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ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНЕ ДОСЛІДЖЕННЯ ПРОЦЕСУ ОСУШЕННЯ 
ПОВІТРЯ В РЕБРИСТО-ТРУБНОМУ ОХОЛОДЖУВАЧІ

Вибір ефективного методу осушення повітря є критично важливим для оптимізації енергоспо-
живання в HVAC системах. Найбільш поширеною технологією є конденсаційне осушення, в якій пові-
тря охолоджується нижче точки роси, що забезпечує видалення надлишкової вологи. Такий підхід 
має низку переваг, зокрема просту конструкцію, а також можливість одночасного охолодження й 
осушення повітря, що робить його ефективним рішенням для застосування в житлово-комунальному 
і промисловому секторі.

В статті розглянуто характерні робочі процеси, які відбуваються з повітрям під час його охоло-
дження і осушення в ребристо-трубному охолоджувачі. Описано два найпоширеніших методи розра-
хунку теплопередачі – ентальпійний і температурний, а також проаналізовано наявні математичні 
моделі для визначення загальних коефіцієнтів теплопередачі. Відзначено складність існуючих залеж-
ностей для інженерного застосування.

Представлено результати експериментального дослідження тепломасообміну під час осушення 
повітря в охолоджувачі з хвилястим оребренням (серії Aerostar SDC), що використовує озонобезпеч-
ний холодоагент R32. Експерименти проводилися в діапазоні швидкостей повітря 1-3 м/с, холодиль-
ної потужності 2,4-6,8 кВт та кількості рядів труб 2-10. Описано конструкцію експериментальної 
установки, наведено методику проведення досліджень та обробки отриманих результатів. Визначено 
похибки всіх вимірювальних та розрахованих величин.

Побудовано графіки залежності загальних коефіцієнтів теплопередачі від швидкості повітря та 
кількості рядів труб. Виявлено найбільш суттєвий вплив витрати (швидкості) повітря на інтенсив-
ність тепломасообміну. Водночас показано, що зміна холодильної потужності та кількості рядів 
труб не чинить суттєвого впливу на значення загальних коефіцієнтів теплопередачі в дослідженому 
діапазоні.

Ключові слова: теплопередача, холодоагент, осушення повітря, режимні параметри, хвилясте 
оребрення.
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Постановка проблеми. Вологість відіграє 
ключову роль як у забезпеченні комфортних умов 
у приміщеннях, так і в промислових процесах. 
Вона суттєво впливає на тепловий комфорт, стан 
здоров’я людей та ефективність виробництва. 

Найбільш поширеним способом видалення 
вологи з повітря є система конденсаційного осу-
шення, в якій повітря осушується в результаті 
його охолодження нижче точки роси. Перева-
гою системи є відносна простота конструкції та 
можливість одночасно в одному пристрої реа-
лізовувати процеси осушення та охолодження. 
Потреба в електроенергії для конденсаційного 
осушення найчастіше нижча, ніж для адсорб-
ційного, а ексергетична ефективність конденса-
ційного осушення в 3–4 рази перевищує ефек-
тивність осушення адсорбційного обертового 
ротора [1]. 

В той же час, просте конденсаційне осушення 
має недолік, пов’язаний із необхідністю додат-
кового підігріву повітря після осушення. Часто 
затрати на підігрів можуть бути доволі суттєвими, 
що значно підвищує експлуатаційні витрати на 
роботу системи. Для підвищення ефективності 
застосовуються різні схемні рішення, направлені 
на утилізацію скидної теплоти, використання різ-
них варіантів байпасування повітря, ускладнення 
принципової схеми системи осушування та її ком-
бінування з іншими системами [1-4].

Для порівняння та моделювання процесів 
в розглянутих системах та пошуку нових схемних 
рішень для підвищення ефективності процесу 
конденсаційного осушення необхідно чітко розу-
міти процес в поверхневому осушувачі – ключо-
вому елементі системи осушення.

Аналіз останніх досліджень і публікацій. 
На рис. 1 ліворуч схематично показано процес 
«явного» охолодження повітря у вентиляційному 
каналі та h-d діаграма, що відповідає цьому про-
цесу. На цьому ж рисунку показано процес з кон-
денсацією вологи та відповідні h-d діаграми.

