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ВЛИЯНИЕ ХЛАДАГЕНТА НА ЭКСПЛУАТАЦИОННЫЕ ПОКАЗАТЕЛИ  
ВОЗДУШНОГО ТЕПЛОВОГО НАСОСА ПРИТОЧНО-ВЫТЯЖНОЙ  

ВЕНТИЛЯЦИОННОЙ УСТАНОВКИ 

Аннотация. В статье рассматриваются зависимости, описывающие влияние рабочего тела па-

рокомпрессионного воздушного теплового насоса (ТН), встраиваемого в приточно-вытяжные венти-

ляционные установки, на его эксплуатационные характеристики (коэффициент преобразования энер-

гии, величину нагрева воздуха, удельную объемную теплопроизводительность, максимальное абсолют-

ное давление в элементах холодильного контура, затрачиваемую электрическую мощность приводом 

компрессора и степень сжатия в нем). Приводятся зависимости аппроксимирующих кривых, описы-

вающих энтальпию и энтропию хладагентов R22, R32, R134a, R152a и R410a в зоне перегретого пара. 

Для анализа характеристик встраиваемых тепловых насосов приняты хладагенты R134a, R22, 

R32, R152a, R410a. Установлено, что хладагенты R32 и R410a наиболее благоприятны для применения 

во встраиваемом ТН за счет относительно высокой удельной теплопроизводительности, что влечет 

за собой меньшую металлоемкость холодильного оборудования в стесненных условиях вентиляцион-

ных установок. Хладагенты R134a и R152a характеризуются высокой степенью сжатия по сравне-

нию с другими фреонами. Использование их в ТН приточно-вытяжной установки компоновки с разме-

щением испарителя теплового насоса после утилизатора теплоты по ходу удаляемого воздуха влечет 

за собой необходимость организации двухступенчатого сжатия при экстремально низких темпера-

турах воздуха. 

Ключевые слова: вентиляция, приточно-вытяжные установки, воздушный тепловой насос, хла-

дагент.
 

Введение. Развитие экономики и повышение 

уровня жизни порождает стремительный рост 

спроса на энергоносители. Всё чаще поднимается 

вопрос об энергоэффективности внутренних ин-

женерных систем. Одним из путей снижения 

энергопотребления такими системами является 

применение тепловых насосов (ТН). В исследо-

ваниях рассматриваются различные способы их 

применения в системах вентиляции и кондицио-

нирования воздуха [1–9]. Особое внимание уде-

ляется воздушным тепловым насосам в установ-

ках с утилизаторами теплоты удаляемого венти-

ляционного воздуха [9–12]. Использование ТН в 

таких системах позволяет снизить энергозатраты 

на подогрев приточного воздуха до 60 % [13]. 

Отличительной особенностью воздушных 

тепловых насосов, используемых в приточно-вы-

тяжных установках, от тепловых насосов для го-

рячего водоснабжения и напольного отопления в 

том, что параметры высокопотенциальной среды 

в системе вентиляции меняются вслед за пара-

метрами наружного воздуха. Это во многом 

усложняет задачу анализа работы такого холо-

дильного оборудования, так как его моделирова-

ние должно производиться совместно со всеми 

элементами приточно-вытяжной установки.  

Помимо параметров низко- и высокопотен-

циальной среды, энергетическая эффективность 

ТН определяется выбором рабочего тела – хлада-

гента. Однако в существующей литературе этому 

уделяется недостаточно внимания. Выбор рабо-

чего тела зависит как от эксплуатационных пара-

метров холодильной машины, так и от совокуп-

ности термодинамических, физических и хими-

ческих свойств хладагента. Хладагенты по со-

ставу принято разделять на азеотропные и неазе-

атропные. Отличительной особенностью вторых 

от первых является наличие температурного 

глайда. В данном исследовании рассматривае-

мый неазеатропный хладагент R410a имеет тем-

пературный глайд меньше 0,3К, поэтому его 

можно считать практически зеотропным. По-

мимо прочего каждый фреон обладает своими ис-

ключительными свойствами, например, значе-

нием критической температуры, которая оказы-

вает существенное влияние на энергетическую 

эффективность холодильной машины [14]. 

