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ЭНЕРГЕТИЧЕСКАЯ ЭФФЕКТИВНОСТЬ 
ТЕПЛОВОГО НАСОСА «ВОЗДУХ – ВОЗДУХ» 

В работе приводятся результаты моделирования работы парокомпрессорных тепловых насо-
сов «воздух – воздух». Первоначально для номинального режима теплопроизводительностью 
10,5 кВт проводилось численное проектирование основных теплообменных аппаратов: испари-
теля и конденсатора c поверхностью теплообмена минимальной массы из биметаллических реб-
ристых труб с оптимальными параметрами оребрения при ограничениях на потери давления. 

Получено распределение потерь давления в контуре теплового насоса со стороны рабо-
чего вещества по основным и вспомогательным теплообменным аппаратам. Наибольшие по-
тери наблюдаются в испарителе, они соответствуют максимально допустимым. 

В дальнейшем проводился анализ работы теплового насоса в нерасчетных режимах при 
изменении температуры атмосферного воздуха, который являлся источником низкопотенци-
альной теплоты. 

На основании проведенного анализа сделаны следующие выводы: 
– основное влияние на энергетическое совершенство теплового насоса оказывают необра-

тимые потери и температура атмосферного воздуха. Определяющими являются потери в испа-
рителе. При низких температурах воздуха требуется резервный источник теплоты; 

– выбор теплового насоса для каждого конкретного случая их использования должен прово-
диться на основании комплексного сравнительного анализа и оптимального проектирования. 
Такой подход позволяет выбрать тепловой насос с наилучшими энергетическими показателями;  

– метод сопряженного анализа теплового насоса «воздух – воздух» может применяться с 
предварительной адаптацией и для других типов тепловых насосов. 

Ключевые слова: тепловой насос, численное моделирование, потери давления, теплопроиз-
водительность, коэффициент преобразования, энергетическая эффективность. 
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ENERGY EFFECTIVITY OF AIR SOURCE HEAT PUMP  

The paper presents the results of simulation of heat pump air-to-air. Numerical design of the main 
heat exchangers initially performed for a nominal regime with heating capacity 10.5 kW: evaporator 
and condenser with heat exchange surface of the minimum weight of the bimetallic finned tubes with 
fins optimal parameters and restriction to the pressure loss. 

Obtained the distribution pressure losses in the heat pump circuit by the working substance of the 
main and auxiliary heat-exchange apparatus.  

The greatest losses are observed in the evaporator and indicates the maximum permissible.  
In the following analysis was held of the heat pump in the off-design regimes when the air tempera-

ture changes, which was a source of low-grade heat. 
Based on this analysis reached the following conclusions: 
– the main influence on the energy perfection of the heat pump is an irreversible losses and outside 

temperature. Losses in the evaporator are crucial. At low temperatures requires a reserve heat source; 
– selection of the heat pump must be carried out on the basis of complex comparative analysis and 

optimal design for each case their use. This approach allows to select a heat pump with the best energy 
characteristics;  

– method of analysis of the conjugate heat pump air-to-air can be used with pre-adaptation for other 
types of heat pumps. 

Key words: heat pump, numerical simulation, pressure losses, heating capacity, coefficient of per-
formance, energy efficiency. 

Введение. Во многих странах тепловые 
насосы широко применяются с целью энерго-
сбережения для замещения дефицитного топ-
лива или традиционных источников теплоты. 

Развитие данного направления предусмотрено 
программными документами Республики Бела-
русь [1–2]. Проводится анализ и проработки 
возможности промышленного и коммунального 
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использования тепловых насосов [3–5]. В ос-
новном используются бытовые и офисные кон-
диционеры как тепловые насосы в режиме 
нагрева. В стране тепловые насосы пока не на-
ходят должного применения. Одной из причин 
такого положения является отсутствие четких 
критериев, позволяющих определять область 
их эффективного применения. 

В работах [6–10] тепловые насосы рассматри-
ваются по функциональному назначению их 
применения, регионам и странам. Из анализа этих 
работ следует, что наибольшее количество тепло-
вых насосов используется в экономически разви-
тых странах для отопления, горячего водоснаб-
жения и централизованного теплоснабжения. 
Например, климатические условия в зимний пе-
риод в большинстве европейских стран более 
мягкие, чем в Беларуси. Поэтому в тепловых 
насосах индивидуального пользования в качестве 
низкопотенциального источника тепла широко 
используется воздух [9–10]. Наряду с ним приме-
няется теплота грунта, грунтовых вод, водоемов и 
сбросное тепло. Однозначные выводы об эффек-
тивности использования тепловых насосов делать 
сложно из-за различия в экономике и приорите-
тах в энергетической политике отдельных стран. 
Основной тип используемых тепловых насосов – 
парокомпрессионные. Ниже как наиболее пер-
спективный рассматривается именно этот тип 
тепловых насосов. 

