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Монографія присвячена аналізу енергетичних процесів в перехресноплинних рекуперативних мембранних теплоутилізаторах систем вентиляції для кліматичних умов України. В роботі проводиться математичне моделювання локальних коефіцієнтів тепловіддачі при ламінарній течії для щілинних каналів без та з оребренням трикутного та квадратного поперечного перерізу; процесів тепломасообміну перехресноплинному рекуперативному теплообміннику з врахуванням процесів конденсації та утворення інею. На основі експериментальних даних визначені середні коефіцієнти енергетичної ефективності для опалювального та літнього періодів при експлуатації в реальних погодних умовах м. Києва. Ексергетичний та техніко-економічний аналіз забезпечує визначення довгострокових показників ефективності систем вентиляції з теплоутилізаторами.

Дана монографія призначена для наукових, педагогічних і інженерно-технічних працівників навчальних закладів; спеціалістів, що займаються енергозбереженням; для аспірантів і студентів старших курсів університетів відповідних спеціальностей. 

ІЕЕ НТУУ «КПІ», 2016
ПЕРЕДМОВА

Монографія відповідає науковим напрямам кафедри теплотехніки та енергозбереження та розроблена в рамках науково-дослідної роботи «Розробка коплексу науково-технічних рішень для створення систем енергоменеджменту закладів освіти МОН України» (№ держреєстрації 0115U000313).

Об’єкт дослідження – процеси тепло- та масообміну в теплоутилізаційних установках з паропроникною мембраною систем вентиляції.

Предмет дослідження – локальні та інтегральні характеристики енергетичних процесів в перехресноплинних рекуперативних теплообмінників з паропроникною мембраною.

Мета роботи. визначення характеристик роботи рекуперативних теплообмінників систем вентиляції з паропроникною мембраною для кліматичних умов України.

Монографія складається з чотирьох розділів. В першому розділі наведено результати аналізу літературних даних, що стосуються проблем утилізації теплоти в системах вентиляції приміщень. Увага приділяється питанням енергетичної ефективності теплоутилізаторів. Наводиться порівняння технічних характеристик теплоутилізаторів різних типів для систем вентиляції. Визначаються їх переваги та недоліки. В цьому розділі розглядаються також результати розрахунку коефіцієнтів тепло- та масообміну в каналах теплообмінних апаратів. Аналізується питання ефективності оребрення каналів пластинчастих теплообмінників. Розглядається механізм конденсації та утворення інею в каналах теплоутилізаторів та засоби запобігання заморожування теплообмінників. Проаналізовано різні підходи до ексергетичного аналізу систем вентиляції з теплоутилізаторами. 

У другому розділі розглядається математична модель та метод розрахунку коефіцієнтів тепловіддачі в каналах різної форми, а також теплофізична модель тепломасопереносу в теплообмінниках з перехресним током теплоносія. Наведено систему рівнянь гідродинаміки та теплообміну та результати її розв’язання для випадків модельних тестових задач, що стосуються визначення коефіцієнтів тепловіддачі в щілинних каналах. Розглядається також тривимірна модель теплообміну в каналах з ребрами квадратного і трикутного поперечного перерізу. За цією моделлю розраховуються відповідні значення чисел Нуссельта. 

Розглядається наближена математична модель тепло- та масопереносу у мембранному теплообміннику з перехресною течією теплоносіїв. Модель ґрунтується на рівняннях теплового та масового балансу для елементарної ділянки теплообмінника та враховує можливість утворення конденсату та інею на його поверхні. В цьому розділі наведено також схеми експериментальних стендів для дослідження систем вентиляції з теплоутилізацією та для дослідження паропроникності матеріалу теплообмінника
У третьому розділі наведено результати розрахунку коефіцієнтів тепловіддачі в каналах різної форми. Результати представляються у вигляді розподілу локальних чисел Нуссельта по довжині каналу. Для випадку щілинних каналів без оребрення визначено вплив неізотермічності на величину коефіцієнту тепловіддачі. Представлено формулу для розрахунку локальної густини теплового потоку на неізотермічній поверхні, що одержана методом суперпозиції. Для каналів з оребренням прямокутного та трикутного перерізу наведено поля швидкості і температури. Побудовано залежності для чисел Нуссельта в каналах з оребренням, що враховують геометричні особливості цих каналів. Представлено результати чисельного моделювання течії і тепломасопереносу в мембранному рекуперативному теплообміннику з перехресною течією теплоносіїв. За результатами наближеного чисельного розв’язання задачі (методом скінчених різниць) одержано розподіли температури та вологовмісту теплоносія вздовж поверхонь теплообмінника. Визначено залежності показників його ефективності від витрати повітря та коефіцієнту теплопередачі та масовіддачі (хоча, взагалі, між цими коефіцієнтами існує пропорціональна залежність). Проаналізовано залежність площі поверхні теплообмінника, на якій утворюється іній від відносної вологості та температури повітря в приміщенні та зовнішнього повітря. Досліджено також вплив процесів конденсації та утворення інею на температурний коефіцієнт ефективності теплообмінника. Проведено чисельні дослідження процесу нарощування інею. Одержано графічні залежності товщини шару інею від часу. Досліджено вплив параметрів теплоносіїв та характеристики паропроникності мембрани на товщину шару інею. В цьому розділі проаналізовано також вплив можливих непередбачених перетоків повітря у вентиляційній установці на показники роботи теплообмінника. Наведено також результати експериментальних досліджень паропроникності мембрани, що застосовується в теплообмінниках даного типу. 

В четвертому розділі розглядаються результати експериментальних досліджень характеристик роботи теплоутилізатора в зимовий період. Наведено графіки зміни витрати, а також температури і вологості  теплоносіїв на вході та на виході в теплообмінник в залежності від умов проведення експерименту. За цими результатами розраховуються температурний та ентальпійний коефіцієнти ефективності установки, а також повний та явний теплові потоки, що передаються від внутрішнього видаленого повітря до повітря, що надходить зовні. За даними експериментів визначено середні коефіцієнти ефективності для літнього періоду по явній, прихованій та повній теплоті. Проведено розрахунки техніко-економічної ефективності впровадження систем вентиляції з теплоутилізатором в зимовий та літній періоди. Виконано аналіз метеорологічних даних для проведення енергетичних розрахунків. Проведено аналіз різних підходів до визначення ексергетичної ефективності систем вентиляції з тепло утилізаторами. Визначено вплив систем вентиляції з теплоутилізатором на характеристики комфортних умов в приміщенні. Зазначається, що в зимовий період використання систем вентиляції з утилізацією явної та прихованої теплоти призводить до збільшення як температури повітря в приміщенні, так і його вологості. При цьому в приміщенні створюються більш комфортні умови.

Монографія призначена для наукових, педагогічних і інженерно-технічних працівників; спеціалістів, що займаються розробкою і впровадженням енергоефективних заходів; для аспірантів і студентів старших курсів університетів відповідних спеціальностей.
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	C – водяний еквівалент, Дж/(с·К)

	cp – ізобарна теплоємність, Дж/(кг·К)

	D – коефіцієнт дифузії, м2/с

	de – еквівалентний діаметр, м

	EATR – коефіцієнт передачі витяжного повітря

	Ex – ексергія потоку речовини, Вт

	ex – питома ексергія, Дж/кг

	F – площа, м2
G – масова витрата, кг/с

	h – питома ентальпія, Дж/кг

	k – коефіцієнт теплопередачі, Вт/(м2·К)

	kd – коефіцієнт масопередачі, кг/(м2·с)

	l – довжина, м

	m – масова витрата пари, кг/с

NTU – число одиниць переносу теплоти

	Nu – число Нуссельта

	OACF – поправочний коефіцієнт для зовнішнього повітря

	p – тиск, Па

	Q – утилізований тепловий потік, Вт

	R – газова стала, Дж/(кг·К)

	r – питома теплота фазового переходу, Дж/кг

	RER – коефієнт повернення енергії

	Sc – число Шмидта

	Sh – число Шервуда

	t, T – температура, °С (К)

	V – об’ємна витрата, м3/с

	W – енергія, Дж (Гкал)

	x – вологовміст, кг/кг

	x, x* - розмірна та безрозмірна координата, м

	α – конвективний коефіцієнт тепловіддачі, Вт/(м2·К)

	β – конвективний коефіцієнт масовіддачі, кг/(м2·с)

	δ – товщина, м

	εint – коефіцієнт внутрішніх перетоків

	εΔt – поправочний коефіцієнт для середньологарифмічної різниці температур

	η – коефіцієнт ефективності

	λ – коефіцієнт теплопровідності, Вт/(м·К)

	μ – коефіцієнт паропроникності, кг/(м·с)

	ν – коефіцієнт кінематичної в’язкості, м2/с

	ξ – довжина ділянки без обігріву, м

	ρ – густина, кг/м3

	τ – час, с

	Е – економія грошових коштів, грн.


Індекси

	a - повітря

	c – холодний теплоносій

	cond – конденсація

e – витяжний 

	EA – викидне повітря

	fr – іней

	h – гарячий теплоносій

	H – постійний тепловий потік

	in – вхідний

	latent – прихований

	m – мембрана

	min, max – мінімальне та максимальне значення

	OA – зовнішнє повітря

	out – вихідний

	RA – повітря в приміщенні

	s – припливний

	SA – припливне повітря

	sensible – явний

	T – постійна температура стінки

	total – повний

	v – водяна пара


ВСТУП
Весь світ прикладає величезні зусилля для знаходження нових технологічних і технічних рішень, які направлені на скорочення споживання енергії. Вирішення задачі раціонального використання енергетичних ресурсів можливе шляхом проведення активної енергозберігаючої політики та створення енергоефективного устаткування. До числа важливих проблем, які останнім часом постали перед розробниками та проектувальниками систем вентиляції, відноситься проблема економії енергоресурсів.
Пріоритетними напрямами підвищення енергоефективності будівель є використання при будівництві і реконструкції ефективної теплоізоляції. Також серйозну роль в підвищенні енергетичної ефективності відіграють прилади для поквартирного регулювання температурного режиму. І, нарешті, не допускається інфільтрація (витік) нагрітого повітря через віконні рами та балконні двері. Для цього встановлюються сучасні віконні системи, балконні і вхідні двері. Результатом цих заходів є ускладнення проникнення свіжого повітря у приміщення.Щоб цьому запобігти, частіше роблять провітрювання або встановлюють механічну вентиляцію, що зменшує ефект від реалізованих енергозберігаючих заходів. Таким чином створюється конфлікт інтересів: енергозбереження та комфорту, який потребує оптимального повітрообміну [1]. Використання в цих умовах механічної вентиляції будівель може призвести до значних втрат енергії. Вони можуть досягати 45% і більше загальних теплових втрат будівель [2, 3].
Неконфліктне енергозбереження та збалансований припливно-витяжний повітрообмін у приміщенні забезпечують системи вентиляції з теплообмінниками - утилізаторами різних типів, які дозволяють в зимовий період використовувати теплоту повітря, що видаляється з приміщення, для нагрівання холодного повітря, що надходить у приміщення. У літній період припливне повітря охолоджується за рахунок витяжного. Також це збільшує тепловий комфорт мешканців будівлі, так як температура припливного повітря наближається до комфортного рівня. Основний упор зараз робиться на невеликі, децентралізовані утилізатори, наприклад, для квартир, будинків, офісів і т. д. Використання теплообмінників-утилізаторів дозволяє знизити статтю втрат з витяжним повітрям у загальному тепловому балансі будівлі до 15 % [3]. Незважаючи на популярність енергозберігаючих технологій в розвинених країнах, в Україні вони ще не набули загального поширення. Основним чинником, що стримує впровадження енергозберігаючих технологій, являється відсутність інтересу з боку власників житла, а також державного стимулювання будівництва енергоефективних будинків. Також, відсутні стандарти по сертифікації теплоутилізаторів систем вентиляції, системні дослідження для умов України.
1 МЕТОДИ ОЦІНКИ ЕФЕКТИВНОСТІ РЕКУПЕРАТОРІВ В СИСТЕМАХ ВЕНТИЛЯЦІЇ
В даному розділі проводиться огляд літературних джерел з питань утилізації теплоти в системах вентиляції, а саме: показаники енергетичної ефективності та порівняння теплоутилізаторів різних типів; визначення коефіцієнтів тепломасоопередачі для каналів різної форми; математичне моделювання процесів тепло- та масообміну при перехресному плині теплоносіїв з врахуванням процесів конденсації та утворення інею; погодні дані для техніко-економічного та ексергетичного розрахунків.
В монографії проведено аналіз показників роботи припливно-витяжної вентиляції з утилізатором явної та прихованої теплоти типу Lossnay. Вентиляційна установка складається з перехресно-струминного теплообмінника, припливного і витяжного вентиляторів, системи автоматики, байпасного пристрою та фільтрів (рис. 1.1).
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Рисунок 1.1 – Схема вентиляційної установки

У теплообміннику Lossnay, який має перегородки та гофровані пластини, що їх дистанціюють (рис. 1.2), застосовується тонка полімерна плівка з малим термічним опором. Він є проникним для водяних парів і не пропускає повітря та забруднюючі речовини. Застосування такого теплообмінника дозволяє утилізувати не тільки явну теплоту, а й приховану теплоту водяної пари, що знаходиться у витяжному повітрі (рис. 1.3). Так як канали теплообмінника розділені гофрованою пластиною, то будемо вважати, що обидва потоки повітря не змішуються.
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Рисунок 1.2 – Конструкція теплообмінника Lossnay

Товщина такої полімерної мембрани складає 25 мкм, завдяки спеціальному просоченню така конструкція достатньо стійка до механічних пошкоджень і має значній термін експлуатації.
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Рисунок 1.3 – Процес вологопереносу через матеріал теплообмінника
1.1 Показники енергетичної ефективності теплоутилізаторів

Питанням підвищення енергоефективності систем вентиляції та кондиціювання присвячено багато праць вітчизняних та закордонних дослідників. У європейських країнах та США питанням утилізації теплоти в системах вентиляції приділяють дуже багато уваги. У США використання утилізаторів навіть «прописано» в стандартах [4, 5, 6]. У них розглядаються основні принципи побудови систем вентиляції з утилізацією теплоти, енергетичні показники роботи та ефективності теплоутилізаторів, вплив даних установок на роботу системи кондиціювання в цілому. При чому показник ефективності по повній теплоті має бути не менше 50%. Нажаль, в Україні подібних стандартів немає. В українському стандарті по теплообмінникам типу «газ-газ» [7] вказані лише показники ефективності теплообмінника по явній теплоті і не розглядається тепло- та масообмін в утилізаторах систем вентиляції.
Питанням енергоефективності будівель присвячені роботи В.Ф.Гершковича [2]. Він наводить порівняння теплового балансу будівлі до та після проведення енергозберігаючих заходів, одним з яких є використання теплообміннику в системі вентиляції. Загальні питання проектування та експлуатації систем вентиляції розглядаються в роботах Беккера [8], Нестеренка [9], Гусєва [10], Барона [1], Анан’єва [11] та ін. Дані роботи в основному зосереджені на оптимальному підборі та функціонуванні систем вентиляції та кондиціювання, питання утилізації теплоти витяжного повітря в них описані достатньо поверхово. Енергоефективні системи вентиляції більш докладно описані в роботах Кокоркіна [12], Вишневського [13], Гершковича [2] та ін. Зокрема, Кокоркін розглядає систему утилізації з проміжним теплоносієм, а Вишневський описує різні типи теплоутилізаторів. Бесант та Сімонсон [14] розглядають різні типи теплообмінників типу «повітря-повітря» та пропонують оптимальний спосіб їх інтеграції в систему забезпечення мікроклімату будівель. Також вони наводять формули для розрахунків енергетичної ефективності теплоутилізаторів, по явній та прихованій теплоті.

Інформацію про показники ефективності та розрахунок теплообмінників можна знайти в роботах Кейса та Лондона [15], Мак-Адамса [16], Крейта та Блека [17], Товажнянського [18], Хаузена [19] та ін. Також питання ефективності теплообмінників відображені і в українських стандартах [7]. На жаль, в цих роботах не розглядається ефективність теплообмінника з точки зору масообміну та ентальпії.

Для того, щоб оцінювати ефект від впровадження енергозберігаючих систем вентиляції та порівнювати між собою теплообмінники-утилізатори різних типів, доцільно використовувати показники ефективності теплообмінників.

У загальному вигляді тепловий баланс теплообмінника явної теплоти записується в наступному вигляді [20, 21]:
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(1.1)
де Q1 – кількість теплоти, що віддається гарячим теплоносієм; Q2 – кількість теплоти, що отримує холодний теплоносій; ΔQ – втрати теплоти в оточуюче середовище; 
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– масові витрати гарячого та холодного теплоносіїв; 
[image: image8.wmf]12
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– середні ізобарні теплоємності гарячого та холодного теплоносіїв; δt1 та δt2 – зміна температури гарячого та холодного теплоносіїв.Так як втрати в оточуюче середовище мізерні, то будемо вважати, що ΔQ = 0.

Згідно з рівнянням теплопередачі, явна теплота, що передається у теплообміннику з перехресним плином теплоносіїв, розраховується за наступною формулою:
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де 
[image: image10.wmf]t
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– середньологарифмічна різниця температур, К(˚С);k – коефіцієнт теплопередачі, Вт/м2∙К; F – площа поверхні теплообміну, м2; 
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 – поправочний коефіцієнт, що враховує перехресний плин теплоносіїв.

Графіки для розрахунку поправки до середньологарифмічної різниці температурможна знайти в [15, 17, 20-22]. З їх допомогою розрахунок виконується наступним чином. Спочатку визначається середньологарифмічна різниця температур:
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(1.3)

де Δtб та Δtм – більший та менший температурний напір між теплоносіями відповідно.

Потім розраховуються допоміжні величини Р та R:
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де 
[image: image15.wmf]max
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 - різниця температур теплоносіїв на вході в теплообмінник. Використовуючи ці дані, по графікам визначається поправка 
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Тепловий баланс теплоутилізатора повної теплоти можна записати у наступному вигляді [4, 23, 24]:
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де 
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 - повна теплота, утилізована у теплообміннику; 
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 - явна теплота, утилізована у теплообміннику; 
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 - прихована теплота, утилізована у теплообміннику; 
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– масові витрати витяжного та припливногоповітря; 
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 - температура, ентальпія та вологовміст повітря в приміщенні (RA – room air); 
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 - температура, ентальпія та вологовміст викидного повітря (ЕA – exhaust air); 
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 - температура, ентальпія та вологовміст  припливного повітря (SA – supply air); 
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 - температура, ентальпія та вологовміст зовнішнього повітря (ОА – outdoor air); 
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 - середня теплоємність водяної пари; 
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 - теплота пароутворення при температурі витяжного та припливного повітря відповідно.

Якщо взяти до уваги те, що 
[image: image30.wmf]pv
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, то баланс теплообмінника по прихованій теплоті можна записати в наступному вигляді:
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Коефіцієнт ефективності теплообмінника (
[image: image32.wmf]h

) являє собою відношення фактичної теплової потужності апарату до теоретично можливої максимальної теплової потужності у ідеальному теплообміннику з протитечією з безкінечно великою поверхнею теплообміну. Таким чином, 
[image: image33.wmf]h

 представляє собою ефективність теплообмінника з термодинамічної точки зору і розраховується за формулою [7, 15 , 18]:
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Так як ми виділяємо повну, явну та приховану утилізовану теплоту, тому і коефіцієнти ефективності записуються для кожної з цих складових.Для коефіцієнта ефективності по явній теплоті (температурного) справедливі наступні формули [4-6, 14, 18, 25, 26]:
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(1.11)

Якщо враховувати те, що у теплообміннику відбувається обмін вологою, аналогічно можна записати співвідношення для коефіцієнту ефективності по прихованій теплоті [4-6, 14, 25, 26]:
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(1.12)

Ентальпійний (повний) коефіцієнт ефективності [4-6, 14, 25, 26]:
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(1.13)
Щоб охарактеризувати інтенсивність передачі теплоти в теплообміннику, використовують кількість одиниць переносу теплоти (NTU) [15]:
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(1.14)

Кількість одиниць переносу теплоти є безрозмірною характеристикою теплообмінника з точки зору можливостей передачі теплоти.На ефективність теплообмінника впливає також відношення добутків масових витрат на середні теплоємності теплоносіїв: 
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 - відповідно менший або більший водний еквівалент теплоносіїв.

В загальному вигляді співвідношення між вказаними величинами може бути представлене наступним чином (метод ηt-NTU) [15, 17, 21]:
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Для теплообмінника з перехресним плином теплоносіїв при умові, що обидва потоки не змішуються, дана залежність може бути записана наступним чином (аналітичне наближення) [21, 27]:
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Метод ε-NTU також можна застосовувати і для масообміну:
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Перетікання повітря дуже рідко не відбувається тому, що тиск припливного та витяжного повітря зазвичай відрізняється. Це спричиняє перетікання повітря з області підвищеного тиску до області пониженого. Показники взаємного перетікання повітря можуть відрізнятися для теплообмінників різної конструкції, різниці тисків, фізичного стану теплообмінника [26]. Щоб кількісно оцінити перетікання повітря у теплообміннику використовуються наступні безрозмірні показники: коефіцієнт передачі витяжного повітря (EATR) та поправочний коефіцієнт для зовнішнього повітря (OACF).

Перетікання витяжного повітря в припливне характеризується коефіцієнтом передачі витяжного повітря (EATR, Exhaust Air Transfer Ratio), являє собою частку витяжного повітря, що перетікає в припливне повітря в теплообміннику [4-6, 14]. Він визначається за допомогою методу «tracer-gas leak testing» (тестування витоків за допомогою випробувального газу). Для збалансованих по масовій витраті потоків повітря справедливою є наступна формула:
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де сSA, сOA, сRA – концентрація інертного випробувального газу в припливному, зовнішньому та повітрі в приміщенні відповідно.Чим менше значення цього коефіцієнту, тим краще. Але помірні значення цього коефіцієнту можуть бути припустимими в багатьох випадках, але у випадку використання утилізаторів в кімнатах лікарень та лабораторій навіть невелике значення EATR, відмінне від нуля, може бути неприйнятним. За експериментальними даними [28] значення цього коефіцієнту для рекуперативного теплоутилізатора повної теплоти з перехресним плином теплоносіїв не перевищує 10%. Також, дані про його орієнтовні значення можна знайти в роботі [14].
За допомогою поправочного коефіцієнту для зовнішнього повітря (OACF, OutsideAirCorrectionFactor)враховується витік припливного повітря в повітропроводі пристрою типу «повітря-повітря». Для збалансованих по масовій витраті потоків повітря справедливою є наступна формула:
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де GSA, GOA – масова витрата припливного та зовнішнього повітря відповідно.