Рекомендации по выбору рабочего тела па-

рокомпрессионного воздушного ТН, встраивае-

мого в приточно-вытяжные вентиляционные 

установки с утилизаторами теплоты, в рассмот-

ренных литературных источниках отсутствуют. 

Также не приведены эксплуатационные характе-

ристики (коэффициент преобразования энергии, 

величина нагрева воздуха, удельная объемная 
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теплопроизводительность, максимальное абсо-

лютное давление в элементах холодильного кон-

тура и др.). 

Цель работы: сравнительный анализ и опре-

деление оптимальных областей применения раз-

личных рабочих тел (хладагентов) в пароком-

прессионном воздушном ТН, встраиваемом в 

приточно-вытяжные вентиляционные установки 

с утилизацией теплоты, по критериям энергоэф-

фективности, тепловой производительности, 

компактности и пригодности для различных кли-

матических условий. 

Для достижения поставленной цели реша-

ются следующие задачи: 

  разработка и верификация расчетной мо-

дели работы теплового насоса в составе при-

точно-вытяжной вентиляционной установки с 

утилизаторами теплоты удаляемого воздуха; 

 создание программного комплекса для 

расчета цикла теплового насоса, пластинчатого 

утилизатора теплоты и теплообменных аппара-

тов в приточно-вытяжной установке; 

 проведение параметрического исследова-

ния влияния рабочего тела на эксплуатационные 

показатели приточно-вытяжных установок со 

встраиваемым ТН при различных компоновках 

утилизаторов теплоты и тепловых насосов; 

 сравнительный анализ и формулирование 

рекомендаций по выбору рабочих тел (хладаген-

тов) и проектированию приточно-вытяжных 

установок со встраиваемым воздушным ТН. 

Материалы и методы. Приточно-вытяжная 

установка со встраиваемым воздушным ТН мо-

жет иметь различную компоновку [11, 12]. В ра-

боте объектом исследования являются приточно-

вытяжные вентиляционные установки, в которых 

утилизация теплоты осуществляется как холо-

дильной машиной, так и теплообменником «воз-

дух-воздух» (рисунок 1). Встраиваемый тепло-

вой насос в качестве низкопотенциальной среды 

использует удаляемый воздух из помещения, а 

высокопотенциальной средой выступает наруж-

ный воздух. 

Для ТН, встраиваемого в приточно-вытяж-

ную установку, как таковой бивалентной темпе-

ратуры не существует, что является его отличи-

тельной особенностью от классических тепловых 

насосов, которые используют в качестве низко-

потенциального источника теплоты наружный 

воздух. В данном случае низкопотенциальная 

среда имеет относительно постоянные пара-

метры на протяжении всего холодного периода 

года. Для теплового насоса, изображенного на 

рис. 1,а, за счет его совместного применения с 

утилизатором «воздух-воздух» разность темпе-

ратур нагреваемой tн1 (на входе в конденсатор) и 

охлаждаемой tо1 (на входе в испаритель) сред из-

меняется примерно на 0,04 °С при изменении 

температуры наружного воздуха на 1 °С, как это 

показано на рис. 2. 

 
Рис. 1. Приточно-вытяжные установки со встраиваемым тепловым насосом и пластинчатым рекуперативным 

утилизатором теплоты удаляемого вентиляционного воздуха 

а – размещение испарителя теплового насоса после утилизатора теплоты по ходу удаляемого воздуха;  

б – размещение испарителя теплового насоса до утилизатора теплоты по ходу удаляемого воздуха.  

1 – испаритель теплового насоса; 2 – четырехходовой клапан; 3 – компрессор; 4 – терморегулирующий вентиль; 

5 – конденсатор; 6 – электрический воздухонагреватель; 7 – вентилятор; 8 – фильтр воздушный;  

9 – пластинчатый перекрестноточный рекуперативный утилизатор теплоты приточно-вытяжной установки.  

tн, tу – температура наружного и удаляемого воздуха, °С; tпр – температура приточного воздуха, °С; Lн, 

Lу – расход воздуха наружного и удаляемого воздуха, м3/ч. 