В методическом аспекте наиболее отработа-
но определение энергетической эффективности 
тепловых насосов. Для этого используются ме-
тоды расчетного анализа [11–14]. В этих мето-
диках рассматривается влияние необратимых 
потерь лишь в компрессоре и терморегулиру-
ющем вентиле. Хотя упрощенно в работе [14] 
потери давления в теплообменниках со сторо-
ны холодильного агента и учитываются, но их 
влияние и роль на эффективность тепловых 
насосов не исследуется. В то же время из опы-
тов известно [15, 16], что необратимые потери 
в теплообменных аппаратах приводят также к 
снижению эффективности холодильной маши-
ны, а соответственно, и теплового насоса.  

На энергетическую эффективность тепло-
вых насосов влияют как внутренние, так и 
внешние факторы. Внутренние факторы опре-
деляют энергетическое совершенство транс-
форматора теплоты и зависят от комплектую-
щего оборудования и рабочего вещества. 
Внешние факторы включают состояние окру-
жающей среды. Они взаимосвязаны и требуют 
комплексного рассмотрения.  

В настоящей работе проводится энергети-
ческий анализ на примере парокомпрессионных 
тепловых насосов «воздух – воздух» с электри-
ческим приводом. Эти тепловые насосы могут 

работать как в режиме нагрева воздуха поме-
щения, так и при необходимости в реверсивном 
режиме его охлаждения. Данный подход, в от-
личие от известных методов, реально учитыва-
ет необратимые потери не только в компрессо-
ре и дроссельном устройстве, но и в теплооб-
менных аппаратах, что позволяет проводить 
всесторонний анализ влияния внутренних и 
внешних факторов на энергетическую эффек-
тивность тепловых насосов. 

Основная часть. Анализ энергетической 
эффективности исследуемого парокомпресси-
онного теплового насоса базируется на моди-
фицированном ранее разработанном сопряжен-
ном методе расчета, когда параметры термоди-
намического цикла рассматриваются совместно 
с характеристиками теплообменных аппаратов. 
Данный метод реализован в виде пакета при-
кладных программ и изложен в работах [18–
20]. Отметим его возможности, которые для 
трансформаторов тепла (холодильных машин 
и тепловых насосов) включают: 

– расчет удельных параметров с учетом об-
ратимого сжатия рабочего вещества; 

– расчет тепловых параметров с учетом не-
обратимого сжатия в реальном компрессоре; 

– прогнозирование работы при изменении 
климатических и технологических условий 
эксплуатации с учетом необратимых потерь в 
теплообменных аппаратах; 

– комплексное расчетное проектирование 
с оптимизацией режимных и конструктивных 
параметров теплообменников; 

– индивидуальный расчет теплообменных 
аппаратов. 

Для анализа взят тепловой насос «воздух –
воздух», включающий компрессор, терморегу-
лирующий вентиль, испаритель, конденсатор и 
регенератор (рис. 1).  

Для энергетического анализа наиболее важ-
ными характеристиками тепловых насосов, ра-
ботающих в реверсивном режиме, являются 
теплопроизводительность Q, холодопроизводи-
тельностъ Qо, коэффициент преобразования ϕ 
и электрический холодильный коэффициент ε. 
Эти параметры определяются с учетом необра-
тимых потерь во всех основных устройствах: 
компрессоре, испарителе, конденсаторе, реге-
нераторе и терморегулирующем вентиле. 

Коэффициент преобразования и холодиль-
ный коэффициент рассчитываются по зависи-
мостям: 
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 э кр и к ,N N N N= + +  (3) 

где Nэ, Nкр, Nи, Nк – суммарная потребляемая 
мощность и мощности, потребляемые на при-
вод компрессора, вентиляторов испарителя 
и конденсатора. 

 

 

Рис. 1. Принципиальная схема теплового насоса:  
1 – испаритель; 2 – регенератор; 3 – компрессор;  

4 – конденсатор; 5 – ресивер;  6 – терморегулирующий 
вентиль; 7 – утилизационный теплообменник 

 
В качестве рабочего вещества в тепловом 

насосе использовался хладагент R22. Тепловой 
насос комплектуется компрессором 1П10 [20], 
характеристики которого для стандартных 
условий приводятся в таблице.  