Якщо поправочний коефіцієнт має значення більше 1, то повітря переноситься від впускного отвору припливного повітря до випускного отвору витяжного повітря і, таким чином, для забезпечення необхідного повітрообміну усередині будівлі витрата зовнішнього повітря має бути відповідним чином збільшена. EATR та OACF є корисними для порівняння різних типів теплоутилізаторів.
Також для оцінки роботи теплоутилізатора використовується міра втрат та тертя (NVH) [24] – міра гідравлічної характеристики теплообмінника (або число швидкісних напорів в перепаді тисків):
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де 
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Якість та вартість енергії, що використовують приводи вентиляторів для подолання аеродинамічного опору елементів системи, є вищою, ніж тієї, яку утилізує теплообмінник. Для оцінки довгострокової ефективності теплоутилізаторів можна також використовувати коефіцієнт повернення енергії (ratio of energy recovery - RER)– відношення усієї зекономленої енергії протягом року, поділене на додаткову витрату енергії на приводи вентиляторів[6, 14]:
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Огляд іноземних стандартів по утилізації тепла в системах вентиляції
American National Standard Institute (ANSI) ASHRAE Standard 84-1991, Method of Testing Air-to-Air Heat Exchangers (Метод тестування теплообмінників типу «повітря-повітря»)визначає стандартний метод тестування для отримання даних по ефективності теплоутилізаторів в системах вентиляції; визначає необхідні дані, розрахунки та звітну форму для визначення семи незалежних показників роботи теплообмінника та границі похибок їх визначення; визначає типи обладнання для тестування. Незалежними показники ефективності згідно стандарту є: явна (ηt), прихована (ηd) та повна (ηh) ефективності, падіння тиску на стороні витяжного (ΔPE) та припливного (ΔPS) повітря, коефіцієнт передачі витяжного повітря (EATR) та коригуючий коефіцієнт для зовнішнього повітря (OACF).

ARI Standart 1061-2000 Air-to-Air Energy Recovery Ventilation Equipment (Вентиляційне обладання типу «повітря-повітря» для утилізації повної теплоти) визначає необхідне значення явної, прихованої та повної ефективності обладнання, включаючи теплообмінники з проміжним теплоносієм. Цей стандарт базується на ASHRAE Standard 84 та приводить основні визначення, вимоги до маркування тощо. Цей стандарт використовується для перевірки показників ефективності, що вказують виробники обладнання. Стандарт вимагає дотримання збалансованих витрат витяжного та припливного повітря та наступних умов: зима – tOA=35°F, tWOA=33°F, tRA=67°F, tWRA=58°F; літо – tOA=95°F, tWOA=78°F, tRA=75°F, tWRA=63°F.
AHRI Standard 1061 Performance Rating of Air-to-Air Heat Exchangers for Energy Recovery Ventilation Equipment (Визначення ефективності теплообмінників типу «повітря-повітря» для вентиляційного обладнання утилізації повної теплоти)визначає тестові умови, вимоги до ефективності, необхідні дані та ін. Також у стандарті прийнято позначення для потоків повітря. Стандарт визначає тестові умови для умов опалення та охолодження для повітря в приміщенні та зовнішнього (температури сухого та вологого термометра, співвідношення витрат повітря та різниці тисків).
В найбільш свіжій версії International Mechanical Code (2003) (розділ 514) додали необхідність встановлення утилізаторів теплоти в системах вентиляції.
National Fire Protection Association (NFPA) 45 (2001) визначає, що якщо є можливість взаємного забруднення потоків повітря, теплоутилізація типу «повітря-повітря» може бути використана тільки на загальній витяжці.

ASHRAE 90.1-2001 Energy efficiency standard for nonresidential buildings (Стандарт по енергоефективності нежитлових будівель) вимагає використання теплоутилізаторів при витраті вентиляторів 15000 фут3/хв та більше в приміщеннях з витяжними шафами. Стандарт визначає мінімальний рівень повної ефективності не менше ніж 0,5. Цей показник не завжди є досяжним та може бути ігнорованим, якщо обладнання є ефективним для впровадження з точки зору економії грошових коштів. Також потужністості вентиляторів вказані з врахуванням використання теплоутилізаторів.

AHRI GuidelineV 2003 Calculating The Efficiency of Energy Recovery Ventilation And Its Effect On Efficiency And Sizing Of Building HVAC Systems (Розрахунок ефективності вентиляції з утилізацією повної теплоти та її вплив на ефективність та потужність систем опалення, вентиляції та кондиціювання будівель) визначає метод розрахунку енергетичної ефективності систем утилізації.
AHRI GuidelineW 2005 Selecting, Sizing, &Specifying Packaged Air-to-Air Energy Recovery Ventilation Equipment (Вибір, визначення потужності та уточнення вентиляційного обладнання з утилізацією повної теплоти) забезпечує інформацію та поради для встановлення та використання вентиляційного обладнання з теплоутилізаторами. Визначає основні методи боротьби з утворенням інею на теплообміннику та усунення конденсату.
Зважаючи на значну кількість іноземних стандартів з приводу ефективності теплоутилізаторів типу «повітря-повітря», відповідні стандарти потрібно адаптувати для умов України, визначити методику сертификіції та умови для випробувань.
1.2 Порівняння різних типів теплоутилізаторів систем вентиляції

Порівняння тепло утилізаторів (табл. 1.1) можна проводити по показникам ефективності, що описані вище [6, 14, 26].

Таблиця1.1 – Порівняльний аналіз різних типів теплоутилізаторів
	Тип теплообмінника
	Пластинчастий теплообмінник
	Мембранний пластинчастий теплообмінник
	Енергетичний ротор
	Тепловий ротор
	Теплова труба
	З проміжним теплоносієм
	Термосифон

	Схема руху теплоносіїв
	Протитечія, перехресний плин
	Протитечія, перехресний плин
	Протитечія, прямотечія
	Протитечія
	Протитечія, прямотечія
	-
	Протитечія, прямотечія

	Явна ефективність
	50-80
	50-75
	50-85
	50-85
	45-65
	55-65
	40-60

	Прихована ефективність
	-
	50-72
	50-85
	-
	-
	-
	-

	Повна ефект.
	-
	50-73
	50-85
	-
	-
	-
	-

	Втрата тиску, мм водн. стовп.
	0,4-4
	0,4-2
	0,4-1,2
	0,4-1,2
	0,6-2
	0,6-2
	0,6-2

	EATR, %
	0-5
	0-5
	0,5-10
	0,5-10
	0-1
	0
	0

	OACF
	0,97-1,06
	0,97-1,06
	0,99-1,1
	1-1,2
	0,99-1,01
	1,0
	1,0

	Темп. діап., °С
	-60-800
	-10-50
	-55-800
	-55-800
	-40-75
	-45-500
	-40-40

	Переваги
	Відсутність рухомих частин, низька втрата тиску, легко чистяться
	Відсутність рухомих частин, низька втрата тиску, низький рівень перетоків повітря
	Масопередача, компактні великі розміри, низька втрата тиску
	Компактні великі розміри, низька втрата тиску, легко чистяться
	Відсутність рухомих частин, окрім нахилу, розміщення вентиляторів не є критичним
	Відділення припливного та витяжного каналів, розміщення вентиляторів не є критичним
	Відсутність рухомих частин, відділення припливного та витяжного каналів, розміщення вентиляторів не є критичним

	Обмеження
	Великий розмір при значних витратах повітря
	Незначна кількість виробників, невідома довгострокова ефективність
	Перетікання повітря
	Перетікання повітря
	Небагато виробників, ефективність обмежується втратою тиску та ціною
	Передбачення ефективності вимагає складного моделювання
	Небагато виробників, ефективність обмежується втратою тиску та ціною


	Контроль за утилізованим тепловим потоком
	байпас
	байпас
	байпас,швидкість обертання ротору
	байпас,швидкість обертання ротору
	кут нахилу
	байпас,швидкість насосу
	регулюючий клапан


1.3 Математичне моделювання тепло- та масообміну в рекуперативному теплообміннику з перехресним плином теплоносіїв

1.3.1 Коефіцієнти тепло- та масообміну

В інженерних розрахунках при теплообміні в каналах широко використовують критеріальні рівняння для тепловіддачі для знаходження критерію Нусcельта, тому що в нього входить коефіцієнт тепловіддачі. Критерій Нусcельта або критерій тепловіддачі характеризує теплообмін на межі «стінка-теплоносій»:
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Еквівалентний (гідравлічний) діаметр для каналів різної форми у загальному випадку визначається з наступної формули:
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де 
[image: image55.wmf]пер
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 – площа поперечного перерізу каналу; Р – змочений периметр.

Число Рейнольдса характеризує співвідношення сил інерції та в’язкості:
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де 
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 - швидкість потоку повітря; 
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 - коефіцієнт кінематичної в’язкості; 
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 - коефіцієнт динамічної в’язкості; 
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 - густина повітря.

Число Прандтля характеризує подібність полів температури та швидкості:
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де 
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 – коефіцієнт температуропровідності.

В подальшому розділі буде показано, що для мембранних щілинних теплообмінників характерним є ламінарний режим течії теплоносія. Якщо теплоносій поступає в канал з великого об’єму та стінки на вході в канал заокруглені, то розподіл швидкостей в початковому перерізі є рівномірним. При русі у стінок утворюється гідродинамічний граничний шар, товщина якого поступово наростає. В довгих каналах наростання примежового шару призводить до злиття примежових шарів, і в каналі встановлюється постійний розподіл швидкостей, що є характерним для даного режиму течії. Для ламінарної течії в каналах існує поняття гідродинамічної (
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) та термічної початкової ділянки (
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), довжина яких визначається з наступної формули [29-31]:
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В роботах Себісі [32], Кутателадзе [33], Кейс та Кроуфорд [31], Лінхард [30], ASHRAE Fundamentals [34] для каналу прямокутної форми, що обігрівається з обох боків при відношенні ширини каналу до висоти, що прагне до нескінченності, значення числа Нуссельта для розвиненої течії приймає наступні значення: 
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 - значення критерію Нуссельта за умови постійних температури стінки та теплового потоку відповідно. Значення критерію Нуссельта при течії з повністю розвиненими профілями швидкості і температури для каналів з різною формою поперечного перерізу наведені в табл. 1.2 [15, 30]

Таблиця 1.2 – Значення числа Нуссельта для розвиненої ламінарної течії
	Форма поперечного перерізу
	Співвідношення сторін
	HuH
	HuT

	коло
	-
	4,364
	3,66

	квадрат
	1
	3,63
	2,98

	прямокутник 
	1,4
	3,78
	-

	прямокутник
	2,0
	4,11
	3,39

	прямокутник
	3,0
	4,77
	-

	прямокутник
	4,0
	5,35
	4,44

	прямокутник
	8,0
	6,60
	5,95

	паралельні пластини
	∞
	8,235
	7,54

	рівносторонній трикутник
	-
	3,0
	2,35


У загальному випадку коефіцієнт тепловіддачі може змінюватися уздовж поверхні теплообміну, і тому розрізняють середній по поверхні коефіцієнт тепловіддачі і місцевий (локальний) коефіцієнт тепловіддачі, що відповідає одиничному елементу поверхні.
В роботі [35] наведена залежність локального числа Нуссельта при гідродинамічно розвиненій течії для каналів довільної форми для постійної температури стінки:
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де 
[image: image71.wmf]1

RePr

e

z

z

d

*

=×

×

 - безрозмірна координата; 
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. Для випадку паралельних пластин n = ∞, d * = 2, Φ = 1, ψ = 1,5.
 При цьому за даними авторів похибка розрахунку теплообміну між паралельними пластинами не перевищує 5%. Розглянуті рівняння і залежності для числа Нуссельта справедливі при повністю розвиненому профілі швидкості. В роботі [15] зазначено, що при числах Прандтля, більших приблизно 5, профіль швидкості розвивається настільки швидше профілю температури, що навіть при однорідному розподілі швидкості і температури у вхідному перерізі каналу застосування рівнянь для стабілізованого поля швидкості не призводить до суттєвих помилок. Середнє число Нуссельта при однорідному розподілі швидкості по перетину на вході в канал завжди вище, ніж при параболічному профілі швидкості на вході.
Для паралельних пластин значення локального (
[image: image76.wmf],
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) та середнього (
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) числа Нуссельта для постійної температури стінки при одночасному розвитку гідравлічного та теплового граничного шару можна знайти в [36, 37]:
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де 
[image: image80.wmf]*

(RePr)
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 – безрозмірна координата.

В роботі [38] аналізується теплообмін при повністю розвиненій ламінарній течії рідини в трубах довільного перерізу при постійному тепловому потоці. В роботі [39] проводиться аналіз використання програм CFD для визначення конвективних коефіцієнтів тепловіддачі при ламінарному і турбулентному режимі течії між паралельними пластинами при різних визначальних температурах повітря. Також досліджується чутливість результатів до розмірів сітки і знаходиться рішення, яке не залежить від її розміру. В роботі [40] наводиться модель для розрахунку локальних і середніх чисел Нуcсельта для каналів різної форми при одночасному розвитку гідродинамічного і термічного граничного шару для умов на стінці : Т = const , q = const. В роботі [41] представлені результати чисельного моделювання теплообміну при нерозвиненій ламінарній течії між паралельними пластинами, наведені профілі швидкостей, температур теплоносія і локальні числа Нусcельта при розвиненій і нерозвиненійтечії для різних чисел Рейнольдса і Прандтля. У статті [42] проводилося порівняння локальних чисел Нуссельта для гідродинамічно стабілізованої ламінарної течії при змінній температурі стінки, зумовленої перехресною течією теплоносіїв, з аналогічними значеннями при постійній температурі стінки і тепловому потоці. Дослідження проводилися для різних співвідношень висоти і ширини каналу. При досить великих співвідношеннях сторін число Нуссельта для термічно стабілізованого течії знаходиться між значеннями для постійної температури стінки і теплового потоку. Для інженерних розрахунків теплообміну між паралельними пластинами автор рекомендує приймати число Нуссельта при постійній температурі стінки.

У роботах [21, 43, 44] вплив неізотермічності поверхні на локальні характеристики теплообміну враховується для пластини і круглої труби (гідродинамічно розвинена течія). При цьому для пластини при розрахунку використовувалося рівняння для локального числа Нуссельта з урахуванням поточної координати і довжини початкової ділянки без обігріву. У випадку з круглою трубою використовується рівняння розподілу температури теплоносія без урахування початкової ділянки без обігріву, так як досліджується гідродинамічно розвинена течія.

Паралельно з теплообміном відбувається масообмін через матеріал теплообмінника. Він має вибіркову проникність, що дозволяє отримувати обмін вологою та дуже незначне проникнення повітря, вуглекислого газу, монооксиду вуглецю та ін. [45].

Якщо розглядати процес переносу водяної пари окремо від теплообміну за рахунок низької кількості водяної пари у повітрі, то для коефіцієнтів масовіддачі можуть бути встановлені ясні залежності, виходячи з аналогії між процесами тепло- та масовіддачі. Середній коефіцієнт масопередачі може бути розрахований за наступною формулою по аналогії з коефіцієнтом теплопередачі [45]:
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де 
[image: image82.wmf],
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 - відповідні конвективні коефіцієнти масовіддачі, кг/(м2·с); 
[image: image83.wmf]m

m

 - коефіцієнт паропроникності мембрани, кг/(м·с).

Для знаходження конвективних коефіцієнтів масовіддачі від повітря до пластини може бути використана аналогія Chiltorn-Colburn між тепло- та масовіддачею [23]. В загальному випадку вона описується наступною формулою:
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де 
[image: image85.wmf]va

Sc
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 - число Шмідта, f – коефіцієнт тертя.
Також її можна записати у наступному вигляді [21, 34]:
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де 
[image: image87.wmf]Sh

 - число Шервуда.Функція f в обох рівняннях (1.33) є однаковою з заміною Pr в теплообміні на Sc в масообміні. Дана аналогія підходить як для ламінарного так і для турбулентного режимів та для широкого діапазону чисел Прандтля та Шмідта. Таким чином, будь-яке критеріальне рівняння, що описує тепловіддачу, дає відповідне рішення задач для масообміну, якщо критерій Нусельта замінити на Шервуда, а критерій Прандтля – на Шмідта.

Рівняння дифузії водяної пари в повітрі можна виразити для градієнту вологовмісту [21]:
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де 
[image: image89.wmf]va

D

 - коефіцієнт дифузії водяної пари в повітрі.

Конвективний коефіцієнт маcопереносу може бути знайдений з рівняння критерію Шервуда [46]:
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Коефіцієнт дифузії водяної пари в повітрі залежить від його температури [47]: 
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Коефіцієнт паропроникності матеріалу теплообмінника не може бути визначений аналітично і тому доцільно проводити експериментальне дослідження для його визначення. Згідно [45] коефіцієнт паропроникності мембрани (
[image: image92.wmf]m

m

) залежить від відносної вологості повітря: майже постійний при вологості менше 40%, збільшується при збільшенні відносної вологості.
1.3.2 Ефективність оребрення в пластинчастих теплообмінниках
У пластинчастих теплообмінниках використовується різний тип оребрення: прямий, трикутний, синусоїдальний і т.п. Ребра в першу чергу використовуються для збільшення площі теплообміну, а таким чином і теплового потоку. На додаток, оребрення може використовуватися для додання стійкості і міцності конструкції. Ребра можуть приєднуватися до стінки каналу за допомогою пайки, зварювання, склеювання або механічного розширення. Для мембранних теплообмінників зазвичай використовують гігроскопічний клей.

Ефективність ребра являє собою відношення дійсного теплового потоку від основи ребра до максимально можливого теплового потоку через основу ребра за умови, що все ребро має температуру основи (нескінченна теплопровідність матеріалу). Вона залежить від геометрії ребра, теплопровідності матеріалу, коефіцієнта тепловіддачі на поверхні ребра та граничних умов на вершині ребра [48] (табл. 1.3).
Таблиця 1.3 – Ефективність ребра

	Геометрія ребра
	Формула ефективності ребра
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Поняття ефективності ребра отримано при дотриманні наступних трьох припущень: постійна температура рідини, однаковий коефіцієнт теплопередачі, одномірна теплопровідність ребра. Однак сучасні конструкції пластинчатих теплообмінників не можуть забезпечити виконання всіх цих умов.

У теплообмінниках з розвиненою поверхнею теплообмін відбувається з ребер         (
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) та неоребреної поверхні (
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). У цьому випадку, загальний тепловий потік визначається з принципу ефективності розширеної поверхні (
[image: image101.wmf]0
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де 
[image: image103.wmf]f

F

– площа поверхні ребра, 
[image: image104.wmf]p

F

– площа неоребреної поверхні, 
[image: image105.wmf]F

–загальна площа тепловіддачі. При цьому коефіцієнт тепловіддачі на поверхні ребра та на неоребреній поверхні вважається однаковим.

Загальний тепловий потік визначається наступним чином:
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У статті [49] наводяться результати моделювання течії і теплообміну на початковій термічній ділянці стабілізації щілинного каналу з ребрамитрикутногопрофілю, а саме стабілізоване і середнє число Нуссельта для постійної температури стінки в залежності від кута при вершині і параметра теплопровідності ребра. В роботі [50] автор продовжує свої дослідження тепломасообміну в оребрених каналах синусоїдального поперечного перерізу при використанні паропроникних мембран. При цьому наводяться числа Нуссельта і Шервуда для різних співвідношень сторін і параметрах ефективності ребра. Для реального діапазону значень паропроникності мембрани ефективність ребра по масопереносу настільки мала, що оребрення, швидше за все, служить для інтенсифікації теплообміну і додання міцності конструкції теплообмінника, а майже весь массоперенос здійснюється через пластину теплообмінника. В роботі [45] ефективність ребра по масообміну коливалася з межах 4,5-5,5 % (при цьому співвідношення площі пластини до площі ребра становить 1,35/1,89 м2).
1.3.3 Розподіл температур теплоносіїв при перехресному плині

При розрахунку процесів теплообміну в перехресноплинних теплообмінниках особливої уваги потребує робота Хаузена [19]. Для розрахунку температур при чисто перехресному плині теплоносіїв автор приводить систему диференційних рівнянь на основі теорії, запропонованої Нусельтом.

Розподіл температур теплоносіїв при чисто перехресному струмі можна розрахувати шляхом ділення пластини теплообмінника на n×n окремих елементів і проведення розрахунків теплопереносу і теплового балансу для кожного з них.

Припустимо, що певна точка пластини характеризується координатами x та x`, а довжини сторін пластини рівні L та L` (рис. 1.4).
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Рисунок 1.4 – Теплообмін при перехресному плині на плоскій пластині

G, G` – відповідно масові витрати першого та другого теплоносіїв

t1, t2 – вхідна та вихідна температури першого теплоносія

t1`, t2` – вхідна та вихідна температури другого теплоносія

Якщо t та t` - температури теплоносіїв в точці (x, x`), то через прилягаючий до цією точки елемент поверхні df=dx·dx` в одиницю часу передається наступна кількість теплоти (
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Біля елементу df за одиницю часу проходить наступна кількість першого теплоносія 
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 - відповідно теплоємності першого та другого теплоносіїв, то тепловий потік, що передається через елемент df, можна виразити у вигляді:
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Рішення системи рівнянь (1.39-1.40) дозволяє отримати вихідні температури обох теплоносіїв, їх розподіл по координатам x та x` та тепловий потік, що передається через пластину.Точного рішення даної системи диференціальних рівнянь в часткових похідних не існує. Описані Хаузеном методи рішення включають велику кількість спеціальних та трансцендентних функцій, що викликає значні складності при розрахунках. Автор відмічає, що більш точне рішення може бути отримане методом скінчненних різниць.
1.4 Конденсація та утворення інею у теплоутилізаторах

В опалювальний період утилізація теплоти в системах вентиляції дозволяє суттєво знизити навантаження на систему опалення будівель за рахунок використання теплоти витяжного повітря для нагріву припливного. Економічна обґрунтованість використання теплообмінників-утилізаторів є очевидною в умовах клімату України [51]. При цьому, чим більша різниця температур зовнішнього повітря та в приміщенні, тим більший економічний ефект від його використання. Але при застосуванні сучасних високоефективних теплообмінників в холодний період на поверхні теплообміну відбуваються конденсація та утворення інею. Щоб уникнути або пом’якшити вплив цих явищ на роботу теплоутилізатора використовуються різні підходи, а саме: попередній підігрів зовнішнього повітря, регулювання витрат потоків повітря та періодичне розморожування теплообмінника [52, 53]. Вибір та оптимізація цих методів боротьби роблять актуальним розвиток досліджень процесів тепломасообміну, конденсації та утворення інею, в тому числі з використанням методів математичного моделювання.