В HVAC системах охолодження повітря може 
відбуватися без конденсації водяної пари або 
з нею. У випадку охолодження без конденсації, 
температура повітря знижується, але вона не 
досягає точки роси. Водяна пара, яка міститься 
у повітрі, не конденсується, а залишається в газо-
подібному стані. Такий процес називається «про-
стим» або «явним» охолодженням і може мати 
місце у системах кондиціювання на водяній 
основі (chilled water system).

Більшість діючих систем кондиціонування 
повітря на підприємствах з низькою вологістю 
є традиційними системами конденсаційного осу-
шення [3-8]. Для реалізації теплопередачі між 
повітрям та охолоджуючою рідиною найчастіше 
використовуються ребристо-трубні теплообмін-
ники (РТТ).

Якщо температура поверхні трубки або ребра 
зі сторони повітря нижча за температуру точки 
роси, то РТТ працюють у вологих умовах, з утво-
ренням крапель конденсату або плівки на ребрах 
та трубках (рис. 2). У цьому випадку розрахунок 
теплопередачі РТТ ускладнюється через одночас-
ний тепло- та масообмін, коли зі сторони повітря 
відбувається передача теплоти як в явному, так 
і в прихованому вигляді. Для розрахунку загаль-
ного коефіцієнту теплопередачі РТТ під час осу-
шення повітря найчастіше використовуються два 
методи: ентальпійний і температурний [9].

 

Рис. 1.  Схематичне зображення характерних робочих процесів в поверхневому теплообміннику [2]
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Для ентальпійного методу різниця ентальпій 
є рушійним потенціалом процесів тепло- та масо-
обміну. Гудман першим розробив ентальпійний 
підхід для розв’язання задачі одночасного тепло- 
та масообміну [10]. У 1970 році Трелкелд моди-
фікував математичну модель на основі ентальпій-
ного методу для розрахунку теплопередачі РТТ за 
умов осушення [11]. Загальна кількість теплоти, 
яка передається в РТТ визначається за формулою:

Q UA hзаг лог= ∆ ,                              (1)

де А – площа поверхні теплообміну РТТ, м2; �hлог �  
логарифмічна середня різниця ентальпій, кДж/кг; 
U – загальний коефіцієнт теплопередачі, кг/(м2с).

Для РТТ із протитечійним рухом теплоносіїв:
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вх та hха,нас

вих  є ентальпіями насиченого воло-
гого повітря за температури холодоагенту на вході 
та виході з РТТ відповідно.

Температурний  метод базується на реальній 
різниці температур між холодною поверхнею 
теплообмінника та вологим повітрям і подається 
у вигляді рівняння 

Q kA tзаг лог= ∆ .                           (3)

де k – загальний коефіцієнт теплопередачі, Вт/
(м²·К); �tлог �  середньологарифмічна різниця тем-
ператур, оС.

Для протитечійної схеми середньологариф-
мічна різниця температур визначається на основі 
рівняння (4), яке також застосовується для розра-
хунку РТТ в умовах сухого режиму роботи.
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Формули для визначення загальних коефіцієнтів 
теплопередачі U та k наведені в працях [9, 12]. Наявні 
залежності є складними, що створює труднощі для 
інженерів під час проєктування HVAC систем.

Протягом останніх кількох десятиліть багато 
зусиль було спрямовано на розробку матема-
тичних моделей для «вологого режиму» роботи 
ребристо-трубного теплообмінника. У 2001 році 
Wang узагальнив результати досліджень, при-
свячених емпіричним залежностям для повітря-
ної сторони ребристо-трубних теплообмінників 
із різними типами ребер у «сухих» та «вологих» 
режимах роботи [13]. Пізніше Pirompugd et al. 
[14] представили огляд математичних підходів, 
зокрема методу різниці ентальпій та методу екві-
валентної температури сухого термометра. Qi 
[15] здійснив огляд експериментальних робіт, 
що стосуються дренажних характеристик тепло-
обмінників у вологих умовах. Окрім цього, були 
проаналізовані математичні та CFD-моделі, які 
дозволяють оцінювати кути змочування, конфі-
гурацію крапель на поверхні ребер та кількість 
води, що утримується на теплообмінниках [15]. 
Ganesan et al.  [16] дослідив основні способи під-
вищення ефективності теплопередачі та поведінку 
перепаду тиску для різних типів ребер. Додатково 
розглянуто різні експериментальні та числові 
дослідження для різних типів теплообмінників, 
що охоплюють різні конструкції теплообмінних 
апаратів, їх теплові та аеродинамічні характерис-
тики, а також впливу геометричних параметрів за 
різних діапазонів потоку [17].