Первоначально для номинального режима 
теплопроизводительностью 10,5 кВт проводи-
лось численное проектирование основных теп-
лообменных аппаратов: испарителя и конден-
сатора c поверхностью теплообмена мини-
мальной массы из биметаллических ребристых 
труб с оптимальными параметрами оребрения 
при ограничениях на потери давления. В каче-
стве расчетной принималась средняя темпе-
ратура атмосферного воздуха –10°С самого хо-
лодного месяца в г. Минске [21]. На входе 
в конденсатор температура воздуха поддержи-
вается постоянной +15°С за счет рециркуляции 
или подогрева в утилизационном теплообмен-
нике приточно-вытяжной системы вентиляции. 
В первом приближении принималось, что тем-
пература хладагента в испарителе составляет 
tи = –20°С, а в конденсаторе – tк = –25°С при 
ограничениях на потери давления в аппаратах 
ΔрR ≤ 0,04 МПа. Со стороны воздуха прини-
малось, что потеря давления не должна пре-
вышать 100 Па. Указанные значения потерь 

соответствуют требованиям, предъявляемым 
к тепловым насосам. 

 
Характеристики компрессора 1П10  

Параметр Значение 

Холодильный агент R22 

Холодопроизводительность, кВт 12,5 

Потребляемая мощность, кВт 3,9 

Холодильный коэффициент 3,21 

Описываемый поршнями объем, м3/ч 32,8 

Температура кипения, °С –15 

Температура конденсации, °С +30 

Температура всасывания, °С +20 

Температура перед дросселем, °С +30 

 
В качестве поверхности теплообмена испа-

рителя и конденсатора использовались биме-
таллические ребристые трубы со спиральным 
алюминиевыми ребрами и несущей стальной 
трубой 12×1 мм. В результате оптимизацион-
ных расчетов с учетом накладываемых ограни-
чений было получено, что масса испарителя с 
фронтальным сечением Fи = 0,5 м2 равна Mи = 
= 65 кг. Оптимальные высота, толщина и шаг 
ребер соответственно равны hи = 8,0 мм, δи = 
= 0,5 мм и tи = 6,3 мм при скорости набегающе-
го воздуха wи = 4,2 м/с. Для конденсатора зна-
чения параметров составили: Fк = 0,58 м2, 
Mк = 47 кг, hк = 7,0 мм, δк = 0,3 мм, tк = 3,4 мм 
и wк = 5,1 м/с. Оптимальный шаг оребрения в 
испарителе по сравнению с шагом в конденса-
торе имеет большее значение из-за возможного 
инееобразования в холодный период года. 

Регенератор представляет собой змееви-
ковый теплообменник с вытеснителем, в ко-
тором жидкий холодильный агент движется 
в спиральном змеевике, а пар – в кольцевом 
зазоре между корпусом и вытеснителем, об-
текая змеевик. 

В результате вычислительного эксперимента 
получена структура потерь давления и их доле-
вое распределение на номинальном режиме 
в теплообменниках контура теплового насоса, 
которые показаны на рис. 2 и 3. Видно, что для 
данного теплового насоса наибольшие потери 
давления приходятся на испаритель. Это связано 
с организацией течения потоков в аппаратах, 
которые по заданию должны иметь минималь-
ную массу при ограничениях на потери давле-
ния рабочих сред [17]. Оптимальные массога-
баритные характеристики испарителя достига-
ются на границе области допустимых значений 
ΔрR ≈ ΔрR,max со стороны хладагента, а в других 
аппаратах при ΔрR < ΔрR,max.  



148 ISSN 1683-0377. Òðóäû ÁÃÒÓ. 2015. № 3. Õèìèÿ è òåõíîëîãèÿ íåîðãàíè÷åñêèõ âåùåñòâ 

1 2 3 4
0
5

10
15
20
25
30
35

Δp
R
, к
П
а

 
Рис. 2. Структура потерь давления в теплообменниках:  

1 – испаритель; 2 – конденсатор;  3 – регенератор 
(со стороны пара);  4 – регенератор 

(со стороны жидкости) 
 

 

Рис. 3. Долевое распределение потерь давления  
по теплообменникам в контуре теплового насоса: 

1 – испаритель; 2 – конденсатор;  
3 – регенератор (со стороны пара);  

4 – регенератор (со стороны жидкости) 
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Рис. 4. Влияние потерь давления  

на режимные параметры теплового насоса: 
1 – теплопроизводительность;  

2 – холодопроизводительность; 3 – коэффициент 
преобразования; 4 – холодильный коэффициент 

 
Влияние потерь давления на режимные па-

раметры тепловой машины показано на рис. 4. 
Видно, что в идеальном случае, когда ΔрR = 0, 
энергетические характеристики улучшаются и 
по абсолютному значению теплопроизводи-
тельность, холодопроизводительность, коэф-
фициент преобразования и электрический хо-
лодильный коэффициент становятся более вы-
сокими соответственно на 7,0; 7,7; 2,4 и 2,4%. 
Необратимые потери оказывают отрицательное 
влияние на режимные параметры и их необхо-

димо учитывать при проектировании или вы-
боре стандартных теплообменников. 