Розглянемо фізичну суть цих процесів. В теплообміннику витяжне повітря при низьких температурах зовнішнього повітря охолоджується нижче температури точки роси водяної пари і вода конденсується на поверхні теплообміну. Якщо температура поверхні теплообмінника нижче точки замерзання, то сконденсована вода замерзає. В свою чергу, конструктивні заходи по підвищенню ефективності теплообмінника призводять до зниження температури витяжного повітря і таким чином до збільшення зони конденсації та заморожування теплообмінника.
Питаннями конденсації та інеєутворення на поверхні теплообмінників систем вентиляції займалися Вишневський [53], Липа [54], Нілсен та ін. [55], Діскин [56]. Найдетальніший огляд існуючої літератури з питань утворенню інею в теплообмінниках систем вентиляції наведений в [57]. В роботі [54] процес конденсації враховується за рахунок поправки до «сухого» температурного коефіцієнту ефективності (відношення фактичного явного утилізованого теплового потоку до теоретично можливого максимального у ідеальному теплообміннику) та перепаду тиску в залежності від вологості повітря в приміщенні та температури зовнішнього повітря. Ці дані дають розуміння якісної картини процесу. Чим більша відносна вологість повітря в приміщенні, тим більша кількість конденсату утворюється та відповідно вищий температурний коефіцієнт ефективності (позитивний ефект від конденсації). В роботах [52, 56] наводяться дані про граничну температуру зовнішнього повітря при різних температурних коефіцієнтах ефективності в залежності від відносної вологості повітря в приміщенні для теплообмінника з протитечією. Питання конденсації водяної пари з парогазових сумішей з використанням аналогії між процесами переносу теплоти та речовини розглядаються в [58, 59]. Більшість робіт по конденсації та утворенню інею направлені на аналіз роботи холодильної техніки та не завжди можуть використовуватися для теплообмінників типу «повітря-повітря» в системах вентиляції. Також, в розглянутих роботах не зустрічаються дослідження теплообмінників з паропроникною мембраною, в тому числі з перехресним плином теплоносіїв, з точки зору конденсації та утворення інею.

Конденсація, з одного боку, збільшує ефективність теплообмінника за рахунок прихованої теплоти водяної пари, а з іншої, при відсутності умов для відводу конденсату може спостерігатися формування шару конденсату і, як результат, зменшення коефіцієнту теплопередачі (негативний ефект конденсації). Також, буде відбуватися зменшення живого поперечного перерізу каналів теплообмінника, що призведе до збільшення втрат тиску. Формування інею, також, зменшує ефективність теплообмінника й витяжне повітря буде долати більшу втрату тиску за рахунок наростання інею, який буде блокувати потік повітря. Якщо в системі вентиляції не передбачена система розморожування теплообмінника, то рух витяжного повітря в подальшому буде повністю заблоковано. Більшість робіт по конденсації та утворенні інею направлені на аналіз роботи холодильної техніки та не завжди можуть використовуватися для теплообмінників типу повітря-повітря в системах вентиляції.

Процеси конденсації і утворення інеюперехресноплинних теплообмінників відбуваються в так званому «холодному куті» з боку теплого витяжного повітря. При цьому цей кут потрапляє на зони стабілізації течії і теплообміну холодного зовнішнього повітря. Тому для розрахунку цих процесів особливо важливо використовувати локальні характеристики тепловіддачі.
Пориста структура інею складається з кристалів льоду та повітряних проміжків. Так як повітря має низьку теплопровідність шар інею має значний опір теплопередачі. Термічний опір інею та зниження повітряного потоку за рахунок збільшення опору теплообмінника призводить до суттєвого зниження ефективності теплообмінника. Процес формування інею залежить від конвенктивногокоефіцієнту масовіддачі потоку вологого повітря до шару інею, процесу дифузії водяної пари у шарі та теплопровідністі шару. Одна частина потоку водяної пари накопичується на поверхні інею та збільшує товщину шару інею. Інша частина проходить через шар інею і призводить до збільшення густини шару. Точність визначення частки потоку, що проходить через шар інею відіграє важливу роль у точності визначення темпів нарощування інею. Багато авторів розподіляють процес формування інею на три періоди [60, 61]: період росту кристалів (crystal growth period); період росту інею (frost growth period); повністю розвинений період росту інею (fully-developed frost growth period). Також було показано, що властивості шару інею змінюються в часі. Однак, більшість часу формування інею проходить в стадії frost growth period, протягом якого шар інею росте неоднорідно. На першій стадії кристали з’являються на певній відстані один від одного і не взаємодіють між собою. Згодом кристали розростаються, з’єднуються та формують шар. Ця стадія називається періодом росту інею. Повністю розвинений період росту інею відбувається тоді, коли температури поверхні інею досягає температури 0°С. При цьому відбуваються постійні цикли розромозки і повторної заморозки, що збільшує густину шару інею.

На рис. 1.5 наведені фотографії структури інею для різних періодів росту інею.
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Рисунок 1.5 – Періоди росту інею [61]
В роботі [62] розглядають процеси утворення інею у теплообміннику для холодильників та кондиціонерів – дослідження теплового потоку для різної товщини та теплопровідності інею та для різних типів вентиляторів та розмірів каналів за умови постійної та змінної витрати повітря. Автори надають рекомендацію починати розморожування теплообмінника, коли інею займає половину висоти каналу. Також для теплообмінників з маленькими каналами рекомендують використовувати центробіжний вентилятор за рахунок відповідної аеродинамічної характеристики. При тривалій роботі зі значною товщиною інею автори рекомендують обирати осьовий вентилятор. В роботі [63] була розроблена комп’ютерна модель для розрахунку процесів нарощування інею та розморожування теплообмінника явної теплоти, на основі якої розроблено оптимальну стратегію розморожування для забезпечення максимальної економії теплової енергії у теплообміннику. Маринюк [64] використовує наближене емпіричне рівняння для знаходження товщини інею на поверхні випарника холодильної машини аба теплового насосу в залежності від часу, умов теплообміну та температур та вологовмісту повітря. В роботі [65] була підтверджена залежність середнього коефіцієнта теплопровідності інею від його температури і густини. Виявлена додаткова залежність від швидкості руху повітря, а також складна картина зміни теплопровідності інею в часі і по товщині шару. В подальших дослідженнях [66] автор рекомендує приймати тепловий коефіцієнт опору інею на рівні 0,01-0,02 (м2·год·ºС)/ккал. В роботі [67] були проведені експериментальні дослідження швидкості нарощування інею на трубі, які показали її залежність від коефіцієнту перенасичення та теплоти сублімації водяної пари. Виведене на основі спрощеної моделі рівняння для товщини шару інею добре узгоджується з експериментальними даними автора та попередніми даними інших авторів з різною геометрією та режимами течії:
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де 
[image: image118.wmf]F

x

– висота шару інею, м; 
[image: image119.wmf]l

l

 – теплопровідність льоду/води; 
[image: image120.wmf]S

h

D

 – питома теплота сублімації; 
[image: image121.wmf]l

r

 – густина льоду/води; 
[image: image122.wmf]t

 – час; 
[image: image123.wmf]F

t

 – температура поверхні інею; 
[image: image124.wmf]W

t

 – температура стінки; 
[image: image125.wmf]'

''

F

F

pp

pp

-

P=

-

- коефіцієнт перенасичення;
[image: image126.wmf]10,052

M

t

MW

tt

F

tt

-

=+

-

; 
[image: image127.wmf]p

– тиск водяної пари у повітрі; 
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В роботі [68] були прийняті наступні допущення: всі процеси формування інею – квазістаціонарні; механізм передачі теплоти через шар інею – теплопровідність; радіаційною складовою теплообміну нехтуємо; на поверхні інею – умови насичення для водяної пари. Формули для розрахунків нарощування інею у часі мали вигляд:
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де 
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Для знаходження розподілу маси пари на дві складові (на утовщення шару і збільшення густини) можуть бути використані наступні формули [69]:
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де 
[image: image148.wmf]AB

D

 – бінарний коефіцієнт дифузії; 
[image: image149.wmf]R

 – індивідуальна газова стала; fs– поверхня інею; v – водяний пар; 
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Проблема утворення льоду чи інею на поверхні теплоутилізаторів при використанні у регіонах з холодним кліматом є найбільш важливою при роботі цих систем. Слід розрізняти стратегії контролю за замерзанням та стратегії розморожування [53]. Стратегії контролю за замерзанням відносяться до методів або механізмів, що попереджають формування інею у теплообміннику. Стратегії розморожування відносяться до методів чи механізмів видалення інею з поверхні теплообмінника до того, як його ефективність значно зменшиться та призведе до виходу з ладу обладнання. Часткове замерзання теплообмінника може бути допустимим по ряду причин: громадські будівлі не експлуатуються в нічний час, коли температура знижується; часткове обморожування теплообмінника на незначний час не впливає у значній мірі на енергетичну ефективність; абсолютний вологовміст в приміщеннях дуже рідко перевищує 3,8 г/кг [53], тому дуже часто конденсація та утворення інею не відбувається.

На роботу теплообмінника в умовах заморожування значний вплив мають наступні фактори (табл. 1.4):

· аеродинамічна характеристика витяжного вентилятора;

· горизонтальне або діагональне розміщення теплообмінника;

· направленість потоків повітря;

· конструктивне виконання теплообмінника (відкритого чи канального типу).

Таблиця 1.4 – Вплив конструктивних та експлуатаційних факторів на процеси конденсації та утворення інею 
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	a) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в холодну зону
	б) гравітація та потік повітря діють в різних напрямах; якщо сила гравітації переважає конденсату переноситься в теплу зону
	в) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в теплу зону
	г) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в холодну зону
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	a) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в холодну зону
	б) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в холодну зону
	в) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в теплу зону
	г) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в теплу зону

	[image: image160.emf] - холодна зона; [image: image161.emf] - конденсат


Продовження табл. 1.4
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	a) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в холодну зону
	б) гравітація та потік повітря діють в різних напрямах; якщо сила гравітації переважає конденсату переноситься в теплу зону
	в) потік повітря сприяє перенесенню конденсату в холодну зону
	г) потік повітря сприяє перенесенню конденсату в холодну зону
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	a) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в холодну зону
	б) гравітація та потік повітря діють в різних напрямах; якщо сила гравітації переважає конденсату переноситься в теплу зону
	в) гравітація та потік повітря діють в різних напрямах; якщо сила гравітації переважає конденсату переноситься в теплу зону
	г) гравітація та потік повітря сприяють перенесенню конденсату в холодну зону

	[image: image170.emf] - холодна зона; [image: image171.emf] - конденсат


Методи боротьби з заморожуванням теплообмінника

Конструкція теплообмінника має передбачати постійне видалення конденсату. Формування інею або льоду повинно бути попереджено, чи вони повинні циклічно видалятися. В загальному випадку, нарощування інею вважається дуже серйозною проблемою та може значно знижувати ефективність теплообмінника за короткий проміжок часу. Наслідками утворення інею може бути: збільшення перепаду тиску на теплообміннику, зменшення витрати витяжного повітря, зниження ефективності теплообмінника, зростання OACF.
Попереднє підігрівання припливного повітря перед теплообмінником

Проблеми конденсації та заморожування можна уникнути шляхом попереднього підігріву припливного повітря перед теплообмінником, але це знижує утилізований тепловий потік і, таким чином, енергетичні показники роботи утилізатора. Можливе також підігрівання припливного повітря тільки в межах «холодного кута», але здійснити це конструктивно дуже важко.

Регулювання відношення масових витрат припливного та витяжного повітря

Зниження витрати холодного повітря призводить до зниження рівня охолодження витяжного повітря та зменшує загрозу конденсації та заморожування, але відношення витрат має бути не менше 0,5. Цей захід, як і попередній, знижує енергетичні показники роботи теплообмінника, проте він застосовується досить часто.

Розморожування теплообмінника

Існує декілька способів розморожування теплообмінника:

· повне розморожування теплообмінника: в даному випадку припливний вентилятор вимикається і теплообмінник обдувається теплим витяжним повітрям протягом певного часу (зазвичай до 10 хв.);

· часткове розморожування: для цього методу потрібна можливість відкривання та закривання окремих каналів, таким чином теплообмінник може розморожуватися поступово; система управління в даному випадку є набагато складнішою, ніж у попередньому. Окремий випадок – розморожування «холодного кута».

У випадку циклічного розморожування теплообмінника період розморожування повинен тривати достатньо довго для усунення всього льоду, інею та конденсату.

Зниження коефіцієнту теплопередачі

Суть даного методу полягає у конструктивному зниженні коефіцієнта теплопередачі у межах «холодного кута», що знижує загрозу заморожування теплообмінника. Однак, в режимі без конденсації теплообмінник буде також працювати зі зниженою ефективністю.

Способи регулювання

Існують наступні способи регулювання процесу заморожування теплообміннику:

· датчик при досягненні встановленої температури зовнішнього на певний час вмикає один з методів розморожування теплообмінника (в даному випадку виробник розраховує загрозливу температуру для типових температур та вологості повітря в приміщенні);

· по температурі витяжного повітря в межах «холодного кута», що є більш оптимальним у порівнянні з попереднім способом;

· по перепаду тиску витяжного повітря: при досягненні встановленого значення перепаду тиску на теплообміннику відбувається вмикання системи розморожування, даний спосіб є найбільш точним та ефективним.

1.5 Огляд стандартних методик дослідження паропроникності мембрани

Згідно [70] «паропроникність матеріалу – величина, яка чисельно дорівнює кількості водяної пари в мг, яка проходить за 1 годину через шар матеріалу площею 1 м2 та товщиною 1 м при умові, що температура повітря у протилежних сторін однакова, а різниця парціального тиску водяної пари дорівнює 1 Па».

Найбільш простий та широко використовуваний метод визначення паропроникності листкових матеріалів – це «чашковий» або «посудинний» метод (cupmethod) [71]. Зразок матеріалу герметично закріплюється на паронепроникній чашці, в якій знаходиться вода або абсорбент. Дана конструкція розміщується в контрольоване середовище. Періодичне зважування визначає зміну маси з часом та дозволяє розрахувати паропроникність. Якщо в чашці знаходиться вода метод називається метод вологої чашки («wet-cup,watermethod»), вологопоглинач – сухої чашки («dry-cup, desiccantmethod») [72]. Паропроникність багатьох матеріалів не змінюється в значній мірі у визначеному температурному діапазоні, а ефект відносної вологості є невеликим для значень, що є близькими до 50% [71].

В якості десиканту використовується безводний хлорид кальцію або силікагель [72, 73, 74]. Ваги для вимірювання зміни маси чашки з водою або поглиначем повинні мати розрядність:не більше 1% зміни ваги за період стаціонарних умов [72]; 0,5 мг з найбільшою межею зважування (НМЗ) 200 г [73]; 0,1 мг [74]; згідно [70] ваги мають бути лабораторні зразкові розряду 1а (0,005 мг) з НМЗ 200г.

Вплив температури та відносної вологості на густину потоку водяної пари через папір рідко є лінійним, тому результати, отримані при певних умовах можуть не відповідати іншим умовам [72, 73, 74]. Температура та відносна вологість, які використовуються під час експерименту мають бути якомога ближчими до умов подальшого використання матеріалу. Умови контрольованого середовища для різних стандартів наведені в табл. 1.5.
Таблиця 1.5 – Умови контрольованого середовища

	Стандарт
	Метод
	Тестова температура, °С
	Тестова відносна вологість для контрольованого об’єму, %

	ГОСТ 25898-83
	Water
	20±2
	54±1

	ASTM E96
	Desiccant, water
	23±1; 32,2±1

37,8±1
	50±2

90±2

	TAPPI T448
	Desiccant
	23
	50

	TAPPI T464
	Desiccant
	37,8
	90

	ISO 2528:1995
	Desiccant
	25±1

38±1

25±1

23±1

20±1
	90±2

90±2

75±2

85±2

85±2

	EN 12086
	Desiccant
	23±1
	(0)50±3

(0)85±3

(50±3)93±3


Потрібні умови у шафі створюються циркуляцією повітря зі швидкістю від 0,02 до 0,3 м/с [72, 75], не менше 0,5 м/с [71]. Вимірювання повинні проводитися на 3 [70] або 5 [75] зразках. Згідно [70] дослідження виконуються в шафі без циркуляції повітря.
Опис процедури дослідження «wet-cup method». В скляну чашку наливають дистильовану воду, чашка повинна мати глибину не менше 15 мм (глибока) та 8 мм (неглибока) [74]. Прошарок повітря між водою та зразком потрібен для усунення ризику контакту між водою та зразком. Такий контакт робить тест для таких гігроскопічних матеріалів, як папір та целюлоза, не дійсним. На чашку закріплюють зразок матеріалу за допомогою герметику. Герметик має бути непроникним для водяної пари та не змінювати свою вагу протягом вимірювань більше, ніж на 2 % [72]. Чашку зі зразком розміщують на перфоровану полицю вологонепроникної шафи (ексикатору), яка повинна знаходитися в термостатованому приміщенні з температурою повітря (20±2 °С). На нижній полиці шафи розміщують чашки з насиченим водним розчином шестиводного азотнокислого магнію для створення в шафі відносної вологості повітря (54±1%). Також на перфорованій полиці розміщують датчик температури та вологості (для безперервного вимірювання температури та вологості). В роботі [46] датчик вологості розміщувався на відстані над зразком, що дорівнює повітряному прошарку в чашці. Через рівні проміжки часу (не менше 24 год. [73, 75], 24, 48, 96 год. [74], 7 діб [70]) скляну чашку з дистильованою водою зважують. Зважування потрібно проводити без усунення чашки з контрольованого об’єму, якщо це не є можливим, то час зважування потрібно звести до мінімуму, або під час зважування накривати чашку паронепроникним матеріалом.

Потік маси водяної пари через мембрану [70]:
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де 
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 - зменшення маси чашки з дистильованою водою за час 
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 - площа зразка, м2.

Опір паропроникності матеріалу розраховується за формулою [72]:
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де р1 – парціальний тиск насичених водяних парів при певній температурі, Па; р2 – парціальний тиск водяних парів над зразком, Па; δа – товщина повітряного шару, що дорівнює відстані від рівня води в чашці до нижнього краю зразка при останньому зважуванні, м; μа – паропроникність повітря, мг/(м·ч·Па).

Як бачимо, в формулі (1.55) враховується опір паропроникності нерухомого повітряного прошарку між водою та мембраною. Даний підхід також використовується в роботі [46].

Паропроникність повітря в залежності від тиску та температури може бути розрахована по наступній формулі, кг/(м·с·Па) [76, 77]:
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де 
[image: image179.wmf]0

p

 - стандартний атмосферний тиск, Па; 
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 - температура, К; 
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 - тиск, Па; 
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 - газова постійна для водяної пари, 461,5 Дж/(кг·К).

Паропроникність матеріалу кожного зі зразків розраховують за формулою [72]:
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де 
[image: image184.wmf]m

d

 - товщина зразка, м.
Згідно [70] випробування вважаються завершеними, якщо густина потоку водяної пари через зразок, розраховані по результатам трьох послідовних зважувань, не змінюється або починає збільшуватися. За густину потоку приймають найменше з результатів трьох послідовних зважувань. Стандарт [72] вимагає 8-10 точок вимірювання маси протягом тесту. Згідно [73, 74] вимірювання вважаються закінченими, якщо результати (потік маси за одиницю часу) для двох послідовних зважувань відрізняються менше, ніж на 5 %, [75] - для п’яти.

Поправки є дуже важливими та зменшують недостовірність отриманих експериментальних даних:

1. Поправка, що враховує «прихований крайовий ефект»: якщо площа зразка є більшою, ніж площа відкритої ділянки чашки, то частина зразка, що виступає за межі чашки є джерелом похибки, особливо для зразків зі значною товщиною. Це призводить до збільшення потоку водяної пари, що пропорційно площі відкритої ділянки, яка залежить від товщини зразка, ширини виступу, площі відкритої ділянки чашки та можливо від паропроникності зразка [71, 76, 77]:
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де 
[image: image186.wmf]l

 - товщина зразка, м; 
[image: image187.wmf]w

 - ширина виступу, м; 
[image: image188.wmf]S

 - площа помножена на 4 і поділена на периметр, м. Крайовий ефект є незначним при невеликій товщині зразка.

2. Поправка, що враховує товщину шару повітря всередині чашки: опір паропроникності повітря може в значній мірі впливати на результати вимірювань, особливо для матеріалів з низьким опором паропроникності. Також в роботі [46] враховувалася поправка на опір паропроникності повітря ззовні чашки на відстань між зразком та датчиком вологості (при відсутності циркуляції повітря).

3. «Buoyancy correction». Поправка, що враховує зміну атмосферного тиску під час досліджень: необхідно враховувати ефект «плавучості» з врахуванням тільки маси зразка без насиченого розчину солі або вологопоглинача. Тривалість вимірювань може сягати кілька діб або тижнів, атмосферний тиск може значно змінюватися протягом цього часу. Якщо зразок має значний опір паропроникності, то зміна маси за рахунок проникнення пари може бути «затьмарена» очевидними гравіметричними змінами. В такому випадку всі вагові дані повинні приводитися до базового рівня тиску [77]:
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де 
[image: image190.wmf]1
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 - маса по балансу; 
[image: image191.wmf]2
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 - маса після корекції; 
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 - густина повітря; 
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 - густина матеріалу балансу маси; 
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 - об’ємна густина агрегату тестування. Поправка на «плавучість» є важливою при виміряній зміні маси у межах від 0 до 100 мг [78].

4. Поправка, що враховує опір паропроникності на поверхні зразка (за умови наявності циркуляції повітря). При відсутності даних вимірювань опір поверхні може приблизно розраховуватися за допомогою співвідношення Льюіса.
В роботі [77] максимальна поправка до коефіцієнту проникності матеріалу була 34% для деревини та 57% для мембран. Також, вони встановили, що чим більше значення коефіцієнту паропроникності, тим більше значення поправки у відсотках.

В роботі [79] досліджувався вплив температури на густину потоку водяної пари за допомогою «модифікованого чашкового методу» (зразок поміщений між чашкою з водою та поглиначем), що дозволяє змінювати температуру середовища без зміни відносної вологості. Було встановлено, що при збільшенні температури густина потоку водяної пари також збільшується по експоненційному закону. З отриманих експериментальних даних для температур від 7 до 43°С та при постійній вологості повітря 50% дійшли висновку, що температурна залежність коефіцієнту паропроникності дуже незначна для двох матеріалів: штукатурка (гіпсокартон) та ДВП. 

Для негігроскопічних матеріалів значення паропроникності не змінюється в значній мірі зі зміною відносної вологості, для гігроскопічних – збільшення відносної вологості призводить до збільшення значення паропроникності.

Приведені методики визначення паропроникності мембрани дещо відрізняються між собою, в роботі використана методика, наведена в стандарті [70] в шафі без циркуляції повітря.
1.6 Ексергетичний аналіз систем вентиляції з теплоутилізаторами

Системи вентиляції з теплоутилізаторами використовують електричну енергію для приводів вентиляторів. До тих пір поки частка електричної енергії в порівнянні з утилізованої тепловою енергією незначна, утилізація є вигідною з точки зору використання енергії. В свою чергу ексергетичний аналіз враховує «якість» енергії, що витарчається та утилізується.
Ексергія потоку вологого повітря. У роботах [80, 81] та ін. питома ексергія потоку речовини в загальному вигляді розглядається як сума кінетичної, потенційної, термомеханічної і хімічної ексергії:
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де 
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 – кінетична ексергія потоку (
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 - швидкість потоку), 
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– потенційна ексергія потоку (
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 – прискорення вільного падіння, 
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 – висота над рівнем моря), 
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 - термічна ексергія, пов’язана з різницею температур, 
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 – механічна ексергія, пов’язана з різницею тисків, 
[image: image203.wmf]ch

ex

 – хімічна ексергія, пов’язана з хімічним потенціалом компонентів потоку.