Вестник БГТУ им. В.Г. Шухова                                                                                                                          2026, №5 

34 

 
Рис. 2. Изменение разности температур между нагреваемой и охлаждаемой средами компоновки  

«а» при различных расходах обрабатываемого воздуха 
 

При размещении испарителя ТН перед ути-

лизатором «воздух-воздух», как это показано на 

рис. 1,б, режим работы холодильной машины 

полностью меняется. Изменение разности темпе-

ратур нагреваемой и охлаждаемой сред практи-

чески соответствует изменению температуры 

наружного воздуха. 

 
Рис. 3. Теоретический цикл теплового насоса на lg p-h-диаграмме (а) и T-S–диаграмме (б) 

 

Расчет цикла теплового насоса сводится к 

определению энтальпий рабочего тела во всех 

его точках, как это показано на рисунке 3. Основ-

ным показателем, характеризующим эффектив-

ность теплового насоса, является коэффициент 

преобразования энергии (КПЭ) [14]: 

КПЭ � �т/�(1) 

где �т  – теплопроизводительность теплового 

насоса, Вт; � – электрическая энергия, затрачи-

ваемая на привод компрессора, Вт. 

Зависимость (1) также можно записать сле-

дующим образом: 

КПЭ � �����
����	                         (2) 

В свою очередь энтальпия рабочего тела на 

нагнетании компрессора определяется по соотно-

шению: 

ℎ� � ℎ� 
 �����	
��                       (3) 

где h2, h3, h3a, h4 – энтальпии точек цикла тепло-

вого насоса, кДж/кг (Дж/кг); ��  – адиабатный 

КПД компрессора; 

�� � 0,98 ������
������,                  (4) 

здесь tE – температура кипения хладагента, °С; tK 

- температура конденсации хладагента, °С 

Одним из способов расчета параметров холо-

дильного цикла является графоаналитический 

способ. Однако такой путь не позволяет автома-

тизировать процесс моделирования и осуществ-

лять прогнозирование работы теплового насоса 

на произвольном диапазоне входных данных, 

например, температур наружного воздуха. Для 

проведения исследования влияния выбора рабо-

чего тела на эксплуатационные показатели ТН 

была разработана математическая модель, для 

которой был написан программный код на алго-

ритмическом языке Python [15]. В основе разра-

ботанной программы лежат известные методики 

расчета цикла теплового насоса [3, 16, 17], воз-

душного пластинчатого утилизатора [18, 19] и 

теплообменных аппаратов [20–22]. Программа 

позволяет проводить расчет показателей цикла 

теплового насоса с различными хладагентами, 

0
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его теплообменников и параметров воздуха в 

приточно-вытяжной установке. Метод расчета 

совместной работы встраиваемого воздушного 

ТН и приточно-вытяжной установки, реализуе-

мый программой можно условно разбить на ряд 

этапов: 

- предварительный расчет утилизатора «воз-

дух-воздух» для заданных параметров воздуш-

ных потоков со стороны приточного и вытяжного 

воздуха (первый этап); 

- предварительный расчет цикла ТН на осно-

вании результатов первого этапа с выбранным 

хладагентом (второй этап); 

- проектный расчет теплообменных аппара-

тов ТН и определение фактических температур-

ных перепадов со стороны воздуха (третий этап); 

- повторный расчет первых двух этапов с 

учетом результатов третьего; 

- определение эксплуатационных и энергети-

ческих показателей приточно-вытяжной уста-

новки. 

Для расчета цикла теплового насоса и пара-

метров рабочих тел в зоне перегретого пара были 

написаны базы данных [15]. В результате полу-

чены зависимости свойств хладагентов в виде 

степенных функций, которые могут быть исполь-

зованы в машинном методе решения уравнений 

(2)–(4). Например, энтальпию пара на всасыва-

нии и нагнетании компрессора можно опреде-

лить по следующим соотношениям:

для хладагента R134a при P=1,5…20 бар 

 ℎ�,�а � (248,72 ∙ !� − 51,699) ∙ 'и,к*,*+,�∙-	�*,*�..
; (5) 

для хладагента R22 при P=2…20 бар 

 ℎ�,�а � (219,73 ∙ !� 
 283,63) ∙ 'и,к*,*0*0∙-	�*,*0+�
; (6) 

