
дом таком интервале усреднена, например, для 
интервала (+2,1)–(+8,0) °С средней будет тем-
пература (+5) °С, для (–5,9)–(–2,0) °С – (–4) °С 
и т. д. Таким образом, величины годовых затрат 
и экономии энергии по теплоутилизационной 
установке определяли дискретно во взятых 
температурных интервалах при средних темпе-
ратурах наружного воздуха в этих интервалах.  

Что касается интервала температур (–26)– 
–(–22) °С, для него средняя температура бу- 
дет (–24) °С, а не (–25) °С, при которой выше 
были определены условия теплообмена и вели-
чины коэффициентов термодинамической эф-
фективности теплоутилизатора (рис. 4 и 7). 
В примененной модели стационарного тепло-
обмена условия теплообмена и величины ко-
эффициентов термодинамической эффективно-
сти теплоутилизатора не находятся в зависимо-
сти с временем стояния температур наружного 
воздуха, и поэтому для расчетов упомянутых 
характеристик могут быть выбраны любые 

температуры из интервала (–26)–(+8) °С. Впро-
чем, возможное изменение температуры с (–25) 
на (–24) °С в указанных случаях не приведет к 
изменениям выводов в этой статье. 

Диапазон температур наружного возду- 
ха (–5,9)–(+8,0) ºС охватывает три расчетных ин-
тервала температур ((–5,9)–(–2,0), (–1,9)–(+2,0), 
(+2,1)–(+8,0) °С) с соответствующими средне-
интервальными температурами (–4), 0 и (+5) °С. 

Наибольшее количество сэкономленной 
тепловой энергии за счет утилизации теплоты 
удаляемого воздуха получено в диапазоне тем-
ператур отопительного периода (–5,9)–(+8,0) °С 
(при среднеинтервальных расчетных темпера-
турах (–4), 0 и (+5) °С) (рис. 8), что и определя-
ет целесообразность применения рассматрива-
емой теплоутилизационной установки в ука-
занный период. 

График зависимости количества сэкономлен-
ной тепловой энергии от температуры наружного 
воздуха получается практически эквидистантным 
графику изменения времени стояния темпера- 
тур наружного воздуха [44], и при работе уста-
новки на воздушном балансе L2 = L1 эконо- 
мия выше на 50 %, чем при работе на дисбалан- 
се L2 = 0,33L1, а также на 21% выше, чем при дис-
балансе L2 = 0,67L1, однако, как отмечалось вы- 
ше, при увеличении расхода приточного возду-
ха L2 до номинального термодинамические усло-
вия работы установки АВТУ ухудшаются. 
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Рис. 8. Стоимостные показатели работы установки агрегата вентиляционного теплоутилизационного 
в отопительный период  

Fig. 8. Cost indicators for operation of heat recovery installation unit during heating period 

ВЫВОДЫ 

1. На основе разработанного метода технико-
экономического расчета установок с теплооб-
менными аппаратами рекуперативного типа 
определены термодинамические режимы воз-
духо-воздушного теплоутилизатора рекупера-
тивного типа, входящего в состав рассмотрен-
ной вентиляционной установки малой произво-
дительности. 

2. Отмечено влияние изменения физических
характеристик потоков теплоносителей на по-
казатели термодинамической и экономической 
эффективности рассмотренной вентиляционной 
установки с учетом и без учета фазовых пре-
вращений в одном из потоков. 

3. Установлены и научно обоснованы кли-
матические условия, при которых утилизация 
теплоты удаляемого воздуха в рассмотренной 
вентиляционной установке технически оправ-
дана и экономически целесообразна. 
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