 

Рис. 2. Схема поперечного перерізу РТТ
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Аналіз наукових праць показав, що існуючі 
дослідження недостатньо зосереджувалися на 
загальній теплопередачі РТТ у умовах конден-
сації вологи (режим осушення). Температур-
ний метод є зручнішим і характеризується мен-
шою обчислювальною складністю порівняно 
з ентальпійним. Однак такий підхід не враховує 
вплив масопередачі на ефективність ребер, що 
може призвести до значної розбіжності з екс-
периментальними результатами, особливо для 
режимів із великою кількістю конденсату (осу-
шення).

Постановка завдання. Метою дослідження 
є отримання емпіричних залежностей для визна-
чення загальних коефіцієнтів теплопередачі за 
ентальпійним та температурним методами. Для 
цього було проведено експериментальне дослі-
дження тепломасообміну під час осушення пові-
тря в РТТ. Також вивчено вплив робочих умов 
(витрати повітря та холодильної потужності) на 
ефективність охолодника з хвилястим оребрен-
ням, що працює на холодоагенті R32.

Виклад основного матеріалу
Експериментальна установка та методика 

проведення досліджень
Конструкцію та принцип дії припливно-рецир-

куляційної установки, яка змонтована компанією 
«Profinstall» в КПІ ім. Ігоря Сікорського (рис. 3) 
детально розглянуто у статті [18]. Для дослі-
дження процесу осушення потоку повітря вико-
ристовувалась секція охолодження з фреоновим 
охолоджувачем Aerostar серії SDC 40-20 і повітря-
ним тепловим насосом. Теплообмінна поверхня 
РТТ SDC 40-20 складається з алюмінієвих плас-
тин товщиною 0,1 мм, натягнутих на мідні трубки 
і має площу 8 м2 [19]. Перелік і точність вимірю-
вальних приладів, які використовувались в експе-
рименті наведено в табл. 1.

Для визначення експериментальних значень 
коефіцієнтів U та k було проведено серію дослі-
джень за змінної витрати повітря. Після запуску 
установки, витрата повітря встановлювалася 
в діапазоні 25…100% від потужності вентиля-
тора. Плавне управління канальним вентилятором 

Таблиця 1
Специфікація вимірювальних приладів

Прилад Параметр, позначення Діапазон Точність
Канальний зонд FloXact-L400 Об’ємна витрата повітря, Vпов

вх від 100 м3/год 2%
Зовнішній датчик
BELIMO 220UTH-11 Температура,  tпов

вх -20–80 оС ±0.3oC

Відносна вологість,  ωповвх 0–100% ±2%
Датчик BELIMO 220DTH-11M Температура, tпов

вих 0–50 оС ±0.3oC

Відносна вологість, ωпов
вих 0–100% ±2%

Термопара Pt1000 Температура холодоагенту, t tха
вх

ха
вих, -40…270 oС ±0.3oC

Барометр Атмосферний тиск, Ратм 80…106 кПа ±0.2 кПа
Мірна ємність Кількість конденсату, Vкон 0-500 мл ±5 мл
Секундомір Час накопичення конденсату, tкон – –

 

Рис. 3. Загальний вигляд установки: T/RH – датчик температури та вологи повітря на виході  
з охолоджувача; DPi – датчик перепаду тиску; CH1 – фреоновий охолоджувач Aerostar SDC 40-20 [19]
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здійснювалося за допомогою частотного пере-
творювача, встановленого в шафі керування. Сис-
тема моніторингу для збору та виводу на екран 
комп’ютера параметрів повітря та установки 
детально описана в [20]. Після появи конденсату 
з дренажу розпочинали відлік часу за допомогою 
секундоміру для визначення тривалості відведення 
конденсату. Фіксацію параметрів повітря та холо-
доагенту на вході та виході з РТТ здійснювали 
після стабілізації температури повітря на виході 
з установки. Водночас вимірювали об’єм конден-
сату ємності та фіксували час його накопичення.