У деяких роботах суму термічної і механічної ексергії записують як фізичну. При аналізі енергетичних систем часто не враховують кінетичну і потенційну ексергію потоку [81], тому у формулі (1.60) можна залишити тільки три останні складові.Для вологого повітря складові ексергії мають вигляд [82]:
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(1.63)

де T, T0 - температури потоку повітря і навколишнього середовища відповідно, К; x, x0 - вологовміст потоку повітря і навколишнього середовища, кг/кг; р, р0 - тиск потоку повітря і навколишнього середовища, Па; Rа - газова постійна для повітря, кДж/(кг∙К); сра, cpv - відповідно теплоємності сухого повітря і водяної пари, кДж/(кг∙К). Якщо підсумувати ці три складових (1.61-1.63) і перетворити вираз, то вийде формула для розрахунку ексергії вологого повітря, наведена в [83].

Навколишнє середовище. Параметри навколишнього середовища для ексергетичних розрахунків теплоенергетичних і промислових установок зазвичай прийнято вважати постійними. Очевидно, що навколишнє середовище і, отже, рівень відліку повинні вибиратися відповідно з реальною обстановкою, в якій знаходиться і працює технічний об'єкт. Чутливість результатів ексергетичного аналізу до вибору параметрів навколишнього середовища може коливатися в широкому діапазоні в зв'язку з умовами роботи аналізованої енергетичної системи. Відповідно, коли стан системи значно відрізняється від обраної точки відліку ексергії, ексергетичні потоки не дуже чутливі до визначення параметрів навколишнього середовища, що є справедливим для аналізу електростанцій і високотемпературних промислових установок. У свою чергу, якщо властивості системи близькі до параметрів навколишнього середовища, результати ексергетичного аналізу піддаються значним коливанням залежно від обраної точки відліку ексергії. Це якраз і є випадок ексергетичного аналізу для систем вентиляції, для чого пропонується вибирати такі параметри навколишнього середовища, що відповідають температурі, вологості і тиску зовнішнього повітря, які постійно змінюються. Такий принцип вибору точки відліку ексергії дозволяє отримувати більш деталізований і комплексний аналіз, ніж оцінка з використанням постійних параметрів точки відліку ексергії [84, 85]. У якості постійних параметрів навколишнього середовища можуть бути використані середні сезонні, середньорічні значення, проектні умови і т.п. Враховуючи значну чутливість ексергетичного аналізу до умов роботи системи вентиляції, кожен з цих випадків в значній мірі впливає на отримані результати. Це значно ускладнює порівняння результатів різних типів аналізу (з'являється невідповідність оцінок за допомогою динамічного і постійного аналізу). Це підкреслює потребу в розробці загальної методики проведення ексергетичного аналізу для систем вентиляції.
Крім того, ексергетичний аналіз систем використовує не тільки температуру, але і тиск і хімічний склад навколишнього середовища. Багато досліджень щодо будівель [85] беруть до уваги тільки теплову частину ексергії повітря, і нехтують механічною та хімічною складовими. В роботі [82] аналізувалися складові ексергії повітря в приміщенні для холодного і теплого періоду року для різних міст Китаю. В якості параметрів навколишнього середовища приймається температура, тиск зовнішнього повітря (t0=toa, p0=poa) і вологовміст насиченого вологого повітря x0= xs за цих умов (toa, poa). При цьому результати розрахунків показали: втрати механічної ексергії зазвичай малі в порівнянні з потенціалом термічної і хімічної ексергії; в середньому, значення ексергії повітря в приміщенні має більше значення взимку, ніж влітку; взимку переважає термічна ексергія, а влітку – хімічна. У роботах [86, 87] проводиться аналіз впливу вибору параметрів навколишнього середовища (температури, вологовмісту і тиску) для розрахунку ексергії повітря в будівлі для кліматичних даних трьох різних міст (помірний морський, холодний і жаркий вологий клімат). Припущення про однаковість тисків повітряу приміщенні і зовні може вносити похибку у визначенні ексергії повітря в приміщенні в межах від 10 (для холодного клімату) до 35% (для помірного). При нехтуванні різниці вологовмісту похибка у визначенні ексергії для всього року може становити від 3,2 (для холодного клімату) до 86,5% (для жаркого і вологого). Також автори дійшли висновків про можливість використовувати статичні параметри навколишнього середовища для холодного клімату (а саме значення моди зовнішньої температури), при цьому похибка становить до 9%. Однак, такий підхід неприйнятний для жаркого вологого і для помірного морського клімату.

Показники ексергетичної ефективності. Ексергетичний аналіз систем вентиляції аналітичними методами можна проводити по розмірним і безрозмірним показниками [88, 89]. Як розмірний показник рекомендується використовувати повні витрати ексергії на функціонування системи. У деяких випадках доцільно оцінювати систему запитомими витратами ексергії, наприклад на 1 м2 або 1 м3 приміщення, що обслуговується. Водночас чисельне значення розмірного показника, фіксує тільки отриманий результат, не дає уявлення про те, якою мірою оцінюється рішення близьке до оптимального за даних початкових умовах. Бродянский та ін. [89] розрізняє два підходи до визначення ексергетичного коефіцієнту ефективності: по відношенню одержуваного корисного ефекту до витрат і по відношенню ексергетичних характеристик для ідеалізованого і реального процесів.

В роботі [90] розглядалися потреби в ексергії і її втрати для будівлі при різних температурах зовнішнього повітря. При цьому розглядався варіант без теплоутилізації і з тепловим насосом і теплоутилізатором. У другому варіанті відношення термічної ексергії до витраченої електричної потужності потроюється при зниженні температури зовнішнього повітря від +10 до -10ºС. В роботі [91, 92] розглядалися потреби в енергії та ексергії для систем вентиляції будівлі (тільки витяжна або збалансована з рекуператором) для кліматичних даних Голландії.

В роботі [93] наведено критичний аналіз універсальної ексергетичної ефективності, враховуючи її потенціал для використання аналізу інженерних систем будівель. Була досліджена чутливість універсальної ексергетичної ефективності теплообмінника явної теплоти до змін температури навколишнього середовища, температури повітря на вході в теплообмінник і теплової ефективності.

Загальна формула для універсальної або простої ексергетичної ефективності [94]:
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де 
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 – сума вхідних потоків ексергії; 
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 - сума вихідних потоків ексергії.

Загальна формула для функціональної чи раціональної ексергетичної ефективності [94]:
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де 
[image: image211.wmf]product
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 – ексергія тієї частини вихідних енергетичних потоків, які можуть вважатися продуктом системи; 
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 - ексергія тієї частини вхідних енергетичних потоків, які необхідні для виробництва продукту в даному процесі. Для теплообмінника формула для універсальної ексергетичної ефективності будуть мати вигляд [94, 95, 96]:
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де 
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 - ексергія потоку припливного повітря, 
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- ексергія потоку зовнішнього повітря, 
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 - ексергія потоку повітря з приміщення, 
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 - ексергія потоку викидного повітря, 
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 – теплоутилізатор.
Зміна ексергії припливного повітря може вважатися бажаним продуктом процесу в рівнянні (1.65), в той час як витяжне повітря забезпечує ексергію для отримання цього продукту. Тому зміна ексергії витяжного повітря може вважатися джерелом ексергії. Тоді для теплообмінника формула для функціональної ексергетичної ефективності будуть мати вигляд [94, 95, 96]:
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В формулі (1.66) втрати ексергії відносяться до суми вхідних ексергій                       (
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), в той час як у формулі (1.67) – до зміни ексергії витяжного повітря             (
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),то функціональна ефективність більш чутлива до змін ексергетичних втрат, ніж універсальна.

В роботі [97] ексергетичний ККД теплообмінника розглядається як відношення збільшення працездатності (ексергії) однієї речовини до зниження працездатності іншої речовини:
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Для теплообмінника явної теплоти в роботі [89] пропонується наступна форма запису ексергетичного коефіцієнта ефективності:
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де 
[image: image226.wmf]th,2
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– збільшення термічної складової ексергії припливного повітря при тиску на вході в теплообмінник, обумовлене нагрівом потоку; 
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 – зменшення термомеханічної ексергії витяжного повітря, обумовлене зниженням температури і тиску цього потоку; 
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 – зменшення механічної складової ексергії припливного повітря при температурі входу, обумовлене зниженням тиску цього потоку.

В роботі [98] як ексергетичний ККД теплообмінника приймали відношення кількості одержуваної ексергії в даному теплообміннику до кількості ексергії, одержуваної в ідеальному теплообміннику з нескінченно великою поверхнею теплообміну. Подібний підхід прийнятий і в [99], при цьому формула для розрахунку ексергетичної ефективності теплообмінника буде мати вигляд:
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У роботах [99, 100] ексергетичний ККД блоку утилізації з урахуванням потужності, що витрачається на приводи вентиляторів, розраховується за такою формулою:
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де 
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 – додаткова потужність вентиляторів, витрачається на продування каналів теплообмінників. Також в роботі [100] пропонується розраховувати середньосезонне значення ексергетичного ККД, розраховане за допомогою часу стояння зовнішніх температур на рік.

В роботі [101] в якості показника ексергетичної ефективності застосування теплоутилизатора в системах вентиляції пропонують такий вираз:
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де 
[image: image233.wmf]th,ev
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– потреба у термічній ексергії при витяжної вентиляції з природним припливом повітря, 
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 - потреба у термічній ексергії при збалансованій вентиляції з теплоутілізатором, 
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N

 – витрати електричної потужності на приводи вентилятора для системи вентиляції з теплоутілізаротом, 
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 - витрати електричної потужності на привід витяжного вентилятора. При цьому результати розрахунків показали, що утилізація теплоти стає менш ефективною з ексергетичної точки зору при підвищенні температури зовнішнього повітря і наближенні її до температури в приміщенні. Тому доцільно використовувати теплоутилизатор тільки при досить низьких температурах зовнішнього повітря, які дозволяють за допомогою утилізації компенсувати додаткові витрати електричної енергії.
В роботі [102] вводяться поняття «теплої» і «холодної» ексергії. При цьому ексергія, яка міститься в об'ємі повітря при температурі, вище температури навколишнього середовища, це є здатність термічної енергії повітря розсіюватися в навколишньому середовищі («тепла ексергія»). З іншого боку, ексергія, яка міститься в об'ємі повітря при температурі, нижче температури навколишнього середовища, це є здатність повітря впускати термічну енергію навколишнього середовища («холодна ексергія»). Перша ситуація є типовою для опалювального періоду, друга - для літнього. Також розрізняють «вологу» і «суху» ексергію за аналогією з «теплою» і «холодної». «Волога» ексергія – це здатність об'єму повітря з водяною парою розсіюватися в навколишньому середовищі з більш низьким вмістом пари, а «суха» - з більш високим вмістом пари.

Розглянута вище література з питань ексергетичного аналізу дозволяє розраховувати ексергетичну ефективність для теплоутилізаторів явної теплоти систем вентиляції, але не враховує межі системи (теплообмінник чи система в цілому) та наявність масообміну.
1.7 Методи представлення метеоданих для енергетичних розрахунків

Сучасне програмне забезпечення для моделювання енергетичної оцінки ефективності будівель потребує детальних метеорологічних даних для проведення розрахунку з відповідною точністю. Інформація щодо параметрів повітря, зокрема його температури, відносної вологості, сонячної радіації, швидкості вітру та ін., є необхідною для аналізу енергоспоживання та енергоефективності будівлі. Використання комп’ютерних програм для енергетичного аналізу будівель закордоном почалося ще з кінця 60-х років ХХ ст. [103]. З роками кількість таких програм все збільшувалася у зв’язку з появою інноваційних технологій у будівництві. Нові програми, зокрема TRNSYS, DOE-2 та EnergyPlus використовуються для аналітичного моделювання енергоспоживання будівель.Кожна з подібних програм як вихідні дані використовує набір метеоданих, який є характерним для певної місцевості.
Стандарт по будівельній кліматології в Україні [104] встановлює кліматичні характеристики, що використовуються при проектуванні та розрахунках енергоспоживання будівель. Ці параметри визначено на основі спостережень з метеорологічних станцій за 45 років (з 1961 по 2005 рік). До кліматичних параметрів, що надаються стандартом, відносять: значення середньомісячної та середньодобової амплітуди температур, температур найхолоднішої та найтеплішої доби та п’ятиденки, дати переходу середньодобової температури через 8 та 10ºС восени та весною, параметри вітру, теплової та сонячної радіації, середньомісячної вологості, середньодобової амплітуди вологості та ін.

Цей набір даних дозволяє нам визначати енергоефективність будівель за рахунок усереднених показників (для розрахунку енергоспоживання) або використовуючи екстремальні точки (для проектування). Використання середніх даних для опалювального сезону або за кожен місяць, в свою чергу, не враховує екстремуми метеорологічних значень параметрів повітря, які спостерігаються протягом року та не дають можливості для динамічного моделювання. Тому варто використовувати річні погодинні дані для різних метеорологічних параметрів, що є репрезентативними для даного клімату.При визначенні енергоефективності будівель в інших країнах досить часто використовуються подібнінабори метеорологічних даних [105, 106]. Деякі з них наведені нижче.

Еталонний рік (Test Reference Year або TRY) – один з перших підходів у визначенні щорічних погодинних погодних даних, що спеціально розроблений і використовується в будівництві. TRY’s доступні для 60 місцевостей в США, але вони не включають сонячну радіацію. Даний метод виключає роки з досить високими чи досить низькими середніми за місяць температурами повітря. Для формування TRY використовуються дані з 1948 по 1975 рік.

Набір даних для Типового метеорологічного року (Typical Meteorological Year або TMY) був розроблений з урахуванням недоліків TRY. Період спостережень з 1952 по 1975 роки. Файли даних TMY містять місяці з числа різних років, ці місяці були відібрані на основі щомісячних композитних зважувань вихідних даних. Були вибрані місяці, які розташовувалися ближче до зваженої довготривалої розподілу. Цей набір даних був згодом оновлений до TMY2 на основі нового періоду спостережень (1961-1990) та до TMY3 (1976-2005).

Для представлення одного типового року або групи місяців, ASHRAE впровадила науково-дослідний проект з погодними даними, який названий Погодним роком для енергетичних розрахунків (Weather Year for Energy Calculations або WYEC). Для цього випадку був визначений для кожного місяця року один реальний місяць з погодинними кліматичними даними, які відповідають температурі сухого термометра, яка ближча до середньої температури сухого термометру для цього місяця за 30-річний період спостережень. Обраний місяць перевіряється на наявність нетипових або екстремальних погодних даних по температурі. Окремі дні з інших місяців можуть експортуватися в обраний місяць, якщо їх включення наближує середню температуру місяця до середнього значення за 30-річний період. Дана база була завершена в 1983 році і є в навності для 51 міста в Північній Америці. WYEC була поновлена до WYEC2 у форматі TMY, врахувавши погодинні дані по оцінці хмарності. Оновлена WYEC2 модель враховує компоненти сонячної радіації і дані освітленості.

Також існують і інші бази погодних даних для різних місцевостей, в т.ч. для Європи –«European» Test Reference Year (TRY) і Design Reference Year (DRY), Японії – Automated Meteorological Data Acquisition System (AMeDAS). Процес відбору в «European» TRY дає можливість отримати середнє значення, частоту розподілу окремих змінних і можливі кореляції між різними змінними для кожного місяця в довготривалому періоді даних. Але така база даних, враховуючи температуру сухого термометра, сонячну радіацію і вологість повітря, не враховує швидкість вітру. Місяць з самим меншим відхиленням від середнього включається до бази.DRY є спробою модифікувати TRY з коригуванням обраних місяців. Такі параметри, як температура сухого термометра, сонячна радіація і вологість, але не вітер коригуються шляхом заміни декількох днів днями інших років, але такого ж місяця. 

Міжнародна погода для енергетичного розрахунку (International Weather for Energy Calculations або IWEC) – це кліматичні дані, котрі були розроблені в рамках дослідницького проекту ASHRAE RP-1015. Процедура отримання цих даних була заснована на виборі типового року протягом 18-річної послідовності кліматичних даних. Було обрано 12 типових метеорологічних місяців з достатньої кількості інших, шляхом порівняння статистичних показників для кожного місяця з відповідними показниками довготривалої статистики, яка використовує дані денної загальної радіації, температури сухого термометра, температури точки роси і швидкості вітру. Вибір був здійснений на основі зважених коефіцієнтів (0,4 для денної сонячної радіації і 0,3 для температури сухого термометра). База IWEC включає метеодані тільки для двох міст України: м. Києва та м. Одеси. Так як це єдина база, що доступна для умов України та розповсюджується безкоштовно, то в подальшому в роботі буде використана саме вона.

Висновки по розділу 1

Проведений аналіз існуючого стану та наукових робіт в сфері утилізації теплоти в системах вентиляції дозволяє зробити наступні висновки:

1. Теплобмінники з паропроникною мембраною дозволяють утилізувати не тільки явну теплоту за рахунок різниці температур, а і приховану за рахунок різниці вологовмістів. Їх застосування може знижувати затрати енергії на кондиціювання повітря в приміщенні.
2. В європейських країнах та США питянням утилізації повної теплоти присвячені відповідні стандарти, в Україні, нажаль, ці питання намагаються включати в стандарти тільки на початковому рівні. Більшість вітчизняних робіт та з країн СНД по утилізації теплоти в системах вентиляції присвячені теплообмінникам явної теплоти.
3. Показники енергетичної ефективності теплоутилізаторів в достатній мірі пердставлені в літературі та стандартах. При розгляді питань ексергетичної ефективності приділяється увага тільки теплообмінникам явної теплоти і не розглядаються процеси масообміну.
4. Математичне моделювання в перехресноплинних теплообмінниках з паропроникною мембраною різної конструкції з врахуванням локальних коефіцієнтів тепло- та масовіддачі та врахування неізотермічності проводиться лише у декількох роботах. Також, недостатньо висвітленим є питання ефективності оребрення в подібних теплообмінниках, особливо з точки зору масообміну.
5. Конденсація та утворення інею з розвитком в часі в літературі розглядається тільки для утилізаторів явної теплоти. Наявність масопереносу через мембрану може у значній мірі впливать на процеси конденсації та утворення інею.
6. Експериментальні дослідження ефективності систем вентиляції з теплоутилізацією широко освітлені в іноземній літературі, але на території України та країн СНД таких робіт вдалося знайти дуже мало. Ще гірша ситуація з коефіцієнтом паропроникності мембрани теплообмінника.
7. Техніко-економічні розрахунки утилізаційних вентиляційних систем зазвичай проводяться з використанням укрупнених кліматичних даних, динамічний аналіз економії та енергоспоживання подібних систем майже не проводится (особливо, для України).

2 ОПИС МАТЕМАТИЧНИХ МОДЕЛЕЙ ТЕПЛОМАСООБМІНУ ТА ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНИХ УСТАНОВОК
В даному розділі наводиться опис математичних моделей для визначення локальних коефіцієнтів тепловіддачі для каналів різної форми та моделювання тепло- та масообміну при перехресному плині теплоносіїв, в тому числі при наявності зон конденсації та утворення інею. Також, описуються експериментальні стенди для дослідження енергетичної ефективності систем вентиляції з теплоутилізацією та визначення коефіцієнту паропроникності мембрани теплообмінника.

2.1 Математичне моделювання коефіцієнтів тепловіддачі у каналах різної геометрії

В якості інструмента дослідження було обране математичне моделювання CFD (computational fluid dynamics) на основі рівнянь енергії, руху та нерозривності:
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(2.1)
де 
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 - оператор Гамільтона, ρ – густина, t – температура, τ – час, λ – теплопровідність, v – вектор швидкості, μ – коефіцієнт динамічної в’язкості, Р – тиск, f – вектор щільності масових сил.
Для розрахунку локальних коефіцієнтів тепловіддачі спочатку була побудована 2D модель щілинного каналу, висота якого змінювалася у діапазоні 2-4 мм. Геометрична математична модель розглядається як щілинний канал з однаковими умовами теплопідводу на верхній та нижній поверхнях. На вході в канал можуть розглядатися потік зі сталим профілем швидкості та температури повітря (типова постановка). Виходячи з умов в перехресноплинному теплообміннику для набігаючого потоку задається буферна зона між однорідними умовами та входом в канал з дискретно зменшеним розміром (на товщину перехресного каналу) (рис. 2.1).