для хладагента R32 при P=3…26 бар 

 ℎ�,�а � (187,09 ∙ !� 
 38,838) ∙ 'и,к*,*,,�∙-	�*,*�*,
; (7) 

для хладагента R152a при P=2…15 бар 

 ℎ�,�а � (262,51 ∙ !� − 81,441) ∙ 'и,к*,*��2∙-	�*,*20�
; (8) 

для хладагента R410a при P=3…25 бар 

 ℎ�,�а � (208,78 ∙ !� − 8,4959) ∙ 'и,к*,*,��∙-	�*,*0
, (9) 

где 'и – давление испарения (ℎ�), 'к – давление 

конденсации (для ℎ�а), бар; !� – энтропия пере-

гретого пара на входе в компрессор, кДж/(кг∙К). 

Энтропию рабочего тела на входе в компрес-

сор с учетом перегрева можно определить также 

на основании аппроксимирующих функций, вы-

веденных методом наименьших квадратов: 

для хладагента R134a при Pи=1,5…4 бар 

 !� � 1,898 
 0,0032 ∙ 3� 
 0,0081 ∙ 'и� − 0,0825 ∙ 'и; (10) 

для хладагента R22 при Pи=2…5 бар 

 !� � 1,966 
 0,0025 ∙ 3� 
 0,0042 ∙ 'и� − 0,064 ∙ 'и; (11) 
для хладагента R32, при Pи=3…7 бар 

 !� � 2,5647 
 0,0038 ∙ 3� 
 0,0033 ∙ 'и� − 0,0765 ∙ 'и; (12) 
 для хладагента R152a, при Pи =1…4 бар 

 !� � 2,3787 
 0,0039 ∙ 3� 
 0,0126 ∙ 'и� − 0,1302 ∙ 'и (13) 
 для хладагента R410a, при Pи =3…8 бар 

 !� � 2,0971 
 0,0035 ∙ 3� 
 0,0021 ∙ 'и� − 0,0528 ∙ 'и. (14) 
Для каждой аппроксимирующей функции 

указан диапазон давлений рабочего тела, при ко-

тором коэффициент детерминации составляет 

0,999. Рассматриваемые диапазоны давления ха-

рактерны для хладагентов, применяемых во 

встраиваемых ТН в приточно-вытяжных уста-

новках. 

Теплообменные аппараты теплового насоса 

рассчитываются на основании решения уравне-

ний теплопередачи и теплового баланса: 

� � 42 ∙ 52 ∙ (322 − 32�)                (15) 

� � 6 ∙ 7 ∙ 8                         (16) 

� � 4� ∙ 5� ∙ (3�2 − 3��) 
 9 ∙ (1 − :)     (17) 

где �  – тепловой поток, Вт; 6  – коэффициент 

теплопередачи, Вт/(м2∙°С); 8 – средняя логариф-

мическая разность температур, °С; 7 – площадь 

теплообменной поверхности, м2; 4  – массовый 
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расход, кг/с; 5  – удельная массовая теплоем-

кость, Дж/(кг∙°С); 3 – температура, °С; 9 – удель-

ная теплота фазового перехода, Дж/кг; : – массо-

вое расходное паросодержание (при кипении на 

входе, при конденсации на выходе); индексы: 1 – 

воздух; 2 – хладагент; 11, 21 – вход; 12, 22 – вы-

ход. 

Средняя логарифмическая разность темпе-

ратур: 

8 � ;<�=�;<>?
@ABC<�=

C<>? D                         (18) 

где, 8E�F  и 8EGH  – наибольшая и наименьшая 

разность температур между теплоносителями, 

°С. 

Для определения коэффициента теплоот-

дачи со стороны конденсирующегося хладагента 

применяется уравнение Д. Чэддока и Д. Чэйто, 

полученного на базе формулы Нуссельта [20, 21]: 

IH � 0,56 J K∙L	∙M�
N∙Oвн∙;�

�
                       (19) 

где, 9 – теплота парообразования фреона; Дж/кг; 

R  – теплопроводность хладагента Вт/м∙К; S  – 

плотность хладагента кг/м3; T – коэффициент ди-

намической вязкости, Па∙с; Uвн  – внешний диа-

метр трубки теплообменника, м; 8�  – разность 

температур конденсации хладагента и стенки, °С. 