Обробку отриманих результатів вимірювань 
здійснювали за наведеною нижче методикою. Тер-
модинамічні властивості холодоанегнту R32 та 
вологого повітря визначали з використанням про-
грамної бібліотеки CoolProp [21].

Масова витрата конденсату, якій накопичу-
вався у мірному циліндрі:

G V tкон кон кон= .                         (5)

Теплота, яка відводиться з охолодника конден-
сатом:

Q G rкон кон= ,                         (6)

де r −  питома теплота пароутворення водяної 
пари, r ≈ 2450 кДж/кг .

Масова витрата сухого повітря, яке подається 
до експериментальної установки:

G Vпов пов
вх

пов
вх� � .                          (7)

Швидкість повітря на вході в РТТ:
w V Fпов
вх

пов
вх= ,                         (8)

де F = 0,08 м2 – площа поперечного перерізу охо-
лоджувача Aerostar SDC 40-20 [19].

Теплота, яка відводиться від повітря в охолод-
нику під час явного теплообміну:

Q G c t tpяв пов пов пов
вх

пов
вих� �� �, .              (9)

Теплота, яка відводиться від повітря в охолод-
нику за рахунок зміни вмісту вологи у повітрі:

Q G rпр пов пов
вх

пов
вих� �� �d d .              (10)

Повна теплота, яка відводиться від повітря під 
час його охолодження з осушуванням:

Q Q Qзаг яв пр� � .                 (11)

Тепловий баланс охолодника визначався за 
наступною формулою:

Q Qкон пр= .                         (12)

Співвідношення теплового балансу між кон-
денсатом та повітрям для всіх експериментів 

наведено на рис. 4. Як видно, максимальна роз-
біжність між Qnр та Qкон не перевищує 5%.

 
Рис. 4. Співвідношення між Qкон та Qпр  

під час проведення експериментів

Знаючи відповідні експериментальні значення 
для загального теплового потоку та ентальпій 
можна за рівняннями (1) та (3) знайти відповідно 
загальні коефіцієнти теплопередачі U та k:

U
Q

А h
екс ;� заг

лог�
                          (13)

k
Q

А t
екс

зак

лог

�
�

.                           (14)

Для оцінки впливу кількості рядів труб на 
інтенсивність тепломасообміну було проаналі-
зовано експлуатаційні дані поверхневих тепло-
обмінників компанії Aerostar для різних повітро-
охолоджувачів SDC. Порівняння проводилося за 
постійної масової витрати та ідентичних вхідних 
температурних параметрів повітря.

Оцінка похибок всіх розрахованих параметрів 
проводилась за методом, описаним в [22]. Підсум-
кові результати наведено в табл. 2. Встановлено, 
що максимальна сумарна невизначеність експери-
ментальних результатів становить 11,8%.

Таблиця 2
Стандартні похибки розрахованих параметрів

Параметр Діапазон Похибка
Gкон 1,1-4,2 кг/год 0,45%
Gпов 348-954 кг/год 5,9%
Qкон 0,75-2,9 кВт 0,5%
Qпр 0,7-2,9 кВт 10,4%
Qяв 1,6-5,0 кВт 6,4%
Qзаг 2,38-6,8 кВт 8,3%
U 0,0239-0,044 кг/(м2⸱с) 11,8%
K 35,5-75,4 Вт/(м2⸱K) 8,6%

Результати дослідження. Проведені дослі-
дження показали, що серед усіх розглянутих почат-
кових параметрів найбільш суттєвий вплив має 
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витрата (швидкість) повітря, що рухається через 
РТТ. На рис. 6 та 7 наведено залежність коефіцієн-
тів теплопередачі від швидкості повітря на входів 
в РТТ. Як видно, вплив витрати повітря є співстав-
ним для обох випадків. Різна потужність холодиль-
ного обладнання впливала на абсолютне значення 
кількості теплоти, що відводилася від повітря, але 
набагато менше впливала на отримані коефіцієнти 
теплопередачі в дослідженому діапазоні.