Виходячи з умов симетрії геометрична модель обмежена віссю каналу. Варіанти умов теплообміну на поверхні стінки каналу нульової товщини – температурні: Т=const та Т=f(x), -або q=const. Крім того може задаватися вхідна ділянка поверхні каналу без обігріву різної довжини (q=0). Такі ж умови задаються на бічній границі перехресного каналу. Швидкість повітря варіювалася у межах 1-4 м/с. Максимальна різниця температур між стінкою та поверхнею теплообміну складає 30 К. Згідно обраної швидкості та характеристичного розміру режим течії у щілинному каналі є ламінарним.
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Рисунок 2.1 – Фрагмент 2D моделі щілинного каналу з задаванням граничних умов

Для перевірки адекватності моделі значення локального числа Нуcсельта для гідродинамічно розвиненої течії було порівняно з відомим рівнянням [36, 37], відносна різниця складає не більше 0,2 % для термічно розвиненої течії та до 5 % для початкової ділянки. Для оптимізації часу та точності розрахунку було проведене дослідження точності визначення числа Нуcсельта для гідродинамічно та термічно розвиненої течії для різної кількості елементів сітки та меж збіжності параметрів моделі (нерозривність, швидкість та енергія) (рис. 2.2 та табл. 2.1). Було обрано кількість елементів сітки 16000 та межі збіжності для вирішення рівнянь нерозривності та руху – 10-6, енергії – 10-9. 
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Рисунок 2.2 – Залежність числа Нусcельта для стабілізованої ламінарної течії від кількості елементів сітки (а) та параметру меж збіжності (табл. 2.1) (б) 
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–література[36, 37]
Таблиця 2.1 – Межі збіжності

	Параметр
	continuity

(нерозривність)
	x-velocity
	y-velocity
	energy

	1
	1e-03
	1e-03
	1e-03
	1e-06

	2
	1e-04
	1e-04
	1e-04
	1e-07

	3
	1e-05
	1e-05
	1e-05
	1e-08

	4
	1e-06
	1e-06
	1e-06
	1e-09

	5
	1e-07
	1e-07
	1e-07
	1e-10


Для врахування впливу узагальнення параметрів повітря були досліджені наступні моделі (рис. 2.3): постійні властивості повітря;ідеальний та ідеальний нестисливий газ; наближення Буссінеска; кусково-лінійна апроксимація властивостей повітря. При цьому різниця у числах Нусcельта для даного температурного діапазону не перевищує 1% для гідродинамічно та термічно стабілізованої течії. Тому подальші дослідження виконувалися для постійних властивостей повітря.
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Рисунок 2.3 – Моделі повітря:1 – постійні властивості, 2, 3 – ідеальний та ідеальний нестисливий газ відповідно, 4 –наближення Буссінеска, 5, 6 – кусково-лінійна апроксимація для теплообміну від стінки до повітря та навпаки відповідно

Для перевірки адекватності моделі також була побудована 2D модель протиточного теплообмінника та порівнювалися значення локальних коефіцієнтів Нуссельта отриманих з моделювання зі значеннями при постійній густині теплового потоку з літератури (рис. 2.4).
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Рисунок 2.4 – Число Нусcельта для теплообмінника з протитечією та q=const в залежності від безрозмірної координати x*

У 
аному розділі також розглянемо 3D CFD моделювання тепловіддачі для каналів з ребрами квадратного і трикутного поперечного перерізу (рис. 2.5). Розміри каналів наведено в табл. 2.3. Як матеріал ребра застосовувався алюміній і полімерна мембрана (табл. 2.2), теплоносій – повітря з постійними властивостями. Швидкість повітря варіювалася в межах 1-4 м/с. Різниця температур між теплоносієм і поверхнею теплообміну варіювалася в межах 30-50 К. Згідно обраної швидкості і характеристичного розміру режим течії в каналах є ламінарним. Геометрія моделі зображена на рис. 2.5.
Таблиця 2.2 – Властивості матеріалів ребра
	Матеріал
	Густина, кг/м3
	Теплоємність, Дж/(кг(К)
	Теплопровідність, Вт/(м(К)
	Товщина, м

	Алюміній
	2719
	871
	202,4
	25·10-6

	Мембрана
	1060
	1340
	0,12
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Малюнок 2.5 – Геометрія 3D моделей каналів з ребрами
Для верифікації моделі були проведені розрахунки числа Нуссельта для гідродинамічно і термічно стабілізованого течії для паралельних пластин, квадратного каналу (умова постійної температури стінки з 4 і 2 сторін), а також трикутного каналу із співвідношенням сторін (висота на підставу 2b/2a) 0,5 (умова постійної температури стінки з 3 і 1 сторони). Зіставлення результатів розрахунку з літературними даними представлено в табл. 2.3.
Таблиця 2.3 – Верифікація даних моделювання
	Геометрія
	NuT, дані моделювання
	NuT, література [36, 37]
	Похибка, %

	Паралельні пластини (2b/2a=0)
	7,526
	7,541
	-0,20 %

	Квадрат, 4 сторони T=const (2b/2a=1)
	2,971
	2,970
	0,03 %

	Квадрат, 2 сторони T=const, (2b/2a=1)
	3,712
	3,703
	0,24 %

	Трикутник, 3 сторони T=const (2b/2a=0,5)
	2,362
	2,340
	0,94%

	Трикутник, 1 сторона T=const (2b/2a=0,5)
	1,779
	1,765
	0,81%


2.2 Математична модель тепло- та масообміну у мембранному теплообміннику з перехресним плином теплоносіїв

Для врахування впливу перехресного течії була побудована 3D модель (1568000 елементів) із суміжними каналами, де на поверхні теплообміну задані умови сполучення (рис. 2.6).Теплообмінник складається з 300 мембранних теплообмінних пластин, товщиною 25 мкм (властивості мембрани ті ж самі, що і в табл. 2.2). Висота одного каналу становить 2b = 1,7 мм, довжина і ширина - 140 мм. Об'ємна витрата повітря в припливному і витяжному каналах становить 150 м3/год. Температури теплого і холодного повітря на вході в теплообмінник 295,15 і 263,15 К, відповідно.
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Рисунок 2.6 – Геометрія моделі
Параленьно з CFD моделюванням була створена модель тепломасообміну у перехресноплинному теплообміннику на основі методу скінченних різниць.

У загальному випадку можна розглядати три можливих режиму роботи теплоутилизатора в опалювальний період: 

· «сухий» режим теплообміну; 

· із зоною конденсації; 

· те ж саме, але із зоною замерзання конденсату або формування інею. 

За рахунок перехресної направленості потоків нагрівання припливного та охолодження витяжного повітря відбувається нерівномірно, що значно ускладнює розрахунок. Для розрахунків використаємо метод скінченнихрізниць. Теплообмінник ділиться на кінцеву кількість елементів перпендикулярно до руху потоків теплоносіїв. При цьому, кожен елемент має контрольований об’єм для теплого повітря, матеріалу пластини та холодного повітря (рис. 2.7). Температурні вузли для потоків повітря розміщені по границях контрольного об’єму, а для рівняння теплопередачі – на вході у сегмент. Так як, ми розглядаємо теплообмінник повної теплоти, то для кожного елементу записуємо рівняння яктеплопередачі та теплового балансу, так і масопередачі та балансу по масі. Подібний розрахунок показує наявність «холодного кута», де витяжне повітря охолоджується найбільш інтенсивним чином. Конденсація відбувається на стороні теплого повітря, коли воно охолоджується нижче температури точки роси. Будемо вважати, що конденсація відбувається на поверхні теплообміну і теплота фазового переходу, безпосередньо абсорбується поверхнею пластини.
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Рисунок 2.7 – Вхідні і вихідні параметри елементу (i, j)

Для теплообміну без врахування процесів конденсації і заморожування:
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(2.1)

де k – коефіцієнт теплопередачі, h, c – відповідно гарячий та холодний теплоносій, in, out – параметри на вході і на виході з елемента.
Для масообміну без врахування процесів конденсації і заморожування:
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(2.2)

Вихідними даними для рішення систем рівняння (2.1) і (2.2) є температури й вологовмісти повітря в приміщенні й зовнішнього:
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(2.3)
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(2.4)

Тому що витрати теплоносіїв в елементах однакові й теплоємності змінюються незначно, те температури припливного і викидного повітря визначаються як середнє значення вихідних температур елементів (i,n) і (n,j) відповідно:
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(2.5)

Тепловий потік через одну пластину визначається як сума теплових потоків всіх елементів пластини:
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(2.6)

Аналогічно (2.5) вологовмістиприпливного і викидного повітря визначаються як середнє значення вологовмістів повітря в елементаз (i,n) і (n,j) відповідно:
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(2.7)

Кількість вологи, що переноситься через одну пластину, визначається як сума потоків маси вологи для всіх елементів:
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(2.8)

На підставі даної математичної моделі була створена програма для розрахунку тепло- і масообміну. У результаті обчислень на комп'ютерній моделі визначаються:

· комплекс значень термодинамічних властивостей припливного повітря до й після теплообмінника;

· комплекс значень термодинамічних властивостей витяжного повітря до й після теплообмінника;

· розподіл температури припливного й витяжного повітря по поверхні теплообміну;

· розподіл теплового потоку по поверхні теплообміну;

· розподіл вологовмісту припливного й витяжного повітря по поверхні влагообмена;

· розподіл парціального тиску водяної пари припливного й витяжного повітря по поверхні вологообміну;

· розподіл потоку маси пари по поверхні вологообміну;
· розподіл температури пластини теплообмінника.

Зона конденсації і утворення інею визначається виходячи з умов:
· конденсація: 
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 - парціальний тиск водяної пари в потоці теплого вологого повітря; 
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 - тиск насичення водяної пари при температурі стінки.

· утворення інею: 
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З боку теплого повітря до «сухого» коефіцієнта тепловіддачі додається поправка на конденсацію і кристалізацію, що враховує коефіцієнт масовіддачі, перепад температур і вологовмісту, а також теплоту фазових переходів:

[image: image262.wmf](

)

inin

hw,sat

Σcondfr

inin

hw

(,)(,)

α,

(,)(,)

αβ

xijxij

rr

tijtij

-

=++

-





(2.9)

де 
[image: image263.wmf]a
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 - загальний коефіцієнт тепловіддачі при конденсації або кристалізації, Вт/(м2·К); 
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 - вологовміст гарячого теплоносія, що відповідає умовам насичення на поверхні пластини, кг в.п./кг с.п.; 
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 - температура пластини зі сторони гарячого теплоносія, ºС; 
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Конвективний коефіієнт масовіддачі визначався виходячи з аналогії між тепло- та масовіддачею за формулою (1.33) та (1.35).

Також у формулі (2.1) для теплового балансу гарячого повітря з'являється добавка, пов'язана з процесами фазових переходів.
Для зони конденсації рівняння масопереносу будуть мати вигляд:
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(2.10)

Для зони утворення інею рівняння масопереносу будуть мати вигляд:
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(2.11)

Рішення системи рівнянь в умовах конденсації і утворення інею дозволяє отримати розподіл за номерами елементів i та j температури обох теплоносіїв та теплового потоку, який передається через пластину, вологовміст і потік маси, який передається через пластину і конденсується / заморожується, а також зони процесів конденсації і заморожування в початковий момент часу. 
Метою даної роботи є моделювання тепло- та масопередачі у теплообміннику з перехресним плином теплоносіїв в умовах конденсації та заморожування. Дослідження даного питання дозволить прогнозувати утворення конденсату та інею на поверхні теплообмінника та приймати коректні проектні рішень по запобіганню заморожування теплообмінника. При розрахунку процесів утворення інею з розвиток у часі було прийнято допущення, що весь потік маси йде на збільшення товщини інею. 

Товщина шару інею враховується як додатковий опір в рівнянні теплопередачі та розраховується для різних моментів часу (τ) виходячи з рівняння:
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(2.12)
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(2.13)

де δ – товщина шару інею, λfr – теплопровідність шару інею, ρfr – густина шару інею.

2.3 Опис експериментального стенду для дослідження систем вентиляції з теплоутилізацією
В якості об’єкта дослідження було обрано лабораторну кімнату, в якій встановлена система вентиляції з утилізацією явної та прихованої теплоти, витрата повітря в припливному та витяжному каналах коливається в межах 70-150 м3/год в залежності від режиму роботи вентиляторів. Експериментальна установка також включає в себе повітропроводи, фільтри, анемостати, жалюзійні решітки, шибери та гільз для вимірювання параметрів повітря. Конструктивну схему експериментальної установки зображено на рис. 1. Установка поміщена у камеру з контрольованим рівнем тепло- та вологовидідень (наявність нагрівача, зволожувача та кондиціонера).
Експериментальна установка (рис. 2.8, 2.9) складається з припливно- витяжної системи вентиляції LGH 15 - RX4 (Mitsubishi Electric), системи розподілу повітря (повітроводи, фільтри, анемостати, жалюзійні решітки, шибери) і гільз для вимірювання параметрів повітря.
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Рисунок 2.8 – Конструктивна схема експериментальної установки

1, 19 – анемостати витяжного і припливного повітря; 2, 8, 12, 17 – точки вимірювання температури і відносної вологості за допомогою testo 605; 3, 7 – фільтр; 4, 6, 14, 15 – точки вимірювання температури і відносної вологості за допомогою DS 1923-F5; 5 – рекуперативний теплообмінник; 9, 10 – жалюзійні решітки; 11, 18 – вимірювання швидкості повітря (testo 405); 13, 16 – витяжний та припливний вентилятори; 20 – прилад для обробки сигналів термопар ОВЕН; RA – повітря в приміщенні, OA – зовнішнє повітря, SA – припливне повітря, EA – викидне повітря.
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Рисунок 2.9 – Фотографія експериментального стенду

Температура і відносна вологість в точках 4, 6, 14, 15 вимірювалася термогігрометром Hygrochron DS 1923-F5 з можливістю накопичення даних, витрати повітря в точках 11, 18 – термоанемометром testo 405. Для перевірки точності вимірювання температури і вологості дані приладів порівнювалися з показниками термогігрометра testo 605 і термопар. При цьому максимальне розходження щодо температури та відносної вологості складає ±0,5ºС і ±5% відповідно (збігається з паспортними даними похибок термогігрометра Hygrochron DS 1923-F5). Були використані 8 термопар для вимірювання температури: по 1 з боку повітря в приміщенні і зовнішнього і по 3 - з боку припливного і повітря, що викидається (для врахування нерівномірності розподілу температур при перехресному плині).

Параметри, що підлягають вимірюванню:

1.  температура зовнішнього повітря (toa);

2. вологість зовнішнього повітря (φoa);

3. температура повітря в приміщенні (tra);

4. вологість повітря в приміщенні (φra);

5. температура припливного повітря (tsa);

6. вологість припливного повітря (φsa);

7. температура викидного повітря (tea);

8. вологість викидного повітря (φea);

9. швидкість витяжного повітря (w1);

10. швидкість припливного повітря (w2).

2.4 Опис експериментального стенду для дослідження паропроникності матеріалу теплообмінника

Коефіцієнт паропроникності матеріалу теплообмінника (полімерна мембрана або спеціально оброблений папір) не може бути визначений аналітично і тому доцільно провести експериментальне дослідження для його визначення.
Для визначення коефіцієнту паропроникності матеріалу теплообмінника були проведені експериментальні дослідження на основі методики [70] (рис. 2.10).
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Рисунок 2.10 – Експериментальна установка для дослідження коефіцієнту паропроникності мембрани
Експерименти проводилися 3 рази (1 раз в лабораторії НДІ «Будівельних конструкцій», 2 рази в лабораторії кафедри теплотехніки та енергозбереження Інституту енергозбереження та енергоменеджменту НТУУ «КПІ») 

Під час експерименту маса скляної чашки з водою та зразком вимірювалася лабораторними вагами АД-200 (в 1 випадку) та ТВЕ-0,3-0,005 (в 2-3). Через певні проміжки часу виміри повторювалися та визначалася втрата та потік маси водяної пари через мембрану.
Розподіл відносної вологості та парціального тиску зображений на рис. 2.11.
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Рисунок 2.11 – Розподіл відносної вологості та парціального тиску
Обробка результатів проводилася за допомогою формул (1.54-1.57).
Згідно [70] при використанні описаної методики відносна похибка визначення опору паропроникності лискових матеріалів не перевищує 10%.

Висновки по розділу 2
Основні результати даного розділу:
1. Сформульвані фізичні та математичні моделі для дослідження коефіцієнтів тепловіддачі при ламінарній течії в  щілинних каналах без та з оребренням різного профілю.

2. Сформульвані фізичні та математичні моделі для дослідження процесів тепло- та масообміну в перехресноплинному мембранному теплообміннику з урахуванням зон та розвитку процесів конденсації та утворення інею.

3. Проведена верифікація та виконана оцінка адекватності наведених моделей.
4. Розроблена методика проведення експериментальних досліджень ефективності систем вентиляції з утилізаторами повної теплоти при контрольованих параметрах повітря в приміщенні та реальних умовах ззовні.
5. Виконані експериментальні дослідження паропроникності мембрани теплообмінника на основі методики [70].
3 РЕЗУЛЬТАТИ МАТЕМАТИЧНОГО МОДЕЛЮВАННЯ ТА ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНИХ ДОСЛІДЖЕНЬ
3.1 Результати моделювання коефіцієнтів тепловіддачі в каналах різної форми
Для розрахунку локальних коефіцієнтів тепловіддачі (
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) у кожному перетині визначається середньомасова температура повітря (
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У рівнянні (3.1) величина 
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 є середня температура змішування або середньомасова і визначається за формулою:
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(3.2)

Щільнний канал без оребрення. Розподіл швидкостей та температури повітря в залежності від умов входу зображені на рис. 3.1. Верхня частина рисунку відповідає одночасному розвитку гідродинамічного та теплового граничного шару (simultaneously developing flow) (рівномірного профіль швидкості на вході), а нижня – умовам входу, що є характерним для перехресного плину (entrance). Як видно з рис. 3.1 у другому випадку відбувається зміна профілю швидкостей на вході у теплообмінник.
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Рисунок 3.1 – Контури температур (K) та швидкостей (м/с)для різних умов входу
Результати моделювання у вигляді локальних чисел Нуcсельта для різних типів входу та для гідродинамічно розвиненої течії (thermally developing flow) зображені на рис. 3.2. Відмінність чисел Нуcсельта для початкової ділянки може сягати 10 %, тому доцільно приводити рівняння для кожного типу входу у канал.
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Рисунок 3.2 – Залежність числа Нусcельта від безрозмірної координати для різних умов входу для початкової ділянки 

Далі запропоновано методику впливу зміни температури стінки на умови теплообміну, для чого необхідно мати рівняння для локальних коефіцієнтів тепловіддачі з врахуванням довжини ділянки без обігріву (q=0). Були проведені чисельні розрахунки та в результаті їх обробки отримані залежності чисел Нусcельта від безрозмірних координати
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 та довжини початкової ділянки без обігріву
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:

· Для рівномірного профілю швидкості на вході у канал
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· Для умов входу в перехресноплинний теплообмінник
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(3.4)

Дані залежності можуть бути використані для знаходження коефіцієнтів тепловіддачі в діапазоні умов, що були описані в попередньому розділі.
При попередньо заданому законі зміни температури стінки локальний тепловий потік можна розрахувати з використанням принципу суперпозиції локальних змін температури:
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(3.5)

При цьому перша складова показує тепловий потік для ізотермічної стінки, а друга – корегує це значення для різного характеру зміни температури стінки.

Для дослідження впливу характеру зміни температури стінки на характеристики теплообміну вона задавалася як функція координати 
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як лінійна (
[image: image291.wmf]*

*

01

wall,x

Taax

=+

) або поліноміальна функція (
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), яка є характерною для перехресного плину теплоносіїв. На рис. 4 зображений локальний тепловий потік для щілинного каналу з рівномірним профілем швидкості на вході, розрахований при значеннях коефіцієнтів 
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, які відповідають температурі стінки каналу холодного повітря перехресноплинного теплообмінника [108, 109]. Похибка його визначення за запропонованою методикою (3.5) у порівнянні з результатами CFD моделювання з відповідним розподілом температур для паралельних пластин не перевищує 1 % (рис. 3.3). Для лінійної функції температури стінки похибка не перевищує 1,5 %.
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Рисунок 3.3 – Локальний тепловий потік для змінної температури стінки (паралельні пластини) та похибка його визначення

Для лінійної та поліноміальної форми температури стінки для форми входу в теплообмінник, що відповідає перехресному плину, похибка визначення локального теплового потоку не перевищує ±2 %.

Щільнний канал з ребрами квадратного та трикутного профілю (рівномірний профіль швидкості на вході). Розподіл контурів швидкостей і температур повітря в оребрених каналах квадратного і прямокутного перерізу на ділянці стабілізації (координата 2 мм - зліва) і для стабілізованого течії (координата 50 мм - праворуч) наведено на рис. 3.4 і 3.5. Матеріал ребра - мембрана.
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Рисунок 3.4 – Контури швидкостей (м/с) для каналів з оребренням квадратного (а) та трикутного (б) поперечного перерізу
[image: image296.png]e
288 290/
292
296 294
298

: 273
L 29 F—280 g;g
299.5 287555
293—230

[295-
293294
\2”\
N

% N
LV & P

———— 2% 206
—— 7 298
299





a)
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Рисунок 3.5 – Контури температур (К) для каналів з оребренням квадратного (а) та 

трикутного (б) поперечного перерізу
Застосування класичної теорії ефективності ребра показало хороші результати для алюмінієвих ребер, але в разі ребра з мембрани не забезпечує належну точність визначення локального теплового потоку. Як видно з рис. 3.4 та 3.5 наявність оребрення в значній мірі впливає на розподіл швидкостей та в меншій мірі – на температури теплоносія. Тому було прийнято рішення отримати формули локальних чисел Нуссельта для каналів з ребрами квадратного і трикутного поперечного перерізу для мембранних теплообмінників.

У результаті моделювання були отримані залежності локального числа Нуссельта для різних геометрій каналів і умов теплообміну, а саме: паралельні пластини, квадратний оребрений канал, трикутний оребрений канал з різним співвідношенням сторін та трикутний канал з двома адіабатними стінками та однією стороною T=const. 
У загальному вигляді локальне число Нуссельта в залежності для безрозмірної координати може бути знайдено з наступної формули :
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(3.6)

Коефіцієнти а1, а2 і а3для різних геометрій каналу наведені в табл. 3.1.
У подальших розрахунках будуть використовуватися формули для локального числа Нуссельта для паралельних пластин, трикутного обребреного каналу (2b/2a = 1,7 мм / 4,7 мм) і трикутного каналу з двома адіабатними стінками та однією стороною T=const (2b/2a = 1,7 мм / 4,7 мм). Остання залежність буде використана для розрахунку масовіддачі за умови низької ефективності ребра по масообміну.

Таблиця 3.1 – Коефіцієнти формули (3.6)
	Геометрія каналу
	NuT
	a1
	a2
	a3

	Паралельні пластини (2b/2a=0)
	7,526
	10,2
	-0,4
	-250

	Квадратний оребрений канал (2b/2a =2,0мм/2,0мм)
	3,863
	14,1
	-0,60
	-47,0

	Трикутний оребрений канал (2b/2a =2,5мм/5,0мм)
	3,178
	11,0
	-0,41
	-44,5

	Трикутний оребрений канал (2b/2a =1,7мм/4,7мм)
	3,273
	11,3
	-0,42
	-41,5

	Трикутний канал, 1 сторонаT=const(2b/2a =1,7мм/4,7мм)
	1,643
	10,9
	-0,37
	-25,0


3.2 Результати моделювання тепломасообміну в мембранному рекуперативному теплообміннику з перехресним плином теплоносіїв

Результати CFD моделювання

Для моделювання теплообміну в щілинних каналах при перехресному плині теплоносіїв була побудована 3D модель з щілинними суміжними каналами.Вихідні умови розрахунку приведені в попередньому розділі.
В якостірезультатів моделювання були отримані розподіл температури стінки і теплового потоку по поверхні теплообміну (рис. 3.6) і значення загального теплового потоку і температур теплоносіїв на виході з каналів ( табл. 3.2). Також були отримані контури температур теплоносія на початковій та кінцевій ділянках (рис. 3.7) та контури швидкостей по трьох координатах (рис. 3.8, 3.9).
При аналізі даних з рис. 3.6 – 3.9 отримали наступні висновки: перехресний плин теплоносіїв формує значну нерівномірність розподілу теплового потоку та температури стінки, а також контурів температур теплоносіїв як на вхідній, так і на кінцевій ділянках; за рахунок навності бокових стінок є нерівномірність розподілу x-компоненту швидкості, y- та z-компоненти швидкості є незначними у порівнянні з x-компонентою.
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Рисунок 3.6 – Розподіл щільності теплового потоку, Вт/м2 (а) і температури стінки, К (б) для щілинного теплообмінника з перехресним плином теплоносіїв
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Рисунок 3.7 – Контури температури повітря (К) для щілинного теплообмінника з перехресним плином теплоносіїв на відстані 3 мм (а) та 135 (б) мм від входу
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Рисунок 3.8 – Контури швидкості повітря по координаті х (м/с) для щілинного теплообмінника з перехресним плином теплоносіїв на відстані 3 мм (а) та 135 (б) мм від входу
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Рисунок 3.9 – Контури швидкості повітря по координаті y (а) та z (б) (м/с) для щілинного теплообмінника з перехресним плином теплоносіїв на 135 мм від входу
Також було отримана зміна локального числа Нуссельта по ходу течії холодного повітря з урахуванням неізотермічностіповерхні теплообміну (рис. 3.10). Порівняно зі значенням для стабілізованого течії при постійній температурі стінки перехресний струм має більше значення числа Нуссельта (приблизно на 6%). Результати моделювання відповідають результатам, отриманим в роботі [42].
[image: image305.png]Hucao HyccembTa

14
13
12
11
10

0.05

M

0.1

0.15

—Nu_x

——Nu_T




Рисунок 3.10 – Зміна локального числа Нуссельта по ходу руху холодного повітря
Результати моделювання методом скінченних різниць

На рис. 3.11 представлені результати моделюваннярозподілу температур обох теплоносіїв по поверхні теплообміну для одного з варіантів розрахунку (витрата повітря 150 м3/год, tOA = 0 º C, dOA = 3,2 г / кг, tRA = 20 º C, dRA = 4,3 г / кг).
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Рисунок 3.11 – Розподіл температур теплоносіїв по поверхні теплообміну

(i, j) - номери елементів; 
[image: image308.emf]  - Витяжне повітря (гарячий теплоносій);


[image: image309.emf]  - Припливне повітря (холодний теплоносій)

На рис. 3.8 стрілки вказують напрями потоків теплоносіїв. Ці дані дають кількісні характеристики температурних полів в теплообміннику у зв'язку з фізичними особливостями перехресного струму.