Средний по длине трубы коэффициент теп-

лоотдачи кипящего фреона определяется по 

уравнению С.Н. Богданова [21, 22]: 

I� � 5 ∙ V�*,20 ∙ (WS)H                (20) 

где, 5  и X  – коэффициенты, зависящие от 

свойств рабочего вещества, WS – массовая ско-

рость, кг/(м2∙с); V� – плотность теплового потока, 

Вт/м2. 

Расчет воздушного конденсатора ТН сво-

дится к решению системы уравнений (21) и (22) 

графоаналитическим способом: 

V� � I� ∙ 8�                           (21) 

Vв � (Y�;�)
Z

�в∙[>?[\ �]ст
`ст∙[>?[ср

                       (22) 

где, I�  – коэффициент теплоотдачи хладагента, 

Вт/(м2∙°С); UGH  – внутренний диаметр стенки 

трубы теплообменника, м; Ub  – наружный диа-

метр стенки трубы теплообменника, м; δст – тол-

щина стенки трубы теплообменника, м; Uср  – 

средний диаметр трубы теплообменника, м; λст – 

коэффициент теплопроводности материала 

трубы, Вт/(м∙°С); Iв – коэффициент теплоотдачи 

от воздуха определяемый по зависимости (23), 

Вт/(м2∙°С). 

Коэффициент теплоотдачи от воздуха 

Iв � 22,35 ∙ (eS)*,�*� ∙ (!f)*,2�2           (23) 

где, eS  – массовая скорость воздуха, кг/(м2·с); 

!f – шаг пластин теплообменника, м. 

Пользовательский интерфейс разработанной 

программы показан на рисунке 4. 

 
Рис. 4. Пользовательский интерфейс программы HeatPumpAH v0.1 

 

В рамках текущего исследования была смо-

делирована работа воздушного встраиваемого 

ТН на хладагентах R22, R32, R134a, R152a и 

R410a в диапазоне температур наружного воз-

духа, tн, от +6 до –16 °С, при температуре удаля-

емого воздуха, tу, +24 °С и расходе со стороны 

притока и вытяжки Lу=Lн=5000 м3/ч. Поверхно-

сти теплообмена конденсатора и испарителя 

были приняты в виде 4-х рядных медных трубок 

14х0,4 мм с пластинчатым оребрением, шаг пла-

стин 15 мм. В составе приточно-вытяжной уста-

новки применен воздухо-воздушный пластинча-

тый перекрестноточный утилизатор со следую-

щими конструктивными характеристиками: ко-
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личество пластин 119, шаг пластин 9 мм, тол-

щина пластин 0,2 мм, высота утилизатора 500 

мм, ширина пластин 1000 мм. 

Основная часть. На рис. 5 показаны измене-

ния температуры нагреваемой среды перед кон-

денсатором, температуры конденсации и темпе-

ратурной эффективности утилизатора «воздух-

воздух» для приточно-вытяжной установки ком-

поновки «а». 

 
Рис. 5. Изменение температуры нагреваемой среды и конденсации рабочего тела в приточно-вытяжной 

установке компоновки «а» (рисунок 1) 
 

При снижении температуры наружного воз-

духа с +6 до -16 °С, температура низкопотенци-

ального источника снижается с 15,46 до 4,7 °С. 

Так как все фреоны обладают разными теплофи-

зическими и термодинамическими свойствами, 

то коэффициент теплопередачи от конденсирую-

щего фреона к внутренней поверхности трубок 

конденсатора будет разный. 

Данные о нагреве воздуха ∆tн в конденсаторе 

для каждого фреона, полученные в результате 

моделирования работы теплового насоса в при-

точно-вытяжной установке компоновки «б», по-

казаны на рис. 6. 