Необходимо отметить, что характеристики 
теплового насоса «воздух – воздух» подверже-
ны значительному влиянию сезонных климати-
ческих условий. Динамика изменения основ-
ных режимных параметров от температуры ат-
мосферного воздуха показана на рис. 5 и 6.  
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Рис. 5. Изменение теплопроизводительности Q  
и холодопроизводительности Qo от температуры 

наружного воздуха 
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Рис. 6. Изменение коэффициента преобразования ϕ 
и электрического холодильного коэффициента ε  

 
Видно, что при эксплуатации теплового на-

соса в осенне-весенний период его характе-
ристики существенно изменяются. Теплопроиз-
водительность с ростом температуры воздуха 
от –20 до +10°С увеличивается более чем в   
два раза. Соответственно растет и коэффици-
ент преобразования. Это связано с уменьше-
нием степени сжатия в компрессоре. Однако 
для потребителя тепла была бы предпочтитель-
ней обратная тенденция. Частично соотноше-
ние параметров можно улучшить, применяя 
регулируемые вентиляторы в испарителе и 
конденсаторе, используя комбинированные схе-
мы тепловых насосов: двухступенчатые или 
каскадные [11]. Избыток тепла можно также 
утилизировать, дополнительно установив ак-
кумулятор или водоподогреватель. 

В реальном тепловом насосе необратимые 
потери давления в теплообменных аппаратах 
снижают его энергетическую эффективность на 

tн, °C 

tн, °C 
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5–8% в случае оптимального подбора оборудо-
вания и в значительно большей степени, если 
оптимизация не проводится. При этом с ростом 
температуры атмосферного воздуха, когда по-
вышается теплопроизводительность, а соответ-
ственно, и расход холодильного агента, потери 
давления увеличиваются (рис. 7). Это в какой-
то мере служит саморегулятором для снижения 
теплопроизводительности на несколько про-
центов в теплое время года.  
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Рис. 7. Изменение потерь давления в теплообменниках 
от температуры наружного воздуха: 

1 – испаритель; 2 – конденсатор;  
3 – регенератор (со стороны пара);  

4 – регенератор (со стороны жидкости) 
 

Из проведенного анализа видно, что энерге-
тическая эффективность тепловых насосов в 
значительной мере зависит от комплектующего 
оборудования. И одним из путей ее повышения 
является применение более совершенных ком-
прессоров и снижение необратимых потерь 
в теплообменных аппаратах путем их кон-
структивного и схемного улучшения. Однако 
даже достижение высокого коэффициента пре-
образования не позволяет сделать вывод о це-
лесообразности применения тепловых насосов 

для замещения традиционных источников. Вы-
сокая энергетическая эффективность тепловой 
машины есть условие необходимое, но не до-
статочное. Для окончательного вывода требу-
ется комплексный технико-экономичесхий ана-
лиз, который является предметом отдельного 
исследования. 

Заключение. Представлены результаты вы-
числительного эксперимента, выполненные на 
основе модифицированной методики сопряжен-
ного расчета отопительного теплового насоса 
«воздух – воздух» с электрическим приводом 
применительно к климатическим условиям 
г. Минска. На основании данного анализа можно 
сделать приведенные ниже выводы. 

Эффективность теплового насоса зависит от 
внутренних (энергетическое совершенство конту-
ра) и внешних (условия эксплуатации) факторов. 

Изменение температуры низкопотенциаль-
ного источника тепла (атмосферного воздуха) 
в течение отопительного сезона оказывает су-
щественное влияние на характеристики тепло-
вого насоса, когда его теплопроизводитель-
ность изменяется приблизительно в два раза 
обратно пропорционально от потребности теп-
ла. График использования тепла можно улуч-
шить, применяя регулируемые вентиляторы 
в испарителе и конденсаторе, аккумулирующие 
устройства. 

Выбор тепловых насосов для каждого кон-
кретного случая их использования должен про-
водиться на основании комплексного сравни-
тельного анализа и оптимального проектирова-
ния. Такой подход позволит выбрать наилучшее 
соотношение между энергетическими и эконо-
мическими показателями.  

Метод сопряженного анализа теплового 
насоса «воздух – воздух» может применяться с 
предварительной адаптацией и для других ти-
пов тепловых насосов. 
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