Дані щодо розподілу вологовмісту наведені на рис. 3.12.
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Рисунок 3.12 – Розподіл вологовмісту по поверхні пластини


[image: image311.emf]  - Витяжне повітря (гарячий теплоносій)


[image: image312.emf]  - Припливне повітря (холодний теплоносій)

За даними моделювання були побудовані залежності перерахованих вище коефіцієнтів ефективності від витрати повітря (рис. 3.13). Ефективність тепло- і масообміну знижується при підвищенні витрат повітря в припливному і витяжному каналах, при цьому дані по температурному і ентальпійному коефіцієнтах ефективності кореспондуються з паспортними даними [109].
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Рисунок 3.13 – Залежності коефіцієнтів ефективності від витрати повітря

При збільшенні коефіцієнту теплопередачі показники ефективності роботи теплообмінника також збільшуються (рис. 3.14). Аналогічна ситуація спостерігається при збільшенні коефіцієнту масопередачі (рис. 3.15). При цьому ентальпійний коефіцієнт ефективності змінюється в значній мірі у першому випадку, а в незначній – у другому.
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Рисунок 3.14 – Залежність показників ефективності від коефіцієнту теплопередачі
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Рисунок 3.15 – Залежність показників ефективності від коефіцієнту масопередачі
Отримана математична модель дозволяє проводити розрахунок процесів тепло-і масообміну в перекрестноточних теплообмінниках будь-якого розміру. Результати розрахунки можуть бути представлені у вигляді вихідних температур, вологовмісту, теплового потоку і потоку маси вологи, а також як розподіл цих параметрів по поверхні теплообмінника.
В табл. 3.2 наведено порівняння результатів моделювання з використанням -NTU методу, методу скінченних різниць і CFD.

Таблиця 3.2 – Перехресний плин щілинні канали: η-NTU метод, метод скінченних різниць і CFD моделювання

	Параметр
	η-NTU метод
	Метод скінченних різниць (МСР)
	CFD
	Похибка МСР у порівнянні з CFD

	Температура теплого теплоносія на виході, К
	273,087
	273,188
	272,835
	0,133%

	Температура холодного теплоносія на виході, К
	285,213
	285,112
	285,465
	-0,124%

	Сумарний тепловий потік через одну пластину, Вт
	3,778
	3,761
	3,822
	-1,596%

	Температурний коефіцієнт ефективності
	0,689
	0,686
	0,697
	-1,578%

	Доля поверхні теплообміну з температурою нижче 273,15 К
	-
	0,265
	0,28
	-5,548%


Порівняння розрахунку інтегральних характеристик теплообміну (вихідні температури , тепловий потік і коефіцієнт ефективності) при перехресному струмі методом η - NTU і кінцевих різниць з CFD моделюванням (табл. 3.2) показало непогану відповідність. Для аналізу локальних параметрів теплообміну було проаналізовано відміну розподілу температури стінки, отримане методом скінченних різницьі за допомогою CFD моделювання (рис. 3.16). При цьому воно може досягати ± 20 % при віднесенні до максимальної різниці температур в теплообміннику. Вплив цієї відмінності на зону заморожування наведено в табл. 3.2.
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Рисунок 3.16 – Розподіл відносної різниці температур стінки 

Результати моделювання з урахуванням зон конденсації та утворення інею

Вихідні дані: tra=20°С, toa=-10°С, φra=40%, φoa=80%, μp=10-6 кг/м·с [46].
Результати моделювання процесів тепломасообміну з врахуванням зон конденсації та утворення інею в щілинному теплообміннику з ребрами трикутного поперечного перерізу наведено на рис. 3.17.
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Рисунок 3.17 – Розподіл теплового потоку (а) (Вт/м2), потоку маси, яке передається через мембрану і конденсується / заморожується (б) (кг/с·м2)
В табл. 3.3 наведені частки зон конденсації і заморожування для теплообмінника явною і повної теплоти.

Таблиця 3.3 – Частки зон конденсації і заморожування

	Теплообмінник
	Зона конденсації
	Зона утворення інею

	Повної теплоти
	0,035
	0,206

	Явної теплоти
	0,268
	0,214


Якщо порівнювати процес конденсації в теплообмінниках, виконаних з паропроникного та непаропрониконого матеріалу, то зони конденсації в цьому випадку будуть відрізнятися. Це також можна побачити з рис. 3.18, на якому зображені результати розрахунку зони конденсації для цих двох типів теплообмінників (tOA= 0 ºC, φOA=85 %, tRA=20 ºC, φRA=50 %, μp=10·10-8 кг/м·с). В утилізаторі повної теплоти, за рахунок масообміну між потоками повітря та зниження вологовмісту витяжного повітря при протіканні через теплообмінник, умови для конденсації настають пізніше, ніж для теплообмінника явної теплоти.
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Рисунок 3.18 – Зони конденсації для теплообмінників (ТО) різних типів

З точки зору інеєутворення цікавим є дослідження граничної відносної вологості повітря в приміщенні, при якій відбувається відкладання інею на значній частині поверхні теплообмінника. За допомогою розробленої моделі можуть бути виконані відповідні дослідження, нехтуючи при цьому накопиченням конденсату та інею. Для прикладу було побудовано залежність частки площі інеєутворення на поверхні теплообмінника від відносної вологості повітря в приміщенні при різних температурах зовнішнього повітря та при постійній температурі в приміщенні та вологості зовнішнього повітря (tRA=20 (C, (OA=85 %) (рис. 3.19).
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Рисунок 3.19 – Залежність зони заморожування від відносної вологості повітря в приміщенні при різних температурах зовнішнього повітря:
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 -15 ºC;  [image: image323.png]


 -20 ºС

Як видно з рис. 4 з пониженням температури зовнішнього повітря доля площі інеєутворення на поверхні теплообмінника збільшується. При відносній вологості повітря в приміщенні до 30 % при її підвищенні зона інеєутворення також збільшується, при значенні > 30 % має місце певне зменшення зони інеєутворення завдяки збільшенню тепловиділень за рахунок конденсації вологи.

Також були побудовані графіки залежності граничних температур зовнішнього повітря від відносної вологості повітря в приміщенні для різних часток площі інеєутворення на поверхні теплообмінника (рис. 3.20). При цьому область вище кривої, наприклад, для долі площі інеєутворення 0,05 відповідає сукупності параметрів значень температур та відносної вологості, при яких зона інеєутворення на поверхні теплообмінника складає менше 5%. Аналогічні дані наводяться у [52] для теплообмінника з протитечією для різних температурних коефіцієнтів ефективності.
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Рисунок 3.20 – Граничні температури зовнішнього повітря в залежності від вологості повітря в приміщенні для різних часток площі інеєутворення:
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 0,15; [image: image328.png]


 0,2; [image: image329.png]


 0,25
Досліджено також вплив конденсації та утворення інею на збільшення температурного коефіцієнту ефективності (рис. 3.21), при цьому чим більша відносна вологість повітря в приміщенні, тим більша поправка до цього коефіцієнту. Ця поправка має ту ж тенденцію, що і у [54], але отримане значення є трохи меншим (це пов’язано з наявністю обміну вологою через мембрану теплообмінника).
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Рисунок 3.21 – Поправка до температурного коефіцієнту ефективності в залежності від вологості повітря в приміщенні для різних температур зовнішнього повітря:
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-20 ºC
Результати моделювання процесів утворення інею у часі

Для розробки квазістаціонарної моделі нарощування інею у часі були використані формули (2.12) та (2.13). Вихідні дані: tra=20°С, toa=-10°С, φra=40%, φoa=80%, ρfr=400 кг/м3, μp=10·10-8 кг/м·с. В якості результатів моделювання можуть бути представлений розподіл товщини інею в різні моменти часу (рис. 3.22). Також для перевірки чутливості моделі до зміни параметрів моделі було проаналізовано максимальну товщину шару інею в залежності від його густини, що приймається в розрахунках (рис. 3.23).
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Рисунок 3.22 – Розподіл товщини шару інею (м) в різні моменти часу (20, 40 та 60 хв.)
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Рисунок 3.23 – Максимальна товщина інею з залежності від заданої густини
Вихідні дані: tra=20°С, toa=-10°С, φra=40%, φoa=80%, ρfr=var, μp=10·10-8 кг/м·с

Як було проаналізовано вище, розмір зони утворення інею в значній мірі залежить від параметрів зовнішнього та внутрішнього повітря. Як видно з рис. 3.24 та 3.25 максимальна товщина інею також піддається значному впливу відносної вологості повітря в приміщенні та температури зовнішнього повітря.
[image: image336.png]——20
—=30
——40
—=30

—

\
\

o
<

ot o =
s S o ° o
TN OIOHT

CHHIFOL CHIICINID e

=3

60

50

40

30

20

10

Yac, xB.





Рисунок 3.24 – Максимальна товщина інею з залежності від відносної вологості повітря в приміщенні (20%, 30%, 40% та 50%)
Вихідні дані: tra=20°С, toa=-10°С, φra=var, φoa=80%, ρfr=400 кг/м3, μp=10·10-8 кг/м·с
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Рисунок 3.25 – Максимальна товщина інею з залежності від температури зовнішнього повітря (-5°С, -10°С, -15°С, -20°С)
Вихідні дані: tra=20°С, toa=-var, φra=40%, φoa=80%, ρfr=400 кг/м3, μp=10·10-8 кг/м·с

Коефіцієнт паропроникності мембрани є визначальною складовою в загальному коефіцієнту масопередачі через мембрану та впливає на розмір зон конденсації та утворення інею, а також на макисмальну товщину шару інею (рис. 3.26). При цьому через 1 годину максимальна товщина знаходиться в діапазоні 0,35-0,5 мм.
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Рисунок 3.26 – Максимальна товщина інею з залежності від коефіцієнту паропроникності мембрани
Вихідні дані: tra=20°С, toa=-10°С, φra=40%, φoa=80%, ρfr=400 кг/м3, μp=var
Результати моделювання процесів утворення інею в часі можуть використовуватися для прогнозування поведінки теплообмінника в умовах утворення інею та розробки ефективних стратегій боротьби з утворенням інею (частота відключення та розморожування теплообмінника в залежності від параметрів зовнішнього та внутрішнього повітря).

3.3 Аналіз можливих перетоків у вентиляційній установці
В залежності від конструктивного виконання утилізаційних установок в них можуть відбуватися ненавмисні перетоки повітря (особливо негативними є перетоки витяжного повітря у припливне), що може знижувати енергетичну ефективність установки, чи навіть робити її використання неефективним. Також відбувається нагрів повітря за рахунок вентиляторів, що також впливає на тепловий баланс установки в цілому.Аналіз перетоків повітря в системах вентиляції з теплоутилізатором виконано в роботах [110, 111] за допомогою методу вимірювання концентрації індикаторного газу. В роботі [112] проведене теоретичне та експериментальне дослідження подібних систем.

В даному розділі досліджено енергетичну ефективність системи вентиляції з теплоутилізатором повної теплоти з врахуванням внутрішніх перетоків та нагріву у вентиляторах.Протягом 3 днів у січні 2014 року проводився моніторинг параметрів повітря в приміщенні, зовнішнього та припливного до та після теплоутилізатора.Було розглянуто два перетоки повітря,котрі знижують продуктивність установки. Перший перетік G5, коли частина припливного повітря потрапляє в витяжне повітря до теплообмінника та другий G6, коли в припливне повітря до теплообмінника потрапляє частина витяжного повітря після теплообмінниках (рис. 3.27).
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Рисунок 3.27 – Потоки повітря (основні та непередбачені) в утилізаційній установці

Такі перетоки повітря можуть зменшувати ефективність роботи рекуператора. Також температура припливного та витяжного повітря в установці підвищується за рахунок нагріву в вентиляторах.

Витрати повітря G1, G2, G3, G4, G5, G6 розраховуються, застосовуючи закон збереження маси та енергії для повітря у відповідних вузлах:


[image: image340.wmf]15ra

GGG

=+


,






(3.7)

[image: image341.wmf]raprapsa1p1

GctGctGct

+=

,





(3.8)

[image: image342.wmf]25sa

GGG

=+


,






(3.9)

[image: image343.wmf]3ea6

GGG

=+


,






(3.10)

[image: image344.wmf]4oa6

GGG

=+

,






(3.11)

[image: image345.wmf]44oapoa6pea

p

GctGctGct

=+

,




(3.12)

[image: image346.wmf]13

GG

=

,







(3.13)

[image: image347.wmf]24

GG

=

.







(3.14)
Явний утилізований тепловий потік в теплообміннику розраховується за формулою:
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Коефіцієнти внутрішніх перетоків розраховуються за наступними формулами:
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Приклад отриманих результатів приведені в табл. 3.4 та 3.5.
Таблиця 3.4 – Результати експерименту

	tra, ºС
	tsa, ºС
	tea, ºС
	toa, ºС
	t1, ºС
	t2, ºС
	t3, ºС
	t4, ºС
	Gsa, кг/с
	Gea, кг/с

	23,1
	22,5
	13,8
	2,8
	23
	21,2
	12,3
	7,2
	0,032
	0,037


Таблиця 3.5 – Результати розрахунків

	Gra, кг/с
	Goa, кг/с
	G1, кг/с
	G2, кг/с
	G3, кг/с
	G4, кг/с
	G5, кг/с
	G6, кг/с
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	0,044
	0,024
	0,053
	0,040
	0,053
	0,040
	0,009
	0,016
	0,167
	0,400


Як видно з табл. 3.4 та 3.5 підмішування припливного повітря в витяжне m5 та витяжного повітря в припливне G6 зменшує максимальний перепад температур в теплообміннику з 20,3 до 15,8ºС, що значно знижує потенціал енергозбереження. При цьому явні теплові потоки за формулами (3.15-3.16) складають 0,581 та 0,572 кВт відповідно. По аналогії з балансами енергії для вузлів були записані масові баланси по вологовмісту та визначені вологовмісти повітря в приміщенні та зовнішнього безпосередньо перед теплообмінником. При цьому врахування перетоків повітря в установці зменшує відмінність між утилізованими тепловими потоками з 44 до 1,5% для явної теплоти та з 46 до 2,7% для повної. В першому випадку для розрахунків використовувалися температури та вологовмісти: tra, tea, tsa, toa, dra, dea, dsa, doa, витрати: Gea, Gsa; в другому – t1, t2, t3, t4, d1, dea, dsa, d4, G1= G3, G2= G4.

Також подібні експериментальні дослідження та розрахунки були повторені для літнього режиму роботи. Ці результати мають схожий характер з зимовим режимом: 
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. В роботі [111] наводяться значення цих перетоків для трьох установок, максимальні значення перетоків 0,24 та 0,34 відповідно.
В роботі не враховуються можливі потоки повітря з приміщення в припливне повітря через нещільності у повітропроводах і фільтрі, що також в значній мірі можуть впливати на енергетичні показники роботи установки в цілому. Неврахування цих потоків може призводити до завищеного значення перетоку G6.

3.4 Результати експериментального дослідження паропроникності мембрани
Температура в приміщенні, де проводилися досліди паропроникності мембрани у трьох серіях дослідів, що були описані в попередньому розділі, підтримувалася на рівні:

1) 18,6±1,4 °С;

2) 16,4±0,7 °С;

3) 14,3±1,4 °С.

Вологість в ексикаторі за допомогою азотнокислого магнію шестиводноговідповідно підтримувалася на рівні:

1) 67,8±4,0 %;

2) 83,8±1,1 %;

3) 81,3±1,0 %.

При цьому слід зауважити, що досліди виконувалися на зразку матеріалу товщиною 120 мкм, що використовувався в попередніх серіях подібних теплообмінниках, тому значення коефіцієнту паропроникності є дещо меншим, ніж для більш новіших матеріалів.

На рис. 3.28 та 3.29 зображені густина потоку водяної пари та коефіцієнт паропроникності матеріалу теплообмінника для умов досліду №1.
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Рисунок 3.28 – Густина потоку водяної пари
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Рисунок 3.29 – Коефіцієнт паропроникності мембрани

В даних серіях досліджень були отримані наступні значення коефіцієнту паропроникності матеріалу:

1) 2,865·10-3 мг/м·ч·Па;

2) 3,479·10-3 мг/м·ч·Па;

3) 2,948·10-3 мг/м·ч·Па.

Так як в якості рушійної сили процесу переносу пари через мембрану ми приймаємо вологовміст, то і паропроникність матеріалу доцільно визначати не на різницю парціального тиску в 1 Па, а на різницю вологовмістів в 1 кг/кг. Тому величину μ потрібно помножити на різницю тиску та поділити на різницю вологовмісту.

1) 9,42·10-8кг/м·с;

2) 14,15·10-8 кг/м·с;

3) 11,33·10-8 кг/м·с.

Отримані значення паропроникності мембрани в подальшому використовуються для знаходження діапазону значень, в яких вони можуть знаходитися.
Висновки по розділу 3

Проведено моделювання теплообміну при ламінарній течії у щілинному каналі з різними умовами входу та при різній довжині початкової ділянки без обігріву. Врахування цих особливостей в запропонованих рівняннях для локальних чисел Нусельта призводить до зменшення середньої похибки для ділянки стабілізації з 5,25 до 0,15 % у порівнянні з відомим рівнянням для гідродинамічно стабілізованої течії [35, 36].

Для змінної температури стінки каналу порівняння результатів математичного моделювання та розрахунку по запропонованій методиці показало можливість використання цієї методики для теплообмінників з перехресним плином теплоносіїв.Отримані математичні формули та моделі можна використовувати для уточнення розрахунків теплообміну в прямотокових, протитокових та теплообмінниках з перехресним плином теплоносіїв.

Також у результаті проведеного моделювання були отримані залежності локальних чисел Нуссельта для гідродинамічно та термічно нерозвиненої ламінарної течії для щілинних каналів без оребрення і з ребрами квадратного і трикутного профілю. В результаті CFD моделювання теплообміну при перехресномуплині в щілинному теплообміннику були отримані: розподіл температури стінки і теплового потоку по поверхні, вихідні температури повітря і сумарний тепловий потік. Результати моделювання порівнювалися з розрахунками η-NTU методом і методомскінченних різниць, відмінність у інтегральних характеристиках становить не більше 1,6 %. Відмінність локальних характеристик в свою чергу призводить до відмінності в 5,5% в зоні з температурою стінки нижче 273,15 К. Також було проведено аналіз зон конденсації і заморожування для теплообмінника явної і повної теплоти, відмінність для заданих умов може складати до 20%.

В розділі також було проведено математичне моделювання процесів тепломасообміну перехресноплинного мембранного теплообмінника з врахуванням зон конденсації та утворення інею. Використання локальних коефіцієнтів тепло- та масопередачі дозволяє більш точно розраховувати розподіл температур теплоносіїв по поверхні теплообміну для перехресного плину, а отже і зону та процеси конденсації та інеєутворення,які розраховувалися за допомогою аналогії між тепло- та масовіддачею.

За допомогою побудованих залежностей критичних умов заморожування теплообмінника від відносної вологості повітря в приміщенні та температури зовнішнього можна приймати рішення щодо встановлення граничної температури зовнішнього повітря для стратегії розморожування теплоутилізатора. Також, була визначена поправка до температурного коефіцієнту ефективності в залежності від відносної вологості повітря в приміщенні для різних температур зовнішнього. За рахунок масообміну між потоками повітря через мембрану, зона конденсації для теплообмінника повної теплоти є меншою, ніж для теплообмінника явної теплоти.

Було розглянуто та показано за допомогою експериментальних та розрахункових даних, що вентиляційна система має декілька витоків, які впливають на роботу рекуператора і установки в цілому. Також враховується нагрів повітря за рахунок роботи припливного та витяжного вентиляторів. Непередбачені перетоки повітря всередині установки можуть зменшити показники енергетичноїефективності вентиляції.В результаті проведення експерименту та розрахунків перетік припливного повітря в витяжне складає 16,7% та витяжного повітря в припливне 40%.

Також у розділі приведені результати експериментальних досліджень паропроникності мембрани для 3 серій досліджень. Для розрахунків приймається середнє значення трьох дослідів.

4 АНАЛІЗ ЕФЕКТИВНОСТІ ВИКОРИСТАННЯ ТЕПЛОУТИЛІЗАТОРА В СИСТЕМАХ ВЕНТИЛЯЦІЇ
4.1 Результати експериментальних досліджень для зимового режиму

На припливно-витяжній установці LGH15-RX4 були проведені експерименти в 2009-2010 р.р. при різних погодних умовах ззовні та різних температуровологісних режимах в приміщенні кліматичної камери. Дані по результатам експерименту зображені на рис. 4,1, 4,2, 4,3, 4,4.
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Рисунок 4.1 – Температури повітря в приміщенні (tra), викидного (tea), зовнішнього (toa), припливного (tsa)

Загалом, зміна температур має якісно однаковий характер. Відхилення деяких точок від еквідистантності пояснюється впливом сонячної радіації на температуру повітря в приміщенні та змінами витрат припливного та витяжного повітря.
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Рисунок 4.2 – Вологовміст повітря в приміщенні (dra), викидного (dea), зовнішнього (doa), припливного (dsa)

У приміщенні не було значних надходжень вологи, тому абсолютний вологовміст повітря в приміщенні знаходився у діапазоні від 2 до 7 г/кг.
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Рисунок 4.3 – Відносна вологість повітря в приміщенні (φra), викидного (φea), зовнішнього (φoa), припливного (φsa)

Об’ємна витрата повітря регулювалася за допомогою анемостатів (на припливному та витяжному каналі) та шляхом переключення швидкості вентиляторів (High, Low). Об’ємна витрата витяжного повітря знаходилася у діапазоні 80-140 м3/год, припливного – 50-135 м3/год.
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Рисунок 4.4 – Об’ємна витрата витяжного (V1) та припливного (V2) повітря та співвідношення Vmin/Vmax
На основі отриманих даних були розраховані: температурний та ентальпійний коефіцієнти ефективності, утилізований тепловий потік. Результати розрахунків представлені на рис. 4.5, 4.6.