 
Рис. 6. Величина нагрева воздуха в конденсаторе компоновки «б» 

 

Как показывают исследования [24] использо-

вание теплового насоса экономически целесооб-

разно при коэффициенте преобразования энер-

гии больше 2,5. На рисунках 7 и 8 показано его 

изменение в зависимости от температуры наруж-

ного воздуха и компоновки приточно-вытяжной 

установки. Представленные данные доказывают 

высокую эффективность применения воздушных 

тепловых насосов в системах вентиляции, как 

встраиваемого оборудования. 
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Рис. 7. Зависимость коэффициента преобразования энергии от рабочего тела и температуры наружного 

воздуха для компоновки «а» 
 

 
Рис. 8. Зависимость коэффициента преобразования энергии от рабочего тела и температуры наружного 

воздуха для компоновки «б» 
 

На рис. 9 приведены данные о величине элек-

трической мощности, затрачиваемой приводом 

компрессора при различных температурах 

наружного воздуха.  

 
Рис. 9. Зависимость электрической мощности,  

затрачиваемой компрессором, от температуры 

наружного воздуха для компоновки «а» 

 
Рис. 10. Зависимость давления на нагнетании  

компрессора от температуры наружного воздуха 

 для компоновки «а» 

Выбор рабочего тела влияет на энергопо-

требление и величину нагрева высокопотенци-

альной среды и определяет максимальное рабо-

чее давление на линии нагнетания компрессора, 

которое необходимо учитывать при конструиро-

вании элементов линии высокого давления. На 
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рис. 10 приведены данные о давлении на нагне-

тании компрессора при различных температурах 

наружного воздуха.  

Из-за высоких значений давлений хладаген-

тов R32 и R410a трубопроводы должны отвечать 

требованиям герметичности, в том числе в ме-

стах соединения с элементами линии высокого 

давления. Для хладагентов R134a, R22 и R152a 

минимальная рекомендуемая толщина стенок 

конденсатора составляет 0,8 мм, для хладагентов 

с высоким рабочим давлением этот показатель 

возрастает до 1,1 мм, что необходимо компенси-

ровать увеличенным температурным напором на 

теплообменных аппаратах ТН. 

На рисунках 11 и 12 приведены данные о 

влиянии применяемого хладагента, температуры 

наружного воздуха на степень повышения давле-

ния. Несмотря на то, что хладагенты R32 и R410a 

обладают наибольшим абсолютным давлением 

на нагнетании компрессора, максимальная сте-

пень сжатия в компрессоре достигается при при-

менении фреонов R134a и R152a. 

 
Рис. 11. Зависимость степени сжатия в компрессоре ТН компоновки «а» от температуры наружного воздуха 

 
Рис. 12. Зависимость степени сжатия в компрессоре ТН компоновки «б» от температуры наружного воздуха 

 

Особое внимание при проектировании холо-

дильного оборудования уделяется удельной объ-

емной теплопроизводительности, Vgh , кДж/м3, и 

холодопроизводительности, Vgi, кДж/м3: 

Vgh � jk
gZ                                 (21) 

Vgi � jl
gZ                                 (22) 

где Vh и Vi – удельные массовые тепло- и холо-

допроизводительности, кДж/кг, e2  – удельный 

объем рабочего тела, м3/кг. 

Данные показатели определяют металлоем-

кость теплового насоса. На рис. 13 показаны 

удельные объемные теплопроизводительности 

для каждого исследуемого хладагента. 

Выбор применяемого рабочего тела во встра-

иваемом ТН оказывает существенное влияние 
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как на эксплуатационные, так и на конструктив-

ные особенности холодильного и вентиляцион-

ного оборудования. Хладагент определяет макси-

мальное абсолютное давление в процессе эксплу-

атации, а также степень его сжатия в компрес-

соре. Стоит отметить, что все исследуемые в дан-

ной работе фреоны не требуют перехода на двух-

ступенчатое сжатие в диапазоне температур 

наружного воздуха от +6 до –16 °С [24], что яв-

ляется существенным преимуществом использо-

вания ТН в системах вентиляции и кондициони-

рования воздуха в отличие от низкотемператур-

ных систем отопления и горячего водоснабжения 

[23]. При проектировании приточно-вытяжной 

установки компоновки «а» в регионах с экстре-

мально низкими температурами целесообразно 

применять фреоны R410a и R32 из-за относи-

тельно низкой степени сжатия хладагента. 