 
Рис. 5. Вплив витрати повітря на коефіцієнт 

теплопередачі, порахований ентальпійним методом

 

Рис. 6. Вплив витрати повітря на коефіцієнт 
теплопередачі, порахований через середній 

температурний напір

Аналіз експлуатаційних даних для РТТ з різ-
ною кількістю рядів також не виявив додаткового 
впливу на тепло і масообмін (рис.8). 

Отримані експериментальні дані вдалося уза-
гальнити рівняннями:

U wпов= 0 023 0 61, ;.                             (15)
k wпов= 37 0 718, .                               (16)

Вірогідність апроксимації для обох рівнянь 
становить R2=0,98.

Висновки. У статті експериментально дослі-
джено процес теплопередачі під час осушення пові-
тря в поверхневому ребристо-трубному охолоджу-
вачі прямого випаровування (холодоагент R32).

Існуючі ентальпійний і температурний методи 
розрахунку теплопередачі в РТТ під час охоло-
дження і осушення повітря мають певні недоліки. 
Ентальпійний метод є надто складним для інже-
нерної практики та потребує значних обчислю-
вальних ресурсів. Використання температурного 
методу в умовах повного або частково змочування 
поверхні призводить до значних розбіжностей 
з експериментальними результатами.

Встановлено, що серед робочих параметрів 
найбільший вплив на ефективність осушення має 
витрата повітря. Показано, що кількість рядів та 
холодильна потужність суттєво не впливають на 
коефіцієнти теплопередачі під час осушення.

Отримано нові прості емпіричні рівняння 
загальних коефіцієнтів теплопередачі (15) та (16) 
для ентальпійного та температурного методу роз-
рахунку. Запропоновані залежності описують екс-
периментальні дані з похибкою ±2% і рекомен-
довані до використання для ребристо-трубних 
охолоджувачів з геометрією, характерною для 
серії Aerostar SDC, у діапазоні зміни швидкостей 
повітря від 1 до 3 м/с.

Результати роботи будуть використані для 
математичного моделювання різних перспектив-
них схем осушення повітря, зокрема систем з ути-
лізацією скидної теплоти, схем з різним байпасу-
ванням, а також комбінованих систем.

 

Рис. 7. Вплив кількості рядів в охолоджувачі  
на коефіцієнти теплопередачі
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Prytula N.O., Lyashenko A.M., Sereda V.V., Solomakha A.S. EXPERIMENTAL INVESTIGATION  
OF THE AIR DEHUMIDIFICATION PROCESS IN A FINNED-TUBE HEAT EXCHANGER

The selection of an efficient air dehumidification method is critically important for optimizing energy 
consumption in HVAC systems. The most widely used technology is condensation-based dehumidification, in 
which air is cooled below its dew point, ensuring the removal of excess moisture. This approach offers several 
advantages, including a simple design and the possibility of simultaneous air cooling and dehumidification, 
which makes it an effective solution for applications in both the residential–commercial and industrial sectors.

The article examines the characteristic operating processes that occur during air cooling and 
dehumidification in a finned-tube cooler. Two of the most commonly used methods for heat transfer calculation: 
the enthalpy-based and temperature-based methods are described, and existing mathematical models for 
determining overall heat transfer coefficients are analyzed. The complexity of the available correlations for 
practical engineering applications is noted.

The results of an experimental investigation of heat and mass transfer during air dehumidification in a 
cooler with wavy fins (Aerostar SDC series) using the ozone-friendly refrigerant R32 are presented. The 
experiments were conducted over an air veloc-ity range of 1–3 m/s, a cooling capacity range of 2.4–6.8 
kW, and with 2–10 tube rows. The design of the experimental setup is described, along with the research 
methodology and the procedures used for processing the experimental data. The uncertainties of all measured 
and calculated quantities are determined.

Graphs showing the dependence of the overall heat transfer coefficients on air velocity and the number of 
tube rows are constructed. The air flow rate (velocity) is identified as the most significant factor affecting the 
intensity of heat and mass transfer. At the same time, it is shown that variations in cooling capacity and the 
number of tube rows do not have a significant effect on the values of the overall heat transfer coefficients within 
the investigated range.

Keywords: heat transfer, refrigerant, air dehumidification, operating parameters, wavy fins.

Дата першого надходження статті до видання: 23.02.2026
Дата прийняття статті до друку після рецензування: 18.03.2026

Дата публікації (оприлюднення) статті 11.05.2026