Середній температурний коефіцієнт ефективності установки в цілому складає 81%, ентальпійний –70%.

Утилізований тепловий потік залежить від температури та вологості зовнішнього повітря, повітря в приміщенні, об’ємної витрати припливного та витяжного повітря та досягав значення 0,75 кВт.
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Рисунок 4.5 – Температурний та ентальпійний коефіцієнти ефективності
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Рисунок 4.6 – Повний та явний утилізований тепловий потік

Використовуючи модель множинної лінійної регресії, було отримано двопараметричне рівняння лінійної регресії: (
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),на основі якого був побудований графік залежності температурного коефіцієнту ефективності від числа одиниць переносу теплоти (NTU) та від відношення об’ємних витрат повітря (Vmin/Vmax). Результати розрахунків зображені на рис. 4.7. Скорегований коефіцієнт детермінаціїї для даного рівняння складає 0,7.
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Рисунок 4.7 – Температурний коефіцієнт ефективності (порівняння результатів експерименту та регресійної моделі)
Значення коефіцієнтів ефективності зростає при збільшенні NTU-фактора та при зменшенні відношення витрат витяжного та припливного повітря.

Порівняння експериментальних та розрахункових даних

Для співставлення експериментальних даних та моделювання за допомогою скінченних різниць були проведені спеціальні досліди (при контрольованих надходженнях теплоти та вологи) взимку 2014 року, при цьому значення масових витрат (рис. 4.8), температур (рис. 4.9) та вологовмістів (рис. 4.10) були скореговані за допомогою отриманих значень перетоків у пункті 3.3. За рахунок такого корегування вдалося звести середню відмінність теплових потоків для припливного та витяжного повітря до 7% (рис. 4.11). Позначення масових витрат та температур співпадають з позначеннями на рис. 3.27.
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Рисунок 4.8 – Масові витрати витяжного (G1) та припливного (G2) повітря
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Рисунок 4.9 – Температури витяжного та припливного повітря до та після теплообмінника
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Рисунок 4.10 – Вологовміст витяжного та припливного повітря до та після теплообмінника
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Рисунок 4.11 – Утилізовані теплові потоки для витяжного (Qs1) та припливного (Qs2) повітря
Для порівняння результатів експериментальних досліджень та моделювання за допомогою методу скінченних різниць був обраний такий інтегральний показник енергетичної ефективності, як коефіцієнт ефективності теплообмінника по явній теплоті (температурний) (рис.4.12).
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Рисунок 4.12 – Порівняння експериментальних та розрахункових значень
Відмінність між експериментальними та розрахунковими вечичинами не перевищує 9%, при цьому середнє значення складає 4%.

4.2 Результати експериментальних досліджень систем вентиляції з теплоутилізатором для літнього режиму

Експериментальні дослідження проводилися в денний час липня 2013, коли зовнішня температура перевищувала температуру повітря в приміщенні. Повітря в приміщенні охолоджувалось і осушувалось за допомогою кондиціонера. Для одного з днів (10 липня) температури припливного і витяжного повітря до і після рекуператора зображені на рис. 4.8.Витрати повітря в припливному і витяжному каналах становили 92 і 87 м3/год відповідно. Середній фактичний температурний коефіцієнт ефективності для цього дня з урахуванням співвідношення витрат становить 73,2%.
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Рисунок 4.8 – Експериментальні дані по температурам
Для порівняння були проведені теоретичні розрахунки, задаючись коефіцієнтами ефективності згідно з даними виробника (для витрати 90 м3/год) [109] і погодними даними по м. Києву для того ж дня [113-115]. Температура і вологість у приміщенні задавалися постійними і рівними середнім значенням з результатів експерименту (24ºС і 45% відповідно). До уваги бралися погодні дані за денний час доби, так як у нічний час температура зовнішнього повітря опускається нижче температури в приміщенні і установка автоматично перемикається на режим «free cooling» з безпосередньою подачею зовнішнього повітря. Розрахункові дані по температурах наведено на рис. 4.9.
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Рисунок 4.9 – Розрахункові дані по температурам
При порівнянні рис. 4.8 і рис. 4.9 відзначимо, що температура зовнішнього повітря при проведенні дослідів була вищеою, ніж за метеорологічними даними (це обумовлено розташуванням лабораторії з сонячної сторони будівлі).

Для визначення коефіцієнта ефективності по прихованій теплоті були розраховані вологовміст припливного і витяжного повітря до і після теплоутилізатора. Експериментальні дані по вологовмісту наведено на рис. 4.10. При даному тепловологісному режимі припливне більш вологе повітря осушується за рахунок більш сухого витяжного повітря. Середній фактичний коефіцієнт ефективності по прихованій теплоті становить 63,8 %.

[image: image373.png]Bogoroemicr, r/kr

7.7

J

12:00

12:30

13:00

13:30  14:00
Yac 100H

14:30

15:00

15:30

16:00

weetes doa
— - dea
= 4= dsa

—= - dra




Рисунок 4.10 – Експериментальні дані по вологовмісту

При аналізі розрахункових даних по вологовмісту (рис. 4.11) треба приймати до уваги відмінність у вологовмісті зовнішнього повітря за метеорологічними та експериментальними даними (середні значення10,6 проти 8,6 г/кг). Це можна пояснити різними метеорологічними умовами в різних районах мегаполісу.
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Рисунок 4.11 – Розрахункові дані по вологовмісту

Згідно здослідними даними середній ентальпійний коефіцієнт ефективності становить 71,0%. Також був розрахований повний утилізований тепловий потік і його складові: явна і прихована теплота (рис. 4.12). Прихована теплота становить 20% від повної, що дозволяє отримувати додаткову економію на осушення повітря в кондиціонері і зменшення кількості споживаної ним енергії.
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Рисунок 4.12 – Експериментальні дані по утилізованим тепловим потокам

Розрахункові дані по утилізованим тепловим потокам (рис. 4.13) значною мірою відрізняються від експериментальних, що обумовлено різницею в коефіцієнтах ефективності та прийнятої температури і вологості зовнішнього повітря (більш низький рівень температур і більш високий рівень вмісту вологи зовнішнього повітря по метеоданим в порівнянні з експериментом). При цьому прихована теплота в цьому випадку становить 78,5 % від повної, що в значній мірі перевищує частку в експериментальних дослідженнях. У літературі, при розрахунку витраченої явної та прихованої теплоти на охолодження і осушення повітря частка прихованої теплоти для м. Києва з використанням типового року IWEC становить 89 % [116].
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Рисунок 4.13 – Розрахункові дані по утилізуваним тепловим потокам
В результаті проведених дослідів в літній період середні коефіцієнти ефективності для літнього режиму складають 73,2 % по явною теплоті, 63,8 % за прихованою теплоті і 71,0 % по повній теплоті. Частка прихованого теплового потоку в загальному становить 20%. За результатами аналогічного розрахунку з застосування метеоданих для того ж дня року і паспортних коефіцієнтів ефективності ця частка становить 78,7%. При цьому різниця обумовлена відмінністю коефіцієнтів ефективності і параметрів зовнішнього повітря.

4.3 Техніко-економічний розрахунок впровадження систем вентиляції з теплоутилізатором
4.3.1 Аналіз метеоданих для проведення енергетичних розрахунків

В роботах [117, 118] при аналізі системи вентиляції з теплоутилізаторами в якості параметрів зовнішнього повітря використовувалася тривалість стояння температур зовнішнього повітря. Розглядається різний час роботи установки на добу (8, 12, 24 години), попередній нагрів при температурах ≤-5ºС, але при цьому не враховується коливання температури зовнішнього повітря протягом доби і режими розморожування теплообмінника. В роботі [119] пропонується визначати економію теплової енергії з використанням середньої температури зовнішнього повітря та тривалості опалювального сезону, що приймаються згідно нормативних документів.

Методи усереднення метеоданих для опалювального сезону

В даному розділі будуть розглядатися наступні методи узагальнення метеоданих в межах опалювального періоду: 1) по числу годин стояння (ЧГС) (рис. 4.14) і середньому вологовмісту для кожної температури для опалювального періоду (рис. 4.15); 2) по середнім температурам і вологовмістам для кожного місяця; 3) з використанням медіани температур і вологовмісту для кожного місяця; 4) за середньою температурою і вологовмістом та тривалістю опалювального сезону. Вони порівнювалися з детальним розрахунком по зібраним півгодинним даними по температурі, відносній вологості і тиску зовнішнього повітря для м. Києва за опалювальний сезон 2011-2012 рр.. (з 15.10.11 по 15.04.12) [120]. Використання методів 2 – 4 не дозволяє врахувати режими боротьби з інеєутворенням у теплообміннику, тому значення економії теплової енергії буде завищеним.
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Рисунок 4.14 – ЧГС зовнішніх температур для опалювального періоду 2011-2012 рр.
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Рисунок 4.15 – Вологовміст в залежності від температуридля опалювального періоду 2011-2012 рр.
Як видно з рис. 4.15 існує чітка тенденція залежності вологовмісту від температури зовнішьного повітря, при цьому в холодний період року варіація вологовмісту для відповідних температур не така значна, як для теплого. Тому для холодного періоду року можна задаватися середніми значеннями вологовмісту для відповідних температур зовнішьного повітря та використовувати їх число годин стояння.
На рис. 4.16 представлено число годин стояння зовнішніх температур для м. Києва згідно [121] і IWEC [122]. За даними графіка видно , що при температурах нижче -4°С повторюваність температур для IWEC нижче, ніж для [121] і обмежується -15°С; при температурі вище 24°С відмінність незначна.
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Рисунок 4.16 – Число годин стояння температур зовнішнього повітря

При температурі зовнішнього повітря нижче -10°С можливе часткове заморожування теплообмінника [109], тому через кожні 60 хв. припливний вентилятор вимикається і на протязі 10 хв. теплообмінник обдувається теплим витяжним повітрям. При досягненні температури -15°С і нижче для того, щоб система функціонувала нормально, необхідний попередній нагрів припливного повітря до -9,9°С. При аналізі метеоданих типового року IWEC для м. Києва температура зовнішнього повітря не опускається нижче -15°С, тому за допомогою цих даних не можна проаналізувати режими попереднього нагріву зовнішнього повітря. Згідно до [121] сумарне число годин стояння температур нижче -14,1°С становить 149 годин (3,1% від загального числа годин стояння для зимового режиму < 10°C). Саме тому для розрахунку техніко-економічних показників в зимовому режимі не використовувалися дані IWEC.
Методи усереднення метеоданих для літньго періоду

Для узагальненого аналізу складових економії енергії на охолодження і осушення повітря були проаналізовані дані за літній період 2013 року і їх порівняння з типовими метеоданими IWEC для м. Києва [122]. Розрахункові метеодані за літній період 2013 року в основному були отримані з [113], при відсутності даних вони доповнювалися з [114, 115]. На рис. 4.17 і 4.18 показані відмінності в числах годин стояння температури і вмісту вологи для літа 2013 і типового років.
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Рисунок 4.17 – Число годин стояння температур для інтервалів в 1(С

В діапазоні температур більше 24 ºС число годин стояння для типового року дещо менше, ніж для 2013 року.
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Рисунок 4.18 – Число годин стояння вологовмісту

Число годин стояння вологовмісту для типового року має більш плавний характер (що в принципі характерно), ніж для 2013 року. Не враховуючи прив'язки до температур важко судити про співвідношення явного і прихованого утилізованого теплового потоку для цих даних. Тому доцільно для розрахунку економії енергії або використовувати безпосередньо погодинні дані по температурі і вологості, або число годин стояння комбінації температури і вологості (рис. 4.19).
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Рисунок 4.19 – Число годин стояння комбінації температур і відносної вологості для м. Києва з використанням IWEC

В наступних двох пункті наводиться порівняння результатів техніко-економічних розрахунків при використанні різних підходів до усереднення та джерел отримання метеоданих.
4.3.2 Техніко-економічні показники роботи в опалювальний період

Операційні затрати енергії на роботу теплоутилізаційної установки включають змінні у часі функції, такі як витрата повітря, втрата тиску, ефективність вентилятора, вартість енергії та утилізований тепловий потік. Розрахунки є досить складними, так як утилізований тепловий потік залежить від коливань температур повітря в приміщенні та зовнішнього та витрат повітря. Також витрата повітря та графік використання уставки може змінюватися протягом дня та тижня. Вартість електричної енергії також може змінюватися протягом доби (для тарифу, диференційованому за часом доби). Початкова вартість систем вентиляції з утилізацією може бути зменшена за рахунок врахування зменшення потужності систем опалення та кондиціонування. Показники економічної ефективності впровадження систем утилізації слід проводити з врахуванням наступних складників: капітальні затрати, затрати на встановлення, операційні витрати та економія енергії протягом всього терміну служби обладнання. 
Захист рекуперативних теплообмінників від утворення інею в каналі витяжного повітря може забезпечуватися попереднім підігрівом припливного повітря, регулюванням витрат припливного чи витяжного повітря та періодичним розморожуванням теплообмінника. Вибір метода боротьби з утворенням інею в значній мірі впливає на економічний ефект від впровадження теплоутилізатора [123].

У даній роботі в якості об'єкта техніко-економічного аналізу була обрана вентиляційна установка з мембранним рекуперативним теплообмінником, з витратою повітря 150 м3/год і коефіцієнтами ефективності по повній і явній теплоті ηh = 0,73 та ηt = 0,8 відповідно [109]. Для приміщення параметри повітря складають: температура 20ºC та відносна вологість 40%.

Розрахунок економії теплової енергії

Розглянемо дві стратегії боротьби з заморожуванням теплоутилізатора:

1) при температурі зовнішнього повітря tOA ≤-5 °С передбачається наявність попереднього нагріву припливного повітря (потужність калорифера обрана по температурі -22 °С і складає 0,6 кВт, при температурах tOA ≤-22 °С установку можна переключати на понижену витрату повітря);

2) при температурах в діапазоні tOA=(-10 … -15) °С через кожні 60 хв. припливний вентилятор вимикається на 10 хв. та теплообмінник продувається теплим витяжним повітрям; при температурах tOA ≤-15 °С передбачається наявність попереднього нагріву (потужність калорифера складає 0,6 кВт).
Розрахунок економії теплової енергії був проведений тільки для опалювального сезону з огляду на режим роботи теплоутилізатора за добу: 24-годинний (цілодобово), денний 12-годинний (з 8 до 20 години) і нічний 12-годинний (з 20 до 8 години).
Величина економії повної теплової енергії на опалення з урахуванням ентальпійного коефіцієнту ефективності по півгодинним метеорологічним даним визначалася:
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(4.1)

де і – календарна доба року: з 15 квітня (k) до 15 жовтня (l) включно;j – календарні півгодини доби року; розглядається три варіанти: денний 12-ти (m=8:00, n=19:30), нічний 12-ти (m=20:00, n=7:30) і 24-ох годинний (m=00:00, n=23:30) режими роботи установки; 
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 розраховується з використанням потужності калорифера; 
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 год. з врахуванням відключення установки для розморожування теплообмінника.

Для методів усереднення метеоданих формула (4.1) буде мати вигляд:
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(4.2)

де і – період усереднення, n – кількість періодів, τ – тривалість періоду.

Величина економії явної теплової енергії з урахуванням температурного коефіцієнту ефективності визначалася:
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де 
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Аналогічно для методів усереднення метеоданих формула (4.3) буде мати вигляд:
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(4.4)

у формулах (4.3) та (4.4) параметри часових інтервалів такі як у (4.1),(4.2).

Значення економії повної та явної теплової енергії за опалювальний період для трьох режимів роботи установки наведені в табл. 4.1.

Таблиця 4.1 – Значення повної/явної економії теплової енергії за опалювальний період, кВт·год

	Метод розрахунку
	Цілодобово
	з 8:00 до 20:00
	з 20:00 до 8:00

	Півгодинні значення*
	3940 /

3220
	1890 /

1540
	2050 /

1680

	
	4130 /

3440
	1980 /

1640
	2150 /

1800

	ЧГС температур*
	3970 /

3220
	1985 /

1610
	1985 /

1610

	
	4160 /

3440
	2080 /

1720
	2080 /

1720

	Середньомісячні
	4300 /

3630
	2150 /

1815
	2150 /

1815

	Медіани за місяць
	4350 /

3650
	2180 /

1825
	2180 /

1825

	Середні за опалювальний період
	4320 /

3660
	2160 /

1830
	2160 /

1830


*З врахуванням режимів розморожування та попереднього нагріву: перший рядок - відповідають варіанту а, другий – б.

Для різних типів будівель характерний різний графік роботи, а останні чотири методи не дають можливості урахування коливань температури протягом доби. Також останні три метода не враховують режимів боротьби з інеєутворенням. Тому для врахування умов заморожування теплообмінникаприметеорологічних умовахм. Києва більш доцільним є використовувати ЧГС температур для опалювального періоду і середній вологовміст для кожної температури (похибка неврахування коливання температури протягом доби для різних режимів роботи установки складає ±5 %).

При визначенні техніко-економічних показників враховані затрати електроенергії на електроприводи припливного та витяжного вентиляторів WFAN та на калорифер Wcalorif за опалювальний сезон (табл. 4.2).

Таблиця 4.2 Затрати енергії на приводи вентиляторів і калорифер

	Режим роботи теплоутилізатора
	WFAN, кВт∙год
	Wcalorif, кВт∙год

	24 години
	350
	520

	
	
	180

	денний 12 годин
	175
	220

	
	
	70

	нічний 12 годин
	175
	300

	
	
	110


Капіталовкладення включають вартість установки [124], її монтажу (15-20 % від вартості установки) та вартість електричного калорифера [125].

За рахунок того, що протягом опалювального періоду року спостерігається незначна повторюваність температур tOA ≤-15 0С, то затрати енергії на попередній нагрів для варіанту методу боротьби з інеєутворенням б складають незначну частину від утилізованої енергії (близько 4,5 %), для варіанту а ця цифра складає близько 13 %.
Економія грошових коштів і терміни окупності

При розрахунку економії грошових коштів використано детальні півгодинні дані. При цьому розглядається два варіанти енергопостачання:

· економія теплової енергії від мережі теплопостачання;

· економія енергії електричного опалення.

Величина економії грошових коштів визначається за наступним виразом [126]:
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- економія теплової енергії, кВт·год; 
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 - споживана електроенергія приводами вентиляторів та калорифером відповідно, кВт·год.

Остання складова у формулі (4.5) - це зменшення економії при використанні електричного калорифера для попереднього нагріву та теплової енергії для опалення і враховує різницю вартості електричної та теплової енергії. Тарифи на електричну та теплову енергію були взяті на сайті ПАТ «Київенерго» для юридичних споживачів [127].

Таблиця 4.3 – Економія грошових коштів та терміни окупності

	Режим роботи теплоутилізатора
	Етепл, грн./ Ток, роки
	Еел.ен, грн./ Ток, роки

	24 години
	2690 / 4,8
	4080 / 3,2

	
	2960 / 4,4
	4290 / 3,0

	денний 12 годин
	1290 / 10,0
	1950 / 6,7

	
	1410 / 9,2
	2050 / 6,3

	нічний 12 годин
	1400 / 9,3
	2130 / 6,1

	
	1540 / 8,4
	2240 / 5,8


Як видно з табл. 4.3 термін окупності вентиляційної установки може коливатися від 3 до 10 років в залежності від типу енергії, стратегії боротьби з інеєутворенням та режиму роботи установки. У всіх режимах роботи та незалежно від типу енергії ефективніше використовувати стратегію розморожування б.
Ефективність утилізації теплоти

Якість та вартість енергії, що використовують приводи вентиляторів для подолання опору елементів системи та калорифери, є вищою, ніж тієї, яку утилізує теплообмінник. Для оцінки довгострокової ефективності теплоутилізаторів можна використовувати коефіцієнт повернення енергії (ratio of energy recovery): 
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де К – коефіцієнт приведення.

Коефіцієнт приведення К для випадку використання електричної енергії на опалення приймає значення 1, для випадку теплової: 
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 - питомі витрати первинного палива на виробництво теплової і електричної енергії [127].

Таблиця 4.4 – Коефіцієнт повернення енергії (RER)

	Режим роботи теплоутилізатора
	RER
	RERprim.en
	RERcost

	24 години
	4,5
	2,6
	3,3

	
	7,8
	4,5
	5,7

	денний 12 годин
	4,8
	2,8
	3,5

	
	8,1
	4,7
	5,9

	нічний 12 годин
	4,3
	2,5
	3,1

	
	7,5
	4,4
	5,5


Зі значень коефіцієнту повернення енергії (табл. 4.4) видно, що для кліматичних умов України при цілодобовому режимі роботи утилізована теплова енергія у 4,5 та 7,8 разів перевищує затрати електроенергії на приводи вентиляторів для варіантів а та б відповідно.
4.3.3 Техніко-економічні показники роботи в літній період

При аналізі явного, прихованого і повного утилізованого теплового потоку в залежності від температури і вологості зовнішнього повітря виявлено такі режими роботи установки, коли вологовміст повітря на вулиці стає меншим, ніж у приміщенні, і прихований утилізований тепловий потік має негативний знак. При цьому, коли величина прихованого утилізованого теплового потоку перевищує за величиною явний, повний потік по ентальпії стає негативним. У табл. 4.5 наведені температури і відносні вологості зовнішнього повітря, при досягненні яких повний тепловий потік змінює свій знак і стає нульовим (для параметрів повітря в приміщенні 24ºС і 45%).

Таблиця 4.5 – Критична комбінація температури і вологості зовнішнього повітря

	Температура, (С
	24
	25
	26
	27
	28
	29
	30
	31
	32
	33

	Відносна вологість, %
	45
	40,3
	36,1
	32,3
	28,7
	25,5
	22,6
	19,9
	17,5
	15,3


Порівняння загальної (Wtotal) економії енергії, в тому числі на охолодження (Wsens) і зволоження (Wlatent), за 2013р. і типовий рік IWEC наведено в табл. 4.6.

Таблиця 4.6 – Економія енергії за літній період

	Метеодані
	літо 2013 року
	літо IWEC

	Одиниці вимірювання
	кВт(год
	%
	кВт(год
	%

	Wsens
	33,8
	38,4
	19,6
	25,4

	Wlatent
	54,2
	61,6
	57,6
	74,6

	Wtotal
	88,0
	100
	77,2
	100


За рахунок відмінності в метеоданих величина і частка економії енергії на охолодження для типового року значно нижче, ніж для 2013 г, а на осушення - вище.