 
Рис. 13. Удельная объемная  

теплопроизводительность для компоновки «а» 

Удельная объемная теплопроизводитель-

ность фреона R32 при tн= –15 °С на 9 % выше, 

чем у R410a, на 40 % выше, чем у R22 и на 68 % 

выше, чем у R152a. Благодаря высокой плотно-

сти рабочих тел тепловые насосы, работающие 

на хладагентах R32 и R410a, требуют меньшего 

размера элементов холодильного оборудования, 

что является существенным преимуществом при 

внедрении теплового насоса в стесненные усло-

вия приточно-вытяжной установки. 

За счет более высоких параметров теплофи-

зических и термодинамических свойств при кон-

денсации максимальный «теплосъем» на конден-

саторе достигается при применении фреона R32 

(на 3,7 % больше, чем при применении R152a). 

Наименьшее энергопотребление может быть 

достигнуто при использовании хладагента 

R152a. Оно будет меньше примерно на 8% чем 

при применении R410a. При проектировании 

установок следует учитывать более высокую ме-

таллоемкость и меньшую величину нагрева воз-

духа в конденсаторе для фреона R152a, которую 

необходимо компенсировать с помощью резерв-

ного источника теплоты. Поэтому при выборе ра-

бочего тела для встраиваемого ТН в приточно-

вытяжной установке необходимо проводить ком-

плексное моделирование с учетом работы всех 

элементов вентиляционного агрегата. 

Выводы. Анализ влияния применяемого ра-

бочего тела на эксплуатационные характери-

стики встраиваемого воздушного теплового 

насоса показал: 

  хладагент R32 позволяет добиться боль-

шей величины нагрева воздуха в конденсаторе; 

  ТН, работающий на хладагенте R152a, 

имеет коэффициент преобразования энергии 

выше на 6–8 % по сравнению с другими рассмот-

ренными хладагентами; 

  хладагенты R32 и R410a, обладающие 

лучшими удельными объемными характеристи-

ками, больше подходят в роли рабочих тел для 

встраиваемого холодильного оборудования, бла-

годаря меньшей металлоемкости теплового 

насоса; 

  применение ТН в приточно-вытяжных 

установках с утилизаторами теплоты (пластинча-

тыми рекуперативными, роторными регенера-

тивными, с промежуточным теплоносителем) си-

стем вентиляции и кондиционирования воздуха 

характеризуется относительно небольшой степе-

нью сжатия хладагентов R410a, R32 и R22, что 

позволяет применять его в условиях одноступен-

чатого сжатия; 

  в регионах с экстремально низкими тем-

пературами предпочтительны хладагенты R410a 

и R32; 

  встраиваемый воздушный ТН показал 

высокие значения коэффициента преобразования 

энергии со всеми рассматриваемыми хладаген-

тами, что доказывает высокую эффективность та-

кого направления применения холодильного обо-

рудования. 
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THE INFLUENCE OF REFRIGERANT ON THE PERFORMANCE  
CHARACTERISTICS OF AN AIR HEAT PUMP IN AIR HANDLING UNITS 

Abstract. The article examines the dependencies describing the influence of the working fluid of a vapor-
compression air heat pump (HP) integrated into supply and exhaust ventilation units on its operational char-
acteristics (energy conversion ratio, air heating value, specific volumetric heat capacity, maximum absolute 
pressure in the refrigeration circuit elements, electrical power consumed by the compressor drive, and com-
pression ratio). The dependencies of approximating curves describing the enthalpy and entropy of refrigerants 
R22, R32, R134a, R152a, and R410a in the superheated vapor region are presented.  

For the analysis of integrated heat pump characteristics, the refrigerants R134a, R22, R32, R152a, and 
R410a were selected. It has been established that refrigerants R32 and R410a are the most favorable for use 
in an integrated HP due to their relatively high specific heat capacity, which results in lower metal consump-
tion of refrigeration equipment under the constrained conditions of ventilation units. Refrigerants R134a and 
R152a are characterized by a high compression ratio compared to other freons. Their use in the HP of a supply 
and exhaust unit configuration with the heat pump evaporator located after the heat recovery unit in the di-
rection of exhaust air requires the organization of two-stage compression under extremely low air tempera-
tures. 

Keywords: ventilation, air handling units, air heat pump, refrigerant 
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