4.4 Результати ексергетичного аналізу систем вентиляції з мембранним рекуперативним теплообмінником

Даний розділ аналізує ефективність утилізації повної теплоти (явної та прихованої) в системах вентиляції з мембранним рекуперативним теплообмінником в рамках потоків ексергії, тобто з урахуванням якості теплової та електричної енергії. В якості розглянутої установки була обрана компактна канальна система вентиляції з горизонтальним розташуванням.

Щоб продемонструвати різницю між простою і раціональної ефективністю, розглянемо ексергетичної потоки в установці припливно-витяжної вентиляції з утилізатором теплоти (холоду) і вологи витяжного повітря (рис. 4.20). У теплообміннику ексергія одного потоку теплоносія підвищується за рахунок зниження ексергії іншого. При цьому з'являється втрата ексергії, пов'язана з необоротним процесом тепломасообміну при кінцевих температурах і вмісту вологи (DΔt,d), гідравлічним опором (DΔp) і з передачею теплоти в навколишнє середовище через ізоляцію (Dloss) [95, 96]. У нашому випадку втрати, пов'язані з гідравлічним опором , призводять до нагрівання теплоносіїв, при цьому ексергія частково повертається в систему. Якщо вважати, що корпус установки є добре теплоізольованим, то для розглянутих систем втрати ексергії в навколишнє середовище Dloss = 0.
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Рисунок 4.20 – Вхідні і вихідні потоки ексергії у вентиляційній установці

Для аналізу ексергетичної ефективності системи вентиляції з теплоутілізатором була обрана установка з витратою повітря 150 м3/год, коефіцієнтами ефективності для холодного/теплого періоду року: по явній теплоті ηt=0,82/0,80, по повній теплоті ηh=0,75/0,73 [109], які використовуються при розрахунку параметрів повітря на виході з установки. При даній витраті і роботі установки в режимі " High " напір вентилятора становить 65 Па, електрична потужність - 90 Вт. При цьому передбачається два варіанти досліджуваної системи: 1) її межі збігаються з теплоізольованими кордонами корпусу установки, в якому знаходяться ентальпійний теплоутилізатор і вентилятори з приводами; 2) власне ентальпійний теплоутилізатор.
Параметри повітря в приміщенні задавалися постійними для холодного (toa≤10°С) / теплого (toa>10°С) періоду року: tra = 20/24°C, φra=40/45% згідно ДБН В.2.5- 67:2013. Параметри зовнішнього повітря (навколишнього середовища) варіювалися, при цьому використовувалися погодинні значення температури і вологості зовнішнього повітря для м. Києва (8760 значень) IWEC [122].

Для аналізу залежності питомої ексергії повітря в приміщенні від параметрів зовнішнього повітря, а саме температури і вологості, були побудовані графіки для холодного/теплого періоду року (рис. 4.21). При цьому є яскраво виражена залежність від температури протягом усього року і від вологості для температури вище 25°С.
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Рисунок 4.21 – Питома ексергія повітря в приміщенні при різних температурах і вологості зовнішнього повітря

Для аналізу складових ексергії повітря в приміщенні для кліматичних даних м. Києва були розраховані їх значення для холодного (toa ≤ 10°С) і літнього (toa≥24°С) періодів року і побудовані їх графіки для одного дня з кожного з періодів (для наочності також нанесені температура і вологість зовнішнього повітря ) (рис. 4.22).

У середньому для холодного/літнього періоду року термічна частина становить 78,8/9,8 % , механічна - 5,6/38,9 %, хімічна - 15,6/51,3 %. З отриманих даних і рис. 4.22 можна зробити висновок, що в холодний період року можна нехтувати механічною складовою ексергії .
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Рисунок 4.22 – Відносна вологість (φ (oa)), Температура зовнішнього повітря (t (oa)), загальна (total) і складові питомої ексергії для повітря в приміщенні для одного дня холодного (а) і теплого (б) періоду року IWEC
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У нічний часлітнього періоду при зниженні температури зовнішнього повітря нижче температури в приміщенні автоматично включається режим «байпас» і припливне повітря повз теплообмінника надходить в приміщення (забезпечуючи при цьому «free cooling»). Тому нічні години з точки зору теплоутилізації не розглядаються (рис. 4.22 б).

Проаналізувавши відомі підходи до визначення коефіцієнтів ексергетичної ефективності (u–універсальна, f – функціональна,max – максимальна) і враховуючи наявність процесів тепломасообміну в установці, розрахункові формули для теплообмінника мають такий вигляд (при цьому термічна і хімічна складові ексергії зовнішнього повітря рівні 0):
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Для системи в цілому (з урахуванням підведення енергії на приводи вентиляторів):
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Особливість даних формул складається у врахуванні зміни вологовмісту повітря і механічної складової ексергії або витрат потужності на приводи вентиляторів. 

На рис. 4.23, 4.24 зображена залежність показників простої, раціональної і максимальної ексергетичної ефективності для теплообмінника і системи в цілому від параметрів зовнішнього повітря. При цьому для холодного періоду в якості визначального параметра була обрана температура (переважає термічна ексергія), а для літнього - вологовміст (хімічна).
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Рисунок 4.23 – Показники ексергетичної ефективності теплообмінника для зимового (а) і літнього (б) режимів [image: image429.png]——n(ex,u)
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Як видно з рис. 4.23 а) показники ексергетичної ефективності збільшуються при зменшенні температури зовнішнього повітря, з рис. 4.23 б) - показники близькі нулю, якщо вологовміст зовнішнього повітря дорівнює вологовмісту в приміщенні, і збільшуються при збільшенні різниці у вологовмістах. Рис. 4.24 показує, що при врахуванні витрат електроенергії на приводи вентиляторів показники ексергетичної ефективності значно нижчі.
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Рисунок 4.24 – Показники ексергетичної ефективності для зимового (а) і літнього (б) режимів з урахуванням витрат електричної потужності на приводи вентиляторів Nfan [image: image434.png]—®—n(ex,uel)
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Також були побудовані залежності потоків ексергії (RA – повітря в приміщенні, SA–припливне, EA – викидне, Nfan– потужність приводів вентиляторів) в системі вентиляції з мембранним теплоутилізатором для зимового (а) і літнього (б) режиму від параметрів зовнішнього повітря (рис. 4.25).
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Рисунок 4.25 – Потоки ексергії у вентиляційній системі з теплоутілізатором для зимового (а) і літнього (б) режимів [image: image439.png]——Nfan
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На рис. 4.25 б) потужність на приводи вентиляторів нанесена на додатковій осі за рахунок значно менших значень потоків ексергії повітря до та після теплообмінника.

Для знаходження середньозважених сезонних коефіцієнтів ексергетичної ефективності були використані згадані метеорологічні дані для м. Києва. Для даних IWEC за умови постійного використання установки значення середньозважених коефіцієнтів ексергетичної ефективності за холодний і літній період року наведено в табл. 4.7.
Таблиця 4.7 – Значення середньозважених коефіцієнтів ексергетичної ефективності

	Коефіцієнти ексергетичної 

ефективності
	toa≤10°С
	toa≥24°С

	ηex,u
	0,594
	0,217

	ηex,f
	0,573
	0,202

	ηеx,max
	0,543
	0,197

	ηex,u(el)
	0,207
	0,027

	ηex,f(el)
	0,192
	0,025

	ηеx,max(el)
	0,188
	0,024


Коефіцієнти ексергетичної ефективності в літній період мають значно менше значення, ніж для зимового (за рахунок меншої різниці температур зовнішнього і повітря в приміщенні), особливо при врахуванні витрат електричної потужності на приводи вентиляторів.
4.5 Вплив систем вентиляції на характеристики комфортних умов у зимовому режимі роботи
В загальному випадку санітарні умови, або мікроклімат, приміщення характеризуються температурою та відносною вологістю внутрішнього повітря, температурою внутрішніх огороджувальних конструкцій та швидкістю повітря, а також рівнем шуму. Ці параметри підтримуються за допомогою систем опалення, вентиляції та кондиціювання і захистом огороджувальних конструкцій. Системи природної вентиляції є простими та не вимагають встановлення дорогого обладнання, але їх ефективність залежить від багатьох факторів та часто не відповідає вимогам стандартів, насамперед комфортності та енергоефективності.

4.5.1 Об’єкт дослідження

В якості об’єкта дослідження була обрана 3-кімнатна квартира загальною площею 57 м2 в 9-поверховому панельному будинку (матеріали стін – керамзитобетон) 1979 року забудови після термомодернізації (2012 рік). Зовнішні огороджувальні конструкції були утеплені піносклом різної товщини: 100 мм – площею 6 м2 та 60 мм – 11 м2, а вікна замінені на сучасні двокамерні склопакети WEKA з функцією відбивання інфрачервоного випромінювання. Водяне опалення в приміщенні забезпечується за рахунок централізованого теплопостачання, на радіаторах регулятори не встановлені. Деякий час після проведення модернізації вентиляція забезпечувалася відкриванням вікон на режимі провітрювання. Згодом, для забезпечення контрольованого повітрообміну була встановлена система вентиляції з утилізацією явної та прихованої теплоти Lossnay серії LGH 15 – RX5, витрата повітря в припливному та витяжному каналах коливається в межах 70 - 150 м3/год в залежності від режиму роботи вентиляторів. Припливні канали подають повітря в спальну кімнату та вітальню, витяжні забирають повітря з спальної кімнати, вітальні та гардероба. У санвузлах встановлені витяжні вентилятори з загальною витратою 50 м3/год, на кухні – 30 м3/год.

4.5.2 Процедура та результати експериментального дослідження

Протягом 3 тижнів у лютому-березні 2013 року проводився моніторинг параметрів повітря в приміщенні, зовнішнього та припливного після теплоутилізатора, а саме температури та вологості. Витрати повітря вимірювалися для всіх можливих режимів роботи вентиляторів за допомогою термоанемометра testo 405. Сумарна витрата повітря в припливних каналах для режимів “extra low”, “low” та “high” складали відповідно 38,5, 75,0 та 100,0 м3/год. Сумарна витрата повітря в витяжних каналах відповідно 46,5, 70,5 та 85,0 м3/год. Кратність повітрообміну, розрахована по витраті припливного повітря, у цьому випадку мала значення 0,27, 0,52 та 0,70 (0,19, 0,37 та 0,49 л/(с·м2); 5,35, 10,4 та 13,9 л/(с·люд.)). Згідно стандартів це значення для житлових будівель повинне становити 0,5-0,7 (0,35-0,49 л/(с·м2) та 4-10 л/(с·люд.)) в залежності від категорії приміщення [128].

Температура та відносна вологість вимірювалася термогігрометром testo 605 та Hygrochron DS 1923 – F5 з можливістю накопичення даних. Для перевірки точності вимірювання вологості дані приладів порівнювалися з показниками аспіраційного психрометра. Параметри повітря в приміщенні складали: до встановлення механічної системи вентиляції температура 22 - 22,5°С, відносна вологість 23 - 25%; після – 24,5 - 25°С та 37 - 42% відповідно. 

Важливе значення маєвеличинаперепадів температури повітряв об’ємі житлового приміщення. Для врахування цього ефекту був виміряний розподіл температури внутрішніх стін по висоті за допомогою пірометра, а також температура віконної рами та опалювальних приладів. По висоті температура стін не змінювалась та становила 23,6; 24,5 та 24,6ºС відповідно для трьох стін, що може бути пов’язано з циркуляцією повітря. Температура віконної рами складала 20,7ºС, а опалювального приладу – 41ºС.

Фонові параметри шуму становили в спальному приміщенні 30,6 дБА, при працюючій вентиляції шум був 31,7 дБА. Для порівняння: шумність при традиційній вентиляції через кватирку становить 38 дБА. Нормоване значення для житлових та спальних приміщень складає 25-40 та 20-35 дБА відповідно [128]. 

Температура повітря в робочій зоні спальні та вітальні була майже однаковою та становила 24,6°С, а у гардеробній – 26,3°С. В якості результатів дослідження об’єкту були отримані графіки параметрів повітря в приміщенні та припливного до і після системи вентиляції з теплоутилізатором з інтервалом у півгодини(рис. 4.26, 4.27) для режиму “extra low”.
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Рисунок 4.26 – Температура повітря в приміщенні (tra), припливного повітря до (toa) та після (tsa) теплообмінника
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Рисунок 4.27 – Відносна вологість повітря в приміщенні (φra), припливного повітря до (φoa) та після (φsa) теплообмінника

Для енергетичної оцінки системи утилізації визначені коефіцієнти ефективності (рис. 4.28) по повній теплоті (ентальпійний ηh), по явній (температурний ηt) та прихованій (по вологовмісту ηd).
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Рисунок 4.28 – Коефіцієнти ефективності теплоутилізатора

Щоб оцінити економію енергії були розраховані повний, явний та прихований утилізований теплові потоки (рис. 4.29).Прихована складова теплового потоку в середньому дорівнює 15 % від повного (що відповідає збільшенню економії за рахунок утилізації вологи).
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Рисунок 4.29 – Повний (Qtot), явний (Qsens) та прихований (Qlat) утилізований тепловий потік

Згідно паспортних даних енергоспоживання установки LGH 15 – RX5 складає 35 – 110 Вт в залежності від режиму роботи. Таким чином, відношення утилізованої теплової енергії до затраченої електроенергії на приводи вентиляторів за період проведення вимірювань для швидкості вентиляторів “extra low” складає 7,4.
Середні значення коефіцієнтів ефективності теплоутилізатора для режиму “extra low” складали відповідно: ηh = 0,60; ηt= 0,76 та ηd = 0,26. Економія теплової енергії перевищує затрати електричної на приводи вентиляторів майже у 7,5 раз. Для опалювального сезону можлива економія теплової енергії, розрахована по середній температурі зовнішнього повітря та тривалості опалювального сезону для умов м. Києва, становить від 1,1 до 2,8 Гкал в залежності від режиму роботи вентиляційної установки. Для збільшення економічного ефекту від впровадження подібних систем необхідно встановлювати регулятори на прилади опалення та лічильники теплової енергії.

Висновки по розділу 4

У результаті експериментальних досліджень в зимовий період були отримані середні показники ефективності роботи утилізаційної установки в зимовий період: температурний коефіцієнт – 81%, ентальпійний (повний) коефіцієнт–70%.

Враховуючи те, що вимірювання параметрів повітря проводилися не безпосередньо на вході та виході з теплообмінника, в даному розділі розглядається ефективність роботи установки в цілому. Отримані показники ефективності можна використовувати для порівняння з даними виробника та для прогнозування ефективності установки при різних витратах теплоносіїв.

В результаті проведених дослідів в літній період середні коефіцієнти ефективності для літнього режиму складають 73,2 % по явною теплоті, 63,8 % за прихованою теплоті і 71,0 % по повній теплоті. Частка прихованого теплового потоку в загальному становить 20%. За результатами аналогічного розрахунку з застосування метеоданих для того ж дня року і паспортних коефіцієнтів ефективності ця частка становить 78,7%. При цьому різниця обумовлена відмінністю коефіцієнтів ефективності і параметрів зовнішнього повітря. Для розрахунку загальної економії енергії на охолодження і осушення повітря були використані метеодані за 2013 р. і типовий рік IWEC для м. Києва. При цьому спостерігається значна відмінність економії явної енергії і незначна–прихованої. Таким чином, експериментально і з використанням метеоданих типового року проведено зіставлення визначення та показано можливості економії теплоти в системах вентиляції для умов літнього періоду м. Києва.При розмежуванні режимів роботи теплоутилізаторів може враховуватися критична комбінація температури і вологості зовнішнього повітря.

При аналізі детальних метеорологічних даних для техніко-економічного аналізу перевагу потрібно віддавати числу годин стояння температур для опалювального періоду та середньому вологовмісту для кожної температури, так як це дає можливість враховувати режими розморожування теплообмінника та попередній нагрів припливного повітря. Кліматичні дані IWEC дають інформацію по параметрах зовнішнього повітря з інтервалом в одну годину. Однак для м. Києва мінімальна температура повітря по IWEC становить -15°C при температурі повітря найбільш холодної п'ятиденки -22°C згідно [129]. Цю невідповідність слід враховувати для вибору параметрів обладнання систем вентиляції з теплоутилізація, в тому числі для попереднього нагріву зовнішнього повітря перед теплообмінником.

В результаті проведення техніко-економічного розрахунку були визначені наступні енергетичні і економічні показники для опалювального сезону в залежності від режиму роботи установки:величина економії повної теплової енергії;величина економії явної теплової енергії;затрати енергії на приводи вентилятора та калорифери;значення економії грошових коштів та терміни окупності;коефіцієнт повернення енергії (RER).

Значення економії повної теплової енергії (з використанням ентальпій) є більшим у порівнянні з явною (з використанням температур) на 20-22 %. Затрати на приводи вентиляторів складають близько 8-9 % від величини економії енергії, а на калорифер – 13 та 4,5 % відповідно для стратегій боротьби з інеєутворенням а та б. Значення RER відповідно складають 4,5 та 7,8, а з приведенням до первинного палива – 2,6 та 4,5, до вартості енергії – 3,3 та 5,7.

В рамках ексергетичного аналізу були розглянуті термічна, механічна і хімічна складові потоків ексергії повітря в приміщенні і їх зміна залежно від параметрів зовнішнього повітря (температури і вологості) для різних періодів року з використанням кліматичних даних IWEC для м. Києва. При цьому в зимовий час переважає термічна складова, а в літній - хімічна, за умови підтримки необхідних параметрів температури і вологості за допомогою кліматичних систем.
Проведено аналіз різних підходів до визначення ексергетичної ефективності систем вентиляції з ентальпійного теплоутилізаторами, а саме розглянуті універсальна, функціональна і максимальна ексергетична ефективність при різних границях системи (теплообмінник і установка в цілому), в різний час року і залежність цих показників від температури і вмісту вологи зовнішнього повітря (точки відліку ексергії). Також наведені середньозважені показники ексергетичної ефективності для холодного і літнього періоду року для м. Києва. Приведені підходи до ексергетичної аналізу можуть дозволити порівнювати між собою різні моделі теплоутилізаторів на основі довгострокових (сезонних) ексергетичних показників ефективності.
При аналізі даних по параметрам мікроклімату квартири у багатоповерховому будинку після термомодернізації можемо зробити висновок, що використання систем вентиляції з утилізацією явної та прихованої теплоти призводить до збільшення як температури повітря в приміщенні, так і його вологості до більш комфортного рівня. Кратність повітрообміну на даному об’єкті складала від 0,3 до 0,7 в залежності від режиму роботи установки.
Нажаль, на сьогоднішній момент в Україні видсутня система сертифікації або тестування теплоутилізаторів повної теплоти. В результаті проведених випробувань отримині їх характеристики: коефіцієнти енергетичної та ексергетичної ефективності,економії повної та явної теплової енергії, для літнього і зимового режимів роботи при різних умовах експлуатації. Надані рекомендації стосовно метотів визначення цих характеристик при різних інтервалах усереднення кліматичних даних.
ВИСНОВКИ
Основним результатом монографії є вирішення наукової задачі теоретичного та експериментального дослідження локальних та інтегральних характеристик процесів тепло- та масообміну в перехресноплинних рекуперативних теплообмінниках з паропроникною мембраною з метою їх визначення для кліматичних умов України при різних режимах роботи та уточнення рекомендацій стосовно вибору та експлуатації вентиляційних установок.

1. Проведений огляд існуючої літератури з питань утилізації теплоти в системах вентиляції, коефіцієнтів тепло- та масовіддачі в каналах рекуперативних теплообмінниках, процесів тепломасообміну у перехресноплинних теплообмінниках, в тому числі конденсації та утворення інею, ексергетичного та техніко-економічного аналізу систем вентиляції з теплоутилізацією.

2. Проведено математичне моделювання коефіцієнтів тепловіддачі в щілинних каналах без та з оребренням різного профілю, отримані критеріальні рівняння для числа Нуссельта в залежності від безрозмірної координати та довжини ділянки без обігріву, що дозволило уточнити локальні коефіцієнти тепловіддачі для їх подальшого використання в моделюванні процесів тепломасообміну у теплообміннику, в тому числі з урахуванням неізотермічності поверхні теплообміну. Похибка отриманих даних по коефіцієнтам тепловіддачі не перевищує 1%.

3. Розроблені математичні моделі процесів тепло- та масообміну перехресноплинних мембранних теплоутилізаторів різної конструкції з врахуванням зон та розвитку процесів конденсації та утворення інею. В результаті моделювання отримані розподіли теплових та потоків маси, температури та вологовмісту повітря по поверхні теплообміну. Ці дані використані для аналізу ефективності теплоутилізаторів (при порівнянні з експериментальними даними відмінність для температурного коефіцієнту ефективності в середньому складає 4%) та нарощування інею в каналах теплообмінника у часі. Визначена залежність часу нарощування допустимого шару інею від параметрів моделі та температури зовнішнього та відносної вологості повітря в приміщенні.

4. Проведено експериментальне дослідження та визначені показники ефективності роботи систем вентиляції з теплоутилізаторами в зимовий та літній періоди в лабораторних умовах та вплив даних систем на дотримання комфортних умов в житлових приміщеннях, що дозволило отримати реальні коефіцієнти ефективності системи для відповідних періодів. На основі експериментальних даних були проаналізовані можливі перетоки в вентиляційній установці, наведені їх чисельні характеристики (0,167 та 0,4) та визначені показники ефективності роботи теплообмінника.

5. Проведено експериментальне дослідження коефіцієнту паропроникності мембрани на основі гравіметричного методу, значення якого 10-7 кг/м·с в подальшому використовується у визначенні коефіцієнту масопередачі при математичному моделюванні.

6. Проаналізовано представлення метеоданих м. Києва для техніко-економічного та ексергетичного аналізу систем вентиляції. Запропоновано для зимового та літнього періодів використовувати погодинні дані по температурі та вологості зовнішнього повітря або для зимового – число годин стояння температур з відповідними середніми вологовмістами, для літнього – число годин стояння комбінації температур та відносної вологості, що дозволяє розраховувати енергоспоживання інженерних систем будівлі динамічним методом.

7. Проведений техніко-економічний аналіз теплоутилізаційних вентиляційних систем для опалювального сезону та літнього періоду. При цьому для опалювального сезону розглянуті різні методи усереднення метеоданих та стратегії боротьби з утворенням інею шляхом розрахунку затрат на попередній нагрів та зменшення економії енергії. Для опалювального та літнього сезону проведене порівняння величин економія явної та прихованої енергії, при цьому в першому випадку переважає економія явної, в другому – прихованої. Терміни окупності можуть коливатися в межах від 3 до 10 років в залежності від режиму роботи установки та виду енергії на опалення, що заміщується.

8. Проведений довгостроковий ексергетичний аналіз теплообмінника та утилізаційної установки в цілому на основі типового метеорологічного року IWEC для м. Києва. Проаналізовані складові питомої ексергії для опалювального та літнього періодів, при цьому в першому випадку переважає термічна складова ексергії (78,8%), в другому – хімічна (51,3%). Коефіцієнти ексергетичної ефективності в значній мірі залежать від границь системи (теплообмінник або установка в цілому) та мають більше значення для опалювального сезону в зв’язку з більшою різницею температур повітря в приміщенні та зовнішнього.
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